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1 Einleitung und Aufgabenstellung

Der Maschinen- und Fahrzeugbau steht zunehmend im Spannungsfeld des
globalen Wettbewerbs. Die Entwicklung von kostengunstigen und
innovativen Produkten in moglichst kurzer Zeit ist ein maldgeblicher Faktor
fur den zukunftigen Erfolg eines Unternehmens. Mit der Bereitstellung von
leistungsstarken Berechnungs- und Simulationswerkzeugen wird eine
effektive  Produktentwicklung bereits im fruhen Entstehungsprozess
nachhaltig unterstitzt. Die Simulationsmodelle zur dynamischen
Systembeschreibung verdeutlichen das prinzipielle Verhalten von Produkten
und sichern als standiger Begleiter den weiteren Entwicklungsweg ab.

In Industriezweigen, in denen hochkomplexe Antriebssysteme erforderlich
sind, hangt der erfolgreiche Entwicklungsprozess wesentlich davon ab,
inwieweit es gelingt, die verschiedenartig strukturierten Teilsysteme in ihrem
komplexeren Zusammenspiel zu simulieren und hinsichtlich sicherer
Funktion sowie hoher Effizienz zu optimieren. Eine angestrebte leichte und
anwenderfreundliche Einbeziehung komplexer technischer Teilsysteme
steht dabei oft im Gegensatz zur Forderung, spezielle und fur das
Gesamtverhalten entscheidende Detaileffekte umfassend und genau
abzubilden.

Zur simulativen Verhaltensbeschreibung mechanischer Getriebe mit
Koppel-, Rader- oder Kurvengetrieben existieren zahlreiche bekannte und
leistungsstarke Programmsysteme wie zum Beispiel die
Mehrkorpersystemprogramme Adams [Adai14], SIMPACK [SIMP14] oder
RecurDyn [Rec14]. Besteht jedoch der Anspruch, die Dynamik von
Bandgetrieben mit linearer und nichtlinearer Charakteristik zusammen mit
Koppelgetrieben und weiteren Komponenten der Antriebs- und
Steuerungstechnik innerhalb einer Arbeitsumgebung zu simulieren, so sind
fUr dieses Arbeitsspektrum derzeit keine universell und effektiv einsetzbaren
Softwarelosungen bekannt.

Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist die ganzheitliche Abbildung des
kinematischen und dynamischen Verhaltens von Antriebssystemen fur
ebene Koppel- und Bandgetriebe in einer auf Modelica [Mod13a]
basierenden Programmumgebung. Die darzustellenden Getriebestrukturen
sollen modular und mit moglichst wenigen Elementen modellierbar sein
sowie vielzahlige anwendungsrelevante Strukturkombinationen abdecken.
Diese Aufgabe soll durch ein serielles Modellierungskonzept geldst werden.
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Somit kann ein vollstandiges Bandgetriebe beispielsweise durch einzelne
parametrierbare Elemente wie Rollen- und Bandelemente beschrieben
werden. Die erforderlichen Elemente sind mit speziellen Schnittstellen
auszustatten, welche eine Modellierung von seriellen, geschlossenen und
parallelen kinematischen Strukturen zulassen.

Zur kinematischen Berechnung ebener Koppelgetriebe mit beliebigem
strukturellen Aufbau bietet das modulare Modellierungskonzept aus der
VDI-Richtlinie 2729 [VDI2729] mit dem Titel ,Modulare kinematische
Analyse ebener Gelenkgetriebe mit Dreh- und Schubgelenken® fur
Elementargruppen erster und zweiter Klasse eine anerkannte und in
unterschiedlichen Programmsystemen wie z. B. KAMOS [Bra89], APPROX
[Mod99] oder MATHTOOL [Ber05], [BerO6] umgesetzte Ldsung. Das
modulare Modellierungskonzept zeichnet sich besonders durch eine
zeitsparende Modellerstellung aus, da der Anwender auf vorgefertigte
Teilstrukturen zurlickgreift. Eine reine Ubernahme der bestehenden
Berechnungsalgorithmen in Modelica flhrt jedoch bei Verwendung der
Gleichungssystemloser zu nachteiligen Einschrankungen. Die in der
VDI-Richtlinie beschriebenen kinematischen Gleichungen werden vom
Antrieb bis zum Abtrieb algorithmisch abgearbeitet, wobei deren Losungen
durch den Anwender auf fest vorgegebene Bewegungsbereiche fur eine
zwanglaufige Koppelgetriebestruktur beschrankt werden. Reale dynamisch
formulierte Systeme sind hingegen physikalisch nicht immer an einen
kinematisch zwanglaufigen Getriebeaufbau gebunden. Die Bewegungen der
massebehafteten Glieder werden im Allgemeinen nicht durch starre
Bewegungsvorgaben, sondern durch Krafte hervorgerufen. Zudem sind
nicht zwanglaufige Getriebe z. B. auch in der Lage, singulare Stellungen zu
durchlaufen und damit in unterschiedlichen Bewegungsbereichen zu
arbeiten. Es besteht folglich der Wunsch, die Vorteile des modularen
Modellierungskonzepts mit den uneingeschrankten Losungsmaglichkeiten
moderner  Gleichungsloser zu vereinen und diese fur eine
Gesamtsimulationsumgebung bereitzustellen.

Das modulare Modellierungskonzept soll erstmals im Bereich der
Bandgetriebe Einzug halten. Es besteht die Aufgabe, zukulnftig
Bandgetriebe mit kreisrunden und konvex gekrummten Riemenscheiben mit
grof3en Bandlangen sowie festen und losen Rollen automatisiert fur einen
beliebigen strukturellen Aufbau berechnen zu konnen. Dabei stehen
bewusst lokale strukturmechanische Problemstellung wie z.B.
Bauteilspannungszustande oder Druckverteilungen in den Kontaktstellen
zwischen Band und Riemenscheibe nicht im Vordergrund. Vielmehr gilt die
Aufmerksamkeit den ,groen Bewegungen®, da am Markt bisher keine
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bekannten Losungen fur die dynamische Berechnung umfangreicher
Bandgetriebeanordnungen zu finden sind. In diesem Anwendungsbereich
scheitern oftmals Berechnungsversuche mit Mehrkorpersystemen oder mit
der Finite-Elemente-Methode durch die prinzipbedingte Modelldiskreti-
sierung am Umfang der generierten Systemgrofde. Daher sollen analytische
Gleichungssatze zur Analyse und zur Synthese von Bandgetrieben
erarbeitet und fur ein strukturell neues serielles Modellierungskonzept fur
ebene Antriebssysteme implementiert werden.

Die Grundlagen der rechnergestutzten Synthese und Analyse von
Bandgetrieben wurden unter anderem in den Veroffentlichungen von Meyer
zur Capellen [Mey56], Luck, Modler [Mod92], Perju, Wadewitz [Wad97] und
Lovasz [Lov98] umfassend beschrieben. Teilweise sind diese
Lésungsansatze in der Simulation fir bestimmte Bandgetriebestrukturen
nicht numerisch stabil anwendbar, sodass diese analytisch und programm-
bearbeitungsgerecht neu herzuleiten und an die Anforderungen
numerischer Lésungsverfahren anzupassen sind.

Im Zusammenhang mit der Bandgetriebesynthese besteht ein weiteres und
bisher wenig praktikabel gelostes Problem. Die mathematischen Losungen
der berechneten Bandkurvenscheibenkontur ergeben nicht flr jede
beliebige Ubertragungsfunktionsvorgabe eine physikalisch funktionsfahige
bzw. herstellbare konvexe Kurvengeometrie. Hierfur ist es erforderlich, nicht
nur eine angenaherte Ubertragungsfunktion durch eine mehrfach ableitbare
Ansatzfunktionen zu beschreiben [Pol09], sondern gleichermalien ein
praktikables und aussagefahiges Bewertungskriterium fur eine physikalisch
existierende Bandkurvenscheibenkontur neu zu definieren.

Ein Einsatz von Bandgetrieben in der Kombination mit einer simplen
Zugfeder ist aufgrund des einfach umsetzbaren Leichtbaus und der
nichtlinearen Ubertragungseigenschaften in besonderer Weise zum
Schwerkraftausgleich von Klappen, Turen, Schreibtischlampen oder flr
koppelgetriebegefuhrte Arbeitshilfen geeignet. Die Berechnung der
sogenannten Feder-Bandgetriebe ist in der Literatur von Hain [Hai55d] nur
als zeichnerisches Verfahren fur eine spezielle Struktur dargelegt und daher
fur einen seriellen Modellierungsansatz nicht verwendbar. Es wird folglich
eine Vorgehensweise gesucht, welche unabhangig von der vorgegebenen
Feder-Bandgetriebestruktur die geforderten Ubertragungseigenschaften
berechnet.

Durch die Integration von weiteren Schnittstellen zu benachbarten
physikalischen Domanen werden Verbindungen zwischen den ebenen
Band- und Koppelgetriebeelementen oder beispielsweise den Elementen
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der Hydraulik, der Pneumatik oder der Regelungstechnik hergestellt.
Anhand praxisnaher Beispiele soll der Funktionsnachweis flr separat und
ganzheitlich betrachtete Antriebssysteme wie z. B. einer Kranstruktur oder
einem Aggregatantrieb erfolgen. Dazu ist eine Beurteilung der
Anwendbarkeit fur ausgesuchte neue Elemente unter Beachtung von
Vereinfachungen wie z. B. der Vernachlassigung der Banddehnung und des
Zugmittelschlupfs im Zusammenspiel mit dem Gesamtsimulationssystem
erforderlich.

Aus diesen Zielstellungen ergeben sich fur diese Arbeit folgende
Schwerpunkte:

e Darlegung der einschlagigen getriebetechnischen Grundlagen
zum Verstandnis dieser Arbeit,

e Erstellung einer vollstandigen  Getriebesystematik von
4-gliedrigen ebenen Koppel- und Bandgetrieben zur Ermittlung
praxisrelevanter Getriebestrukturen, um den Anwendungs-
umfang der Berechnungsmodule zu definieren und zu beurteilen,

e Entwicklung eines Softwareintegrationskonzepts, insbesondere
zur Definition von bidirektionalen Schnittstellen fir ebene
mechanische Systeme mit Koppel- und Bandgetrieben,

e Herleitung von Gleichungssatzen zur modularen Analyse von
Koppel- und Bandgetrieben sowie der Synthese von
Bandgetrieben,

e Integration und Test der Algorithmen in der auf Modelica
basierenden Softwareumgebung SimulationX der Firma ITI
GmbH,

e FErarbeitung einer Verfahrensweise zur Bewertung einer
physikalisch existierenden Bandkurvenscheibe,

e Entwicklung der Syntheseschritte fir ebene Bandgetriebe zum
Ausgleich von Schwerkraftwirkungen an Koppelgetriebe-
mechanismen,

e Verifikation der Ergebnisse anhand von Praxisbeispielen wie
z. B. Kranstrukturen, Maschinenantrieben mit kreisrunden und
unrunden Riemenscheiben,

e Aufzeigen der Einsatzmdglichkeiten fur die Gesamtsimulation
ebener Koppel- und Bandgetriebe anhand von Beispielen.



2 Getriebetechnische Grundlagen ebener Getriebe 19

2 Getriebetechnische Grundlagen ebener
Getriebe

Mechanische Getriebe sind im Maschinen-, Fahrzeug- und Anlagenbau
vorzufinden. Sie besitzen Arbeitsorgane, die zur Durchflihrung
technologischer Prozesse bestimmte Bewegungen verrichten. Sie
ubertragen Leistungen und konnen zudem zur Wandlung und Verarbeitung
von Informationen dienen.

Die Definition eines Getriebes nach Volmer [Vol92] lautet wie folgt: ,Ein
Getriebe ist eine mechanische Einrichtung zum Ubertragen (Wandeln oder
Umformen) von Bewegungen und Kraften oder zum Fuhren von Punkten
eines Korpers auf bestimmten Bahnen. Es besteht aus beweglich
miteinander verbundenen Teilen (Gliedern), wobei deren gegenseitigen
Bewegungsmaoglichkeiten durch die Art der Verbindungen (Gelenke)
bestimmt sind. Ein Glied ist stets Bezugskorper (Gestell), die Mindestzahl
der Glieder und Gelenke betragt jeweils 3.

2.1 Glieder und Gelenke

Mechanische Getriebe bestehen aus mehreren, aber mindestens drei
Getriebegliedern. lhre Aufbauelemente sind die Glieder, Gelenke oder
Getriebeorgane, welche Sonderfunktionen erfullen wie z. B. Federn,
Dampfer, Gesperre oder Anschlage [Ker07].

Die Getriebeglieder mussen so beschaffen sein, dass sie eine hinreichende
Festigkeit gegenlber den eingeleiteten Kraften und Momenten aufweisen.
Sie koénnen vereinfacht als starre Korper angenommen werden. Das
gegenuber einem Bezugssystem als fest definierte Glied heil3t Gestell. Die
beweglichen Glieder eines Ubertragungsgetriebes werden mit Antriebsglied,
Abtriebsglied und Ubertragungsglied bezeichnet. Fiir Fiihrungsgetriebe gilt
die Bezeichnung ,Fuhrungsglieder®. Die Koppelglieder verbinden in
Ubertragungs- und in Fihrungsgetrieben bewegliche Getriebeglieder
miteinander, ohne direkt mit dem Gestell in Verbindung zu stehen.

Ein Gelenk besteht aus zwei Gelenkelementen, welche die
Bewegungsfreiheit zwischen zwei Getriebegliedern einschranken. Die
Gelenkelemente mussen hierfir zueinander eine konstruktiv passende
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Formgebung aufweisen. Die Einteilung der Gelenke erfolgt in [Vol92] nach
unterschiedlichen  Betrachtungsweisen: Form der Relativbewegung,
Bewegungsverhalten an der Beruhrungsstelle der Gelenkelemente, Anzahl
der moglichen relativen Einzelbewegungen (Gelenkfreiheitsgrad f),
gegenseitige Lage der Drehachsen am Gelenk, BerUhrungsart, Art der
Gelenkpaarung und statische Bestimmtheit.

In der getriebetechnischen Darstellung (kinematisches Schema) der ebenen
Getriebe werden die in Tabelle 2.1, dargestellten Symbole fur
unterschiedliche Gelenktypen mit  Angabe der  zugehdrigen
Gelenkfreiheitsgrade f verwendet.

Tabelle 2.1: Symbole und Gelenkfreiheitsgrad von ebenen Gelenken

Gelenktyp Symbol Gelenk-
freiheitsgrad f

Drehgelenk gestellfest 1

o= x e

Schubgelenk gestellfest

C—
—(OJ1 »{ ]

7_

Kurvengelenk f=1 2 oder
ﬁ m m 1 (Walzgelenk)
Bandgelenk 2 oder

f=1
.’—7‘\ ___’—(‘\ 1 (Walzgelenk)

Sowohl ein Kurvengelenk als auch ein Bandgelenk kann je nach
konstruktiver Formgebung der Gelenkpaarung formschlissig oder
kraftschlissig wirken und demzufolge unterschiedliche Freiheitsgrade
aufweisen: Gleiten (100 % Schlupf; f = 2), Walzen (0 % Schlupf; f =1)
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oder in gemischter Form als Gleitwalzen (f = 2). Zur Schaffung einer
besseren Ubersichtlichkeit werden in dieser Arbeit die folgenden
Kurzbezeichnungen flr Gelenktypen verwendet:

Drehgelenk (D),
Schubgelenk (S),
Bandgelenk (B),
Kurvengelenk (K).

Die Kurzbezeichnungen werden entsprechend der Anzahl der Gelenke flr
eine Vvielgliedrige Kette mit vier GroBbuchstaben bezeichnet. Eine
Schubkurbel entspricht beispielsweise dem Typ DDDS. Zur Kennzeichnung
einer Bandgetriebestruktur wird zusatzlich zu den GroRbuchstaben ein
Tildenzeichen ,~“ eingefuhrt. Es zeigt auf, zwischen welchen Gelenken das
flexible Zugmittel eingebaut ist. Ein Bandgetriebe mit einer drehbar im
Gestell gelagerten Bandkurvenscheibe und einer Schwinge im Gestell erhalt
demnach die Kennzeichnung DB~DD.

2.2 Getriebefreiheitsgrad

Die Bewegungsmadglichkeiten eines Getriebes werden Uber die durch
Gelenke gekoppelten Glieder mit dem Getriebefreiheitsgrad F beschrieben.

Der Getriebefreiheitsgrad kennzeichnet die Anzahl der unabhangig
voneinander moglichen Bewegungen eines Getriebes [Vol92]. Werden die
verbleibenden Bewegungsfreiheiten durch eine gleiche Anzahl von
Antrieben gebunden, so entsteht ein zwanglaufiges Getriebe. Die
Getriebefreiheitsgradermittiung erfolgt mit der einfachen Abzahlgleichung

F=b(n—l)—i(b—ﬁ-)—Z(ﬁ-d)ﬁzsj (2.1
i=1 j j

Anzahl der Getriebeglieder (mit Gestell)
Bewegungsgrad (raumlich b=6, eben h=3)
Anzahl der Gelenke

i-tes Teilgelenk

\'ﬁ ﬁ.% @4 :

Gelenkfreiheitsgrad
fia  identische Freiheit
S passive Bindung
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in allgemein gultiger Weise.

Der Term b(n—1) bezeichnet die Summe der moglichen
Bewegungsfreiheiten der am Getriebeaufbau beteiligten Glieder mit
Ausnahme des Gestells. Das Formelzeichen n kennzeichnet die Anzahl der
Getriebeglieder, wobei das Gestell die Gliedbezeichnung 1 erhalt. Der
Bewegungsgrad b beschreibt die Anzahl der uneingeschrankten
Bewegungsfreiheiten eines jeden einzelnen Gliedes. Fur raumliche Getriebe
ist der Bewegungsgrad b = 6, fur ebene und spharische Getriebe ist b = 3.
Der zweite Term charakterisiert die Einschrankungen der Gliedbewegungen
durch ideal spielfreie Gelenke, und die ubrigen Terme kennzeichnen die
sogenannten identischen Freiheiten und passiven Bindungen. Eine
identische Freiheit liegt dann vor, wenn ein Getriebeglied eine
Bewegungsfreiheit aufweist, welche die Ubertragungseigenschaften des
Getriebes nicht beeinflusst. Beispielhaft dafur ist eine um die Langsachse
drehbar gelagerte Spurstange einer Kraftfahrzeuglenkung. Eine axiale
Verdrehung der Spurstange in den Kugelgelenken ist zwar mdglich,
beeinflusst aber die Bewegungsubertragung vom Lenkrad auf die Rader
nicht. Eine passive Bindung liegt hingegen vor, wenn eine
Gelenkverbindung im Getriebe einen redundanten bzw. Uberbestimmten
Freiheitsgrad besitzt, zum Beispiel paarweise eingebaute Drehgelenke an
einer Haustur. Ausschliel3lich nach der kinematischen Funktion betrachtet,
wlrde nach dem Entfernen eines Drehgelenks weiterhin die gleiche
Rotationsbewegung der Tur beschrieben. Strukturmechanisch betrachtet
wird das zweite Gelenk bendtigt, um Biegemomente quer zur
Rotationsachse als Kraftepaar tUber beide Drehgelenke abzustltzen.

Im Bild 21 sind drei Getriebe mit momentan gleichen
Ubertragungseigenschaften dargestellt. Das Getriebe a) ist ein 6-gliedriges
Koppelgetriebe mit ausschlieBlicher Verwendung von 7 Drehgelenken. Der
Getriebefreiheitsgrad ergibt sich zu: F =3(6 —1) —7(3—1) = 1. Fir das
Bandgetriebe b) wurden die Koppeln gegen ein Band ersetzt und Uber eine
fest im Gestell befindliche kreisférmige Kurvenkontur gleitfahig gefahrt. Der
Getriebefreiheitsgrad wird ermittelt, indem zunachst das Band in zwei
Abschnitte (3 und 4) aufgeteilt wird. Die Anzahl der Getriebeglieder betragt
somit 5. Als Gelenke sind 4 Drehgelenke und 2 Bandgelenke in den
Kontaktpunkten K1 und K2 mit dem Gelenkfreiheitsgrad 2 (Drehen und
Schieben) vorhanden. Durch den Umschlingungsabschnitt auf der
Kurvenkontur sind die Bewegungsfreiheitsgrade der Bandgelenke
hinsichtlich der Verschiebung entlang der Bandkurvenkontur gekoppelt. Die
Kopplung bewirkt eine weitere Einschrankung der Gelenkfreiheit zwischen
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K1 und K2. Der Getriebefreiheitsgrad ergibt sich wie folgt: F =3(5—-1) —
[4(3-1)+23-2)+1] =1.

(]
f Y
1

Bild 2.1: Getriebefreiheitsgrad-Bestimmung an Koppel- und Bandgetrieben

FiUr den Getriebeaufbau c) wurde die gleitfahige Kurvenkontur durch eine im
Gestell drehbar gelagerte Kreisrolle ersetzt. Das Getriebe besteht somit aus
6 Gliedern, 5 Drehgelenken und 2 gekoppelten Bandgelenken in den
Kontaktpunkten K1 und K2. Der Getriebefreiheitsgrad ergibt sich zu
F=3(6-1)—-[53-1)+23-2)+1]=2. Der hinzugefligte
Freiheitsgrad ist durch die Verdrehungsmoglichkeit der Rolle um Bg bei
schlupfendem Zugmittel zu erklaren. Es handelt sich hierbei um eine
identische Freiheit, welche die Lagezuordnung zwischen der Schwinge 2
und der Schwinge 6 nicht beeinflusst. Weicht jedoch die in Bild 2.1 a) und b)
dargestellte Kontur von einer Kreiskontur ab, so ist das Ubertragungs-
verhalten der beiden Getriebe verschieden. In diesem Fall liegt keine
identische Freiheit vor.
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2.3 Einteilung der Getriebe

Mechanische Getriebe werden grundlegend nach der Funktion in
Ubertragungs- und Fuhrungsgetriebe, der Art der Ubertragungsfunktion
(UF) oder den charakteristischen Bestandteilen in unterschiedliche
Kategorien eingeteilt. Zur Vereinfachung werden in diesem Abschnitt
ausschlieldlich zwanglaufige Getriebe mit einem Freiheitsgrad betrachtet.
Die verallgemeinerte Eingangskoordinate (Antriebskoordinate) wird mit p
und die verallgemeinerte Ausgangskoordinate (Abtriebskoordinate) wird mit
q bezeichnet. Sie stehen stellvertretend flr eine translatorische wie auch
eine rotatorische Bewegungsbeschreibung.

Ubertragungsgetriebe:

Die Bewegungslbertragung erfolgt durch eine definierte Ubertragungs-
funktion. lhre verallgemeinerte Form lautet: g = q(p). Sie wird auch als UF
0. Ordnung bezeichnet.

Erfolgt eine Verkettung der Antriebsstellung in Abhangigkeit von der Zeit,
ergibt dies die Abtriebsfunktion

q(t) = qlp(O)]. (2.2)

Die Abtriebsgeschwindigkeit wird durch eine einmalige Differenzierung nach
der Zeit ermittelt. Sie wird nach der Gleichung

., _dg dgq dp .

aus der zeitunabhangigen UF 1. Ordnung ¢ multipliziert mit der
Antriebsgeschwindigkeit p berechnet. Die Ableitung der Abtriebskoordinate
dq nach der Antriebskoordinate dp entspricht dem Verlauf der Ubersetzung
i aufgetragen Uber der Antriebsstellung q.

Die Abtriebsbeschleunigung ¢ wird durch eine zweimalige Differenzierung
nach der Zeit durch

d?q
..= R 17} .2 ] oo 2.4
G=3z=a"D"+q'D (2.4)
berechnet. Diese besteht aus einem Term, der vom Quadrat der
Antriebsgeschwindigkeit abhangig ist, und einem zweiten Term, der von der
Antriebsbeschleunigung bestimmt wird.
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Fuhrungsgetriebe:

Flhrungsgetriebe dienen zur Positionierung von Punkten auf vorgegebenen
Bahnen oder zur Fuhrung einer bewegten Ebene durch vorgegebene
Lagen. Dabei kann die Bewegungseinleitung an beliebiger Stelle erfolgen.

Ubertragungsfunktion (UF):

e lineare UF (gleichmaRig Ubersetzende Getriebe, z. B. Radergetriebe),
e nichtlineare UF (ungleichmaRig Ubersetzende Getriebe, z. B.
Koppelgetriebe).

Lage der Drehachsen:

Die Lage der Drehachsen bestimmt den Bewegungsgrad des Getriebes.

e eben
e raumlich
e spharisch

Ebene Getriebe kénnen auch Getriebeglieder enthalten, welche sich
ausschliel3lich parallel zu einer Ebene bewegen.

Charakteristische Bestandteile bzw. Bauelemente:

Radergetriebe

Schraubengetriebe

Koppelgetriebe

Kurvengetriebe

Zugmittelgetriebe

Druckmittelgetriebe

kombinierte Getriebe (hybride Getriebe), z. B. Rader-Koppelgetriebe

2.4 Koppelgetriebe

Ebene Koppelgetriebe bestehen allgemein aus starren Gliedern, welche mit
Dreh- und Schubgelenken (Gelenkfreiheitsgrad f = 1) miteinander
verbundenen sind.

Koppelgetriebe werden aus einer geschlossenen kinematischen Kette
abgeleitet, indem ein Glied zum Gestell definiert wird. Damit entsteht aus
einer kinematischen Kette ein vollstandiges Getriebe. Fur die 4-gliedrigen
Ketten (Viergelenkkette, Schubkurbelkette, Kreuzschleifenkette und
Schubschleifenkette) ergeben sich durch den Bezugsgliedwechsel
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(Gestelldefinition) die im Bild 2.2 dargestellten neun ebenen Getriebe mit
Dreh- und Schubgelenken.

Viergelenkkette Schubkurbelkette Kreuzschleifenkette | Schubschleifenkette
2 c b
© b c c c
5 d d d d
S| P b
15} a a a a
@ DDDD(a) DDDS(a) SDDD(a) SDDS(a) DSDS(a) SDSD(a)
o b
o c b c c d
= c
= d d
i) d
0 a a a ° a
DDSD(b) SSDD(b) SDSD(b) DSDS(b)
a DSDD(b) d DDSS(b) C
8 S \
= d
5 c a a
w
o] a
& b
b b
DDSD(b) DSSD(b)
o DSDD(b)
3 a
= a
i P a b
b7 d
@
o c c

Bild 2.2: Systematik der zwangléaufigen ebenen Viergelenkgetriebe aus der 4-gliedrigen
kinematischen Kette mit Dreh- und Schubgelenken nach [Lov98]

Offensichtliche Doppelungen der Getriebestrukturen, welche aus der
Viergelenkkette und der Schubschleifenkette hervorgehen, wurden im
Schaubild nicht dargestellt.

Fur die 4-gliedrigen kinematischen Ketten mit Dreh- und Schubgelenken
sind somit insgesamt neun unterschiedliche Getriebe mit den folgenden
Bezeichnungen vorhanden:

e DDDD(a) Viergelenkgetriebe

e DDDS(a) bzw. SDDD(a) Schubkurbel oder Schubschwinge

e DDSD(b) bzw. DSDD(b), schwingende oder umlaufende
Kurbelschleife (DDSD(c) ist kinematisch aquivalent mit DDSD(b) und
DSDD(c) ist kinematisch aquivalent mit DSDD(b))
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SDDS(a) Doppelschieber

SSDD(b) bzw. DDSS(b) Kreuzschubkurbel

DSSD(c) Doppelschleife

DSDS(a) bzw. SDSD(a), DSDS(b) bzw. SDSD(b) Schubschleife

Alle aufgezeigten Grundgetriebe sind praxisrelevant und missen mit einer
zuklnftigen Koppelgetriebebibliothek in der Programmsprache Modelica
modellierbar sein.

2.5 Zugmittelgetriebe

Zugmittelgetriebe bestehen aus einem zugsteifen und zugleich aus einem
biegeschlaffen Zugmittel (z. B. Seile, Riemen, Ketten, Bander). Sie werden
im Bild 2.3 in Getriebe mit Kraftschlusspaarung und Getriebe mit
Formschlusspaarung eingeteilt. Dabei ist eine weitere Untergliederung in
offene oder in geschlossene (endlose) Zugmittelgetriebe mit vorwiegendem
Einsatz zur Ubertragung von umlaufenden Antriebsbewegungen bekannt.

Zugmittelgetriebe

I
I |

Getriebe mit Getriebe mit
Kraftschlusspaarung Formschlusspaarung
« Seilgetriebe « Kettengetriebe
+ Riemengetriebe » Zahnriemengetriebe
» Bandgetriebe

Bild 2.3: Einteilung der Zugmittelgetriebe

2.5.1 Seilgetriebe

Seilgetriebe sind in technischen Anwendungen weit verbreitet. Sie kdnnen
Bewegungen Uber weite Distanzen Ubertragen und unterstitzen durch ihre
geringe Masse ideal mobile Leichtbauanwendungen. Die Einsatzgebiete
umfassen beispielsweise einfache Flaschenzige mit Anwendungen im
Kranbau, Schiffoau, Feuerwehr- und Buhnen-, Landwirtschafts- und
Forstwirtschaftstechnik ~ wie auch  Sportgerate, Seilbahnen und
Abspannungen von Oberleitungen im Schienenverkehr.

Im Gegensatz zu den Riemen- und Zahnriemengetrieben steht bei
Seilgetrieben nicht die Drehmomentubertragung uber die Rollen im
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Vordergrund, sondern vielmehr werden die Querkrafte nach dem
Waagebalkenprinzip uber den gesamten umschlungenen Rollenabschnitt
vom Seil auf die Rollenachse Ubertragen. Seilgetriebe sind vorwiegend als
offene Strukturen im Einsatz. Das heil3t, ein Seilende wird entweder auf eine
Seiltrommel aufgewickelt oder es ist direkt an einem Getriebeglied befestigt.

Die Seilrollen dienen zum Umlenken der Seilbewegungen und zur
Ubertragung von Kréaften auf die Lagerungen. Sogenannte ,lose Rollen®,
welche nicht direkt im Gestell oder indirekt Uber starre Getriebeglieder
gelagert sind, verteilen die an der Drehachse radial eingeleitete Lagerkraft
gleichmallig auf beide Seilabschnitte. Dieses Grundprinzip der
Kraftehalbierung findet fur Flaschenzlige jeglicher Art Anwendung. In
diesem Zusammenhang ist auch die im Jahre 1594 von Galileo Galilei
formulierte ,Goldene Regel der Mechanik zu nennen: ,Was man an Kraft
spart, muss man an Weg zusetzen® [Dud13].

Grundlegend besteht der Aufbau eines Flaschenzugs aus festen und/oder
losen Rollen und einem Seil. Geschichtlich ist die Anwendung von
Flaschenzigen bis auf das Jahr 750 v. Chr. nachweislich
zuruckzuverfolgen. Archimedes verwendete Flaschenzuge in
zusammengesetzter Ausfihrung [Edw27]. Und in der Verodffentlichung des
Prager Universitatsprofessors Ritter [Rit33] finden sich umfangreiche
Abhandlungen zu den Einsatzgebieten, dem konstruktiven Aufbau, der
Berechnung sowie auch experimentelle Nachweise aus der Zeit der
Industrialisierung um 1833.

Die Flaschenziuge werden nach Art ihres Aufbaus in Faktorenflaschenzug,
Potenzialflaschenzug und Differenzialflaschenzug unterschieden. Der
Faktorenflaschenzug (vgl. Bild 2.4, S. 29) besteht aus einer oder mehreren
losen und festen Rollen, welche abwechselnd von einem Seil umschlungen
werden. Das vom Bediener abgewandte Ende ist je nach verwendeter
Rollenanzahl an einer Lagergehauselasche der Rollen befestigt. Die zum
Heben der Last aufgebrachte Seilkraft wird entsprechend der Anzahl der
tragenden Seilabschnitte gleichmalig aufgeteilt. Der zurlickgelegte Seilweg
ergibt sich aus dem Hubweg multipliziert mit der Anzahl der tragenden
Seilabschnitte. Bei Verwendung von mehr als drei Rollen werden die Rollen
in Blocken oder Violinen zusammengefasst. Aufgrund seiner
platzsparenden Bauweise durch die Verwendung von einem einzelnen Seil
mit vergleichsweiser kleiner Seilkraft ist dieser Flaschenzugaufbau am
weitesten verbreitet.
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Bild 2.4: Faktorenflaschenziige [wik13b]

Bei dem im Bild 2.5 links dargestellten Potenzialflaschenzug werden
einzelne Seilabschnitte um eine lose Rolle gefuhrt und mit einem
Seilabschnitt kaskadenformig aneinander gekoppelt. Der jeweils zweite
Seilabschnitt ist fest mit dem Gestell verbunden. Die aufzubringende
Bedienkraft wird entsprechend der Anzahl der losen Rollen halbiert.

Der Differenzialflaschenzug (vgl. Bild 2.5 rechts) besteht aus einer
Differenzialrolle und einer losen Rolle. Die Ubersetzung kann durch die
Radien der Differenzialrolle frei gewahlt werden.

Z e

50 N 50N

h=10cm |

Bild 2.5: Potenzialflaschenzug (links) und Differenzialflaschenzug (rechts) [wik13c],
[wik13d]
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Ein weiteres Anwendungsgebiet der Seilgetriebe ist der Einsatz in
Seilrobotern. Die Firma CAMCAD [CAM14] vertreibt ein seilbahngefihrtes
Kamerasystem fur eindimensionale und zweidimensionale Kamerafahrten
mit Anwendungsgebieten im Grolveranstaltungs- und Sportbereich. Mit
dieser Technologie werden Geschwindigkeiten von 130 km/h Uber eine
Lange von 1000 m erreicht [CAM14al].

Von Brukmann [Bru13] wurden Seilroboter zur Logistik von Nutzlasten als
Regalbedienungsgerat vorgestellt. Eine Transporteinheit wird Uber acht
gekreuzt angeordnete Seile mit acht Seilwinden und zwolf Umlenkrollen
gefuhrt. Derzeit befindet sich die komplexe Antriebssteuerung in der
Entwicklung. Simulativ wurden Transfergeschwindigkeiten von 6 m/s und
Beschleunigungen von 5 m/s? prognostiziert.

2.5.2 Bandgetriebe

Bandgetriebe zahlen zur Kategorie der Zugmittelgetriebe und sind im
Allgemeinen durch eine nichtlineare Ubersetzung gekennzeichnet. Als
Zugmittel dient ein flexibles Stahl-, Kunststoff- oder Textilband bzw. ein Seil,
ein Zahnriemen oder eine Kette, welche Uber eine stetig konvex gekrimmte
Bandkurvenscheibenkontur geschlungen wird [Vol92]. Fir eine ideale und
verlustfreie Bewegungsubertragung sollte das eingesetzte Zugmittel
madglichst steif hinsichtlich Zugbelastung und gleichsam nachgiebig
gegenuber Biegebelastung sein.

Zur Bandstraffung muss das Zugmittel permanent unter Zugspannung
gehalten werden. Dies kann durch eine einfache Feder, durch Ausnutzung
der Massenschwerkraft oder auch durch ein gegenlaufiges Bandgetriebe
erfolgen.

Bandgetriebe sind ideale Getriebe zum Erzeugen von speziellen Kraft- bzw.
Drehmomentverlaufen unter Leichtbauanforderungen. Sie sind daher zur
Kompensation von stérenden Schwerkraftrickwirkungen auf den Antrieb
hervorragend geeignet.

Die Systematik der 4-gliedrigen Bandgetriebe mit einem Freiheitsgrad und
mit schlupffreien Bandgelenken bzw. Walzgelenken wurde erstmals
ausfuhrlich von Wadewitz [Wad97] dargelegt. Er untersuchte die
Bandgetriebestrukturen analog zur Viergelenkkette der Koppelgetriebe und
stellte fest, dass wahlweise zwei starre Glieder durch Bander ersetzt werden
konnen. Weiterhin beschreibt er 2zwei mogliche Varianten der
Bandanlenkung am freien Trum:
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e Drehgelenk — Walzgelenk
o Walzgelenk — Walzgelenk

Eine Kombination von Walzgelenk und Schubgelenk ist nicht mdglich. Somit
entfallen fur die Bandgetriebe alle Ableitungen aus der Schubschleifenkette.
Lovasz [Lov98] erweiterte ein Jahr spater die Bandgetriebestrukturen um
Anordnungen mit im Gestell gelagerten Bandgliedern. Er verzichtete
hingegen auf die Darstellung von 4-gliedrigen Strukturen mit zwei Bandern
und einige wenige Ableitungen aus der Kreuzschleifenkette. Zwei Jahre
spater  erweiterten Moder und Lovasz in [Mod09] die
Strukturuntersuchungen auf 5-gliedrige Bandgetriebe zur gezielten
Beeinflussung der Ubertragungsfunktion.

Um eine vollstandige Ubersicht aller 4-gliedrigen Bandgetriebestrukturen in
Ubersichtlichen Schaubildern zu erhalten, werden im Bild 2.6, S. 32 alle
Strukturen aus den vorangegangenen Arbeiten zusammengefasst und um
einige fehlende Strukturen erganzt. Die Systematik der 4-gliedrigen
Bandgetriebe kann grundlegend in Ableitungen aus der Viergelenkkette, der
Schubkurbelkette und der Kreuzschleifenkette unterteilt werden (vgl. Kapitel
2.4). Bei einer Variation der Viergelenkkette, bei dem die Drehgelenke
systematisch durch Bandgelenke ersetzt werden, entstehen insgesamt flnf
Ausgangskombinationen von Bandgetrieben (siehe Bild 2.6) Zeile
,Gestellglied a“). Weitere 11 Getriebevarianten entstehen durch den
zyklischen Wechsel des Bezugsglieds. Die kinematisch gleichwertigen
Getriebestrukturen wurden nicht in das Bild 2.6 aufgenommen. Somit sind
insgesamt 16 unterschiedliche Getriebestrukturen darstellbar, wobei in der
Praxis Getriebestrukturen mit zwei Bandern oder Getriebestrukturen mit
dem Band als Gestellglied eine selten vorzufindende Ausnahme darstellen.
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Bild 2.6: Getriebesystematik fiir 4-gliedrige Bandgetriebe, abgeleitet aus der
Viergelenkkette

Analog zur Viergelenkkette werden in gleicher Weise fir die
Schubkurbelkette und die Kreuzschleifenkette der Koppelgetriebe
Bandgetriebestrukturen  abgeleitet. In  der Schubgelenkkette st
ausschlieldlich ein Schubgelenk verbaut und in der Kreuzschleifenkette sind
immer zwei Schubgelenke vorhanden. Entsprechend ergeben sich die im
Bild 2.7, S. 33 mit Fortsetzung im Bild 2.8, S. 34 dargestellten
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Strukturvarianten der 4-gliedrigen Bandgetriebe. Aus insgesamt sieben
Ausgangskombinationen kdénnen auf Basis der
Kreuzschleifenkette durch Anwendung des Bezugssystemwechselprinzips
insgesamt 27 Varianten von Bandgetrieben abgeleitet werden.

Schubkurbel- und
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Bild 2.7: Getriebesystematik fiir 4-gliedrige Bandgetriebe, abgeleitet aus der

Schubkurbelkette und Kreuzschleifenkette
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Die in den Bildern grau dargestellten Getriebe sind kinematisch aquivalente
Strukturen, wie sie aus dem Formenwechsel am Schubgelenk von
Schleifengetrieben bekannt sind [Vol92]. Auch hier sind Strukturen, die das
Band als Gestell kennzeichnen, fur praktische Anwendungen im
Allgemeinen von geringer Bedeutung.

Schubkurbelkette Kreuzschleifenkette
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Bild 2.8: Fortsetzung - Getriebesystematik fiir 4-gliedrige Bandgetriebe, abgeleitet aus
der Schubkurbelkette und Kreuzschleifenkette

Beim aulier Acht lassen der von Wadewitz [Wad97] formulierten Bedingung,
nachdem Bander nur an Drehgelenken oder Walzgelenken in eine
4-gliedrige Struktur eingebunden werden kdnnen, ergeben sich aus der
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Schubkurbelkette zwei in der Praxis gebrauchsfahige Bandgetriebe-
strukturen. Ausgehend von einer Kurbelschleife mit im Gestell drehbar
gelagertem Schieber der Struktur DDSD(c) (vgl. Strukturtbersicht im Bild
2.2) wird im Bild 2.9 das zwischen der Kurbel und der Fuhrung angeordnete
Drehgelenk durch ein Bandgelenk ersetzt. Die Kurbel entspricht nun einer
Bandkurvenscheibe und die Flihrung wird durch das Band verkorpert. Eine
so verbleibende Kombination aus Schieber und Drehgelenk ermdglicht eine
Auflésung in zwei funktionsfahige Strukturen:

e Ein 3-gliedriges Bandgetriebe mit einer Abzugsduse im Bild unten
links und
e ein 3-gliedriges Feder-Bandgetriebe im Bild unten rechts.

Kurbelschleife der Struktur DDSD

Bandgetriebe mit Abzugsdise Feder-Bandgetriebe

(T (e

Bild 2.9: Ableitung zweier kinematisch gleichwertiger 3-gliedriger Bandgetriebe aus der
4-gliedrigen Kurbelschleife
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2.6 Ubersetzung und Drehschubstrecke

Die wohl bekannteste Ubertragungseigenschaft eines Getriebes wird durch
die Ubersetzung bzw. Drehschubstrecke fir Weg-Winkel-Lagezuordungen
charakterisiert.

Eine einfache Ubersetzung liegt vor, wenn Antriebs- und Abtriebsglied
dasselbe Bezugsglied (meist Gestellglied) besitzen. Die einfache
Ubersetzung entspricht dem Verhéltnis zweier gerichteter Polstrecken.
Diese Polstrecken reichen von den Polen der ins Verhaltnis zu setzenden
Winkelgeschwindigkeiten bis zu dem dritten Pol, welcher mit den ersten
beiden Polen auf einer Geraden liegt [Vol92].

Das Bild 2.10 erklart am Beispiel der Viergelenkkette die in

; 224 T
g = o2 (2.5)
21 4 2 T4-1

—_
o

—_
o

aufgestellten und geometrisch deutbaren Zusammenhange zwischen den
Verhaltnissen der Winkelgeschwindigkeiten, Polstrecken und zugeordneten
Drehmomente.

142
’ h |

1
1224

Bild 2.10: Einfache Ubersetzung nach [Vol68], links Gleichlauf und rechts Gegenlauf

Sind die Polstrecken gleich gerichtet, so besitzt die Ubersetzung ein
positives Vorzeichen (Gleichlauf von Antriebs- und Abtriebsglied), und flr
entgegengesetzt gerichtete Polstrecken ist die Ubersetzung negativ
(Gegenlauf).

FUr den Fall, dass die ins Verhaltnis gesetzten Winkelgeschwindigkeiten ein
unterschiedliches Bezugsglied aufweisen, liegt eine diagonale Ubersetzung
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vor (vgl. Bild 2.11). Diese ist darstellbar aus dem Verhaltnis zweier
Strecken, welche von den Polen, in denen die ins Verhaltnis gesetzten
Winkelgeschwindigkeiten auftreten, bis zum Schnittpunkt R bzw. S mit der
zugeordneten Kollineationsachse (k-Achse) reichen. Die diagonale
Ubersetzung wird unter Verwendung der folgenden Beziehungen

. ¢ss 12R Ty P34

= — =2 ki 2.6
134-21 e 34R Tss g02”1 14-23 (2.6)
. G135 125 Ty P
lyz3—21 = E = ﬁ = a = —l34_21 (p2”1 ki3-24 (2.7)

mit dem rechts nebenstehend dargestellten Indexziffernschema ermittelt.

Bild 2.11: Diagonale Ubersetzung nach [Vol68]

In den folgenden Betrachtungen werden anstatt zweier rotatorisch bewegter
Glieder ein rotatorisch und ein translatorisch bewegtes Glied in Beziehung
gesetzt. Dieser Zusammenhang wird durch die Drehschubstrecke
charakterisiert. Hierbei erfolgt die Unterscheidung bei der Ermittlung der
Drehschubstrecke in der Bezugsgliedzuordnung. Bei einem gemeinsamen
Bezugsglied liegt eine einfache Drehschubstrecke vor und bei einem
unterschiedlichen Bezugsglied eine diagonale Drehschubstrecke.
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Die einfache Drehschubstrecke ist gleich dem Verhaltnis einer
Geschwindigkeit x und einer Winkelgeschwindigkeit ¢. Sie entspricht einer
Polstrecke von dem Pol, in dem die Winkelgeschwindigkeit auftritt, bis zu
dem Pol, dessen Bezeichnung durch Streichen der gemeinsamen
Indexziffern von x und ¢ ermittelt wird. Die Aufstellung der
Drehschubstrecke mit der zugehorigen Gleichung

X - T. < Tyi_oq >
T'41_21= .4-1 =12 24= ﬁ: 41-21

P21 - Fyq M (2:8)

erfolgt am Beispiel der Schubkurbel im Bild 2.12.

Bild 2.12: Drehschubstrecke am Beispiel einer Schubkurbel

Die diagonale Drehschubstrecke ist mit jeweils einer von zwei Strecken,
betrachtet vom Pol, in dem die Winkelgeschwindigkeit auftritt, bis zum
Schnittpunkt R bzw. zum Schnittpunkt S mit der zugeordneten
Kollineationsachse (k-Achse), darstellbar. Das Bild 2.13, S. 39 stellt dies in
den Gleichungen

20 To X4
134-21 = —— = TR 12 R, Il { K1a-23 (2.9)
P21 34 @
21
. X
X43 Tyy —— 43
Th3—21 = —T34-21 = (p_ = _F_ =12 . ||} k13-24 (2.10)
21 43 o

am Beispiel einer exzentrischen Kurbelschleife dar. Fur die Ermittlung der
Schnittpunkte R und S qilt: Die diagonale Drehschubstrecke steht immer
senkrecht auf der Schubstrecke.
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AbschlieRend ist im Bild 2.14 der fur die Bandgetriebesynthese (siehe
Kapitel 3.3.3) interessante Sonderfall der zentrischen Kurbelschleife
dargestellt. Die Kollineationsachse k,,_,; fallt mit der Schubgeraden
geometrisch zusammen und steht zugleich senkrecht auf der diagonalen
Drehschubstrecke 1;,_,;. Die diagonale Drehschubstrecke ist der ideal
wirksame Hebelarm an dem die Kraft F;, = —F,; mit dem Drehmoment T,,
der Kurbel im Gleichgewicht steht.

Bild 2.13: Diagonale Drehschubstrecke am Beispiel einer exzentrischen Kurbelschleife

Bild 2.14: Diagonale Drehschubstrecke am Sonderfall einer zentrischen Kurbelschleife
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3 Stand der Technik

3.1  Simulation

Die Simulation ist eine Methode zur Analyse von dynamischen Systemen,
deren Verhalten im Allgemeinen durch komplexe Zusammenhange
charakterisiert ist. In der Simulation werden Experimente an Modellen
durchgefuhrt, um Vorhersagen und Erkenntnisse Uber ein reales System zu
erhalten. Ein zu simulierendes System ist durch die Struktur, die Funktion
und das Verhalten gekennzeichnet. Der Modellierungsaufwand und die
Festlegung der Systemgrenzen richten sich dabei nach den konkreten
Zielstellungen der Simulation.

Die Anwendung von Simulationen ist weitldufig in allen Wirtschafts- und
Wissenschaftszweigen vertreten. Allgemein bekannte Beispiele sind:
Wettersimulation, Stromungssimulation von Flussverlaufen, Fahrsimulation,
Flugsimulation, die Simulation von chemischen Prozessen oder auch die
Simulation von Energieversorgungsnetzen.

3.1.1 Simulation mechanischer Getriebe

Die Bandbreite der Simulationsanwendungen zur Auslegung und Prufung
von mechanischen Getrieben ist gleichermallen breit gefachert aufgestellt.
Sie umfasst zunachst die klassische Strukturdynamik (FEM) zur
Untersuchung von mechanischen Spannungen und Verformungen sowie
die Eigenfrequenzen und Berechnung der Dauerfestigkeit von
Getriebebauteilen. Ein zweiter Aspekt zielt auf das Ubertragungsverhalten
der gesamten Getriebestruktur. Hierbei werden z.B. Schwingungs-
anregungen durch Steifigkeitsschwankungen, Eigenfrequenzen, Reibungs-
verluste in Lagern (EHD) inklusive Warmebilanz oder Gerausch-
ubertragungen naher betrachtet. Unter Berucksichtigung von konkreten
Bauteilgeometrien bieten Mehrkorpersysteme [Woe11] wie z. B. ADAMS
[Ada14], RecurDyn [Rec14], SIMPACK [SIMP14] und die in den CAD-
Systemen integrierten optionalen MKS-Loser wie z. B. CATIA SimDesigner
Motion [Sim14] oder Creo Elements/Pro Mechanism Dynamics Option
[Cha10] fur dieses Aufgabengebiet umfassende Lésungen.

Zur Untersuchung von automatisierten Schaltablaufen in KFZ-
Schaltgetrieben sind hingegen Softwaresysteme wie z. B. Matlab/Simulink
oder Dymola [CAT14] von grolRer Bedeutung. Unterstitzt durch die
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moderne Multiprozessortechnik in leistungsstarken Rechnern werden in
jungster Zeit sogar Schmierstoffverteilungen im  Getriebe mit
Partikelsimulationen nach der diskreten Elementmethode (DEM) analysiert
[Fun14], [EDE14].

Im Bereich der Getriebesynthese fur ungleichférmig Ubersetzende Getriebe
existieren einfache Geometrieprogramme wie Cinderella [Kor14], GeoGebra
[Geo14], [Ker13] oder Zirkel und Lineal [Gro14]. Zudem werden mit den in
CAD-Systemen verflUgbaren Skizzierern ahnliche Geometriefunktionen
abgedeckt. Eine umfassende Ubersicht und ein detaillierter Vergleich tber
Geometriesoftware zur Malsynthese ebener Getriebe ist in [Pra13]
dargestellt. Weiterfuhrende Synthese- und Analyseaufgaben kdénnen mit
SAM [SAM14], GENISYS [Bra13], [Bre95], [Bau00], KOSIM [Reh00] oder
Gecko [Cho07] behandelt werden. Ein interessanter Ansatz ist die Kopplung
zwischen dem Mathematikprogramm Mathcad und dem CAD-System
ProEngineer [Ber10]. Mit dieser werden Berechnungen der Ebenenlagen
zur Drei- und Vierlagensynthese von Koppelgetrieben in Mathcad
durchgefihrt und automatisiert in das CAD-System uberfuhrt.
Mehrfachlosungen unterschiedlicher Getriebevarianten lassen sich dabei
Uber ein Menu innerhalb der CAD-Umgebung bequem auswahlen.

Zur Simulation von Zugmittelgetrieben existieren bisher wenige oder nur
sehr spezielle Losungen im Bereich der Getriebeanalyse. In der Tabelle 3.1,
S. 43 sind kommerzielle verfligbare Produkte fir die dynamische Analyse
von Zugmittelgetrieben aufgelistet.

Die Anwendungsgebiete der genannten Softwareprodukte liegen vor allem
in der Simulation von Antriebssystemen flr Kraftfahrzeuganwendungen, bei
denen das Schwingungsverhalten von Nebenantrieben, Ventiltrieben,
Riemenspannvorrichtungen oder Einspritzpumpen im Vordergrund steht.
Diese Softwarelésungen unterstitzen haufig nur Riemen- oder
Kettengetriebestrukturen unter Verwendung von kreisrunden Scheiben.
Weitere Problematiken ergeben sich aus dem Umfeld der MKS- und FEM-
basierenden Systeme. Aufgrund der systembedingten  Struktur-
diskretisierung entsteht bei der Modellierung von Zugmittelgetrieben mit
langen Bandlangen eine sehr groe Anzahl von Elementen. Die
Berechnungszeitdauer steigt mit der generierten Systemgrof’e und dem
Speicherbedarf erheblich an, und bei Verwendung von mehreren Rollen
und/oder langen Zugmittelabschnitten scheitert oftmals der Berechnungs-
vorgang.
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Tabelle 3.1: Vergleich

von

beispielhaften

kommerziellen

systemen zur Modellierung von Zugmittelgetrieben

Berechnungsprogramm-

Hersteller/Produkt Berechnungs- | Besonderheiten
ansatz
FunctionBay / MKS/FEM Toolkit fir Riemen-, Zahnriemen- und
RecurDyn Kettengetriebe, Druckmaschinen, 3D
MSC Software / Adams | MKS Toolkit fur Steuerketten, 3D
PTC / CreoElements MKS Funktion zur Simulation von einfachen
Zweirollengetrieben mit unendlichem
Zugmittel, 3D
SIMPACK AG / MKS Toolkit fur Ketten, Zahnradgetrieben, 3D
SIMPACK
CONTECS / Differenzial- Toolkits fur Nebenaggregatantriebe
SIMDRIVE3D gleichungen/ inklusive Verbrennungsmaschine und
MKS/FEM Fahrzeuggetriebe fur Kraftfahrzeuge 3D
ARTAS Engineering Differenzial- Zwanglaufige Zahnriemengetriebe ohne
Software / SAM gleichungen Riemendehnung, 2D

Fir die Synthese von ebenen Bandgetrieben mit einem beliebigen
strukturellen Aufbau sind bisher keine kommerziellen Berechnungs-
programme bekannt. Bisher wurden im Umfeld wissenschaftlicher Arbeiten
Programmskripte und Mathcad-Arbeitsblatter flr spezielle Getriebe-
strukturen erstellt [Ban08], [Pol09], [Zie11].

Sollen ebene Zugmittelgetriebe in beliebigen Strukturformen simuliert
werden, mussen offene wie auch geschlossene Zugmittel gleichermalien
wie die kreisrunden oder variablen Scheibenkonturen sowie auch
Anbindungen an Koppelgetriebeglieder frei miteinander kombinierbar sein.
Konkret soll dies anhand von Bild 3.1 a) bis f), S. 44 flr ausgewahlte
Problemstellungen erlautert werden.
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Riemengetriebe [/ Seilgetriebe Bandgetriebe

O

b) e)

Zugmittel geschlossen

Zugmittel offen
).

5}
e
RN

Kombination mit Koppelgetrieben

Bild 3.1:  Problemstellungen in der Simulation von Band- und Koppelgetrieben

a) Riemengetriebe aufgebaut aus zwei oder mehreren fest im Gestell
gelagerten Rollen und einem geschlossen umlaufenden Zugmittel.
Diese Bauformen sind in zahlreichen Antriebssystemen von Kraft-
fahrzeugen, Landmaschinen, Werkzeugmaschinen, Verarbeitungs-
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maschinen oder einfachen Antrieben von Kompressoren,
Rasenmahern, Nahmaschinen sowie Forderanlagen wiederzufinden.

b) Seilgetriebe mit Trommel, loser Rolle und im Verhaltnis zu den
Rollenabmessungen sehr langem Zugmittel. Diese Getriebe finden
beispielsweise vielfaltigen Einsatz in Kranen, Flaschenzlgen,
Aufzugen, Kippmastseilbahnen, Seilbahnen und Bootsausriastungen.

c) Riemengetriebe kombiniert mit Koppelgetrieben. Die Spannrolle wird
auf einem einfachen Hebel beweglich im Gestell gefuhrt und das
Zugmittel wird Uber den Ricken gespannt. Typische Anwendungen
sind Antriebe von Nebenaggregaten an Kraftfahrzeugmotoren.

d) Bandgetriebe mit geschlossenem Zugmittel und unrunden Radern.
Diese Getriebe dienen als Vorschaltgetriebe, bei denen zyklisch eine
angenaherte Rast verlangert werden soll. Einsatzgebiete finden sich
in Druckmaschinen- und Textilmaschinenanwendungen.

e) Bandgetriebe mit Bandkurvenscheiben und mit offenem Zugmittel
sind ideal zum Schwerkraftausgleich von Turen, Klappen und
Montagevorrichtungen geeignet.

f) Dieses Kombinationsbeispiel steht stellvertretend fur die
Moglichkeiten, Bandgetriebe und Koppelgetriebe kombiniert und mit
anspruchsvollem Komplexitatsgrad zu simulieren. Das Band wird
hierbei von einer Bandriemenscheibe durch eine Abzugsduse gefuhrt
und an einer Kurbelschleife angebunden. Abzugsdisen werden
universell zur Fadenfuhrung in Textiimaschinen oder zur Straffung
von Nahgarn am Fadengeber von Nahmaschinen eingesetzt.

Genau diese benannten Herausforderungen sind der Gegenstand der
Arbeit.

3.1.2 Systemsimulation

Die Forderung nach energieeffizienten und ressourcenschonenden
Antriebssystemen fuhrte zum Entwicklungstrend, mechanische,
elektronische und regelungstechnische Komponenten in sehr kompakte
Losungen mit hohem Integrationsgrad zu vereinen.

Systeme, welche noch vor 10 Jahren nahezu getrennt berechnet wurden,
verlangen heute zunehmend eine Berucksichtigung aller interagierenden
Komponenten, da diese die Zustands- und FlussgroRen der Teilsysteme
nachhaltig beeinflussen. Nur eine genaue Kenntnis der zu erwartenden
Krafte, Geschwindigkeiten, Strdome oder Dricke lasst eine Auslegung
aller Komponenten mit moglichst kleinen Sicherheitsfaktoren zu. Somit
wird der Materialeinsatz fur ein auszulegendes System minimiert.
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Simulationssoftwareentwickler reagieren auf die gesteigerte Komplexitat
ebenfalls mit komplexeren Softwarelésungen durch Integration von
Arbeitsumgebungen weiterer physikalischer Domanen (vgl. Bild 3.2).

Nicht selten spielen sie motiviert durch den Wettbewerb auch eine
Vorreiterrolle und ermoglichen dem Ingenieur neue Werkzeugentwicklungen
Zu erproben.

In etablierten MKS- und FEM-Programmen findet diese Integration haufig
mit Hilfe einer Co-Simulation statt. Co-Simulation bedeutet, dass zwei
getrennte Programme zu festen Zeitpunkten Informationen Uber eine
definierte Schnittstelle austauschen. Bei einer Co-Simulation koénnen
beispielsweise zwei Programme extern Uber ein Netzwerkprotokoll
kommunizieren, oder die Co-Simulation findet innerhalb eines
Programmsystems mit separaten Gleichungsldsern statt.

Ganzheitliche
Systemsimulation

Thermo-
Fluidtechnik

Bild 3.2:  Ganzheitliche Systemsimulation [Ebe11]

Steuerungs- und
Regelungstechnik

Ferner sind Co-Simulationen problematisch, wenn ein System aus mehr als
nur zwei Teilsystemen unterschiedlicher physikalischer Domanen besteht.
Die erforderlichen technischen Aufwendungen steigen erheblich an.

Ein weiterer Lésungsansatz ermdglicht, dynamische Systeme auf Basis von
Differenzialgleichungen abzubilden. Sie arbeiten im Allgemeinen
vollkommen unabhangig von der Art der physikalischen Domane. Ein
mechanisches, elektrisches oder hydraulisches System wird in ein
gemeinsames Gleichungssystem Uberfuhrt und in einem Berechnungskern
gelost. Derartige Programmsysteme bieten Vorteile in der Geschwindigkeit,
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da der Datenaustausch zwischen separaten Berechnungsprogrammen
entfallt und der Gleichungsldoser die Berechnungsschrittweite zu jedem
Zeitpunkt optimal der vorliegenden Dynamik im System anpasst. Dieser
Ansatz kann somit fur die ganzheitliche Modellierung physikalischer
Systeme verwendet werden [Sch10].

3.1.3 Modellierungskonzepte physikalischer Systeme
Signalorientierte Modellierung

Die Modellierung von Signalstrukturen findet Anwendung in Steuer- und
Regelungsstrukturen sowie in der Informationsverarbeitung. Elemente wie
zum Beispiel ein PI-Regler erzeugen Ausgangsdaten infolge von
Eingangsdaten und geben diese Uber monodirektionale Signalverbindungen
an ein oder mehrere Nachfolgeelemente weiter. Es besteht innerhalb von
signalorientierten  Modellen ein  eindeutig gerichteter Signalfluss
(vgl. Bild 3.3). Die signalorientierte Modellierung ist in der Regelungstechnik
auch als blockbasierte Modellierung bekannt [Lun01]. Sie wird im Modell
durch Algorithmen abgearbeitet.

L

o—

B

E]|

N

{
A
"
—

=1

il
o &

1

=

Bild 3.3:  Signalorientiertes Modell in SimulationX [ITI13a]

Physikalisch-objektorientierte Modellierung

Die physikalisch-objektorientierte Modellierung ist auch unter dem Begriff
Netzwerkmodellierung bekannt. Sie ist eine Ubersichtliche und verstandliche
Verhaltensbeschreibung von physikalischen Simulationsmodellen. Die
Informationsflisse verlaufen grundsatzlich richtungsunabhangig, so dass
diese Systeme in einem Gleichungssystem ausgewertet werden kdnnen.
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Komplexe Teilsysteme lassen sich in sogenannte konzentrierte diskrete
Netzwerkelemente zusammenfassen. Dadurch entsteht eine intuitive und
zugleich effektive Modellierung. Fertige Teilsysteme, die aus leicht zu
parametrierenden Elementen bestehen, kommunizieren uber
domanenspezifische bidirektionale Verbindungen mit Nachbarelementen
(vgl. Bild 3.4).

— Verbindung
Lv.a /
EI] Element 1 Fs

ZFi:U

F Element 3 le]
2 x,v,a
—
x.va
I!l:| Element 2 \
Knoten

Bild 3.4: Modellierungskonzept der konzentrierten Netzwerke mit bidirektionaler
Verbindung auf der Basis von Modelica.

Dieser Modellierungsansatz wird vor allem zur Berechnung physikalisch
gepragter Systeme angewandt. Das Beispiel eines Feder-Masse-
Dampferelements im Bild 3.5 demonstriert die Anwendung.
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Masse
U] 0z 0.4 R 0ne i

ctrl ctrz | |
. \‘- - EEE.
W Fi - Dasmper

Dampfer N Fa - Masse

0.8 1

ctrl —+ | Ctr2
-+

connection1

Bild 3.5:  Anwendung des Modellierungskonzepts am Beispiel eines eindimensionalen
Feder-Masse-Schwingers

Gleichungsbasierte Modellierung

Die gleichungsbasierte = Modellierung  wird zur mathematischen
Beschreibung von physikalischen Modellen verwendet. Sie erfordert vom
Anwender den hochsten Abstraktionsgrad und wird heute vornehmlich zur
Erstellung neuer Netzwerkelemente oder zu deren Parametrierung
eingesetzt.  Aber auch  Quelltexte aus Modellen ,betagter”
Berechnungsprogramme  kénnen in  der  gleichungsbasierenden
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Modellierung mit verhaltnismaldig geringem Aufwand aufgearbeitet und
somit wieder verwendet werden.

Beschreibungssprache Modelica

Modelica [Til01], [Fri14], [Mod13] ist eine offene, objektorientierte Beschrei-
bungssprache fur technische und physikalische Systeme auf Basis
mathematischer Gleichungen. Ein in Modelica formuliertes physikalisches
Modell wird in Form eines lesbaren Quelltextes gespeichert, von einem
Modelica-Translator in ein mathematisches Modell Ubersetzt und mittels
eines Losungsalgorithmus geldst [wik13a]. Modelica ist in unterschiedliche
grafische Entwicklungsumgebungen wie z. B. Dymola [Dym13], Wolfram
[Wol14], MapleSim [Map14] und SimulationX [ITI13] eingebunden.

3.2 Bewegungsanalyse von Koppelgetrieben
nach VDI 2729

Die VDI-Richtlinie 2729 mit dem Titel ,Modulare kinematische Analyse
ebener Gelenkgetriebe mit Dreh- und Schubgelenken® dokumentiert eine
bekannte und bewahrte Berechnungsmethode zur Ermittlung des
Bewegungsverhaltens von ebenen Koppelgetrieben [VDI2729]. Sie ist
anwendbar flur alle zwanglaufigen und explizit 16sbaren Getriebestrukturen
bestehend aus Assurgruppen bzw. Elementargruppen 1. und 2. Klasse,
welche aus starren Gliedern und spielfreien Dreh- und Schubgelenken
bestehen. Hierbei sind alle Antriebsgrofden, welche die Lage,
Geschwindigkeit und Beschleunigung der bewegten Getriebeglieder
bestimmen, von aul3en vorgegeben.

Im Bild 3.6, S. 50 wird ein Uberblick Uber die Einteilung der
Elementargruppen gegeben. Dem Drehantrieb und dem Schubantrieb ist
die 1. Klasse zugeordnet. Diese Klasse ist allgemein durch ein
Getriebeglied mit einem Anschlussgelenk charakterisiert. In der 2. Klasse
befinden sich die sogenannten Zweischlage. Sie bestehen aus zwei
Getriebegliedern, die durch ein Gelenk miteinander gekoppelt sind und
jeweils zwei Anschlussgelenke aufweisen. Diese Systematik wird in den
héheren Klassen fortgesetzt.
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1. Klasse Antriebe o1
AL A
2. Klasse Zweischldge :
| |
o
3. Klasse {‘3’//// ;

hohere Klassen

Bild 3.6:  Einteilung von Koppelgetriebe-Elementargruppen in ASSURGRUPPEN-
Klassen [Ebe10]

Durch die Kombination dieser Elementargruppen ist es maoglich, auf
einfache Weise ein umfassendes Spektrum von Getriebestrukturen mit
Dreh- und Schubgelenken abzubilden. Umgekehrt kann jedes ebene
Getriebe in definierte Elemente aus den Elementargruppen zerlegt werden.
So ,zerfallt” beispielsweise das im Bild 3.7, S. 51 dargestellte 6-gliedrige
Koppelgetriebe in einen Drehantrieb, in einen Zweischlag mit einem
Schubgelenk als Anschluss und zwei Zweischlagen mit Drehgelenken.

Im Bild 3.8, S. 51 sind die in der VDI 2729 beschriebenen Koppelgetriebe-
elemente zusammengefasst dargestellt. Das darin enthaltene Element
FUhrung eines Gliedpunktes kann Kkeiner Elementargruppe direkt
zugeordnet werden. Es erweitert lediglich eine Gliedebene um einen
Gliedpunkt, so dass beispielsweise ein Koppelpunkt dargestellt werden
kann.

Dem Anwender wird somit mit der VDI 2729 ein aufeinander abgestimmtes
System von Berechnungsmodulen zur kinematischen Analyse in Form von
Algorithmen zur Verflgung gestellt. Er kann zur Getriebeanalyse gemaf
dem strukturellen Aufbau aus den im Bild 3.8, S. 51 definierten Modulen wie
z.B. den Modulen fir Antriebe, FUhrungen oder Zweischlage mit
unterschiedlichen Dreh- (D) und Schubgelenkkombinationen (S) eine



3 Stand der Technik

51

serielle Berechnungsabfolge zusammenstellen. Jedes Modul ist durch
exakte Schnittstellen, also die Ein- und Ausgabegrof’en in Form von
Punktlagen, beschrieben, wobei die ermittelte Punktlage eines Moduls als
EingangsgrofRe fur das nachfolgende Modul sequenziell genutzt wird.

Modulmethode

Bild 3.7:

Antriebe und Fihrung

y ® |DAN
LAw Drehantrieb
F1 & X
[1 W P
n . Y saN
f! e | Schubantrieb

FGP
Fahrung
eines

| Gliedpunkts

Bild 3.8:
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Module der VDI 2729 [VDI2729]

hn
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EG Zweischiag

B

EG Abtriebsschieber
Zerlegung der Koppelgetriebestruktur in Elementargruppen [Ker07]
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3.3 Verfahren der Analyse und MaRsynthese von
Bandgetrieben

Zur MaRsynthese von Bandgetrieben als Ubertragungsgetriebe existieren in
der Literatur ein grafisches Verfahren nach Hain und zwei analytische
Verfahren nach Modler und Luck sowie Perju und Lovasz.

3.3.1 Grafisches Verfahren nach Hain

Das grafische Verfahren nach Hain wurde in der Veroffentlichung [Hai55d]
vorgestellt. Die Malsynthese des Bandgetriebes erfolgt unter Verwendung
der kinematischen Umkehr. Dabei wird die Bandkurvenscheibe zum Gestell
erklart, und alle weiteren Getriebeglieder bewegen sich relativ um den
Lagerpunkt der Bandkurvenscheibe. Die einzelnen Syntheseschritte nach
Hain werden nachfolgend im Kapitel 3.5.3 eingehend erlautert.

FUr die numerische Simulation ist dieses Verfahren auf Getriebe ohne
Berucksichtigung der Banddehnung generell anwendbar, da die
kinematischen Zusammenhange fur jede Struktur neu aufgestellt werden
mussen. Dieser Ansatz ist fur die modulare Malsynthese verwendbar,
sofern das Verfahren in zwei Grundaufgaben aufgeteilt wird.

3.3.2 Analytisches Verfahren nach Modler und Luck

Dieses Verfahren basiert auf ein nichtlineares und analytisch formuliertes
Gleichungssystem. Es wurde erstmals von Modler und Luck in der
Veroffentlichung [Mod85] vorgestellt und in [Mod87], [Mod92] und [Mod923]
weitergehend beschrieben. Um das Verfahren zu erldutern, ist im
Bild 3.9, S. 53 beispielhaft ein 4-gliedriges Bandgetriebe mit zwei im Gestell
drehbar gelagerten Bandkurvenscheiben dargestellt. Fur die Beschreibung
der Bewegungsgrofen sind vier Variablen (x4, k,, @ und ) erforderlich, um
das Getriebe unter der Voraussetzung des Zwanglaufs mit einem
Gleichungssystem zu beschreiben. Hierbei entspricht die Variable ¢ der
Antriebsvariable, 1y der Abtriebsvariable und k; sowie k, dem Winkel der
Kontaktpunktlage (Kontaktpunktwinkel) auf der zugeordneten Scheiben-
kontur. Daraus folgt, wie in [Lov98] beschrieben, dass fur die Modellbildung
eines allgemein 4-gliedrigen Bandgetriebes mit einem Freiheitsgrad drei
notwendige und hinreichende Zwangsbedingung erforderlich sind. Modler
verwendet zur Berechnung die von Giese [Gie59] vorgestellte komplexe
Gaullsche Zahlenebene, deren Berechnungsregeln in  [Luc90]
zusammengefasst sind.
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Bild 3.9:  Kinematisches Modell fiir ein 4-gliedriges Bandgetriebe der Struktur DB~BD
zur Erlduterung des Verfahrens nach Modler und Luck nach [Wad97]

Die drei Zwangsbedingungen am Beispiel eines vielgliedrigen
Bandgetriebes mit zwei Bandkurvenscheiben sind:

Das Band liegt stets tangential an beiden Kurvenscheiben an. Daraus folgt,
dass der Winkel zwischen Tangente A" im Punkt A auf der Kurvenkontur
bzw. B im Punkt B der zweiten Kurvenkontur und der Verbindungsgeraden
zwischen A und B immer Null ist.

0 = winkel[B — A, A’] 3.1)

0 = winkel[B — A], B'] (3.2)

Weiterhin muss gelten, dass die gesamte Bandlange [ gleich der Summe
der Kurvenlangen CA, BD und der freien Bandlange [; ist.

l=CA+BD +1, (3.3)

Die Kontaktpunkte auf den Bandkurvenscheiben werden entsprechend den
Gleichungen (3.4) und (3.5) ermittelt.

A = 1,(kp) ettt (3.4)

B == ll + r4(K2)ei(K2+¢) (35)
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Die Tangenten in den Kontaktpunkten A bzw. B werden mit A" bzw. B’
bezeichnet und resultieren aus den Differenzialgleichungen

A= udp=2L (3.6)

dx, dry’

Fur die simulative Nachrechnung ist dieses Verfahren sehr gut geeignet, da
ebenfalls eine Banddehnung und auch Strukturerweiterungen, z. B. zur
Verstellung von Bandgetrieben [Mod00], bertcksichtigt werden kénnen. Im
Bereich der Synthese flhrte dieses Verfahren oftmals zu Heraus-
forderungen in der Findung konsistenter Anfangswerte bis hin zu
Sonderbehandlungen beim Durchlaufen von Quadranten. Aus diesen
Grunden wurde das Verfahren zur Synthese hier nicht weiter bertcksichtigt.

3.3.3 Analytisches Verfahren nach Perju und Lovasz

Grundlage fur dieses Verfahren sind die allgemeinen Beziehungen
zwischen Evolvente (x,,y.)und Evolute (x,,y,). Die Evolute ist der
Bandkurve gleichzusetzen. Sie wird im xy-Rastsystem dargestellt und
kann durch kinematische Umkehr berechnet werden. In den Gleichungen
(83.7) und (3.8) werden die Evolvente bzw. die Bandkurve in der
Parameterdarstellung beschrieben. Das Verfahren ist die analytische
Umsetzung des grafischen Verfahrens nach Hain.

x,'t + Y 2
Xy = Xe — e, ’ . " e/ " (37)
Xe Ve —Ye Xe
12 12
, Xe T
Yu = Ye T+ Xe = ° (3.8)

14 r l4 n
Xe Ve —Ye Xe

Die in den Gleichungen (3.7) und (3.8) enthaltenen Ortsableitungen nach
dem Antriebsparameter ¢ sind im Gleichungssatz (3.9) aufgestellt.

I_dxe ,_dye
xe _d(p’ ye

_ ddx,

iz
= Ye

_ ddy,
= d(p , xe d(p , =

do

14

(3.9)

In [Lov98] wurden die Evolventen- und Evoluten-Beziehungen fur alle 4-
gliedrigen Bandgetriebe aus Bild 4.11, S. 86 aufgestellt. Die Beziehung gilt
nur fur ein ideal dehnsteifes Band, d. h. die Banddehnung wird nicht
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berucksichtigt. Daher ist dieses Verfahren fur eine dynamische Simulation
mit elastisch verformbarem Band ungeeignet.

3.4 Riemenmodelle

Die in Bandgetrieben verbauten Zugmittel fUhren aufgrund ihrer elastischen
Eigenschaften infolge der Uber Scheiben, Hebel oder direkt angekoppelten
bewegten Massen zu Schwingungen. Auch das Zugmittel selbst ist in der
Realitat massebehaftet und damit in sich schwingungsfahig. An Bandern,
Seilen oder Ketten treten hauptsachlich drei Schwingungsformen in
Erscheinung:

e Die Longitudinalschwingungen, hervorgerufen durch die Dehn-
fahigkeit langs der Bandrichtung,

e die Transversalschwingungen quer zur Bandrichtung sowie

¢ Kippschwingungen, welche das Band entlang seiner Langsrichtung
tordieren.

Alle drei genannten Schwingungsarten beeinflussen sich je nach
Steifigkeitseigenschaften am konkreten Band gegenseitig, wobei
Longitudinal- und Transversalschwingungen im Wesentlichen die
herbeigefuhrten Drehschwingungen der Riemenscheiben bestimmen.

Es existieren unterschiedliche Riemenmodelle in der Simulation. lhr Einsatz
richtet sich nach den speziell zu untersuchenden Schwingungs-
erscheinungen, dem Einfluss der Materialeigenschaften der verwendeten
Bander und der gewunschten Ergebnisgenauigkeit.

Das einfachste Riemenmodell ist eine linear elastische Feder. Mit diesem
konnen Langsschwingungen, hervorgerufen durch die elastische
Bandsteifigkeit, abgebildet werden.

Die nachste Ausbaustufe ist z. B. ein Riemenmodell auf Grundlage von
Kelvin-Voigt-Elementen. Diese bestehen aus einer Feder und einem parallel
angeordneten dehnungsgeschwindigkeitsabhangigen Dampfer. Dieser ist
gut geeignet, um Reibungseinflisse von Seilen bzw. Riemen aus Natur und
Kunststoffen abzubilden.

Weitere nennenswerte Riemenmodelle sind das Riemenmodell nach
Herrmann [Her91] und das Zweifasermodell nach Butscher [But93].

In der aktuellen Veroffentlichung von Bankwitz [Ban13] wird ein ebenes
Riemenmodell zur Beschreibung transversaler Bandschwingungen
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vorgestellt. Es beruht auf den Berechnungsgleichungen der bewegten Saite
[Wau08]. Dieser Ldsungsansatz liefert flr Bandgetriebe mit kleinen
transversalen Auslenkungen in den Kontaktpunkten der Riemenscheiben
realitatsnahere Ergebnisse.

3.5 Statischer Ausgleich von Gewichtskraften

Unter dem statischen Ausgleich von Gewichtskraften wird das Aufbringen
von Gegenkraften zur Kompensation von Gewichtskraften aus
Systemmassen verstanden. Die Bereitstellung der Ausgleichskraft kann im
einfachen Fall durch eine gegenlaufige Masse oder eine mechanische
Feder erfolgen. Zweck des statischen Ausgleichs ist die Verkleinerung von
Antriebs- bzw. Betatigungskraften. Eine Kompensation von Unwuchten an
einfachen Rotoren oder Koppelgetrieben zahlt hingegen zum dynamischen
Massenkraftausgleich. Die Massenkrafte werden in diesem Fall durch die
Beschleunigungen der Bauteilschwerpunkte bzw. durch eine veranderliche
reduzierte Masse hervorgerufen. Nahere Informationen zum dynamischen
Massenausgleich sowie deren Auslegung und Berechnung sind in der
Literatur unter [VDI2149], [Dre11] und [Ebe12b] zu finden.

Die hierbei interessierenden statischen Ausgleichsmalihahmen werden
nachfolgend in die Kategorien Ausgleichsmechanismen mit
Ausgleichsmassen, Ausgleichsmechanismen mit Feder-Koppelgetrieben
und Ausgleichsmechanismen mit Feder-Bandgetrieben unterteilt. Zu den
Ausgleichsmechanismen mit Feder-Koppelgetrieben existieren vielzahlige
Veroffentlichungen von Hain [Hai52a], [Hai54a], [Hai55], [Hai55c], [Hai56],
[Hai58], [Hai58a], [Hai61], [Hai61a] und in jungster Zeit von Herder [Her98],
Agrawal [Agr04], [Agr05] und Sangamesh [San12]. Und auf dem Gebiet der
Ausgleichsmechanismen mit Federn und Bandgetrieben liegen aus den
50er und 60er Jahren wiederum vielzahlige Veroffentlichungen von Hain
[Hai53a], [Hai55b], [Haib55c¢], [Hai55d] und [Hai60] vor.
Ausgleichsmechanismen zum exakten Ausgleich mit Feder-Bandgetrieben
wurden Uber die letzten drei Jahrzehnte weder theoretisch behandelt noch
in der Praxis verbreitet eingesetzt. Grinde kénnten vor allem in der stark
vertretenen Konkurrenz der Feder-Koppelgetriebe und der in der Literatur
praktisch nicht explizit aufbereiteten Berechnungsvorschriften fur Feder-
Bandgetriebe vorliegen. Auch ist die Moglichkeit eines vollstandigen
Ausgleichs Uber den gesamten Bewegungsbereich nicht fur alle
Anwendungen zwingend erforderlich.
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Erst vor wenigen Jahren wurde der Massenausgleich mit Feder-
Bandgetrieben vom Autor aufgefasst und eine anwenderfreundliche
Berechnungsmethode mit seriellen Elementen entwickelt [Ebe12], [Ebe13].

3.5.1 Ausgleichsmechanismen mit Ausgleichsmassen

Einfache  Mechanismen mit Ausgleichsmassen zum  statischen
Massenausgleich werden beispielsweise fur Bahnschranken, fur schwere
Blrsten- und Ventilatorentraversen von Autowaschanlagen sowie fir
Personenaufzlge, vertikal bewegliche Tore oder auch fur den Ausgleich
einer Trogmasse im Schiffshebewerk eingesetzt.

Aufgrund der zusatzlichen Systemmassen werden diese Mechanismen
Uberwiegend in stationar betriebenen Maschinen verwendet. Das
Grundprinzip ist das im Bild 3.10 a) dargestellte Waagebalkenprinzip, das
entweder als einfacher Hebel oder in Form einer Flaschenzuganordnung b)
mit konstanter Ubersetzung ausgefihrt ist.

D) “F
Y

X
. mn :m.—
xAl th! A X4

a) b) Tx

Bild 3.10: Statischer Massenausgleich nach dem Waagebalkenprinzip; a) Hebel,
b) Seilgetriebe

3.5.2 Ausgleichsmechanismen mit Federn und Koppelgetrieben

Ausgleichsmechanismen mit Federn in Verbindung mit einfachen Hebeln
oder Koppelgetrieben  finden  weit verbreiteten Einsatz  zum
Gewichtskraftausgleich von Industrierobotern, verstellbaren Schreibtisch-
und Deckenlampen, Telefonschwenkarmen und von Beleuchtungstechniken
von Zahnarztstihlen sowie Operationstischen. Einfache Feder-Hebel-
anordnungen oder 4-gliedrige Koppelgetriebe sind kostengunstig herstellbar
und hervorragend fur Leichtbauanwendungen geeignet. In vielen Fallen ist
ein vollstandiger Ausgleich nicht mdglich oder sinnvoll, da die =zu
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kompensierenden Massenkrafte groflen Schwankungen unterliegen oder
lediglich die Bedienung von Geraten erleichtert werden soll. Beispielhaft fur
den teilweisen Kraftausgleich mit Federn ist die Hoéhenverstellung von
Fahrzeugsitzen, Personenliegen aus der Therapietechnik oder
Wohnzimmertischen.

Bereits in den 30er Jahren des vorigen Jahrhunderts entwickelte und
patentierte Carwardine die Anglepoise-Lampe. Der 5-gliedrige parallelo-
grammformige Ausgleichsmechanismus verfugt Uber zwei Freiheitsgrade
und zwei Federn zum Massenausgleich einer Schreibtischlampe. Der
geschichtliche und physikalisch-theoretische Hintergrund fur diesen
Ausgleich ist in [Fre00] zusammengefasst.

Etwa 20 Jahre spater wurde die Verwendung von Federn zum Ausgleich
statischer Lasten von Hain eingehend untersucht [Hai53b]. Er stellte an
einem einfachen Hebel (siehe Bild 3.11 a)) das in der Gleichung (3.10)
aufgestellte = Drehmomentgleichgewicht in  Abhangigkeit von der
Hebelstellung ¢ auf.

a) b)

Bild 3.11: a) Drehmoment einfacher Hebel mit Koppelgetriebe, b) anndhernd
vollstandiger Kraftausgleich durch Strukturdnderung und somit Verlagerung
der freien Léange, [Hai53b]
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Die Lange b ist der Gestellabstand zwischen dem Drehgelenkpunkt des
Hebels bis zum Drehpunkt der Feder im Gestell, und die Lange r ist die
Lange des Hebels. a bezeichnet die freie Lange der Feder und cs die
Federsteifigkeit. Die freie Lange gibt die Lange der unbelasteten Feder an.

a
T(¢p) = rbcgsin @ <1 — > 3.10
s Jr2+b%—27bcos ¢ (3.10)

Parameterstudien zeigen im Bild 3.12 a) den Einfluss aus dem Verhaltnis
von Gestellabstand zur Hebellange und im Bild 3.12 b) die Auswirkungen
der Federanfangslange auf den Drehmomentverlauf T (¢) am Hebelarm.

8 r 8 -
e —bir=4 —a=0m
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Winkel ¢ in Grad Winkel ¢ in Grad
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Bild 3.12: Parameterstudie a) Verhéltnis Gestellabstand b zu Hebelldnge r, b) freie
Federldnge a

Es ist zu bemerken, dass fur eine freie Lange von a=0m der
Klammerausdruck zu eins wird und der Verlauf in eine Sinuskurve Uberfluhrt
wird. Dabei ist der Gestellabstand b gleich gro3 zur Hebellange r
(Gleichung (3.11)).

T(¢@) = rbcg sin @ (3.11)

Mit dieser Gleichung wird gleichzeitig eine Bedingung fur den vollstandigen
Ausgleich einer Massenkraft m g am Hebel k aufgestellt.

mgk sin ¢ = rbcgsing = T(p) (3.12)
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Zu nennen ist in diesem Zusammenhang die Erzeugung einer annahernd
konstanten Kraft durch eine Schubkurbel, bei der an einer als Winkelhebel
ausgefuhrten Kurbel eine Ausgleichsfeder angelenkt ist [Hai56].

In den weiteren Arbeiten von Hain wurden Konstruktionsvorschriften zum
exakten Ausgleich in zwei, drei und vier Lagen aufgestellt [Hai61a]. Zudem
wurde auch die Ruckfuhrbarkeit von mehreren an einem Hebelarm
angreifenden Federn auf eine einzelne Feder bewiesen [Hai61]. Die
Variation von mdglichen Federeinbauten weitete Hain zunachst auf 4-
gliedrige und 3-gliedrige offene kinematische Ketten mit zwei und mit
mehreren Freiheitsgraden aus [Hai58]. Die Federanordnungen wurden
zwischen zwei bewegten Gliedern oder einem Koppelpunkt und einem
Drehpunkt im Gestell vorgenommen.

Mitte der 80er Jahre wurde Hains Syntheseansatz mit dem Modell einer
idealisierten Feder erneut aufgegriffen und auf raumliche Mechanismen von
Streit [Str89], Walsch und Gilmore [Wal91] erweitert. Die idealen Federn
besitzen eine Ausgangslange und Ausgangskraft von null sowie einen ideal
linearen Anstieg der Federkraft mit dem Federweg. Weiterhin unterliegen
sie keinen Beschrankungen in ihrer Dehnfahigkeit. Im Bild 3.11, S. 60 sind
Umsetzungen dieser Ausgleichsmechanismen dargestelit.

Jungere Veroffentlichungen befassen sich mit dem Ausgleich raumlicher
Roboter und Manipulatoren [AgrO4], [Her98] sowie hdhergliedrigen und
parallelogrammférmigen ebenen Mechanismen fir Arm- und Beinorthesen
(siehe Bild 3.13).

Bild 3.13: Ausgleichsmechanismen nach Herder [Her98]
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Deren Abmessungen und Parameter werden durch Optimierungen unter
Zuhilfenahme von Taylorreihen bestimmt [Agr05]. Das Optimierungs-
verfahren berlcksichtigt auch die Eigenschaften von nicht idealisierten
Federn. Dieses Verfahren wurde von [San12] auf dem Gebiet der
4-gliedrigen Mechanismen zum Kraftausgleich weiter ausgebaut.

3.5.3 Ausgleichsmechanismen mit Feder-Bandgetrieben

Die Synthese fur eine einfache Bandgetriebestruktur mit einer im Zugmittel
angeordneten Zugfeder fuhrt auf Arbeiten von Hain zurick. In [Hai55d]
beschreibt er ein Verfahren zur Erzeugung der Bandkurvenscheibenkontur,
bei dem ein geforderter Drehmomentverlauf, der Gestelllagerabstand und
eine angenommene Federkennlinie vorgegeben wird.

Der im Bild 3.14 dargestellte Entwurf schreibt vor, zunachst den
Gestellpunkt B4 entgegengesetzt der Kurvenscheibendrehrichtung um A in
ausreichend kleinen Intervallschritten von ¢ zu drehen.

geforderter
Drehmomentverlauf
Tl T.
T Tl
T(p) N
5
wirksamer P12 | ©23 | @34 | Pas
Hebelarm |
b — TE QP ———
= F,
Federkennlinie
.. Ps
“Po F,
// B5 ? F3F4 5/

F(x) F

Vorspannweg X1g

Bild 3.14: Zeichnerische Synthese einer Bandkurve nach Hain [Hai55d]



62

Im Federdiagramm einer gewahlten Feder wird fur die vorliegende erste
Stellung eine Kraft F; angenommen, durch das vorgegebene Drehmoment
T, mit der Gleichung h, = T, /F, der wirksame Hebelarm bestimmt und als
Kreisbogen um A, angetragen. Anschlieend wird eine Tangente an den
Kreisbogen durch den Punkt B; angelegt und der Kontaktpunkt A; an der
vermuteten Seilauflagestelle der Bandkurvenscheibe angenommen. Durch
Schlagen eines Kreisbogens um A; durch den Punkt B4 bis zur
Verbindungslinie A4 zu B, wird der Punkt P, und damit zugleich der Weg der
Federlangung, welcher durch Streckenabschnitt P, und B, festgelegt wird,
bestimmt.

Durch Antragen der Federlangung im Federdiagramm erfolgt die Ermittlung
der Kraft F, fur die zweite Getriebestellung und damit auch fur den
wirksamen Hebelarm h,, der aus dem Drehmoment T, der geforderten
Drehmomentkennlinie berechnet wird. Durch weiteres Anlegen einer
Tangente an den Radius von h, und durch B, entsteht der Kontaktpunkt A,
als Schnittpunkt mit der Verbindungslinie A; zu B4. Das Verfahren wird
solange fortgefuhrt bis die vollstandige Bandkurve bestimmt ist. Im
Nachgang sind ggf. Korrekturen der Lage von Punkt A; oder der
Federkennlinie erforderlich.

In  den nachfolgenden Veroéffentlichungen von Hain wurden die
Bandgetriebestrukturen zum Ausgleich von Systemmassen auf 6-gliedrige
Getriebe erweitert. Er beschaftigte sich seit Anfang der 50er Jahre mit
hohergliedrigen Bandgetrieben und beschrieb unter anderem in [Hai53] die
im Bild 3.15 dargestellten Bandgetriebestrukturen fir einen einfachen
Ausgleich mit Bandgetrieben und Federn. In seinen folgenden
Veroffentlichungen [Hai55b] und [Hai55c] wird dieses Prinzip auf
hohergliedrige Getriebeanordnungen ubertragen.

Bild 3.15: Einfache Bandgetriebe zum Ausgleich statischer Kréfte [Hai53]
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4 Bibliothekselemente fur ebene Koppel- und
Bandgetriebe

Mit diesem Kapitel werden das Modellierungskonzept und die neu
entwickelten Elemente fur ebene Band- und Koppelgetriebe vorgestellt.
Die in Bibliotheken zusammengefassten Elemente konnen zur LOsung
von Synthese- wie auch zur Analyseaufgaben von Bandgetrieben und
Band-Koppelgetrieben verwendet werden. Die Elemente der Koppel-
getriebebibliothek werden wegen ihres grolden Umfangs ausfuhrlich in den
Anlagen A und B beschrieben. Sie dienen vornehmlich zur Analyse von
Koppelgetriebestrukturen. Jedoch konnen diese Elemente unter
Verwendung eines Optimierungsprogramms fur die Losung einfacher
Malisyntheseaufgaben herangezogen werden.

4.1 Serielles Modellierungskonzept fur ebene Getriebe

In physikalischen Systemen finden Energielubertragungen als zeitlich
kontinuierliche Vorgange statt. Die Systeme bestehen aus Elementen,
welche durch Energieubertragungen untereinander in Wechselwirkung
stehen. Die Energieubertragungen finden im Systemnetzwerk Uber
Verbindungen, den sogenannten Connections, statt. Hierzu sind die
Elemente mit energetischen Anschlissen (Connectoren) ausgestattet. Jede
physikalische Domane besitzt fur ihre Energieart eine spezielle
Bezeichnung: Zum Beispiel elektrische Energie, pneumatische Energie oder
mechanische Energie. Daher existieren fur jede Energieart auch spezielle
Verbindungen und Anschlusse, welche in den Programmsystemen oft durch
Farbkennzeichnungen unterschieden werden.

In der Domane der eindimensionalen Mechanik wird die Connection als eine
mechanisch starre Verbindung zwischen den angeschlossenen Elementen
verstanden. Weg, Geschwindigkeit und Beschleunigung werden als
PotenzialgroRe gegenlber einem Bezugskoordinatensystem gemessen.
Uber die mechanische Verbindung wird ebenfalls eine Kraft Ubertragen
(FlussgroRe). Dabei ist die ubertragene Leistung das Produkt aus
Geschwindigkeit und Kraft. Die Wechselwirkung zwischen den Elementen
findet in Natura zeitlich parallel statt. Gegenwartig auf dem Markt verfligbare
Simulationsprogramme bilden die geforderte simultane Verarbeitung der
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Wechselwirkungen durch die Generierung und Losung eines ganzheitlichen
Gleichungssystems ab.

In dem fur diese Arbeit verwendeten Programmsystem SimulationX
existierten in der Domane der Mechanik bereits die Bibliotheken der
eindimensionalen Mechanik (translatorische und rotatorische Mechanik) und
die dreidimensionale Mechanik (Mehrkorper-Mechanik bzw. 3D-Mechanik).
Um auch ebene mechanische Systeme effizient abzubilden, wurde diese
Licke durch die neue Verbindung (2D-Connection) der ebenen Mechanik
(2D-Mechanik) in Zusammenarbeit mit der Firma ITIl geschlossen.

Potenzialgrollen sind die Bewegungsgro’en eines betrachteten
Koordinatensystems gegenuber einem Bezugskoordinatensystem in der
Ebene. Das sind konkret die Wege in x- und y-Richtung und der Drehwinkel
@ um die z-Achse sowie deren Ableitungen bis zur zweiten Ordnung (x und
X, y und y sowie die Drehgeschwindigkeit ¢ und Winkelbeschleunigung ¢).

Die FlussgroRen sind die Schnittkrafte in x- und y-Richtung und das
Drehmoment um die z-Achse. Die Komponenten der FlussgréRen werden in
den Knoten entsprechend dem Gleichungssatz

3 3 3
Zin:O, ZFyl:O, ZTZi:O (41)
i=1 i=1 i=1

aufsummiert.

Bild 4.1 zeigt ein Modell fur einen ebenen Feder-Dampfer-Masseschwinger
mit Krafterregung an einem mit Masseeigenschaften hinterlegten Korper.

2D-Connector

2D-Connection
Kraft /

-

Knoten
Feder_Daempfer /Koerper

Bild 4.1: Die 2D-Connection verbindet 2D-Elemente (iber 2D-Connectoren. Die Verzwei-
gungen der 2D-Connecton erfolgen (iber Knoten.
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Neben den mechanischen Verbindungen wurde speziell fur Bandgetriebe
(vgl. Bild 4.2) eine Band-Connection eingefihrt. Sie Ubertragt den
Bandneigungswinkel und die gerollte Bandlange (Bandmaterialfluss von
Element zu Element). Diese Informationen werden beispielsweise zwischen
einer Rolle und einem Bandabschnitt ausgetauscht. Fir jede Band-
Connection besteht die Forderung, dass nur Informationen zwischen zwei
angeschlossenen Elementen ausgetauscht werden durfen. Verzweigungen
sind fur die Band-Connection wunzuldssig und daher in der
Modellierungsumgebung durch den Anwender nicht herstellbar.

Band-Connection

Bandtrommel mit Bandrolle mit
Kurvenkontur ) ) ) Kreiskontur

Elastisches
Band 1

* Elastisches
Band 2

2D-Connection —_—

! Ebener Kérper

Bild 4.2:  Abbildung der Band-Connection in der Modellierung von Bandgetrieben: Die
Band-Connection (bertrdgt die gewickelte Bandldnge und den
Bandneigungswinkel.
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4.2 Bibliothekselemente zur Analyse von
Koppelgetrieben

Die modulare kinematische Analyse ebener Gelenkgetriebe mit Dreh- und
Schubgelenken nach VDI 2729 beinhaltet die Module der Antriebe, Module
der Zweischlage, das Modul einer Flhrung eines Gliedpunktes sowie drei
Messmodule (vgl. Kapitel 3.2). Mit diesen kann die Kinematik zwanglaufiger
Koppelgetriebe fur Elementargruppen bis zur zweiten Klasse modelliert und
geldst werden.

4.2.1 Problemstellung und Losungsansatz

Flr ein Modellierungskonzept, das in der Lage ist, dynamische
Aufgabenstellungen zu I16sen, sind folglich dessen Elemente durch
Kraftegleichungen zu erweitern. Dabei fUhrt eine ,reine“ Ubernahme der
kinematischen Gleichungen aus der VDI 2729 zu Problemen. Das auf diese
Weise entstandene nichtlineare = Gesamtsystem ist mit einem
Gleichungsloser nur eingeschrankt Iosbar. In der Richtlinie sind die
Gleichungen bis zur zweiten Ableitung analytisch formuliert und kdnnen
algorithmisch geldst werden. Fur diese Aufgabe ist ein Gleichungsloser
nicht zwingend erforderlich. Eine starre Bewegungsvorgabe wird ausgehend
vom Antriebs- bis zum Abtriebsglied von Modul zu Modul sequenziell
abgearbeitet und setzt somit ein zwanglaufiges Getriebe voraus.

Die VDI-Richtlinie beinhaltet eine Vorauswahl flr die Ldsung in den
Elementen DDD und DDS. Der Parameter K teilt die Lage in zwei
Ldsungshalbebenen, deren Grenzlinie fur das DDD-Modul zwischen dem
Punkt P1 und P2 verlauft und fir das Modul DDS durch das Lot vom Punkt
P1 auf die Schubgeraden gebildet wird (siehe Bild 4.3, S. 67 oben rechts).
Die Berechnung eines durchschlagenden Getriebes bleibt damit verwehrt.
Zur Vollstandigkeit ist zu bemerken, dass fur das Modul DSD der in der VDI-
Richtlinie aufgefuhrte Auswahlparameter K lediglich auf den Lageort des
Punktes P wirkt. Die Lage des LotfuBpunktes zwischen den
Anschlusspunkten P1 und P2 bleibt unbeeinflusst und damit auch die
Ubertragungseigenschaften fiir dieses Modul. Die Lage wird in diesem Fall
eindeutig Uber den Schieberversatz gesteuert.

Die Module DDD und DDS enthalten innerhalb jeder Ableitungsordnung
Wourzelgleichungen. Diese fuhren zu numerischen Problemen bei der
Findung physikalisch konsistenter Anfangslosungen und schranken den
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Getriebebewegungsbereich mit nachfolgend beschriebenen Auswirkungen
ein.

Gleichungssatz aus VDI 2729

Hl — Xpz — Xp1 DUD E_ﬂ;iza“u mil d!"Ei

Hy; =ypy — ¥p1

Hy=H,?+H,°

Xp = xp1 + Hg

% H4:E12_1{22+H3
= 2 ..
S H: = K [4H;1,° — H,?
C

C

O HyH,— H;Hs

0} Ho= ————

E 2H;

7 _ HH,+H,Hs

2 7 2H,

N

-

<

yp =yp1 + Hy

Anfangswinkellagen der Glieder

¢1(t = 0) = atan2(H;,Hg)

@2 (t = 0) = atan2(H; — Hy,Hg — H;)

K

Neue kinematische Beschreibung

[
@

e xp = xpy + l1cos(epq)
= C y
O S .

N E Yp = ¥p1 + lysin(g,)

-

o O
1 Q0

) xp2 = xp + l;cos(¢@;)
@] )
¥p2 = ¥p + lzsin(g,)

<

Bild 4.3:  Berechnungsablauf fiir die Kinematik der Koppelgetriebeelemente am Beispiel
des Elements DDD
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Zum Simulationsstart wird fur die neuen Elemente DDD und DDS die
Einbaukonfiguration Uber den Lageparameter K festgelegt, d. h. es gelten
weiterhin fur die Lagefunktion 0. Ordnung die Algorithmen der VDI 2729. Da
nun die Ausgangslagen aller Punkte im Element bekannt sind, sind auch die
Anfangsausrichtungen der Glieder festgelegt. Deren Winkelwerte gelten als
Startwerte fur die kinematische Beschreibung in Punkt-Richtungs-Form
(zum Beispiel: xp =xp; +1;cos@,, yp = yp; +l;sing,) wahrend der
Simulationslaufzeit. Diese Vorgehensweise wird am Element DDD im Bild
4.3, S. 67 beispielhaft verdeutlicht.

Ferner erfolgt die kinematische Beschreibung aller weiteren Koppel-
getriebeelemente einheitlich durch die Lagerpunkte, die Gliedlange und
Gliedrichtung bis hin zur Lagefunktion 2. Ordnung. Das Gleichungssystem
ist frei von Wurzelfunktionen und unterliegt wahrend der Simulationslaufzeit
keinen physikalisch-widersprichlichen Bewegungseinschrankungen.

Die Gleichungssatze der Krafte folgen dem klassischen kinetostatischen
Prinzip der technischen Mechanik [Fis94]. Nach diesem werden die
einzelnen Bauteile an den Gelenken und starren Verbindungen
freigeschnitten und die Krafte in x- und y-Richtung sowie das Moment um
die z-Achse angetragen (vgl. Bild 4.4 flir das Element DDD). Weiterhin
wirken an den massebehafteten Bauteilen die Massentragheitskrafte und
die Massentragheitsmomente in den Schwerpunkten.

yoksA Fyp A N Faxpy —myq gy
Fay;, —myq gy
o Faxp; —myp gy
Fa -m
Vp Y12 12 9y
YsrL1
Yp1
YsL2
FxPz
Yp2
P2
4 >
PO Xp1 Xsr1 Xp XsL2 Xp2 XCKS

Bild 4.4: Beschreibung der Dynamik fiir das Element DDD
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4.2.2 Elemente

FiUr die in dieser Arbeit entwickelten Elemente wurden ausschlieBlich das
Konzept des modularen Aufbaus, die Bezeichnungen der Module sowie fur
die Elemente DDD und DDS die Berechnungsgleichungen zur Bestimmung
von Anfangslagen aus der VDI 2729 Ubernommen. Alle im Bild 4.5
aufgezeigten Elemente zur Simulation von ebenen Koppelgetrieben sind in
einer Bibliothek, der Koppelgetriebebibliothek, zusammengefasst.

Flhrung eines

Drehantrieb Schubantrieb Gliedpunkts
DAN SAN FGP
—- A ;, ILI !
Zweischlag Zweischlag
Zweischlag mit Schubgelenk als mit Schubgelenk als
mit drei Drehgelenken Anschluss Kopplung
DbD DDS DSD

S T

Zweischlag Zweischlag
mit Schubgelenken als mit Schubgelenken als
Anschluss und Kopplung Anschluss
SSD SDS
S g
L)

Bild 4.5: Elemente der Koppelgetriebebibliothek
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Jedes Bauteil (bewegte Ebene) ist mit einem 2D-Anschluss ausgestattet,
wodurch alle Koppelgetriebeelemente frei zu einer gewlnschten
Getriebestruktur verbunden werden kdnnen.

4.2.3 Modellierungskonzept fur die Modell- und Animationsansicht

Die Bedeutung der im Bild 4.5, S. 69 verwendeten Elementsymbole ist
durch die in der Tabelle 4.1 erlauterten Teilgrafiken erklart.

Tabelle 4.1:  Bedeutung der in den Elementsymbolen verwendeten Grafiken
Symbol Bezeichnung Erlauterungen
Bedingt im Dreieckige Lagersymbole kennzeichnen
A Gestell fixierter | Anschlisse, dessen Anschlusspunkte nur

Anschlusspunkt

beweglich sind, wenn dieser Anschluss mit
einem Vorganger- oder einem Nachfolger-
element belegt ist. Ist der betreffende
Anschluss nicht belegt, so wird der zugeord-
nete Anschlusspunkt im Gestell fixiert.

£

Bedingt
gegenlber dem
Gestell freier
Anschlusspunkt

Anschlisse mit einer Stecker-Buchse-
Symbolik sind im unbelegten Zustand frei
beweglich. Bei einer Anschlussbelegung
werden die Elemente Uber die Verbindungen
starr verbunden.

Drehgelenk Kreisrunde Gliedverbindungen
/\ symbolisieren Drehgelenke.
Schubgelenk Rechteckige Gliedverbindungen symbolisieren
_&'_ Schubgelenke.
Starre Symbolisiert eine feste Verbindung, z. B.
el Verbindung zwischen einer Verbindung am

Anschlusspunkt und einer Schubgeraden.
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Die Elemente werden per Drag and Drop aus der Bibliothek in das
Modellfenster =~ gezogen und entsprechend der  gewunschten
Getriebetopologie platziert. Anschlieend erfolgt das Verbinden der
Elemente durch einfaches Ziehen von Verbindungen von Anschluss zu
Anschluss entsprechend der gewunschten Getriebestruktur. AbschlieRend
werden die Parameter der Elemente mit Eingabewerten der Punktlagen,
Gliedlangen und Massen definiert.

Neben der Modellansicht existiert eine Animationsansicht, mit der der Lauf
des Getriebes visualisiert wird. Das Programmsystem wurde so
programmiert, dass automatisiert Gestelllagerungen, Gelenkpunkte und
gefuhrte Punkte einer Ebene erkannt und diese durch sinnbildliche
Symbolik grafisch dargestellt werden. Im Bild 4.6 ist beispielhaft die Modell-
und Animationsansicht fur ein koppelkurvengesteuertes Rastgetriebe
dargestellt. Eine automatisierte Darstellung ,versteifter Ecken® ist derzeit in
der Animationsansicht nicht umgesetzt.

dDsS1

dAN1

Winkelvorgabe

&
X =
d - -

Bild 4.6:  Koppelkurvengesteuertes  Rastgetriebe;  links  Modellansicht;,  rechts
Animationsansicht
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4.3 Bibliothekselemente zur MaRsynthese von
Bandgetrieben

In diesem Kapitel werden die Bibliothekselemente zur MalRsynthese von
ebenen Bandgetriebestrukturen vorgestellt. Die Elemente ermoglichen
beispielsweise die Anbindung einer Bandkurvenscheibe an eine Schwinge,
an einen Schieber oder an eine Koppelgetriebestruktur. Weiterhin existieren
ein Element zur Kreisrollenanbindung und ein Element zur Anbindung an
eine Abzugsduse bzw. einer im Bandabschnitt angeordneten Zugfeder. Die
fur alle Strukturen notwendige Berechnung der Bandkurve (Evolute) erfolgt
aus der Abwickelkurve (Evolvente) und wird durch das Element Bandkurve
bereitgestellt.

Die im Element durchgefihrten Berechnungen zur Erzeugung der
Bandkurve basieren auf dem von Hain beschriebenen Prinzip der
kinematischen Umkehr. Der Unterschied zu den bisherigen analytischen
Umsetzungen [Lov98], [FuT13] liegt in der Aufteilung der kinematischen
Umkehr in zwei Phasen. Die Umkehr der Abtriebsbewegung erfolgt getrennt
von der kinematischen Umkehr zur Evolventenerzeugung. Durch diese
Aufteilung konnte das modulare Bibliothekskonzept effektiv mit wenigen
Elementen flr eine Vielzahl von praxisrelevanten Bandgetriebestrukturen
umgesetzt werden. Auch die in den Elementen hinterlegten kinematischen
Berechnungsgleichungen sind somit leichter nachvollziehbar. Dieses
Konzept wird in der Synthese besonders durch die im Kapitel 4.1
vorgestellten mechanischen 2D-Verbindungen unterstutzt, da alle
bendtigten Daten zur Beschreibung einer bewegten Ebene in einer
Verbindung zusammengefasst Ubertragen werden.

4.3.1 Strukturen mit Schwinge-, Schieber- und
Koppelgetriebeanbindung

Strukturen, bei denen das von einer Bandkurvenscheibe abgewickelte Band
an eine Dbeliebig ausgefuhrte zwanglaufige Koppelgetriebestruktur
drehgelenkig anschliet, werden durch eine Verknipfung mit den
Elementen der Koppelgetriebebibliothek erzeugt (siehe Bild 4.7, S. 73 oben
rechts und links). Fiur die 4-gliedrigen Getriebestrukturen betrifft dies die
Strukturen DBDD mit  beliebigem Bezugsgliedwechsel (val.
Bandgetriebesystematik Bild 2.6, S. 32 erste Spalte). Dasselbe gilt fur
4-gliedrige Bandgetriebe, die aus der Schubkurbel- bzw. aus der
Kreuzschleifenkette abgeleitet wurden und mit einem Bandgelenk
ausgestattet sind (vgl. Bild 2.7, S. 33 erste Zeile). Weiterhin kbnnen auch
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Koppelpunkte aus zwanglaufigen Koppelgetrieben als drehgelenkiger
Anschlusspunkt fur das Band in der Synthese dienen (vgl. Bild 4.7 unten).

DB~DD-Struktur DB~DS-Struktur

Bandkurvel Bandkurve2

planePresetl s ] dAN1 planePreset2
*‘J—:I jﬂ—c——‘ presetl *—3—:

\

preset2

e
s |

Struktur aus Kombination von DB~ und Koppelgetriebe

doD1
dAN2

~ q preset3

Bandkurve3
planePreset3 ] | | [
*-:—E chl ! '1”':

Bild 4.7:  Getriebestrukturen aus Band- und Koppelgetriebeelementen

Die Bewegung am drehgelenkigen Anschlusspunkt zwischen Band- und
Koppelgetriebe wird durch die Abtriebsfunktion vorgegeben. Im
Anschlusspunkt werden die Koordinaten des Anschlusspunkts fur das Band
an das Element Bandkurve Ubergeben, um mit diesem die gesuchte
Bandkurvenkontur zu erzeugen.

4.3.2 DB~BD-Struktur (mit Rolle)

Betrachtet wird ein 4-gliedriges Bandgetriebe mit einer allgemein geformten
Bandkurvenscheibe und einer kreisrunden Rolle. Gegeben sind die
Gestelllagerpunkte, der Rollenradius, die Einbaulage des Bandes sowie die
mit diesem Getriebe zu realisierende Ubertragungsfunktion. Gesucht ist die
zugehorige Bandkurvenscheibenkontur, wobei das hier vorgestellte Element
DB~BD als Zwischenergebnis der Syntheseaufgabe die Koordinaten des
Spurpunktes fur die Erzeugung der Evolvente und der ihr zugeordneten
Bandkurvenscheibenkontur berechnet. Mit dem Element DB~BD wird
speziell ein fiktiver Anschlusspunkt auf dem Band bestimmt, der durch die
Ubertragungsfunktion und die von der Rolle abgewickelte Bandlange sowie
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von der momentanen Bandneigung festgelegt ist. In der Tabelle 4.2, S. 74

ist fur das Element DB~BD das Elementsymbol mit seinen drei 2D-
Anschlussen dargestellt.

Tabelle 4.2:  Symbol und Anschlussbelegung fiir das Element DB~BD

Symbol und Anschliisse

Symbol Anschluss Bemerkung
0 ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss an der
o Bandkurvenscheibenebene
DBBD T

(Anschlusspunkt P1)

-y
1
i
1
1
I}
i
i
i

o= -
S
™
AN
\,
A

ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss an der
Kreisrollenebene (Anschlusspunkt P2)

ctr2D3 Mechanischer 2D-Anschluss fur
§ § Evolventenkoordinaten zur Ubergabe an
€ £ das Element Bandkurve
(Anschlusspunkt P3)
Parameter
Benennung Zeichen Bemerkung
Anfangsweg Xo Anfangsweg der abgewickelten Bandlange
Montageparameter | K K = +1 fur Kontaktpunkt der Kreisscheibe

linksseitig der von P1 nach P2 verlaufenden
Gestellgeraden

K = —1 fur Kontaktpunkt der Kreisscheibe
linksseitig der von P1 nach P2 verlaufenden
Gestellgeraden

Im Bild 4.8, S. 75 ist die Struktur DB~BD als Kombination von
Bandkurvenscheibe und zentrisch gelagerter kreisrunder Bandscheibe

dargestellt. lhre Verwendung bietet gegenuber einer DB~DD-Struktur
folgende Vorteile:

e Der Ubertragungswinkel an der zentrisch gelagerten Kreisscheibe
betragt in jeder Getriebestellung 90°.

e Die in der Montage sicherzustellende Einbaulage kann bei
Verwendung einer Kreisscheibe durch einfaches Verdrehen der
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Scheibe oder Verandern der Bandlange mit geringem Aufwand
korrekt eingestellt werden.

¢ Die Kreisscheibe ist einfach und kostengunstig herstellbar.

e Die Kreisscheibe verhalt sich in lhrer Grundcharakteristik bezuglich
der Ubertragungsfunktion linear. Der Syntheseprozess der Band-
kurvenscheibenkontur ist in der Berechnung stabiler und deckt einen
groBeren Umfang von Bewegungsgesetzvorgaben mit konstruktiv
ausfuhrbaren Bandkurvenscheibenkonturen ab.

Das Bild 4.8 verdeutlicht das kinematische Schema mit 4-gliedrigem
Ersatzgetriebe fur die Struktur DB~BD mit einer zentrisch im Bezugsglied
gelagerten Kreisscheibe.

]

yGKS

V34

Yp3
Yp2

Y23
Yp1

y24 T

PO X24 X23 Xp1 Xp3 X34 Xp2 XGKS

Bild 4.8:  Kinematik zur Synthese der DB~BD Struktur

FUr diesen Getriebeaufbau existieren die im Bild 4.9, S. 76 dargestellten
vier Montagevarianten. Sie unterscheiden sich in der Drehrichtung
(Vorzeichen der Ubersetzung) und in der Wickelrichtung des Bandes. Die
Auswahl der passenden Konfiguration richtet sich nach der geforderten
Drehrichtungszuordnung und nach dem Richtungssinn der an den Scheiben
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angreifenden Drehmomente. Sie mussen so gerichtet sein, dass das Band
immer straff gehalten wird. Die Auswahl der Konfiguration wird Uber den
Parameter K gesteuert. Soll der Kontaktpunkt der Kreisscheibe links von
der Gestellgeraden liegen, deren Richtung ausgehend vom Momentanpol
12 in Richtung 14 betrachtet wird, so wird der Parameter K = +1 gesetzt.
Und fUr eine rechtsseitige Lage von der Gestellgeraden ist der Parameter
auf K = —1 zu setzen.

Ubersetzung isq_5; > 0 Ubersetzung isq_51 < 0
K= +1 . =-1
Pa1 Paq
. -~ . s
(P21f——-—-. -v-"""‘-‘Tgl_l §021f“"‘-- T4_1,"""'-
154 4 (P
e\ (e
12
K=-1 (;')41 K=+1 .
: ¢21,—-———~ —n
—a T21 1 41

Bild 4.9:  Montageparameter K fiir positive und negative Ubersetzungen sowie der

Drehmomentiibertragungsrichtungen

Die von der Getriebestellung abhangige Ubersetzung ist durch den
Quotienten der zugeordneten Drehgeschwindigkeiten durch die Gleichung

. _ Wp (pp1) T
i11-21(@p1) = ——F—< =—

wpq(@p1) a r (%2)

definiert.

Die x- und y-Teilabschnitte der im Bild 4.8, S. 75 dargestellten Polstrecken
zwischen den Momentanpolen 21 und 41 werden aus den Gleichungen
(4.3) und (4.4) ermittelt.
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H1 == sz - Xp1 (4'3)

Hy = ypy — ¥p1 (4.4)

Der zugehorige Gestellabstand [; ist der vektorielle Betrag der
Teilabschnitte entsprechend der Gleichung (4.5).

ll = /le + HZZ (4'5)

Die Polstrecke 1424 kann aus der Ubersetzung i,,_,; und dem
Gestellabstand [; hergeleitet werden (vgl. Kapitel 2.6).

- [
1424 = —— (4.6)
1 =424

Die Lage von Momentanpol 24 Iasst sich nun aus dem Langenverhaltnis der
Teilabschnitte zum Gestellabstand mit den Gleichungen (4.7) und (4.8)
bestimmen.

1424 1
Xp4 = Xpy — Hy =Xpy —Hy————— (4.7)
ly 1—i41-21
1424 1
Y24 = Ypz — H; —l = Yp, — H, —1 - (4.8)
1 —lg1-21

Des Weiteren resultiert die Lage von Momentanpol 34 aus einem
rechtwinkligen Dreieck, welches durch die Pole 24, 34 und 14 aufgespannt
wird. Dabei sind zwei an der Gestellgeraden spiegelbildliche Losungen der
Momentanpollage 34 moglich. Die Anfangslage ist durch den zuvor
geschilderten Montageparameter K festzulegen. Es gelten die Gleichungen
(4.9) bis (4.18).

H3 = Xpy — X4 (4.9)

Hy =Yp; — Y2 (4.10)
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Hs = H,*> + H,? (4.11)
Hy = |H:* —1,2 (4.12)
H, = H? — 1% + HS? (4.13)

(+K 4H.H* — H,*  fir ig-, <1
Hg = (4.14)

k_K\]4H5H62 - H72 fur i41_21 > 1

_ H3H7 - H4H8

H .
o= (4.15)
_ H,H; + H3Hg
g = 21, (4.16)
X34 = x24 + Hg (417)
V34 = Y24 + Hyp (4.18)

Die Lage von Momentanpol 23 ist aus den geometrischen Verhaltnissen der
Polstreckenabschnitte von 34 zu 24 und der Ubersetzung nach den
Gleichungen (4.19) bis (4.22) zu bestimmen.

Hip = X34 — X34 (4.19)
Hiy = Y34 — Yoa (4.20)
Xo3 = X4 + Hyq lyg_5q (4.21)

Vo3 = Yoa + Hizly1-21 (4.22)
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Die Bandneigung yy folgt nach der Gleichung (4.23) aus dem Anstieg der
Verbindungsgeraden von Momentanpol 23 zu Momentanpol 34.

Yp = atan2(Y34 — Va3, X34 — X3) (4.23)

Der Weg der am kreisformigen Bandrollenumfang gewickelten Bandlange
ergibt sich aus der Uberlagerung von Rollendrehung und Abwicklung durch
Veranderung der Bandneigung multipliziert mit dem Radius der Bandrolle

Xs = Xg0 + 7a(Yap + @ap2)- (4.24)

Der Anfangsweg xs, wird als Eingabeparameter vom Benutzer gewahlt.

Die am Anfang der Berechnung auf Null gesetzten Winkel fur Kreisscheibe
und Bandneigung folgen aus den Gleichungen

Yag = Vs — vp(t =0), (4.25)

Pap2 = Pp2 — Pp2(t = 0). (4.26)

Der auf dem Band mitbewegte Punkt P3 ist der zu ermittelnde
Anschlusspunkt zur Berechnung der Evolvente. Er wird ausgehend vom
Momentanpol 34 (ortsgleich mit Kontaktpunkt der Kreisscheibe) um die
abgewickelte Lange x; in Bandneigungsrichtung bewegt und in globalen
Koordinaten mit den folgenden Gleichungen ermittelt

Xp3 = X34 — Xg COS Vg, (4.27)

Yp3 = Y34 — X5 Sinysp. (4.28)

Im Fall einer Ubersetzung von i,,_,; = 1 liegt der Momentanpol 24
unendlich fern auf der Gestellgeraden. Der Nenner aus der Gleichung (4.6)
wird zu null und somit das Gleichungssystem singular. In diesem Fall 16st
ein gesonderter Gleichungssatz das Problem. Die Berechnung der
Momentanpollagen 24 und 23 mit den Gleichungen (4.6) bis (4.22) werden
ausgesetzt und durch die Gleichungen (4.29) bis (4.34) ersetzt. Die
Momentanpollagen 23 und 34 folgen aus den Verhaltnisgleichungen (4.29)
bis (4.34). Es genugen der Gestellabstand mit seinen relativen
Lagekomponenten, der Kreisscheibenradius r, und die Momentanpollagen
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12 und 14. Der Lageparameter K gibt den Losungsort betrachtet vom
Momentanpol 12 in Richtung 14 gegenuber der Gestellgeraden an.

H13 - Hl_ (4’29)

H14 - Hz_ (4’30)

Momentanpollage 34:

X34 - xpz - K H13 (4.31)

V34 = Yp2 + K Hyy (4.32)
Momentanpollage 23:

X3 = Xpy — K Hy3 (4.33)

Y23 =Y¥p1 + K Hyy (4.34)

In der Tabelle 4.3 sind alle Ubergabevariablen zwischen den Anschliissen
und den inneren Variablen zusammengefasst. Die Krafte bzw. Momente
werden fur alle Anschlusse der 2D-Mechanik zu null gesetzt. Die
dargestellten Geschwindigkeitsvariablen dienen zur Berechnung der
Ubersetzung.

Tabelle 4.3:  Ubergabe zwischen den Anschliissen und den inneren Variablen fiir das
Element DB~BD

Anschluss | Ubergabe zwischen Anschluss / innerer Variable

ctr2D1 ctr2D1.x = xpq, ctr2D1.y = ypq, ctr2D1.om = @p,

ctr2D2 ctr2D2.x = xp,, ctr2D2.y = yp,, ctr2D2.phi = @p,, ctr2D2.om = ¢p,

ctr2D3 ctr2D3.x = xp3, ctr2D3.y = yp3, ctr2D3.phi = 0
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4.3.3 DB~SD-Struktur

Die DB~SD-Struktur ermdglicht den Aufbau eines Getriebes mit einer im
Gestell drehbar gelagerten Bandkurvenscheibe, welche ein Band aufwickelt,
das von einer im Gestell gelagerten Feder abgestutzt wird. Das in dieser
Struktur enthaltene Schubgelenk wird durch die langenveranderliche Feder
verkorpert. Weitere Formenwechsel sind im Bild 2.9 auf S. 35 dargestellt.
Sie konnen auch fur ein Bandgetriebe mit einer im Gestell gelagerten
Abzugsduse verwendet werden. In der Tabelle 4.4 sind das Symbol, die
Anschlusse und die Parameter fur das Element DB~SD zusammengefasst.

Tabelle 4.4: Symbol, Anschliisse und Parameter fiir das Element DB~SD

Anschliisse
Symbol Anschluss | Bemerkungen
ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss zur

ctr2D3

Bewegungsvorgabe der
Bandkurvenscheibenebene
(Anschlusspunkt P1)

DBSD

r Lol
T
— '.r’ (9]
O ctr2D2

Mechanischer 2D-Anschluss zur
Bewegungsvorgabe des

— (]
S S Schieberdrehpunkts
o o (Anschlusspunkt P2)
ctr2D3 Mechanischer 2D-Anschluss zur
Ubergabe der Punktkoordinaten an das
Element Bandkurve
(Anschlusspunkt P3)
in1 Signaleingang fir den wirksamen
Hebelarm h (gleich der diagonalen
Drehschubstrecke)
Parameter
Benennung Zeichen Bemerkungen
Anfangsweg Xo Weg zwischen freiem Bandende und

Anschlusspunkt P2. Die Vorgabe ist fir
Bandgetriebestruktur mit Abzugsdise
erforderlich!
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Die Kinematik fur das Element DB~SD ist im Bild 4.10, S. 82 dargestellt.
Neben dem globalen Koordinatensystem (GKS) existiert zur
Lagebeschreibung der Bandkurvenscheibe das Punktkoordinatensystem
(PKS). Sein Ursprung liegt im Punkt P1. In den Anschlusspunkten P2 und
P3 werden nur Informationen Uber die x- und y-Lage bendtigt. Sie besitzen
daher im Element keine Koordinatensysteme.

cKs A

34

Va3
Yp3

Yp2

Yp1

PO Xp1 X23 Xp3 Xp3 XCKS

Bild 4.10: Kinematik DB~SD Struktur

Zunachst werden in den Gleichungen (4.35) und (4.36) die Hilfsgrof3en H,
und H, fur die relativen Gestellpunktabstande in x- und y-Richtung
bestimmt.

H1 - xpz - xpl (4.35)

Hy = yp; — ¥pq (4.36)

Der absolute Gestellabstand [,, der zwischen den Momentanpolen 12 und
14 gemessen wird, ergibt sich nach dem Satz des Pythagoras entsprechend
den Gleichungen (4.37) und (4.38).
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H; = H,* — H,* (4.37)
ll == 1/H3 (438)

Im nachsten Schritt folgt in Gleichung (4.39) die Bestimmung fur den
absoluten Abstand [, zwischen den Momentanpolen 23 und 14 aus dem
Gestellabstand [; und dem vorgegebenen wirksamen Hebelarm h.

L, = |1, —h? (4.39)

Die Lage von Momentanpol 23 wird durch das rechtwinklige Dreieck der
Momentanpole 12, 23 und 14 bzw. deren Seitenlangen h, [, und [
bestimmt. Es ergeben sich fur den Momentanpol zwei an der
Gestellgeraden gespiegelte Losungsorte. Die Auswahl der bevorzugten
Lésung wird durch den Parameter K vom Anwender festgelegt. Flur eine
positive Vorgabe am wirksamen Hebelarm h liegt fur K= +1 der
Momentanpol bzw. der Kontaktpunkt K,3;, betrachtet von den
Momentanpolen 12 nach 14, links der Gestellgeraden. Zur Realisierung
einer rechtsseitigen Kontaktpunktlage wird K = -1 gesetzt. Wechselt der
wirksame Hebelarm h in negative Werte, so kehren sich die Losungsorte
um. Das Element ermdglicht somit auch, Getriebe mit Drehmomentumkehr
an der Drehachse der Bandkurvenscheibe =zu berechnen. Die
mathematische Umsetzung der Lagebestimmung von Momentanpol 23
wurde in den Gleichungen (4.40) bis (4.45) vorgenommen.

H, = h? - 1,> + H, (4.40)
Hs = sign(h) K \/4H3h2 - H,* (4.41)
H,H, — HH;
Hy = :
6 21, (4.42)
_ HyH,y + H,Hy
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X23 - xpl + H6 (4.44)

Y23 = Yp1 t Hy (4.45)

Der Bandneigungswinkel y; wird durch die Momentanpollagen von 23 zu 14
im globalen Koordinatensystem mit der Gleichung (4.46) berechnet.

Y = atanZ(H7 - H2,H6 - Hl) (4’4’6)

Die Koordinaten fur den gesuchten Spurpunkt P3, der zur Erzeugung der
Evolventenkurve als EingangsgrofRe fur das Element Bandkurve bendtigt
wird, kdnnen nun mit den Gleichungen (4.47) und (4.48) berechnet werden.

Xp3 = Xpy — (x + x;) cosyg (4.47)

Yps = Ypz — (x + x¢) sinyp (4.48)

Der Schubweg x folgt aus dem in Gleichung (4.49) aufgestellten Integral
des wirksamen Hebelarms h Uber dem Drehwinkel ¢p; der
Bandkurvenscheibenebene (vgl. Kapitel 6.2). Jegliche Abweichung von
dieser Beziehung fuhrt in der Berechnung zu einer Bandkurve mit nicht
tangentialem Bandeinlauf im Kontaktpunkt der Bandkurvenscheibe.

In der Tabelle 4.5 sind die Ubergaben zwischen den Variablen der
Anschlisse und den inneren Variablen zusammengefasst.

Tabelle 4.5: Ubergabe zwischen Anschliissen und den inneren Variablen fiir das
Element DB~SD

Anschluss Ubergabe zwischen Anschluss / innere Variable

ctr2D1 ctr2D1.x = xp4, ctr2D1.y = ypq, ctr2D1.phi = @p,
ctr2D2 ctr2D2.x = xp,, ctr2D2.y = yp,, ctr2D2.phi = ¢p,
ctr2D3 ctr2D3.x = xp3, Ctr2D3.y = y,, ctr2D3.phi = 0

in1 in1.x=nh
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Die Krafte bzw. Momente werden fur alle Anschlisse der 2D-Mechanik zu
null gesetzt. Die Geschwindigkeiten und Beschleunigungen haben fir
dieses Synteheseelement keine Bedeutung.

4.3.4 Bandkurve

Mit dem Element Bandkurve wird aus der Ebenenlage der
Bandkurvenscheibe und dem Spurpunkt der Evolvente die Evolute
(Bandkurve) berechnet. Die Grundlagen der kinematischen Umkehr und die
Evolventen-Evoluten-Beziehung wurden im Kapitel 3.3.1 beschrieben. In
der Tabelle 4.6 ist fur das Element Bandkurve das Symbol mit den
zugehdrigen 2D-Anschlissen dargestellt.

Tabelle 4.6:  Symbol und Anschllisse fiir das Element Bandkurve

Symbol Anschluss Bemerkung

Bandkurve ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss der
Bandkurvenscheibenebene

tr2D1 ) "
ctr j 0 (Anschlusspunkt P1)
C1r.
“—

ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss der
Punktkoordinaten zur Entwicklung der
Evolventenkurve (Anschlusspunkt P2)

Der Anschluss ctr2D1 ubertragt die Lage der Bandkurvenscheibenebene
mit seinem Ursprung im Anschlusspunkt P1 (siehe Bild 4.11, S. 86) und der
Anschluss ctr2D2 Ubertragt die Lage der Bandbefestigungskoordinaten auf
den Anschlusspunkt P2. Mit diesen Vorgaben ist der Syntheseprozess im
Element vollstandig ausfuhrbar. Es sind keine Eingabeparameter
erforderlich.

Zur Beschreibung der Kinematik wurde neben dem Globalen
Koordinatensystem (GKS) ein Bezugskoordinatensystem (BKS) zur
Lagebeschreibung der Evolventen- und Evoluten-Koordinaten eingefuhrt.
Das BKS liegt mit seinem Ursprung im Anschlusspunkt P1 der
Bandkurvenscheibe und ist stets parallel zum GKS ausgerichtet.

Im ersten Berechnungsschritt werden die Evolventen-Koordinaten nach
dem Prinzip der kinematischen Umkehr ermittelt. Durch das Zuruckdrehen
der Anschlusspunktkoordinaten P2 um den Ursprung P1 mit dem



86

Drehwinkel —¢@p, wird die Evolvente im BKS generiert (Gleichungen (4.50)
und (4.51)).

yeKS |
Bahnkurve kg,
yPZ ................. P2 N
yBKS| \
/-3 (. )/ E— P
Evolute .
\ Evolvente
Pp1
ol |
£t H ,
3 J/:2 T .O H 7, -
P1 Xy Xe XBKS
/4 -

7 =
Xp1 Xp2 Xp XGKS

Bild 4.11: Kinematische Umkehr mit Evolventen-Evoluten-Beziehung im Element

Bandkurve
Xe = (Xpy — Xp1) €0S(—@p1) — (Vpp — Yp1)Sin(—@p;) (4.50)
Ye = (Xpy — xp1) sin(—=@p;) + (¥pz — Yp1)cos(—@p1) (4.51)

Mit der im Kapitel 3.3.3 in den Gleichungen (3.7) und (3.8) formulierten
Evolventen-Evoluten-Beziehung werden aus der Evolvente die
Evolutenkoordinaten (Bandkurve) im BKS berechnet.

In der Tabelle 4.7, S. 87 sind die Ubergaben zwischen den im Element
verwendeten Variablen und den Anschlussen zusammengefasst. Alle Krafte
und Momente an den mechanischen 2D-Anschlissen sind fur den rein
lagenabhangigen Syntheseprozess irrelevant und werden zu null gesetzt.
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Tabelle 4.7: Ubergaben zwischen den Anschliissen und den inneren Variablen fiir das
Element Bandkurve

Anschluss | Ubergabe zwischen Anschluss / innerer Variable

ctr2D1 ctr2D1.x = xp4, ctr2D1.y = yp4, ctr2D1.phi = ¢p,

ctr2D2 ctr2D2.x = xp,, ctr2D2.y = yp,

Ferner kbnnen die Berechnungsgleichungen der Stabilitatskriterien fur die
aufgewickelte und freie Bandlange optional in das Element ,Bandkurve®
integriert werden. Diese sind im Kapitel 5 beschrieben.

4.4 Bibliothekselemente zur Analyse von
Bandgetrieben

Die Bibliothekselemente zur Bandgetriebeanalyse basieren analog zu den
Synthese- und Koppelgetriebeelementen auf  dem seriellen
Modellierungskonzept der ebenen Mechanik. Alle Bandgetriebeelemente
wie Rollen, Trommeln und Bander bzw. Seile kdnnen frei zu beliebigen
Bandgetriebestrukturen zusammengeflgt werden. Es ist mdglich, sowonhl
offene als auch geschlossene Bandgetriebestrukturen oder Mischformen
aus Band- und Koppelgetrieben komfortabel zu modellieren.

4.41 Elastisches Band

Das Element Elastisches Band verkorpert ein dehnbares Band mit
langenabhangigen Feder- und Dampfungseigenschaften. Es verbindet Uber
zwei  mechanische 2D-Anschlisse und zwei Rollenanschllsse
Nachbarelemente wie z. B. Rollen oder Trommeln. In Tabelle 4.8, S. 88 sind
das Elementsymbol, die Anschlisse und die Parameter fur das Element
dargestellt.

Bild 4.12, S. 89 zeigt die Kinematik fur das Element Elastisches Band. Die
Punkte P1 und P2 sind die Anschlusspunkte zum Nachbarelement, und der
Winkel y; bezeichnet die Bandneigung aus der direkten Verbindungslinie,
gemessen gegenuber dem globalen Koordinatensystem (GKS), zwischen
den Anschlusspunkten.
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Tabelle 4.8: Symbol, Anschliisse und Parameter fiir das Element Elastisches Band

Symbol und Anschliisse

Symbol Anschluss | Bemerkung
ctrB1 . ctrB2 ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss
Ctr2D1 - ctr2D2 (Anschlusspunkt P1)
ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss
(Anschlusspunkt P2)
ctrB1 Bandanschluss (Anschlusspunkt P1)
ctrB2 Bandanschluss (Anschlusspunkt P2)
Parameter
Benennung Zeichen Bemerkung
Spezifische kgc Normiert auf 1 m Bandlange
Bandsteifigkeit Einheit: %
Spezifische bg. Normiert auf 1 m Bandlange
Banddampfung Einheit: %
Anfangsbandlange lo Einheit: m

Die ungedehnte Bandlange [z entspricht dem direkten Abstand zwischen
den Anschlusspunkten P1 und P2. Sie wird aus dem Betrag der
Vektordifferenz zwischen der Lage von den Punkten P1 und P2 gemal} der
Gleichung (4.52) berechnet.

lg = \/(xPZ —xp1)? + (Yp2 — Yp1)? (4.52)

Die absolute Bandlange zwischen den Anschlusspunkten P1 und P2 ist aus
der Anfangsbandlange [z, = [z(t = 0) und den Uber die Rollenanschlisse
ubergebenen gewickelten Bandlangen [,.; und [,, zusammengesetzt
(Gleichung (4.53)). Dabei sind die gewickelten Bandlangen positiv, wenn
Bandmaterial von einem Nachbarelement in das Element Elastisches Band
einlauft.

lx = lBO + lT'l + lT'Z (4.53)
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Die Bandlangung [,, ist die Wegdifferenz
lay =1, — g (4.54)
zwischen gedehnter Bandlange und ungedehnter Bandlange. Diese Grole

ist positiv, wenn das Band gedehnt ist, und negativ fur ein vollstandig
entspanntes Band.

cKks A

Yp2

Yp1

i
£

PO Xp1 Xp2 GKS

Y

Bild 4.12: Kinematik fiir das Element Elastisches Band

Die zeitbezogene Anderung der Dehnung I, entspricht der
Dehnungsgeschwindigkeit

d lpy
ax = 2 (4.55)

Sie dient als Zwischenergebnis zur Berechnung der Banddampfung.

Falls die ungedehnte Bandlange l; > 0 ist, dann gilt fur die Bestimmung der
relativen Dehnung ¢ die obere Zeile der Gleichung (4.56). Ist hingegen
lz =0, so fallen die Punkte P1 und P2 geometrisch zusammen und die
relative Dehnung ¢ erhalt den Ersatzwert null zugeordnet (untere Zeile der
Gleichung (4.56)). Somit wird in der Berechnung eine Division durch null
vermieden.
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le ..

E =

Der in Gleichung (4.57) berechnete Bandanstieg yz zwischen den
Anschlusspunkten P1 und P2 dient einerseits der Kraftezerlegung der
inneren Bandzugkraft F; und den Anschlusskraften und andererseits zur
Berechnung des Anstiegs fur den tangentialen Bandeinlauf im Kontaktpunkt
fur ein angeschlossenes Rollenelement (vgl. Anschlisse ctrB1 und ctrB2 in
der Tabelle 4.8, S. 88).

Yp = atan2(Yp, — Yp1,Xpz — Xp1) (4.57)

Das Bild 4.13 verdeutlicht die Krafteverhaltnisse der Anschlusspunkte P1
und P2 am Element Elastisches Band.

yoKs A Fyp,

FyPl FB

P1 Fxpq

2 —
i -

XCGKS

PO

Bild 4.13: Kréafte am Element Elastisches Band

Die im Element wirksame Bandzugkraft F; folgt aus der Summe aus
langenabhangiger Feder- und Dampfungskraft (Gleichung (4.58)).

FB - Fk + Fd (458)
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Ferner ist die langenabhangige Federkraft F, aus dem Produkt aus
langennormierter Bandsteifigkeit kg und relativer Banddehnung [,,
zusammengesetzt (Gleichung (4.59)). Die langenabhangige
Banddampfungskraft F; wird aus dem Produkt aus langennormierter
Banddampfung bg und relativer Banddehnungsgeschwindigkeit i,, nach der
Gleichung (4.60) berechnet.

Fk = kB le (459)

Fy = bg la, (4.60)

Die langennormierte Bandsteifigkeit ist abhangig von der langennormierten
spezifischen Steifigkeit kg.. Sie ist immer dann grofer als Null, wenn eine
Zugkraft bzw. Banddehnung vorliegt (Gleichung (4.61)).

l
km% fiir Iy, >0
X

ky = (4.61)

0 fur leSO

Analog wird mit der langennormierten Banddampfung in Gleichung (4.62)
vorgegangen.

Ipo "
b, = bBC? fur Iy, >0 (4.62)

0 fur le <0
Die Gleichungen (4.63) und (4.64) charakterisieren eine Beziehung
zwischen der Bandzugkraft Fz und den Kraftereaktionen Fxp; bzw. Fyp,, am

Anschlusspunkt P1 in Abhangigkeit der Bandneigung.

Fxpy = —Fg cosyg (4.63)

Fyp, = —Fpsinyp (4.64)
Die Krafte Fxp, und Fyp,, am Anschlusspunkt P2 ergeben sich aus dem
Kraftegleichgewicht in x- und y-Richtung entsprechend den Gleichungen
(4.65) und (4.66).

Fxpz = _Fxpl (465)
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Fyp, = —Fyp, (4.66)
Beide Anschlusspunkte sind frei von Momenten, da im Element Elastisches
Band das Zugmittel Band als ideal biegeschlaff angenommen wird.

In der Tabelle 4.9 sind die Ubergaben der inneren Variablen auf die
Variablen der Anschlisse zusammengefasst.

Tabelle 4.9: Ubergabe zwischen den Anschliissen und den inneren Variablen fiir das
Element Elastisches Band

Anschluss | Ubergabe zwischen Anschluss / innerer Variable

ctr2D1 ctr2D1.x = xp; ctr2D1.Fx = Fxp,
ctr2D1.y = yp, ctr2D1.Fy = Fyp,
ctr2D1.T=0
ctr2D2 ctr2D2.x = xp, ctr2D2.Fx = Fxp,
ctr2D2.y = yp, ctr2D2.Fy = Fyp,
ctr2D2.T =0
ctrRol1 ctrB1.gamOut =y

ctrB1.wBIn = 1[4

ctrRol2 ctrB2.gamOut =y
ctrB2.wBIn = [,

4.4.2 Elastisches Band mit Abzugsduse

Abzugsdisen werden zum Fuhren und Umlenken von Garnen in der
Textilindustrie sehr verbreitet eingesetzt. Sie finden Verwendung in Strick-,
Wirk- sowie in Umspulmaschinen. Aber auch das Fadengebergetriebe einer
einfachen Haushaltsnahmaschine verwendet zur Straffung des Nahfadens
eine Abzugsduse, welche in Form einer geschliffenen Bohrung auf einem
Koppelglied eingebracht ist. In Industrieanwendungen sind zur
VerschleiBminderung die Abzugsdisen oft als keramische Einsatze
ausgefuhrt [Cer13], [Rau13].

In der Tabelle 4.10, S. 93 sind das Symbol mit den Anschlissen und die im
Element Elastisches Band mit Abzugsdise verwendeten Parameter
dargestellt.
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Tabelle 4.10: Symbol, Anschliisse und Parameter fiir das Element Elastisches Band mit

Abzugsdiise
Symbol und Anschliisse
Symbol Anschluss Bemerkung
ctrB1 _otrB2 ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss

ctr2D1 ‘:\T/‘:'ctrzm (Anschlusspunkt P1)
ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss

ctr2D3
(Anschlusspunkt P2)

ctr2D3 Mechanischer 2D-Anschluss der
Abzugsdise
(Anschlusspunkt P3)

ctrB1 Bandanschluss
(Anschlusspunkt P1)

ctrB2 Bandanschluss
(Anschlusspunkt P2)

Parameter
Benennung Zeichen Bemerkung
Spezifische kgc Normiert auf 1 m Bandlange
Bandsteifigkeit Einheit: %
Spezifische bg. Normiert auf 1 m Bandlange
Banddampfung Einheit: %
Anfangsbandlange lo Einheit: m

Die Kinematik fur das Element Elastisches Band mit Abzugsduse ist im Bild
4.14, S. 94 dargestellt. Das Band wird durch eine im Anschlusspunkt 3
platzierte ideal reibungsfreie Abzugsduse in zwei Abschnitte aufgeteilt.

Die ungedehnte Bandlange fur den Bandabschnitt 1 ergibt sich aus dem
Abstand des Anschlusspunkts P1 und dem Durchzugspunkt der
Abzugsduse im Punkt P3 entsprechend der Gleichung (4.67). Der zweite
Bandabschnitt folgt aus dem Abstand von P3 zu P2 (Gleichung (4.68)).

lp1 = \/(xps — xp1)% + (Vp3s — Yp1)? (4.67)
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lg, = \/(xpz — xp3)* + (¥p2 — Yp3)? (4.68)

Die gesamte ungedehnte Bandlange wird aus der Summe der Langen von
Bandabschnitt 1 und Bandabschnitt 2 gemal der Gleichung (4.69) ermittelt.

lB = lBl + lBZ (4.69)

cks A

Yp2

Yp3

yp1

h
N
Y

PO Xp1 Xp3 Xpy GKS

Bild 4.14: Kinematik fiir das Element Elastisches Band mit Abzugsdlise

Auf diese Weise wird das Band fur die nachfolgende Berechnung der
Bandkrafte als ein gemeinsamer Bandabschnitt behandelt. Es gelten hiermit
analog die Gleichungen (4.53) bis (4.56) vom Element Elastisches Band
aus dem Kapitel 4.4.1.

Die Bandneigungswinkel yz; und yz, der Bandabschnitte folgen aus den
zugeordneten Anschlusspunktlagen nach den Gleichungen (4.70) und
(4.71).

Yp1 = atan2(yp3 — Yp1,Xp3 — Xp1) (4.70)

Y2 = atan2(yp, — Yp3, Xpy — Xp3) (4.71)
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Eine Darstellung der Krafteverhaltnisse fur das Element Elastisches Band
mit Abzugsduse erfolgt im Bild 4.15. Die Berechnungsgleichungen (4.58),
(4.59) und (4.60) zur Bestimmung der Bandzugkraft F; aus dem Element
Elastisches Band gelten analog fur das Element Elastisches Band mit
Abzugsduse.

GKs A

Fypq

P1

PO GKS

Bild 4.15: Kréfte am Element Elastisches Band mit Abzugsdiise

Die Kraftekomponenten in den Anschlusspunkten P1 und P2 ergeben sich
durch die Zerlegung der Bandzugkraft in Abhangigkeit der zugehdrigen
Bandneigungswinkel (Gleichungen (4.72) und (4.73) bzw. (4.74) und
(4.75)).

Fxpy = —Fg cosyp, (4.72)
Fyp, = —Fp sinyp, (4.73)
Fxp, = Fg cosyp, (4.74)
Fyp; = Fp sinyg, (4.75)

Die Anschlusskrafte am Anschlusspunkt P3 der Abzugsdise folgen aus
dem Kraftegleichgewicht in x- und y-Richtung Uber alle Anschlusspunkte
nach den Gleichungen (4.76) und (4.77).
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Fxp3 == _Fxpl - Fxpz (4.76)

Fyps = —Fyp; — Fyp, (4.77)

Da das Band ideal durch den Anschlusspunkt P3 verlauft und in diesem
Punkt gegebenenfalls in der Richtung umgelenkt wird, entstehen im Punkt
P3 keine Momente um die z-Achse. Weiterhin wurde im Element die
Reibung zwischen dem Zugmittel und der Abzugsduse vernachlassigt.

In der Tabelle 4.11 werden die inneren Variablen den Anschllissen
zugeordnet. Die Momente in allen Anschlusspunkten werden null gesetzt.

Tabelle 4.11: Ubergabe zwischen den Anschliissen und den inneren Variablen fiir das
Element Elastisches Band mit Abzugsdiise

Anschluss | Ubergabe zwischen Anschluss / innere Variable
ctr2D1 ctr2D1.x = xp; ctr2D1.Fx = Fxp,
ctr2D1.y = yp, ctr2D1.Fy = Fyp,
ctr2D1.T=0
ctr2D2 ctr2D2.x = xp, ctr2D2.Fx = Fxp,
ctr2D2.y = yp, ctr2D2.Fy = Fyp,
ctr2D2.T =0
ctr2D2 ctr2D3.x = xp3 ctr2D3.Fx = Fxp3
ctr2D3.y = yp4 ctr2D3.Fy = Fyps
ctr2D3.T =0
ctrB1 ctrRol1.gamOut = yp,
ctrRol1.wBIn = [,4
ctrB2 ctrRol2.gamOut = y5,
ctrRol2.wBIn = [,.,

4.4.3 Band mit Zugfeder

Im Element Band mit Zugfeder ist eine diskrete lineare Zugfeder zusammen
mit einem parallel angeordneten viskosen Dampfer zwischen zwei
Bandabschnitten angeordnet (Bild 4.16, S. 98). Die biegeschlaffen



4 Bibliothekselemente fur ebene Koppel- und Bandgetriebe 97

Bandabschnitte werden im Unterschied zu den bisher beschriebenen
Bandelementen auf Zugbeanspruchung unendlich steif angenommen. Diese
Annahme wird dadurch begrundet, dass die zwischen den Bandabschnitten
befindliche Feder eine allgemein sehr geringere Steifigkeit als das Band
aufweist und damit die Nachgiebigkeit nachhaltig im Element bestimmt.
Weiterhin werden die Bandabschnitte und die Feder masselos betrachtet.

Alle Variablen, welche mit den Anschlusselementen in den Anschluss-
punkten P1 und P2 kommunizieren, sind in der Tabelle 4.12
zusammengefasst.

Tabelle 4.12: Anschlussiibersicht mit Zuordnung der tibergebenen Variablen

Symbol und Anschliisse

Symbol Anschluss Bemerkung
ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss
ctrB1 X . ctrB2 A hi Kt P1
ctr2D1 VWV trap2 (Anschlusspun )
ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss

(Anschlusspunkt P2)

ctrB1 Bandanschluss
(Anschlusspunkt P1)

ctrB2 Bandanschluss
(Anschlusspunkt P2)

Parameter
Benennung Zeichen Bemerkung
Federrate k Einheit: ——
mm
Federdampfungsfaktor b Einheit: ﬁ
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Bild 4.16: Kinematik fiir das Element Band mit Zugfeder

Der absolute Abstand [z zwischen den Punkten P1 und P2 kennzeichnet
die freie Lange der Bandabschnitte inklusive der Feder (Gleichung (4.78)).

lgr = \/(xpz — xp1)* + (Yp2 — Yp1)? (4.78)

Die absolute Bandlange L,; des Bandabschnitts 1 zwischen den Punkten P1
und P3 ist die Summe aus der Anfangsbandlange und der am
Anschlusspunkt P1 einlaufenden Bandlange (Gleichung (4.79)). Gleiches
gilt fur den Bandabschnitt 2 am Anschlusspunkt P2 (Gleichung (4.80)).

Ly = lgor + 111 (4.79)

Ly, = lgox + 11y (4.80)

Die aktuelle Lange der Feder [ folgt in Gleichung (4.81) aus einer
Subtraktion der zwei Bandabschnittslangen vom absoluten Abstand
zwischen den Anschlusspunkten P1 und P2.

lp =lgr —ly1 — Iy (4.81)
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Die absolute Federdehnung [, ist die Differenz aus der aktuellen
Federlange und der unbelasteten Federlange (Gleichung (4.82)).

lAF = lF - lo (482)

Durch Ableitung der absoluten_ Federdehnung nach der Zeit folgt die
Federdehnungsgeschwindigkeit [, entsprechend der Gleichung (4.83).

Y

(4.83)
Mit den bekannten GrélRen der absoluten Federdehnung und der
Federdehnungsgeschwindigkeit werden in den Gleichungen (4.84) und
(4.85) die Federkraft und die Dampfungskraft berechnet. Diese Krafte sind
fur positive Dehnungen (Element unter Zugkraft) gultig. Bei negativer
absoluter Dehnung sind die Bandabschnitte vollstandig entspannt, sodass
die Feder- und Dampfungskraft zu null gesetzt werden.

Fle = { 0 fir [, <0 (4.84)
_(b-lyp fUr Ly >0
Fd = { 0 fir [, <0 (4.85)

Die durch die Deformation der Feder hervorgerufene Zugkraft und die durch
die Deformationsgeschwindigkeit gebildete Dampfungskraft ergeben in ihrer
Summe die Bandkraft Fz (Gleichung (4.86)). Die Krafteverhaltnisse im
Element sind im Bild 4.17, S. 100 dargestellt.

Fy =F, +F, (4.86)
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A
yGKs Fyp, A
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>
Fxp,
Fypy
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Bild 4.17: Kréfte am Element Band mit Zugfeder

In der Tabelle 4.13 werden den Anschlissen die inneren Variablen
zugeordnet. Die Momente an den Anschlusspunkten werden zu null.

Tabelle 4.13: Ubergabe zwischen den Anschliissen und den inneren Variablen fiir das
Element Band mit Zugfeder

Anschluss | Ubergabe zwischen Anschluss / innere Variable

ctr2D1 ctr2D1.x = xp, ctr2D1.Fx = Fxp,
ctr2D1.y = yp, ctr2D1.Fy = Fyp,
ctr2D1.T=0
ctr2D2 ctr2D2.x = xp, ctr2D2.Fx = Fxp,
ctr2D2.y = yp, ctr2D2.Fy = Fyp,
ctr2D2.T =0
ctrB1 ctrB1.gamOut =y,

ctrB1.wBIn =14

ctrB2 ctrB2.gamOut =y
ctrB2.wBIn = [,
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4.4.4 Bandrolle

Das Element Bandrolle verkorpert eine Band- bzw. Seilrolle, deren
KraftUbertragung zwischen dem Zugmittel und der Rolle schlupffrei
modelliert ist. Die Rollendrehachse kann fest im Gestell gelagert, auf
Getriebegliedern geflhrt oder zwanglos als ,lose Rolle“ bewegt werden. An
ihr sind zwei Riemenabschnitte Uber mechanische 2D-Anschlusse und
Band-AnschlUsse gekoppelt. Weiterhin kann optional Uber die rotatorischen
Verbindungen ctrR2 und ctrR1 ein Drehmoment, z. B. fir einen Antrieb oder
Abtrieb, eingeleitet werden. Das Element besteht aus einer
massebehafteten Bandrolle mit einem masselosen Gehause (Lagerbolzen/
Lagerbock). Der Uber die Scheibe geschlungene Bandabschnitt wird als
ideal dehnsteif angenommen. Tabelle 4.14 zeigt das Symbol und die
Anschlussbelegung der Bandrolle.

Tabelle 4.14: Symbol und Anschlussbelegung Bandrolle

Symbol Anschluss Bemerkung
ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss am
ctrB1 | , ctrB2 Gehause der Bandrollenlagerung
ctrk1 ctrk2
ctrR2 (Anschlusspunkt P1)
ctrR1 ctrK1 Mechanischer 2D-Anschluss fiir Bander
ctr2D1 am Kontaktpunkt K1
ctrk2 Mechanischer 2D-Anschluss fir Bander

am Kontaktpunkt K2

ctrB1 Band-Anschluss zur Ubergabe der
Bandneigungswinkel und gewickelten
Bandlangen

ctrB2 Band-Anschluss zur Ubergabe der
Bandneigungswinkel und gewickelten
Bandlangen

ctrR1 Rotatorischer mechanischer Anschluss,
Drehmomentabstitzung am Gehause der
Bandrollenlagerung

ctrR2 Rotatorischer mechanischer Anschluss,
aulere Drehmomenteinleitung an der
Bandrolle
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Die insgesamt 15 Eingabeparameter wurden in der Tabelle 4.15 in die
Kategorien Lage der Bandrollendrehachse, Eigenschaften der Bandrolle
und Bandkontakt zusammengefasst.

Tabelle 4.15: Parameter flir das Element Bandrolle

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lage Band- Bezugssystem fur PKS1 | frameRef | ,Globales

rollen- Koordinatensystem* oder
drehachse: ,connection-

Anfangslage Koordinatensystem an ctr1

des PCS1 an x-Lage PKS 1im X10 Lage des PKS1 entweder
ctrD1 Bezugssystem bezlglich CKS1 oder
_ bezuglich GKS

y-Lage PKS 1im Y10

Bezugssystem Anfangswert = 0

Winkel PKS1 zum P10

Bezugssystem
Bandrolle: Masse der Bandrolle m =0kg
Masse und Drehtragheit der Ji = 0 kgm?
Tragheit der Bandrolle beziiglich

leeren Bandrolle | Schwerpunkt

Lage des x-Lage im RKS Xsrel = 0 mm,
Schwerpunkts im korperfesten RKS
der Bandrolle im ]
RKS y-Lage im RKS Vsrel = 0 mm,

im korperfesten RKS
Anfangslage der | Anfangswinkel der Yo = 0 rad
Bandrolle Bandrolle

bezlglich GKS . ]
Anfangsgeschwindigkeit | ¢, = 0Orad/s

der Bandrolle

Fortsetzung néchste Seite
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positiver Drehung
der Bandrolle
um die z-Achse

Fortsetzung der Tabelle

Gravitation Gravitations- Jx =0m/s?

beschleunigung

in x-Richtung

Gravitations- Jy = —9.81 m/s?

beschleunigung

in y-Richtung
Bandkontakt: Lage des enumHE1 | Zur Auswahl:
Abgeschatzte Kontaktpunkts K1 »in der oberen Halbebene”
Anfangslagen der Lage des enumHE2 | in der unteren Halbebene*
Kontaktpunkte Kontaktpunkts K2 _ . )
gegeniiber der »in der linken Halbebene
Bandrollendrehachse ,in der rechten Halbebene*
P1im GKS
Wickelrichtung Wickelrichtung bei w; Zur Auswahl:

= +1 fur ,Aufwickeln am
Kontaktpunkt K1 und
Abwickeln am Kontaktpunkt
K2“

= —1 fur ,Abwickeln am
Kontaktpunkt K1 und
Aufwickeln am Kontaktpunkt
K2“

FUr das Element ,Bandrolle” werden vier Koordinatensysteme, welche im
Bild 4.18, S. 104 dargestellt sind, verwendet.
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Bild 4.18: Koordinatensysteme fiir das Element Bandrolle

Das globale Koordinatensystem (GKS) ist das Bezugssystem zur
Lagebeschreibung aller weiteren Koordinatensysteme. Das
Punktkoordinatensystem (PKS) kennzeichnet die Lage fur das
Lagergehause mit seinem Ursprung im Punkt P1 der Rollendrehachse. Die
Gehauseausrichtung folgt dem Connection-Koordinatensystem (CKS) am
Anschluss ctr2D1 mit den festen Werten (x,.;, Vrer, @re1)- 1St der Anschluss
ctr2D1 nicht belegt, dann ist das CKS mit dem GKS deckungsgleich. Die
hierfir verwendeten Koordinatentransformationen zur Bestimmung der
relativen Koordinaten sind im Anhang A.1 beschrieben. Das
Rollenkoordinatensystem (RKS) liegt mit seinem Ursprung ebenfalls im
Punkt P1. Es kennzeichnet die Ausrichtung der Bandrolle durch den
Rollendrehwinkel ¢. Gegenuber dem RKS ist ferner die Iokale
Rollenschwerpunktlage mit den Parametern (xcoumo0, Vcomo) @angegeben. Die
Koordinatentransformationen vom lokalen RKS zur Uberfihrung in globale
Schwerpunktkoordinaten (xg,ys) sind im Anhang A.2 verallgemeinert
zusammengefasst.
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Das Aufwickeln von Band auf eine Kreiskontur erfordert die Einhaltung
folgender kinematischer Zwangsbedingungen:

e Der gerade Bandabschnitt und die Kreisrollenkontur berthren sich im
Kontaktpunkt,

e das Band muss tangential in die Kontur einlaufen (keine
Transversalschwingungseffekte) und

e die von der Rolle abgewickelte Bandlange muss in den zugehorigen
geraden Bandabschnitt einlaufen und umgekehrt.

Weiterhin sind die nachfolgenden Anfangsbedingungen fur unterschiedliche
Montagevarianten zu erfullen:

e Die gewulnschte Montagevariante wird durch die Vorgabe der
Kontaktpunktlagen fur K1 und K2 bestimmt.

e Die Vorgabe der Wickelrichtung. Zum Beispiel soll bei einer
Linksdrehung der Bandrolle am Kontaktpunkt K1 Band aufgewickelt
und am Kontaktpunkt K2 abgewickelt werden.

Im Bild 4.19 sind die Bewegungsgrof3en der Bandrolle dargestellit.

xGKs

VK1

Vs
Yi2

Yp1

i
I

PO Xg1 Xp1 Xs XK2 XCGKS

Bild 4.19: Kinematik fiir das Element Bandrolle
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Die Lage der Kontaktpunkte K1 und K2 wird ausgehend von der
Bandrollendrehachse mit dem festen Abstand des Rollenradius r und den
Kontaktpunktwinkeln k; und k, mit den Gleichungen (4.87) bis (4.90)
berechnet.

Xg1 = Xpy + 7 COSK, (4.87)
Yk1 = Yp1 T 7SNk, (4.88)
Xg2 = Xp1 + T COSK, (4.89)
Yk2 = Yp1 7 sink; (4.90)

Die Bander laufen tangential in die Kontaktpunkte der kreisrunden
Bandrollenkontur ein. Es besteht eine Rechte-Winkel-Beziehung zwischen
den Bandneigungswinkeln yz, und yz, sowie den Kontaktpunktwinkeln
und k,. Unter Verwendung von konstanten Zusatzwinkeln y,; und y,, mit
Werten von +— und —Z werden die Bandneigungswinkel yz; und yg, in
Abhangigkeit von der Montagevarlante den Kontaktpunktwinkeln k; und x,
geometrisch senkrecht zugeordnet (Gleichungen (4.91) und (4.92)). Die
notwendigen Bedingungen flr die konkreten Werte der Zusatzwinkel sind in
der

Tabelle 4.16, S. 107 zusammengefasst. Die Zusatzwinkel werden zu Beginn
der Simulation ausgewertet und bleiben Uber die gesamte
Simulationslaufzeit unverandert.

Y1tV +2m fur vy +y, <0
Ki = . 491
1 { YB1 T V21 fur yp+v,1 =0 ( )
Y2 t Vo2 +2m fUr yp, +¥,, <0
K, = . 492
2 { VB2 t V22 fur yp+vy,2=0 ( )

Der Programmanwender wahlt zur Festlegung der Montagevariante
diejenige Halbebene aus, in der der betrachtete Kontaktpunkt zum
Simulationsbeginn liegen soll (vgl. Bild 4.20, S. 108).
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Tabelle 4.16: Zusatzwinkel zur konsistenten Anpassung zwischen Bandneigungswinkel
und Kontaktpunktwinkel fiir das Element Bandrolle

Kontakt- | Mathematische Bedingung in Abhéngigkeit des vom | Zusatzwinkel
bereich Bandelement berechneten Bandneigungswinkels y, zum v, in rad
Zeitpunktt =0s
4 ' sin(yB+E)>0 I
o 2 2
o
2 ‘ 0
© f(rs)
T
o T i
g -1 sin +-)<0 =—=
o —27 - 0 s 2 (VB 2) 2
¥p —
1 VA s
[] : - 0 - __
= sin (yB 2) < 5
2
2 . 0
® f(rs)
j;: -1 sin (y E) >0 =z
S —21 - 0 T 2T ) 2
¥ —-
1 /[
, ARVA I
[«*]
o
S
P | \/ \/
T
o s T
X -1 —) > —_ —
£ o cos (yB 2) 0 >
Yp ——=
1 VA
e Ccos >0 = —
: ANVAE 2
o
[«*]
2
(]
£ _1 cos(y +E)<O =—z
8 2 52 2
¥g ——=
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obere Halbebene linke rechte
K1 Halbebene| Halbebene

K1

N

K2
untere Halbebene

_____ -

Bild 4.20: Auswahl der Montagevarianten (lber die Zuordnung der Kontaktpunktlagen in
Halbebenen

Zum  Simulationsbeginn  besteht der  Wunsch, nur  positive
Kontaktpunktwinkel im Intervall 0 < x; < 2w bzw. 0 < k, < 2m zu erhalten,
um den Umschlingungswinkel und die daraus hervorgehende
Umschlingungslange [z.,, am Umfang der Bandrolle konsistent zu
bestimmen. Der Umschlingungswinkel g ist die Differenz zwischen den
Kontaktpunktwinkeln x; und k, (Gleichung (4.93)). Sein Wert muss fur eine
mit dem Band im Kontakt befindliche Bandrolle immer positiv sein.

B =K —K, (4.93)

Die Umschlingungsbogenlange lz.,, ist das Produkt von Rollenradius r und
dem Umschlingungswinkel g entsprechend der Gleichung (4.94). Sie steht
dem Anwender als MessgrofRe zur Verfugung.

lpeon =7 B (4.94)

Der Wert der gerollten Bandlange [, oder [, wird grof3er, wenn das Band
von der Kreiskontur abwickelt wird und in den Bandabschnitt einlauft. Die
gerollten Bandlangen aus den Gleichungen (4.95) und (4.96) bestehen aus
zwei Anteilen. Ein Anteil wird hervorgerufen durch eine reine Drehung der
Rolle und ein weiterer Anteil durch die Veranderung der Bandneigung.

lyy = 7(QPr — Pro + V21 — VWi (4.95)

lyy = —1(Qr — Pro + V22 — V2)W; (4.96)

Durch die Berucksichtigung des Anfangswertes ¢, fur den
Rollendrehwinkel starten die gerollten Bandlangen mit dem Wert null.
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Je nach Vorgabe der Wickelrichtung gemafl Bild 4.21 ist der Parameter
w; = +1 oder w; = —1 gesetzt (vgl. Tabelle 4.15, S. 102).

Wi:+1 Wi:'1

K1 K1
+w

/
yoKS \\H\‘“‘“tg
K2 K2

IS

Bild 4.21: Wickelrichtung bei mathematisch positiver Drehung der Bandrolle: w; = +1
JAufwickeln am Kontaktpunkt K1 und Abwickeln am Kontaktpunkt K2°
w; = —1 ,Abwickeln am Kontaktpunkt K1 und Aufwickeln am Kontaktpunkt K2“

¥ CKS

Berechnung der KraftgroRen
Die am Bauteil der Bandrolle wirkenden Krafte sind im Bild 4.22 dargestellt.

xGKs A

Yr1
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YK2

Yp2

PO Xg1 Xp1 Xg XK2

Bild 4.22: Kréfte fiir das Element Bandrolle
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In x- und y-Richtung wirken die Lagerkrafte (Fxp;, Fyp,) im Rollendrehpunkt
P1. Die aulleren Bandkrafte (Fxy,, Fygx,) sowie (Fxg,, Fyg,) sind in den
Kontaktpunkten K1 und K2 wirksam, und die inneren Massentragheitskrafte
(Fax —mg,, Fay — mg,) wirken im Schwerpunkt S der Bandrolle (siehe
Gleichungen (4.97) und (4.98)). Die Summe aller Momente um den
Rollendrehpunkt P1 vervollstandigt mit dem Massentragheitsmoment Ta
und dem auflleren Moment T, in der Gleichung (4.99) die Kraftebilanz an
der Bandrolle.

0 = Fxpy + Fxgq + Fxgy, — (Fax —m g,) (4.97)
0 =Fyp; + Fyxys + Fyg, — (Fay —mg,) (4.98)

0 = Fxg1 (Vg1 — Ya) + Fygs (xg1 — x4)
+Fxgo (V2 — Ya) + Fygo(Xgo — x4)

—(Fax —m g,)(¥s — Ya) — (Fay -m gy)(xS —x4) —Ta (4.99)

Die Berechnung der Tragheitskrafte Fax, Fay und Ta sind im Anhang A.3
eingehend beschrieben.

Die Transformation der am masselosen Gehause wirkenden Krafte von der
Drehachse P1 zum Gehause-Anschluss ctr2D1 sind im Anhang A.1 zu
finden. Sie sind zum Zweck der Vereinfachung im Bild 4.22, S. 109 nicht
dargestellt.

Die Ubergaben zwischen den Anschlussvariablen und den inneren
Variablen sind in der Tabelle 4.17, S. 111 zusammengefasst.

AbschlieRend wird darauf hingewiesen, dass aus dem Element ,Bandrolle®
durch wenige Anderungen eine ,Bandtrommel mit Kreiskontur® abgeleitet
werden kann. Im Wesentlichen entfallen die Anschlisse ctrK2 und ctrB2,
und der Kontaktpunktwinkel x, bestimmt den Bandbefestigungspunkt auf
der Bandkurvenscheibe durch eine konstante Wertevorgabe. Die gleiche
Vorgehensweise gilt fur die ,Bandrolle mit Kurvenkontur® im nachfolgenden
Kapitel.
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Tabelle 4.17: Ubergaben zwischen Anschluss und innerer Variable fiir die Bandrolle

Anschluss | Ubergabe zwischen Anschluss / innere Variable
ctr2D1 ctr2D1.x = xpq ctr2D1.Fx = Fxp,
ctr2D1.y = yp,q ctr2D1.Fy = Fyp,
ctr2D1.T = Tp,q
ctrK1 ctrkK1.x = x4 ctrkK1.Fx = Fxg,
ctrK1.y = yxq ctrK1.Fy = Fyg,
ctrkK1.T=0
ctrk2 ctrk2.x = xg, ctrK2.Fx = Fxg,
ctrk2.y = yg, ctrkK2.Fy = Fyg,
ctrk2.T =0
ctrB1 ctrB1.gamin =y,
ctrB1.wBOut = [,4
ctrB2 ctrB2.gamiln = y;,
ctrB2.wBOut = [,
ctrR1 ctrR1 =Ty,
ctrR2 ctrR2 = T,

4.4.5 Bandrolle mit Kurvenkontur

Das Element Bandrolle mit Kurvenkontur bildet eine Band- bzw. Seilrolle mit
stetig konvex gekrimmter Kurvenkontur in der Ebene (2D) ab. Dabei erfolgt
die Kraftibertragung zwischen Band und Bandrolle schlupffrei.
Rollendrehachse kann wie beim Element ,Bandrolle” sowohl fest im Gestell
als auch auf einem Getriebeglied gefuhrt oder frei beweglich als ,lose Rolle*
gelagert sein. Das Element besteht aus einer massebehafteten Bandrolle
mit einem masselosen Gehause (Lagerbolzen/Lagerbock).

Die

In der Tabelle 4.18, S. 112 sind das Symbol und die Anschlussbelegung fur
das Modellelement Bandrolle mit Kurvenkontur dargestellt.
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Tabelle 4.18: Symbol und Anschlussbelegung fir das Element Bandrolle mit

Kurvenkontur
Symbol Anschluss Bemerkung
ctrk1 Mechanischer 2D-Anschluss fiir
ctrB1 ., . OrB2 Seilelemente
ctrkK1 ctrk2
ctrR2 ctrk2 Mechanischer 2D-Anschluss fir
ctrR1 Seilelemente
ctr2D1 ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss
ctrR1 Mechanischer rotatorischer Anschluss
ctrR2 Mechanischer rotatorischer Anschluss
ctrB1 Rollen-Anschluss zur Ubergabe der
gerollten Langen und dem
Bandneigungswinkel
ctrB2 Rollen-Anschluss zur Ubergabe der

gerollten Langen und dem
Bandneigungswinkel

Die Eingabeparameter sind in der Tabelle 4.19 in den Kategorien Lage und
Position, Bandrolle und Bandkontakt zusammengefasst.

Tabelle 4.19: Parameter fiir das Element Bandrolle mit Kurvenkontur

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lage / Bezugssystem flir PKS1 frameRef | ,globales
Position: Koordinatensystem® oder
Anfangslage ,,Conn.ectlon-
des PKS1 an Koo“rdlnatensystem an
ctr1 ctri

x-Lage PKS1 im X10 Lage des PKS1 entweder

Bezugssystem

bezlglich CKS1 oder

y-Lage PKS1 im
Bezugssystem

bezilglich GKS
Y10
Anfangswert = 0

Winkel PKS1 zum
Bezugssystem

P10

Fortsetzung néchste Seite
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Fortsetzung der Tabelle
Bandrolle: Masse der Bandrolle m =0kg
Masse und Drehtragheit der Bandrolle | J = 0 kgm?
Tragheit der | peziiglich Schwerpunkt
leeren
Bandrolle
Lage des x-Lage im RKS Xsrel = 0 mm,
Schwerpunkts im koérperfesten RCS
der Bandrolle L im RKS _ 0
im RKS y_ age im ySrel _ "Tl’m,’
im kérperfesten RCS

Anfangslage | Anfangswinkel der Bandrolle | ¢, = 0rad
der Bandrolle Anf hwindiakeit d P
beziiglich Bn adngls;gesc windigkeit der | w, = Orad/s
GKS androlle
Gravitation Gravitationsbeschleunigung | g, = 0m/s?

in x-Richtung

Gravitationsbeschleunigung | g, = —-9,81 m/s?

in y-Richtung
Kontur der Bandkurve rc (k) Kennlinie der Bandkurve im
Bandrolle im RCS beschrieben in
RKS Polarkoordinaten
Bandkontakt: | Kontaktpunktlage fur K1 enumHE1 | Zur Auswahl:
Abgeschatzte | Kontaktpunktlage fir K2 enumHE?2 | »in der oberen Halbebene®

Anfangslagen
der
Kontaktpunkte
gegenuber
der
Bandrollen-
drehachse P1
im GKS

,in der unteren Halbebene*
,in der linken Halbebene*

,in der rechten Halbebene*

Fortsetzung néchste Seite
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Fortsetzung der Tabelle

Wickelrichtung | Wickelprinzip bei positiver enumWI | Zur Auswahl:
Drehung der Bandrolle

LAufwickeln am
um die z-Achse

Kontaktpunkt K1 und
Abwickeln am
Kontaktpunkt K2*

~LAbwickeln am
Kontaktpunkt K1 und
Aufwickeln am
Kontaktpunkt K2

Im Bild 4.23 sind die vier Koordinatensysteme fur das Element Bandrolle mit
Kurvenkontur, welche fur die Beschreibung der kinematischen und
kinetischen Grofden notwendig sind, dargestellt.

XGKS A
+
@
Ye
Ve
Ye
PO Xc Xpy  Xs XGKS

Bild 4.23: Koordinatensysteme flir Element Bandrolle mit Kurvenkontur
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Die kinematischen Zwangsbedingungen fur das Aufwickeln von Band auf
die ,Bandrolle mit Kurvenkontur” sind folgende:

e Der freie Bandabschnitt und die Bandrollenkontur berlhren sich im
Kontaktpunkt,

e das Band lauft tangential in die Bandrollenkontur ein und

e die von der Bandrolle abgewickelte Bandlange lauft in den
zugehorigen Bandabschnitt ein und umgekehrt.

Die Berechnung der globalen Kontaktpunktlagen (xgi, Vi) und (xg2, Vi)
erfolgt in Abhangigkeit von der Lage der Drehachse (xp;,yp,), der
Kontaktpunktwinkel k;, k, und der Bandrollendrehwinkel ¢ in den
Gleichungen (4.100) bis (4.103). Die kinematischen Zusammenhange sind
dem Bild 4.24 zu entnehmen.

XGKS

Yr1

Yk2

Yez

Yp1

PO Xp1 Xpg1 Xs Xk2 NCKS

Bild 4.24: Kinematik fiir das Element Bandrolle mit Kurvenkontur



116

Xg1 = COS @ cos K 1 (k) — sin @ sin kq 1-(;) + xpy (4.100)
Vi1 = sin @ cos k; (k1) + cos @ sink, (k) + Vpq (4.101)
Xg2 = COS @ COS K, 1 (K,) — sin @ sink, 1 (k3) + xpq (4.102)
Yk2 = sin @ cos k, 1 (i;) + cos ¢ sin k, 1-(k3) + Vpq (4.103)

Im nachfolgenden Schritt werden mit den Kontaktpunktwinkeln x; und k, die
Komponenten der Tangenteneinheitsvektoren in den Kontaktpunkten K1
und K2 innerhalb des RKS durch die Gleichungen (4.104) bis (4.107)
bestimmt.

dre (x1) .
T4 = cosk, q — sinky 1:(kq) (4.104)
K1
. dre (x1)
T,, = sink, “de + cos Ky ¢ (Kq) (4.105)
K1
dre(k
T,, = cosk, ;( 2) — sin k, 1 (k,) (4.106)
K>
. dre ()
T,, = sink, dx + cos K, 1¢ (k) (4.107)
2

Die in den Gleichungen enthaltene Funktion (Kennlinie) r-(k) beschreibt die
vorgegebene Bandkurvenscheibenkontur in Polarkoordinaten.

Im Anschluss werden die Komponenten der Tangenten-Einheitsvektoren mit
dem Rollendrehwinkel ¢ durch eine Drehtransformation vom RKS in das
GKS (Gleichungen (4.108) bis (4.111)) Uberfuhrt.

TKyy =Ty cos@ — Ty sing (4.108)

TKy,; =Ty sing + T, cos @ (4.109)
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TKy,; = Typ cos @ — T),sin@ (4.110)

TK,; = Ty, sin@ + T,,cos ¢ (4.111)

Danach werden die Komponenten Tangenten-Richtungsvektoren der
Kontaktpunkte mit den Gleichungen (4.112) und (4.113) in die globalen
Anstiegswinkel yy; und yg, der Bandkurvenscheibenkontur Uberfuhrt. Die
darin enthaltene floor-Funktion (Aufrundungsfunktion) [Mod13a] ermdglicht
eine stetige Berechnung des trigonometrisch ermittelten Anstiegswinkels
der Kurvenkontur Uber dem Kontaktpunktwinkel beim Wechsel zwischen
den Koordinatensystemquadranten.

Y1 = atan2(—TKy;, —TKy;)

4.112)
—atan2(—-TK,,,—TK,,) —m (
+ [277 floor <YK1 ( 1 m) + 1)]
2n
Y2 = atan2(—TK,,, —TKy,)
(4.113)

Y2 — atan2(=TK,,, —TKy,) — 7 N 1)‘

+ [277 floor <
2T

Fur die Forderung nach einem tangential in die Bandrollenkontur
einlaufenden Band gilt, dass die im Element berechneten Anstiegswinkel
Yk und yg, der Kurvenkontur in den Kontaktpunkten mit den aus den
angeschlossenen Bandelementen berechneten Bandneigungswinkeln yg,
und yg, Ubereinstimmen. Unter Verwendung von konstanten Zusatzwinkeln
yz1 und yz, mit Werten von 0 oder m werden die Anstiegswinkel der
Kurvenkontur mit den Gleichungen (4.114) und (4.115) in Abhangigkeit von
der Montagevariante den Bandneigungswinkeln zugeordnet. Die
notwendigen Bedingungen flr die Wertezuordnung der Zusatzwinkel sind in
der Tabelle 4.20, S. 118 zusammengefasst.

Y1 = VYk1 + V21 (4.114)

YB2 = Vk2 T V22 (4.115)
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Tabelle 4.20: Zusatzwinkel in Abhdngigkeit von der Auswahl der Halbebene und dem von
einem Bandelement berechneten Bandneigungswinkel fiir das Element
Bandrolle mit Kurvenkontur - gilt fiir Kontaktpunkte K1 und K2

Kontakt- | Mathematische Bedingung in Abhéngigkeit des vom | Zusatzwinkel

punkt- Bandelement berechneten Bandneigungswinkels y, zum | . i, rad
lage Zeitpunktt =0s
1 VA
(] ; _ —
£ T \ /\ / sm(yB+2)>0 =0
o
S o0
© f(rs)
T
5 -1 i ( + n) <0
- Sin el B =T
3 —2m -1 0 T 2 YBT3
Y ————
o 1 ) T
ENANY A
2
= . 0
E f(rs)
S n
o -1 .
= sin +=-)=0 = -
S —2m — 0 T 21 (YB 2) 4

I ! /\ cos(yB+g)<0 =0
0

cos(yB-l-g)ZO =1

linke Halbebene
~
<
=
I

-2 -7 0 T 21

1 s
o — =
2 T N /\ cos (yB + 2) >0 0
S
2 . 0
L] f(rs)
2 1 T
S - cos +=)<0 = -7
§ —27 -7 0 T 27 (YB 2)

Yp ——
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Die Zusatzwinkel werden zu Beginn der Simulation ausgewertet und bleiben
Uber die gesamte Simulationslaufzeit konstant.

Der Programmanwender wahlt zur Festlegung der Montagevariante
diejenige Halbebene aus, in der der betrachtete Kontaktpunkt zum
Simulationsbeginn liegen soll (vgl. Element Bandrolle Bild 4.20, S. 108).

Die Auswahl der Montagevariante bestimmt flir das Element ,Bandrolle mit
Kurvenkontur® neben den Zusatzwinkeln auch die Startwerte fur die
Kontaktpunktwinkel. In der Tabelle 4.21, S. 119 wird ein Uberblick tber die
Zuordnung der Startwerte fur die Anfangs-Kontaktpunktwinkel x;, und x,,
gegeben.

Tabelle 4.21: Startwert flir den Kontaktpunktlagewinkel in Abhéangigkeit von der
ausgewdéhlten Halbebene. Der Startwert legt die Anfangslage des
Kontaktpunktes im RKS fest.

Halbebene fiir die Startwert fiir den Halbebene fiir die Startwert fiir den
Kontaktpunktsuche | Kontaktpunktwinkel Kontaktpunktsuche | Kontaktpunktwinkel
im Kontaktpunkt K1 K, in rad im Kontaktpunkt K2 K, in rad

obere Halbebene K9 = /2 obere Halbebene Ky = /2

untere Halbebene K19 = —T/2 untere Halbebene Kyg = —T/2

linke Halbebene Kig =T linke Halbebene Kyg = T

rechte Halbebene Kig = 0 rechte Halbebene Koo = 0

Die gerollten Bandlangen 1[5, und [,5, werden durch die Integration der
Kontaktpunktlagenanderung dlx,; und dlg, Uber der Kurvenkontur der
Bandrolle mit den Gleichungen (4.116) und (4.117) berechnet.

Kl(t) d’r K 2

dlg, =f j( dC( 1)) + 10(K;)? (4.116)
K1 (t=0) K1
KZ(t) d’r K 2

dlk, =f j( dC( 2)) + 10(k;)? (4.117)
K2 (t=0) K>

Hierbei werden im Element die abgewickelten Bandlangen mit positivem
und die aufgewickelten Bandlangen mit negativem Vorzeichen bilanziert
(Gleichungen (4.118) und (4.119)).
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lWBl - _Wi dlKl (4.118)

lWBZ = Wi dlKZ (4119)

In Abhangigkeit von der im Bild 4.21, S. 109 dargestellten Wickelrichtung fur
die Bandrolle wird der Parameter w; = +1 oder w; = —1 gesetzt.

Berechnung der KraftgroRen

Analog zum Element Bandrolle (Bild 4.22, S. 109) sind fur das Element
,B8androlle mit Kurvenkontur® alle Krafte und Momente dargestellt, welche
auf das Bauteil der Bandrolle einwirken: Die Komponenten der Bandkrafte
Fxg,, Fyg, und Fxg,, Fyg, an den Kontaktpunkten, die Lagerkrafte Fxpq,
Fyp, an der Drehachse P1 sowie das auf3ere Moment T, vom rotatorischen
Anschluss ctrR2. Des Weiteren wirken auf die Bandrolle die
Beschleunigungskrafte =~ Fax —mg, und Fay—mg, sowie das
Beschleunigungsmoment Ta gegeniber dem Schwerpunkt S.

Mit den Gleichungen (4.120) und (4.121) erfolgt die Bilanzierung des
Kraftegleichgewichts in x- und y-Richtung und mit der Gleichung (4.122)
wird das Drehmomentgleichgewicht um den Drehpunkt P1 aufgestellt.

0 = Fxpy + Fxgq + Fxgy, — (Fax +mg,.) (4.120)

0 = prl + FyKl + FYKZ - (Fay + mgy) (4.121)

0 = Fxg1 (Vg1 — Yp1) + Fyg1 (g1 — xp1)
+Fxg; (V2 — Yp1) + FYko(Xgo — Xp1)

4122
+(Fax —mg,)(ys — ¥p1) + (Fay — mgy)(xs —xp1) —Ta ( )

Die Berechnung der im Schwerpunkt wirkenden Beschleunigungskrafte ist
im Anhang A.2 beschrieben, und im Anhang A.1 ist die Transformation der
Lagerkraft auf den mechanischen 2D-Anschluss ctr2D1 zu finden.
AbschlieRend fasst die Tabelle 4.22, S. 121 die Ubergaben zwischen den
Anschlussvariablen und den inneren Variablen zusammen.
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Tabelle 4.22: Ubergabe der Anschlussvariablen an die inneren Variablen fiir das Element
Bandrolle mit Kurvenkontur

Anschluss | Ubergabe zwischen Anschluss / innerer Variable

ctr2D1 ctr2D1.x = xpq ctr2D1.Fx = Fxp,
ctr2D1.y = yp, ctr2D1.Fy = Fyp,
ctr2D1.T = Tp,

ctrK1 ctrK1.x = x4 ctrkK1.Fx = Fxg,
ctrK1.y = yiy ctrK1.Fy = Fyg,
ctrK1.T =0
ctrk2 ctrk2.x = xg, ctrK2.Fx = Fxg,
ctrk2.y = vy, ctrk2.Fy = Fyy,
ctrk2.T =0
ctrB1 ctrB1.gamin =y,

ctrB1.wBOut = [,,51

ctrB2 ctrB2.gamln = y3,
ctrB2.wBOut =[5,

ctrR1 ctrR1 =Ty,

ctrR2 CtrR2 = T,
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5 Bewertung von Bandkurven

Die Malsynthese von Bandgetrieben erlaubt, flr eine vorgegebene
Getriebestruktur und eine gegebene Ubertragungsfunktion eine beliebig
gekrimmte Bandkurve unter Verwendung der Evolventen-Evoluten-
Beziehung zu berechnen. Eine auf diese Art ermittelte mathematische
Losung der Bandkurve ist nicht immer konstruktiv umsetzbar. Speziell fur
Bandgetriebe besteht die Forderung, dass die Bandkurve Uber dem
gesamten Bewegungsbereich eine stetig konvex gekrimmte Kontur
beschreibt. Bei Krummungsverlaufen mit Vorzeichenwechsel ist eine
vollstandige Beruhrung des Bandes entlang der Bandkurvenscheibenkontur
nicht mehr gegeben. Die Bandkurve ist in diesem Fall als instabil zu
betrachten und folglich fur eine konstruktive Ausflhrung unbrauchbar.
Demzufolge muss die Bandkurve zur Einhaltung der Konstruktions-
anforderungen Uber dem vorgegebenen Bewegungsbereich auf stetige
Konvexitat Uberpruft werden.

Zum Stabilitatsnachweis wurden von Lovasz [Lov98] und Bankwitz [Ban08]
Grenzfunktionen als Beurteilungsgroflen formuliert. Im nachfolgenden
Abschnitt werden diese Stabilitatskriterien kurz vorgestellt und hinsichtlich
ihrer Bedeutung diskutiert und verglichen. Im Anschluss wird ein alternativer
Weg aufgezeigt, der die Stabilitatsnachweise von Lovasz und Bankwitz
gleichermalien beachtet. AbschlieBend erfolgt die Vorstellung einer
praktikablen Vorgehensweise zur Stabilitatsbewertung einer Bandgetriebe-
struktur im Malsyntheseprozess.

5.1 Definitionen von Grenzfunktionen

Fur eine physikalisch stabile Bandkurvenkontur setzt Lovasz grundlegend
eine stetig konvex gekrimmte Bandkurvenkontur voraus. Er beschreibt
weiter, dass ein Vorzeichenwechsel des Krummungsradius der Evolvente
Uber dem gesamten Antriebsbereich nicht zuldssig ist. Folglich darf der
Kehrwert des Krimmungsradius, welcher der Krummung k;, (Gleichung
(5.1)) entspricht, nicht zu null werden. Der Krummungsradius der
Evolventenkurve wird nach der Gleichung (5.2) berechnet.

1

(@) G4

(@) =
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x.' (@)ye" (@) — y.' (@)x." (¢) _2(¢)
VG (@2 + v, (9)2)3 N(p)

pr(p) = (5.2)

Lovasz beschreibt als zweite Grundaufgabe der Bandgetriebesynthese die
Ermittlung der freien Bandlange [zr(¢) und setzt diese dem
Krummungsradius 1, der Evolvente gleich. Der Krummungsradius ist
vorzeichenbehaftet und unterscheidet damit zwischen konkaver und
konvexer Kurvenkrummung. Die freie Bandlange beschreibt demgegenuber
den geometrischen Abstand zwischen einem Bandbefestigungspunkt und
dem Bandeinlaufpunkt (Kontaktpunkt) mit der Bandkurvenscheibe. Negative
freie Bandlangen sind physikalisch nicht existent. Deshalb sollte die freie
Bandlange mit dem Betrag aus dem Krummungsradius der Evolvente
entsprechend der Gleichung (5.3) gleichgesetzt werden.

le(QD) = |rk(§0)| = \/(xe - xu)z + (ye - yu)z (53)

Die Stabilitat einer Bandkurvenkontur folgt aus der Betrachtung des
Zahlerterms Z der Gleichung (5.2). Durch Nullsetzen von Z kann eine
allgemeine und notwendige Bedingung fir eine konvexe
Bandscheibenkontur formuliert werden. Diese Bedingung bildet nach
Lovasz die Grundlage der Stabilitatsprufung (Gleichungen (5.4) bis (5.6)).

Z(p) #0 (5.4)
Z(l(})r)rio 1. (@) = (5.5)
Z(l(})r)rio 1.(p) =0 (5.6)

Die Grenzfunktion enthalt die erste und zweite Ableitung der
Evolventenkoordinaten nach dem Antriebswinkel (vgl. Gleichung (5.7)). Sie
wird im Weiteren mit Grenzfunktion 1 (GF,) bezeichnet.

GF,(p) = Z(¢) = x.'(@)y." (0) — y.' (@)x." (@) # 0 (5.7)

Fur den Nachweis einer stetig konvexen Bandkurve wird ein Schnittpunkt
der GF, mit der Abszisse ausgeschlossen.
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Diese Betrachtungsweise ist nach Bankwitz [Ban08] und Pol [Pol09] fur eine
eindeutige  Stabilitdtsaussage notwendig, jedoch nicht hinreichend
formuliert. Ein geforderter C'-stetiger Verlauf des Neigungswinkels entlang
der Bandkurve, welcher zwischen dem Tangentenvektor und dem
Bezugssystem definiert ist, wird nicht erfasst. Bankwitz schlussfolgert, dass
zu einer vollstandigen mathematischen Beschreibung einer Grenzfunktion
eine C?-stetige Ubertragungsfunktion einzuschlieRen ist.

Demzufolge muss fur den Stabilitdtsnachweis zusatzlich eine stetig
monoton wachsende oder stetig monoton fallende Anderung der freien
Bandlange uber den definierten Antriebsbewegungsbereich vorausgesetzt
werden. Die Langenanderung der freien Bandlange muss wahrend der
Bewegung durch das Auf- bzw. Abwickeln kompensiert werden. Das
bedeutet, dass die Bandlange, welche als Summe von freier Bandlange und
der auf der Bandkurve aufgewickelten Bandlange zu betrachten ist, Uber
dem gesamten Bewegungsbereich unverandert bleibt. Zudem mussen die
Extremalpunkte im Verlauf der freien Bandlange an oder aulerhalb dieser
Bereichsgrenzen liegen. Der Krummungsradius der Evolvente entspricht
dem Kehrwert der Krimmung. Somit stimmt auch das Vorzeichen von
Krimmung und Krimmungsradius Uberein (Gleichung (5.8)).

g 15 7O N@) ~2(0) F5N @)

@kkﬁﬂ) = N(p)?

(5.8)

Zur Priafung der Bandkurve auf ein konvex und zugleich monoton
verlaufendes Kurvenverhalten formulierte Bankwitz durch Nullsetzen der
Krimmung und Multiplikation des Nennerterms N(¢)? eine hinreichende
Bedingung zur Grenzwertbetrachtung entsprechend der Gleichung (5.9).
Fir eine stabile Bandkurve darf nach Bankwitz die Grenzfunktion 2 (GF,) die
Abszisse Uber dem gesamten Antriebsparameterbereich von ¢ nicht
schneiden.

d d
GF, () = @Z(w) N(p) — Z(p) @N(@ # 0 (5.9)
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5.2 Neue BewertungsgroBe zur effektiven Beurteilung
von Bandkurven

Die GF, ermoglicht eine Aussage uber die stetige Konvexitat einer
Bandkurve. Verlauft die GF, durch die Abszissenachse, so tritt ein
unendlicher Sprung in der Bandkurvenkontur auf und somit auch ein Sprung
im Vorzeichen der Evolventenkrummung. Das bedeutet, dass die
Bandkurve in zwei Abschnitte zerfallt. Mit der GF, wird die C°-Stetigkeit der
Bandkurve gepruft.

Die GF, identifiziert Spitzenbildung bzw. Knickpunkte in der Bandkurve. Die
Krummung der Evolvente wechselt zwischen monoton-steigend und
monoton-fallend oder umgekehrt. Es wird die C'-Stetigkeit der Bandkurve
gepruft.

Das Verhalten der C% und C'-Stetigkeit spiegelt sich nicht nur im
Krimmungsradius der Evolvente wieder, sondern zwangslaufig auch im
Verlauf der freien Bandlange. Wird beispielsweise die Anderung der freien
Bandlange entsprechend der Gleichung (5.10) betrachtet, dann ergibt ein
Spitzpunkt der Bandkurve in der Ableitung der freien Bandlange einen
Nulldurchgang. Betrachtet man einen unendlichen Sprung im
Krimmungsradius der Evolvente, so ruft dieser im Verlauf der freien
Bandlange einen endlichen Sprung hervor. Dieses Verhalten fuhrt wiederum
in der Anderung der freien Bandlange zu einem unendlichen Sprung. Das
bedeutet, eine C°- und C'-Unstetigkeit fiihrt in beiden Fallen zu einem
Vorzeichenwechsel. Eine Unstetigkeit der Bandkurve kann der Anwender
durch Verwendung einer Signumfunktion auf die Anderung der freien
Bandlange sofort erkennen (Gleichung (5.11)).

: dl
L () = Zf(p( ?) (5.10)
Sgr = sign(lgs) (5.11)

Mit einem einfachen Algorithmus, der wahrend der Simulationslaufzeit den
Signum-Wert Sp - mit seinem Vorgangerwert vergleicht und einen logischen
Wert setzt, kann zum Simulationsende eine eindeutige Aussage uUber die
Stabilitdt der berechneten Bandkurve getroffen werden. So ist es auf
einfache Weise moglich, Stabilitatsaussagen in eine Parameterstudie oder
Parameteroptimierung einzubinden.
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5.3 Empfehlungen fur die Praxis

Die Akzeptanz der modular aufgebauten Elemente zur Synthese von
Bandgetrieben wird zuklnftig daran gemessen, inwiefern es gelingt, fir eine
gegebene Struktur und eine Ubertragungsfunktion konstruktiv umsetzbare
Losungen zu erhalten. Ein Synthesewerkzeug sollte deshalb ebenso
aussagekraftige Analysen bereitstellen.

Aus empirischen Erkenntnissen ist eine Uberpriifung der folgenden
Bewertungskriterien fur den Syntheseprozess in der nachfolgenden
Reihenfolge zu empfehlen.

Vorabiiberpriifung der gegebenen Ubertragungsfunktion

Bereits vor der MaRsynthese sollte die Ubertragungsfunktion auf Stetigkeit
bis zur zweiten Ableitung gepruft werden. Generell sind fur 4-gliedrige
Bandgetriebe unstetige Ubertragungsfunktionen und Ubertragungsfunk-
tionen mit einem Rastbereich nicht ohne weiteres konstruktiv realisierbar.

Physikalische Existenz der Bandkurve — konstruktive Umsetzbarkeit

Uberpriifung der Anderung des Kriimmungsradius auf Vorzeichenwechsel:
Der Verlauf darf innerhalb des geforderten Antriebsbewegungsbereichs
keinen Nulldurchgang aufweisen. In der Simulationspraxis ist das Signum
aus der Anderung der freien Bandlange als Bewertungskriterium zu
empfehlen (vgl. Kap. 5.2). Unstetigkeiten in der C° und C'-Stetigkeit der
Bandkurve werden als Wertesprung zwischen 1 und —1 erfasst.

Einhaltung der Bauraumvorgaben fiir die Bandkurvenscheibe

Als Bewertungskriterium kann der Bauraum beispielsweise mit dem Abstand
vom Kontaktpunkt auf der Bandkurve bis zum Drehzentrum der
Bandkurvenscheibe gemessen werden (Gleichung (5.12)).

a= V5T (5:12)

Der Maximalwert kennzeichnet den grof3ten Bandkurvenscheibenradius.
Beanspruchungen im Zugmittel

Sofern das Uber die Bandkurvenscheibe Ubertragene Drehmoment
abgeschatzt werden kann, ist auch eine Berechnung der Zugmittelbelastung
Uber die Bestimmung des wirksamen Hebelarms h moglich.
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Der wirksame Hebelarm entspricht dem Abstand zwischen dem Drehpunkt
der Bandkurvenscheibe und der Senkrechten auf die Wirkungslinie der
Bandkraft (Gleichung (5.13)).

h = \JuPS? + vPS? (5.13)

Der Schnittpunkt zwischen der Senkrechten und der Kraftwirkungslinie ist
der LotfuBpunkt PS. Seine Koordinaten (Gleichungen (5.14) und (5.15))
sind auf das Bezugskoordinatensystem (BKS) bezogen.

Ups =u—r1H, (5.14)

Vps =V —71 Hg (5.15)

Ein weiteres Kriterium ist die Beanspruchung im Band unter Biegung in der
Nahe des Kontaktpunktes.

Die im Zugmittel vorhandene Biegespannung ist auf den Krimmungseinlauf
im Kontaktpunkt der Bandkurvenkontur zurlckzufuhren. Unter einer
konstant angenommenen Zugbelastung ist die grofdte Belastung am
Bandrucken in der Nahe des Kontaktpunktes zu verzeichnen. Des Weiteren
treten erhéhte Zugspannungen aus der Uberlagerung von Biegespannung
und Zugspannung infolge der Bandzugkraft auf.

Die Zugspannung ¢, fur einen Rechteckquerschnitt mit der Bandhohe hg
und der Bandbreite bry wird entsprechend der Gleichung (5.16) berechnet.
~ hgbry

(5.16)

0y

Des Weiteren folgt die Biegespannung entsprechend der Gleichung (5.17)
aus der geraden Biegung unter der genaherten Annahme, dass die neutrale
Faser in der Mittelebene des Zugmittels liegt.

o, = E— (5.17)

Der Krimmungsradius g, der Bandkurvenscheibe ergibt sich aus der
Ortsableitung der Evolutenkoordinaten nach dem Antriebswinkel ¢.

Die grofdte Zugspannung als Bewertungskriterium der Bandbeanspruchung
ergibt sich aus der Uberlagerung von Zug- und Biegespannung
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entsprechend der Gleichung (5.18). Dabei darf die Uberlagerte Spannung
nicht die bauteilspezifische zulassige Zugspannung Uberschreiten.

g, + () < O,ul (518)

Weitere Informationen zur Auslegung von Riemenzugmitteln ist der
VDI-Richtlinie 2758 [VDI2758] und den Standardwerken [Nag81], [Per09]
sowie [Nie04] zu entnehmen.
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6 Vollstandiger Leistungsausgleich mit Feder-
Bandgetrieben

6.1 Erlauterung der Problemstellung

Der Leistungsausgleich hat zum Ziel, das statische Drehmoment, welches
durch die Schwerkrafte in den Schwerpunkten von Bauteilen hervorgerufen
wird, durch konservative Krafte zu kompensieren. Im Kapitel 3.4 wurde der
Stand der Technik zum statischen Ausgleich von Gravitationskraften
beschrieben. Fur die Synthese von Bandgetrieben existiert nach Hain ein
grafisches Verfahren, welches von Beginn an die Feder in den
Syntheseprozess einbezieht. Fur den Wunsch nach einer modular
aufgebauten Bibliothek zur Synthese von Bandgetrieben ist dieser Ansatz
keineswegs zielfuhrend.

Die zu losende Grundaufgabe erfolgt allein durch eine passende
Lagezuordnung zwischen dem Drehwinkel der Bandkurvenscheibe und dem
Federweg. Die Ubertragungsfunktion wird zuvor berechnet und nachfolgend
auf die Maldsynthese fir eine konkrete Bandgetriebestruktur angewandt.
Durch diese Herangehensweise ist das Verfahren unabhangig von der
Bandgetriebestruktur. Nachfolgend wird die Vorgehensweise fur eine
Bewegungszuordnung von Drehen auf Schieben vorgestellt. Analog ist das
Verfahren auch  fur  Drehen-Drehen- und  Schieben-Schieben-
Bewegungszuordungen gultig und konnte ebenso auf dem Gebiet der
Kurvengetriebe angewandt werden.

Mit einem Feder-Bandgetriebe soll das erforderliche Ausgleichsmoment

T(¢) = F.(¢) h(p) (6.1)

durch die Kraft einer einfachen Zugfeder F.(¢) an einem veranderlichen
Hebelarm h(¢) in Form einer Bandkurvenscheibe kompensiert werden.

Fur die Malsynthese von Bandgetriebestrukturen, bei denen die Feder
nicht im freien Bandabschnitt eingebaut ist, geniigt es, die UF 0. Ordnung
xs(¢) zu berechnen (vgl. Bild 6.1, S. 132).

Fiur alle weiteren Getriebestrukturen, bei denen die Feder direkt im Zug-
mittel integriert ist, wird neben der UF 0. Ordnung auch die UF 1. Ordnung
benotigt. Deren Wert entspricht dem wirksamen Hebelarm h(¢), welcher
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zugleich im  Ersatzgetriebe der Kurbelschleife der diagonalen
Drehschubstrecke entspricht (vgl. Bild 2.14, S. 39).

xs(¢) . lo
|
cs () xs(p) 1y
. |
7777 7777
cs (@)
T(¢) >~ T(¢) O

/‘ @ e 5’

Bild 6.1: Beispiele fiir Feder-Bandgetriebe mit einer nicht im Band integrierten Feder

Im einfachsten Fall gelingt der Ausgleich mit einer Feder und mit einer
drehbar im Gestell gelagerten Bandkurvenscheibe (Bild 6.2). Das
zugeordnete Syntheseelement DB~SD wurde im Kapitel 4.3.3 vorgestellt.
Die erforderliche Bandneigung fur einen tangentialen Bandeinlauf in die zu
generierende Bandkurvenscheibenkontur wird durch den wirksamen
Hebelarm bestimmt.

Bild 6.2: Feder-Bandgetriebe mit im Band integrierter Feder der Struktur DB~SD

Flr Feder-Bandgetriebe soll das erforderliche Ausgleichsmoment T(¢)
durch die Kraft einer einfachen Zugfeder F(¢) an einem veranderlichen
Hebelarm h(p) in Form einer Bandkurvenscheibe kompensiert werden
(Gleichung (6.2)).

T(p) = F.(¢) h(p) (6.2)

Der Lésungsansatz zur Findung einer passenden Ubertragungsfunktion ist
eine Optimierung von Ansatzparametern.
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6.2 Bestimmung der Ubertragungsfunktion fiir Feder-
Bandgetriebe

Die Bedingung fir die Berechnung einer giiltigen Ubertragungsfunktion
xs(¢@) ist, dass das Produkt aus Federkraft Fs = csxs(@) und wirksamem
Hebelarm h(¢p) flr jede Antriebsstellung gleich dem zum Ausgleich
erforderlichen Drehmoment ist

T(p) = cs x5(@) h(e). (6.3)

Der wirksame Hebelarm h(¢) und der Federweg xs(¢) sind abhangig von
der Antriebsstellung. Zugleich ist der wirksame Hebelarm h(¢) die Ableitung
des Federwegs x;(¢) nach dem Antriebswinkel ¢

h(p) = 22 = x5/ (¢). 64)

Nach dem Einsetzen der Gleichung (6.4) in die Gleichung (6.3) entsteht die
Differenzialgleichung

T(p) = cs x5(9) x5' (@), (6.5)

bei der die gesuchte Ubertragungsfunktion 0. Ordnung mit der
Ubertragungsfunktion 1. Ordnung multiplikativ verknupft ist. Eine derartige
Gleichung ist nur fur wenige Funktionen des vorgegebenen
Drehmomentverlaufs T (¢) geschlossen |osbar.

Im Allgemeinen existieren fur einen vorgegebenen Drehmomentverlauf T (@)
und die vorgegebene Federrate c¢; vielfaltige Losungen der gesuchten
Ubertragungsfunktion. Das vorliegende Problem wird daher in ein
Optimierungsproblem Uberfiihrt, indem die gesuchte Ubertragungsfunktion
xs(¢) durch eine Ansatzfunktion x,(¢;) ersetzt wird. Das Optimierungsziel
ist die Minimierung der Summe der Fehlerquadrate aus dem vorgegebenen
Drehmomentverlauf und dem durch die Ansatzfunktion berechneten
Drehmomentverlauf.

Das in der Gleichung (6.6) aufgestellte mehrdimensionale Optimierungs-
problem ist mit kommerziell verflUgbaren Softwareprodukten l|6sbar. Fur
diese Arbeit wurde der unter Microsoft Excel® aufrufbare Solver
(Gleichungsloser) genutzt. Die Optimierungsparameter, die Neben-
bedingungen und das Optimierungsziel werden auf Zelleneintrage einer
Tabelle referenziert. Der Optimierungsfortschritt kann fur jeden Schritt im
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iterativen  LOsungsprozess beobachtet werden. Der verwendete
Ldsungsalgorithmus ist der Generalized Reduced Gradient Algorithmus
(GRG) [Dun78]. Er st zur Ldésung kontinuierlicher nichtlinearer
Optimierungsaufgaben konzipiert. Der gesamte Berechnungsvorgang ist im
Bild 6.3, S. 135 in einem Ablaufplan zusammengefasst.

k
Min = > (Ti(00) — ¢ xa(90) x4 (0D (6.6)

T;(p;) gefordertes Drehmoment
x4(9;) Ansatzfunktion fur UF 0. Ordnung
x,(¢p;) Ortsableitung der Ansatzfunktion

Cs Federsteifigkeit
i i-ter Wert, gebildet durch Diskretisierung
k Anzahl der Werte

Die Wahl der Ansatzfunktion ist fur die Feder-Bandgetriebe abhangig von:

e der Verlaufsform des geforderten Kraft- bzw. Drehmomentverlaufs,

e den Nebenbedingungen,

e den Genauigkeitsanforderungen an die Naherung des vorgegebenen
Drehmomentverlaufs und

e der Struktur des Ausgleichsmechanismus hinsichtlich der Realisier-
barkeit von Ubertragungsfunktionsverlaufen (Stabilitatskriterien).

Grundsatzlich wurden in den durchgefihrten Berechnungen mit der
Polynomansatzfunktion

xa(@) = ap + a9 + az0” + ...+ A" (6.7)

von 1. bis 5. Ordnung gute bis sehr gute Naherungen erzielt.

Fur sinusformige Ausgleichsmomentverlaufe, die durch Massenwirkungen
von Kurbeln, Doppelkurbeln oder Kreuzschubschleifen hervorgerufen
werden, werden bessere Naherungen mit der Fourierreihe erreicht

x4(@) = %2+ $3_[a, cos(m ¢) + b, sin(m )], (68)
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Eingabe
Drehmomentverlauf T;(¢)
Ansatzfunktion x,(¢)

Nebenbedingungen
(bauraumbestimmend)

max(h) < Vorgabewert
max(h) — min(h) > Vorgabewert
max(F) < Vorgabewert

Eingabe Anfangswerte fiir
Optimierungsparameter

Federsteifigkeit cg
Koeffizienten der Ansatzfunktion

v

Erste Optimierung durch Solver

Optimierungsziel:
Drehmomentdifferenz minimieren
Optimierungsparameter:

Koeffizienten der Ansatzfunktion
Federsteifigkeit

v

Drehmomentdifferenz minimal?

Modifizierung Eingabeparameter

e Erhéhung des Ansatzfunktions-
grades

o Anfangswerte der Koeffizienten
e Einschrankungen durch Neben-

yia

Ausgabe

Federsteifigkeit c
Maximale Federkraft Fg,,

v

Eingabe der ausgewahlten
Federsteife aus Federkatalog

Ansatzfunktion, Koeffizienten und
Nebenbedingungen werden aus
erster Optimierung Ubernommen.

Federkatalog/Federkonstruktion

Federauswahl mit cg, Fgp,q, UNnd

]
bedingungen verkleinern
nein ?
konstruktive Vorgaben
» |

!

Zweite Optimierung durch Solver

Optimierungsziel: Drehmomentdifferenz minimieren

Optimierungsparameter: Koeffizienten der Ansatzfunktion

Y

Ausgabe

UF 0. Ordnung x(¢), UF 1. Ordnung h(¢) und Federkraftverlauf Fs(¢)

Bild 6.3: Ablauf zur Bestimmung der Ubertragungsfunktion durch Parameteroptimierung

einer Ansatzfunktion
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In der Optimierung sollte der Ansatzgrad n der Ansatzfunktion x,(¢)
solange schrittweise erhoht werden, bis der geforderte Drehmomentverlauf
mit gewunschter Genauigkeit erreicht ist.
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7 Verifikationsbeispiele der
Bibliothekselemente

Die nachfolgend dargestellten Verifikationsbeispiele beinhalten eine
Auswahl der Elemente fur die Analyse von Koppelgetrieben sowie fur die
Synthese und Analyse von Bandgetrieben. Die dargelegten Beispiele haben
nicht den Anspruch, die detaillierte Funktion jedes einzelnen in dieser Arbeit
vorgestellten Elements vollstandig in den vielfaltigen Elementkombinationen
nachzuweisen. Dies wurde den Rahmen der Arbeit sprengen. Vielmehr
wurden aus den Kategorien Beispiele ausgewahlt, um einen Eindruck Uber
die vielseitige Verwendbarkeit der neuen Elemente zu vermitteln. An dieser
Stelle soll jedoch auf Veroffentlichungen mit weiteren
Anwendungsbeispielen der neuen Bibliothekselemente verwiesen werden,
die den erfolgreichen Einsatz der Elemente dokumentieren. So wird in
[Ebe11a]l und [GOd11] ein Fitnessportgerat einer Beinpresse unter
Verwendung von auf Koppelgetriebegliedern gefuhrten Kreisrollen
vorgestellt (vgl. Bild 7.1 a)). Des Weiteren findet sich in den selbigen
Schriften ein Analysemodell von einem Trainingsgerat fir den Oberkdrper
(Butterfly), bei dem die Trainingsbelastung durch eine konvex gekrimmte
Bandkurvenscheibe vorgegeben wird (siehe Bild 7.1 b)).

@© A

Q °

Bild 7.1: Simulation der Dynamik von Sportgeréten mit Bibliothekselementen zur Analyse
von Bandgetrieben; a) Beinpresse, b) Trainingsgerét fiir den Oberkorper
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7.1 Koppelgetriebe-Analyse - Beispiel 8-gliedriges
Koppelgetriebe

Im Bild 7.2 ist das kinematische Schema eines Koppelgetriebes, welches in
der VDI-Richtlinie 2729 im Beispiel 2 zu finden ist, dargestellt. Darin sind die
nebenstehenden Konstruktionsdaten fur die Gestelllagerpunkte,
Gliedabmessungen und Gliedwinkellagen sowie die Antriebsparameter
aufgefuhrt. In Analogie zur Richtlinie wird das Getriebe mit den neuen
Elementen der Koppelgetriebebibliothek aufgebaut. Neben den
kinematischen Vorgaben wurde das Modell mit Masseparametern (vgl.
Anhang C) und den zugehorigen Schwerpunktlagen versehen. Zur
Modellverifikation wurde parallel in PTC Creo Elements Pro ein
Referenzmodell als  klassisches  Mehrkorpersystem-Modell ~ ohne
Uberbestimmungen bezliglich dem Getriebefreiheitsgrad aufgebaut. Die
damit vorliegenden Massenparameter des 8-gliedrigen Koppelgetriebes
wurden am Modell festgestellt und als Datenbasis in das SimulationX-
Modell Ubertragen.

Konstruktionsdaten

gestellfeste Punkte:

Xag=98 Xgo =50 xgo=115 Xpg=-10 Xz =118
Yao =24 ygo=80 ygo =105 ypo= 105 Yeo= 24
Gliedldngen:

a=18 b= 80 ¢=-10 d= 50 e =55
f= -8 g=-10 h= 20 j=-35 k=25
Gliedwinkel: LagenkenngroBen:
a=55° §=230° T=-=50° 6=-90° K,=+1

Antrieb
Drehwinkel : 0 = » < 360°, p = +1,5, =0

Gesuchte GréBen
Schubwege S und Sg¢

Bild 7.2: Kinematisches Schema und Konstruktionsdaten zum Beispiel 2 aus VDI 2729

Gesucht sind in diesem Beispiel die relativen Schubwege zwischen den
Punkten C, und C sowie zwischen E und C. Des Weiteren wird das
Antriebsmoment an der Kurbel bei konstanter Drehzahl von 1,5 rad/s
gemessen und mit den Berechnungsergebnissen des Referenzmodells
verglichen. Der Vergleich des Antriebsmoments ist zur Modellverifizierung
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der Dynamik allgemein ausreichend, da die Kinematik der
Schwerpunktlagen und der Krafte bestimmenden Massenbeschleunigungen
aus den Bewegungen aller Punkte hervorgehen und damit zwangslaufig alle
SystemgrofRen einschlieRen. Das bedeutet, jegliche Fehlberechnung in der
Kinematik wirde eine Abweichung im Antriebsmoment bewirken.

Der Modellaufbau fur das 8-gliedrige Koppelgetriebe gestaltet sich sehr
einfach. Die Getriebestruktur kann entsprechend der Modellansicht im Bild
7.4, S. 140 mit den Elementargruppen DAN, DSD, SDS und SSD sowie
einer Fihrung FGP zur Darstellung des Winkelhebels (Glied 3) mit den
neuen Elementen der Koppelgetriebebibliothek aufgebaut werden. Durch
das Verbinden der Antriebskurbel mit dem Element ,preset1” wird das
Getriebe mit einem Antrieb ausgestattet.

- - -
sDS1T  © sSD1 "‘G
]% - ctr2D3
ctr.
- ®
M e e
W W l‘:
/‘ ctr2D
dsD1
v
ctrTl o _
ctrT2 = ctr2D3
A
A
= dAN1
S |etr202
c presetl
a ctr2
¥ ctrR2 rctrl
:'e.-:trRl =
=
o

Bild 7.3: Modellansicht Beispiel 2 aus VDI 2729
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Im Bild 7.4 ist das 8-gliedrige Koppelgetriebe in der Animationsansicht
dargestellt. Die Bewegungsbereiche der Schieber werden automatisiert
erkannt und fur den Betrachter visualisiert.

Bild 7.4: Animationsansicht fiir das Beispiel 2 aus der VDI-Richtlinie 2729

Die Messungen der relativen Schieberwege werden durch Subtraktion der
Einzelschieberwege in den Punkten C und E vorab definiert. Nach Eingabe
aller Modellparameter und Durchfihrung eines Simulationslaufes stehen die
Ldsungen fur die gesuchten relativen Schieberwege zur Verfigung. Im Bild
7.5, S. 141 ist das Vergleichsergebnis der relativen Schieberwege zwischen
den Punkten Cy, und C gegenuber der Referenzmodellmessung dargestellt.
In den Verlaufen sind keine Werteabweichungen erkennbar. Auch die im
Bild 7.6, S. 141 dargestellten Schieberwegverlaufe zwischen den Punkten E
und C sind mit dem Referenzmodell deckungsgleich.
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70

Schieberwege in mm

10 | scReferenz =—SC + SCE Referenz ==-SCE

0 1 1 1 (]
0 920 180 270 360

Antriebswinkel in Grad

Bild 7.5: Relative Schieberwege (iber dem Antriebswinkel gemessen zwischen den
Punkten Cy, und C

Das Antriebsmoment des unter Massentragheitswirkungen und
Schwerkraftwirkungen laufenden Getriebes stimmt mit dem im Bild 7.6
gezeigten Verlauf sowie mit den Messungen aus dem Referenzmodell
uberein. Damit konnte die korrekte Funktion der verwendeten Elemente
durch die Vergleichsberechnung bestatigt werden.

08 r

X T Referenz
—_—T

0,6

£
=
£ 04
g
£ 02
g
g 0 <~ !
2 270 360
T -0,2 :
z
0,4 JER

Antriebswinkel in Grad

Bild 7.6: Der Vergleich der Antriebsmomente an der Kurbel zwischen SimulationX und
dem Referenzmodell zeigt eine vollstdndige Ubereinstimmung der
Berechnungsergebnisse.
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7.2 Bandgetriebe-Synthese

7.2.1 DB~SD-Struktur zum Schwerkraftausgleich einer Schranktir

Oberschranke von Kiuchenmobeln werden fur einen gehobenen
Bedienungskomfort und fur ein ansprechendes Design mit vertikal
schwenkbaren Turen ausgestattet. Die definierte Schwenkbewegung der
Schranktur wird haufig durch zwei parallel angeordnete 4-gliedrige ebene
Koppelgetriebe mit Drehgelenken realisiert. Das Turblatt ist hierbei der
Koppelebene zugeordnet. Durch den vertikalen Schwenkvorgang beim
Offnen wird der Massenschwerpunkt angehoben und beim SchlieRen
abgesenkt. Damit die Tur unter der Wirkung der Eigenmasse leicht und
komfortabel zu bedienen ist, wird in bisherigen Losungen der
Beschlaghersteller der Schwerkraftausgleich durch massive und meist
parallel angeordnete Schraubenfederpakete [Pat1], [Pat2] oder
kostenintensive Gasdruckfedern [Pat3] eingesetzt. Zudem wird eine der
Schwingen im Scharnier zusatzlich mit einem Kurvengetriebe an das
Federpaket gekoppelt, um eine Anpassung an das geforderte
Ausgleichsmoment zu bewirken.

Eine Material sparende Alternative ist die Realisierung eines
Schwerkraftausgleichs mit einfachen 3-gliedrigen Feder-Bandgetrieben. Das
im Bild 7.7 dargestellte Beispiel soll der Ausgleich der Schwerkraftwirkung
mittels eines Feder-Bandgetriebes der Struktur DB~SD erfolgen.

Turmechanismus

dool
dANL

presetl " -

- =)
3

=

a u'

++ 4

b

Visualisierung

Gestell Klappe Schwerpunkt_Klappe

P ® O

y mre

Bild 7.7: Modellansicht fiir den Tiirmechanismus ohne Massenausgleich
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Das Ausgleichsmoment wird dabei direkt auf die tlrseitige Schwinge wirken.
Zur Vereinfachung der Berechnungen genlgt es, einen Scharnierbeschlag
unter Halbierung der Turblattmasse zu betrachten.

Im ersten Auslegungsschritt wird der zur Verfugung stehende Bauraum fur
das Feder-Bandgetriebe bestimmt, und ein passender Ort fur den
Lagerpunkt der Feder im Gestell festgelegt. Im nachsten Schritt erfolgt die
Ermittlung des erforderlichen Ausgleichsdrehnmoments an der Schwinge.
Dieses kann durch eine Messung am MKS-Modell oder durch eine direkte
Messung am Versuchsaufbau erfolgen. Da am Mehrkorpermodell die
genauen Bauteilmassen mit ihrer Schwerpunktlage nicht immer mit den am
realen Versuchsaufbau vorliegenden Bauteilparametern Ubereinstimmen,
wurde das erforderliche Ausgleichsdrehmoment experimentell bestimmt. Im
Bild 7.8 ist das mit einem digitalen Kraft- und Winkelsensor gemessene
Ausgleichsmoment als Mittelwert aus jeweils drei Versuchsreihen
abgebildet. Das Ergebnis fur den Mittelwertverlauf wurde durch eine
Regression mit einem Polynom 3. Grades zur weiteren Verwendung in eine
stetige Naherungsfunktion Uberfiihrt. Das Bestimmtheitsmal R? dient hier
zur Kontrolle der Naherungsgute und bescheinigt mit einem Wert von
99,7 % eine ausreichend gute Naherung.

x ¢efordertes Drehmoment
6 | = Polynom 3. Grades R2=99,7 %

Drehmoment in Nm

9 30 60 90 120 150

Winkel in Grad

Bild 7.8: Ausgleichsmomentanforderung und Regressionskurve mit Polynom 3. Grades
unter Angabe des BestimmtheitsmaBes R? zur Aussage iiber die Giite der
Né&herung

Unter Verwendung der im Kapitel 6.2 aufgezeigten Vorgehensweise zur
Ermittlung  der  geforderten  Ubertragungsfunktion  werden  die
Ansatzfunktionskoeffizienten fur ein Polynom 3. Grades durch eine
Optimierung in zwei Berechnungsdurchlaufen festgelegt.
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Der erste Optimierungslauf bestimmt die geforderte Federsteifigkeit und den
Federkraftverlauf unter Vorgabe des approximierten Ausgleichsmoment-
verlaufs. Zudem wird mit einer Nebenbedingung der wirksame Hebelarm auf
Werte von h < 80 mm begrenzt. Damit wird ein direkter Einfluss auf den
maximalen Bandkurvenscheibenradius und den damit verbundenen
maximalen Federweg genommen. Mit dem berechneten Wert der
Federsteifigkeit und der maximalen Federkraft als Produkt aus dem
maximalen Federweg und der Federsteifigkeit wird aus einem Federkatalog
eine Feder mit angendherten Parametern ausgewahlt. Die ausgewahlte
Federsteifigkeit betragt fur dieses Beispiel 0,938 N/mm. In einem zweiten
Optimierungslauf wird unter Verwendung der ausgewahlten Federsteifigkeit
die im Bild 7.9 dargestellte Ubertragungsfunktion fiir den Federweg und den
wirksamen Hebelarm endgultig festgelegt.

100 1 200
£ —+—wirksamer Hebelarm
E =*=Federweg 1 160
= WREVIAV I VIR VISV
E g :( :: - 4w A NI AN A WA T £
s 1120 £
2 £
z 1 80 o
: ;
g 40 3
ﬂ 18
-§ L 2 N i 0

0 30 60 90 120 150
-20 L ] 40

Winkel ¢ in Grad

Bild 7.9: Ubertragungsfunktion fiir Federweg und wirksamen Hebelarm iiber dem
Drehwinkel

Im nachsten Berechnungsschritt erfolgt mit dem im Bild 7.10, S. 145
dargestellten Berechnungsmodell die Malsynthese fur das Ausgleichs-
getriebe. Die Bandgetriebestruktur DB~SD wird mit den Elementen DB~SD
und Bandkurve vollstandig beschrieben.
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Bandkurve

Vorgabe_wirksamer_Hebelarm [ ‘ j \

¥

y /—/’; i DB_SD
I e
o Ry

Vorgabe_Drehgeschwindigkeit
Drehpunkt_AC Drehpunkt_BO
flx]

Bild 7.10: Berechnungsmodell zur Bestimmung der Bandkurvenscheibengeometrie

Die Lage der Bandkurvenscheibe und der Drehachse von B, wird Uber die
Beschreibung von Ebenenlagen mit den Vorgabe-Elementen aus der 2D-
Bibliothek  ,Drehpunkt_ AO0“ und ,Drehpunkt B0“ gegenuber der
Gestellebene mit den Koordinaten Ag= {0; 0} und Bo= {—296; 0} definiert.
Weiterhin wird Uber die Vorgabe ,Drehpunkt_AO0“ eine konstante Bewegung
der Bandkurvenscheibe mit einer Geschwindigkeit von 1 rad/s aufgepragt.
Die zugehdrige Bewegung fur den Befestigungspunkt zwischen Band und
Feder wird Uber den zuvor bestimmten Verlauf des wirksamen Hebelarms
als Kennlinie in Abhangigkeit der Bandkurvenscheibenstellung dem Element
DB~SD zugefuhrt. Der Drehwinkel der Bandkurvenscheibe ergibt sich aus
der vorgegebenen Drehgeschwindigkeit der Bandkurvenscheibe multipliziert
mit der aktuellen Simulationszeit. Konkretisiert wird die Berechnung des
Befestigungspunkts zwischen Band und Feder durch den Lageparameter
K=-1. Er gibt eine rechtsseitige Lage von einer gedachten
Verbindungslinie zwischen A, und By vor. Der so berechnete
Bandbefestigungspunkt PS wird im Modell Gber eine 2D-Connection vom
Element DB~SD auf das Element Bandkurve Ubergeben. Sein
Koordinatenverlauf ist im Bild 7.11 als Bahnkurve kps dargestellt. Durch
Koordinatendrehtransformation um Ay berechnet das Element zunachst die
Evolvente und anschlieRend Uber die Evolventen-Evoluten-Beziehung die
Evolute, welche der gesuchten Bandkurvenscheibenkontur entspricht.
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100
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Bild 7.11: Bahnkurve kps des Bandbefestigungspunkts PS, Evolvente und Evolute. Die
Darstellung der Evolute entspricht der Stellung, die sich bei vollstandig
gedffneter Schranktiir ergibt.

Erst durch die anschlieBende Zusammenfuhrung der Teilmodelle
Tdrmechanismus (vgl. Bild 7.7) und Ausgleichsgetriebe (vgl. Bild 7.10)
ergibt sich ein Gesamtmodell, welches zur Visualisierung des
Gesamtsystems herangezogen wird. Im Bild 7.12, S. 147 ist der berechnete
Tdrmechanismus der Oberschranktur in geschlossener und vollstandig
gedffneter Turstellung dargestelit.

Die Korrektheit der Syntheseberechnungen fur den Massenausgleich der
Oberschranktur wird nachfolgend mit dem im Bild 7.13, S. 147 dargestellten
Experimentieraufbau nachgewiesen. Die dargestellte Konstruktion besteht
aus einem Aluminiumprofilrahmen, auf dem eine Grundplatte verschraubt
ist. Die Grundplatte, die Koppelgetriebeglieder  sowie  die
Bandkurvenscheibe sind aus lasergeschnittenen Aluminiumblechen
gefertigt. Dabei besteht die Bandkurvenscheibe aus drei gestapelten
Blechen (Bordscheibe, Kurvenscheibe und eine weitere Bordscheibe). Die
Achslagerungen der Schwingen sind mit im Gestell verschraubten
Kugellagerbdcken reibungsarm ausgefihrt. Fur die Lagerungen der Koppel
wurden einfache Gleitlager verwendet. Zur Nachbildung der realen
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Schranktirmasse wurde ein Massenstuck von 2 kg im Schwerpunkt der
Koppel angehangen.

Bild 7.12: Animationsansicht fiir das synthetisierte Bandgetriebe der Schranktiir bei
geschlossener und offener Tlirstellung

Seilzugwegsensor

Drehwinkel-
. sensor

Bild 7.13: Experimentieraufbau zur Uberpriifung des Massenausgleichs fiir das
4-gliedrige Fiihrungsgetriebe der Oberschranktiir
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Zur Bestimmung der am Versuchsaufbau vorliegenden Ubertragungs-
funktion wurden mit einem Drehwinkelsensor die Winkellage der
Bandkurvenscheibe und mit einem Seilzugwegsensor der Federweg
zwischen dem Befestigungspunkt von Band und Feder und dem
Lagerungspunkt der Feder im Gestell gemessen.

Im Bild 7.14 ist das experimentelle Messergebnis der Ubertragungsfunktion
0. Ordnung im Vergleich zur berechneten Ubertragungsfunktion aus der
Synthese dargestellt. Es besteht eine gute Ubereinstimmung zwischen der
Berechnung und dem Experiment. Die leicht mit dem Federweg
ansteigende  Abweichung konnte auf einen Offset zwischen
Bandkurvenscheibe und der neutralen Schicht im Zugmittel zurtckgefihrt
werden. Der im Experiment festgestellte wirksame Hebelarm fiel ca. 0,4 mm
groRer aus. Die daraus resultierende Differenz zum geforderten
Ausgleichsmoment zeigte hingegen keine nennenswerten Auswirkungen
auf den Massenausgleich am Experimentieraufbau. Die Tur konnte durch
die Unterstitzung der selbst geringfigigen Lagerreibungen in jeder
beliebigen Stellung gehalten werden. Somit wurde das Ziel eines
vollstandigen Gewichtskraftausgleichs erreicht.

160

X Experiment )

120

80

Federweg in mm

40

0 L L L L J
0 30 60 920 120 150

Winkel ¢ in Grad

Bild 7.14: Vergleich der Ubertragungsfunktion zwischen Vorgabe aus der Mal3synthese
und Experiment am physischem Modell
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7.2.2 DB~DS-Struktur mit Schieber im Gestell

In diesem Beispiel wird flur ein Bandgetriebe der Struktur DB~DS eine
Malsynthese fur einen Bewegungsubergang von einem Abschnitt kleiner
konstanter Geschwindigkeit in eine grofere konstante Geschwindigkeit
entsprechend dem im Bild 7.15 dargestellten Diagramm demonstriert. Die
mathematische Ubergangsdefinition im Geschwindigkeitsverlauf erfolgt mit
einem Polynom 5. Grades, sodass die Bewegung stol3- und ruckfrei verlauft.
Weiterhin verlauft die horizontal ausgerichtete Schubgerade zentrisch durch
den Bandkurvenscheibendrehpunkt P1. Das Band soll bei einer
Linksdrehung der Bandkurvenscheibe aufgewickelt werden, und der
Schieber ist in seiner Ausgangsstellung mit xS, = 100 mm vom Drehpunkt
P1 entfernt.

_ Ubertragungsfunktion
Bandgetriebestruktur DB~DS 400 « “ . 046
Lage der 350 | —leFO. Ordnung o1
Bandkurvenscheiben- a0 b UF 1. Ordnung o1
Drehachse im Gestell P1{0,0} . ' .

€ 250 401 §
Richtungsparameter ¢ = -1 5 s
S 200 | { 0,08 5
Schubachse verlauft zentrisch durch P1 S 150 | 1 006 o
D o |
. 100 { 0,04
Anfangsschieberweg xS, = 100mm
50 4 0,02
Definitionsbereich 0 A S N S S S 0
Antriebswinkel 0° < @ < 240° 0 30 60 90 120 150 180 210 240

Bandkruvenscheibenwinkel

Bild 7.15: Parameter zur Synthese der DB~DS-Struktur

Im Bild 7.16, S. 150 ist der Modellaufbau zur Synthese der DB~DS-Struktur
dargestellt. Der Schieber wird durch das Element Schubantrieb (SAN) der
Koppelgetriebebibliothek abgebildet, und das Element Bandkurve berechnet
die Kontur der Bandkurvenscheibe. Unter Vorgabe des Antriebswinkels und
der Ubertragungsfunktion ist die Lagezuordnung zwischen der
Bandkurvenscheibe und dem Schieber eindeutig festgelegt.
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Bandkurve
Vorgabe_Kurvenscheibenebene ! F
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Bild 7.16: Modell fiir die Mal3synthese der Bandgetriebestruktur DB~DS

Mit einem Simulationslauf wird zunachst die Spurkurve des Drehgelenks auf
dem Schieber bestimmt und Uber die 2D-Connection dem Element
Bandkurve Ubergeben. Das Element Bandkurve berechnet daraus die im
Bild 7.17 dargestellte Evolvente und in einem weiteren Berechnungsschritt
die Evolute, welche der gesuchten Bandkurvenscheibenkontur entspricht.

Die Animationsansicht im Bild 7.18, S. 151 zeigt das vollstandige
Bandgetriebe. Mit dieser Visualisierung kann am Bildschirm der Lauf des
Getriebes fur den Anwender beobachtet werden.

200 1
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Bild 7.17: Evolvente und Evolute fiir das DB~DS-Bandgetriebe
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Bild 7.18: Animationsansicht fiir das DB~DS-Bandgetriebe

Um eine gesicherte Aussage Uber die Herstellbarkeit der
Bandkurvenscheibenkontur zu erhalten, wird diese der im Kapitel 5
beschriebenen Bewertung von Bandkurven unterzogen. Im Bild 7.19 links,
S. 152 ist der Verlauf des Krummungsradius der Evolvente und dessen
Ortsableitung abgebildet. Der Betrag des Krimmungsradius entspricht der
freien Bandlange. Fur eine physikalisch herstellbare Bandkurvenscheibe
darf die freie Bandlange weder das Vorzeichen wechseln noch Springe im
Verlauf aufweisen. Ein ,scharferes” Kriterium wird durch die Anderung des
Kriimmungsradius bzw. die Anderung der freien Bandldnge beschrieben.
Tritt hier im stetigen Verlauf ein Vorzeichenwechsel auf, wechselt die
berechnete Kontur von konvex auf konkav oder umgekehrt, und bei
Verlaufsspringen zerfallt die Bandkurvenkontur in zwei Teile. Dies ist in
diesem Beispiel nicht der Fall. Der Krimmungsradius verlauft im Bereich
von 100 mm bis 350 mm und der maximale Radius der Bandkurvenscheibe
liegt bei etwa 120 mm. Damit ist die Bandkurvenscheibenkontur
physikalisch existent und kann einer Fertigung zugefihrt werden.
Im Bild 7.19 rechts, S. 152 ist zur Vollstandigkeit der Krimmungsradius der
Evolute abgebildet. Er besitzt einen zur Anderung des Krimmungsradius
der Evolvente ahnlichen Verlauf. Die Auswertung dieser Grofle zur
Sicherstellung der physikalischen Existenz der Bandkurvenscheibenkontur
ist jedoch in der Praxis nicht empfehlenswert, da hier die
Ubertragungsfunktion bis zur 4. Ableitung gebildet wird und ein stérendes
,humerisches Rauschen® das gewunschte Ergebnis Uberlagern kann.
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Bild 7.19: Kriimmung der Evolvente und Evolute

Zur Verifizierung der Ergebnisse wurde die berechnete Bandkurvenscheibe
per Laser aus einem Blech ausgeschnitten und mit einem
Experimentieraufbau am vollstandigen Getriebe die Ubertragungsfunktion
mit einem Drehwinkel- und Seilzugwegsensor ermittelt. Der Vergleich im
Bild 7.20 zeigt eine sehr gute Ubereinstimmung zwischen der berechneten
und experimentell gemessenen Ubertragungsfunktion.
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Bild 7.20: Vergleich der Ubertragungsfunktion 0. Ordnung zwischen Vorgabe aus der
Synthese und experimenteller Messwertkurve
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7.3 Bandgetriebe-Analyse

7.3.1 Flaschenzug

Flaschenzuge finden als Hebezeuge im Maschinenbau, Schiffsbau und
Kranbau verbreiteten Einsatz. Der einfache Aufbau in Verbindung mit einer
leichten und raumsparenden Konstruktion sowie die Maoglichkeit, schwere
Massen Uber groRere Distanzen zu bewegen, geben den Flaschenzugen
einen attraktiven Stellenwert. Der am haufigsten eingesetzte Flaschenzug
ist der Potenzialflaschenzug, welcher Gegenstand der nachfolgenden
Betrachtungen ist.

Das im Bild 7.21 dargestellte Modell eines Potenzialflaschenzuges ist mit
jeweils zwei Rollen pro Block in Violinenbauweise ausgefuhrt.

Rollel

Reibungl

Rolle3

4’ Bandl | ; ii ; .

Reibung3

Einspannung

L L -
Bewegungsvorgabe
— pand3 [ ° Bands Band4 Band2 7

Rolled Reibungd

Rolle2 Reibung2

Massekoerper

— @
Bild 7.21: Modell Flaschenzug mit loser Rolle
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Das biegeschlaffe Seil ist abwechselnd zwischen den Blocken Uber die
Rollen gefuhrt und an einem Seilende am oberen Block befestigt, welcher
wiederum mit dem Gestell verbunden ist. Der untere Rollenblock wird in der
Funktion einer ,losen Rolle” verwendet. Somit ist dieser Block gegenuber
der Gestellebene frei beweglich. Die zwischen den Blocken verlaufenden
Seilabschnitte tragen eine angehangene Masse von 100 kg. Beim
Potenzialflaschenzug ist im Idealfall die Zugkraft Uber der gesamten
Seillange gleich grold verteilt. Damit tragt jeder der zwischen den Blocken
verlaufenden vier Seilabschnitte ein Viertel der durch die angehangene
Masse eingepragten Gesamtbelastung. Dem gegenuber ist bekannter-
malen der zur Bedienung erforderliche Seilweg vier Mal groRer als der Weg
der anzuhebenden Masse.

Im oberen Bildabschnitt sind die im Gestell gelagerten Rollen mit den
Bezeichnungen ,Rolle1” und ,Rolle3®, deren Drehachsen im Gestell fest
gelagert sind, dargestellt. Im unteren Abschnitt sind hingegen die Rollen
,Rolle2“ und ,Rolle4“ in einer Violine zusammengefasst und gegentber dem
Gestell frei beweglich.

Das Bild 7.22 gibt einen Uberblick Uber alle Parameter und die verwendete
Antriebsfunktion fir das Anheben der Masse.

) Antriebsfunktion
Potenzialflaschenzug
06 1 0,150
Lagerabstand grofe/kleine Rolle 80 mm —Weg
Lagerabstand zwischen den 05 [ --Geschwindigkeit 10125
groRen Rollen 1000 mm =
04 | 0,100 =
Durchmesser kleine Rolle 50 mm c =
Durchmesser grofze Rolle 90 mm e 03¢} { 0,075 :?"
o =
Masse grofte Rolle 65 g g o2} 1 0050 %
Masse kleine Rolle 25 g E
i ]
Lagerbolzendurchmesser 01 F 0025 o
der Rollen 8 mm 0 | | . 0.000
Hubmasse 100 kg 0 1 2 3 4 5
Spezifische Steifigkeit des Zugmittels Zeitins

Bild 7.22: Parameter und Antriebsfunktion fiir den Potenzialflaschenzug

Demonstrativ fur die vielzahligen Analysemdglichkeiten der Bandgetriebe
mit kreisrunden Rollen sollen an diesem Beispiel des Potenzialflaschenzugs
die Auswirkungen der Reibung zwischen den Seillaufrollen und dem



7 Verifikationsbeispiele der Bibliothekselemente 155

zugehorigen Lagerbolzen fur eine Gleitlagerpaarung untersucht werden.
Alle Lagerbolzen besitzen einen Durchmesser von 8 mm und der
Reibbeiwert zwischen Rolle und dem Lagerbolzen betragt zunachst 0,25.
Das Gleitreibungsmoment einer Rollenlagerung folgt im Modell aus der
resultierenden Lagerradialkraft multipliziert mit dem Reibbeiwert und dem
Lagerbolzenradius.

Wie im Bild 7.23 dargestellt, nehmen die zu Ubertragenden Krafte in den
einzelnen Bandabschnitten von der Zugbetatigung bis zur Gestellanbindung
an der oberen Violine ab. Bei den Abschnitten, die an die gro3en Scheiben
gekoppelt sind, fallt der Zugkraftverlust durch den groReren Hebelarm am
Rollenradius gegenuber dem Reibmoment im zugeordneten Lager kleiner
aus.

Betrachtet man den Wirkungsgrad Uber der Variation des Reibungsbeiwerts
der Bolzenlagerungen, so ist im Bild 7.24, S. 156 ein linearer
Zusammenhang festzustellen.

2 3 4 >
—Bandabschnitt 1
----- Bandabschnitt 2
= =Bandabschnitt 3
= + Bandabschnitt 4
= Bandabschnitt 5

-100

-200

Bandzugkraftin N

---------------------------------------------------------------------------

-300

-400
Zeitins

Bild 7.23: Bandkréfte (ber der Zeit unter dem Einfluss von Reibung in den
Rollenlagerungen

Der Getriebewirkungsgrad und vor allem die Ausnutzung des Bandes als
Verhaltnis aus der Zugkraft vom Bandabschnitt 1 zum Bandabschnitt 5 fallt
linear mit dem Reibbeiwert der Lagerungen.
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Bild 7.24: Wirkungsgrad und Ausnutzung des Zugmittels

Daraus folgt das Selbstverstandnis, dass ein Potenzialflaschenzug das
umschlungene Zugmittel am besten ausnutzt, wenn eine madglichst
reibungsarme Rollenlagerung vorliegt. Darauf ist besonders zu achten,
wenn Rollen mit kleinem Durchmesser in Blocken mit mehr als zwei Rollen
zusammengefasst werden. Bei Rollenanzahlen grofer als drei ist eine
Walzkoérperlagerung oder reibungsoptimierte Gleitlagerung nachhaltig zu
empfehlen.

7.3.2 Zahnriemengetriebe mit Unrundradern

Zahnriemengetriebe mit Unrundradern und geschlossenem Zugmittel
werden als Vorschaltgetriebe zur zeitlichen Verlangerung von periodisch
wiederkehrenden Prozessschritten eingesetzt. Entsprechend der Anzahl der
verwendeten Rader werden sie in Zwei- und Dreiraderausfuhrung
unterschieden. Bekannte Anwendungsbeispiele sind eine Abbrems-
einrichtung fur Papierbdégen in Druckmaschinen [llI07], [Nag81] oder
FUhrungsgetriebe zur Magazinentnahme von Verschlussdeckeln in
Verpackungsmaschinen [Han12]. Aber auch zum Ausgleich periodisch
schwankender Antriebsmomentverlaufe, hervorgerufen durch veranderliche
Massentragheitsmomente nichtlinear ubersetzender Koppelgetriebe, konnte
mit Hilfe von Zahnriemengetrieben mit Unrundradern ein kompensierendes
Drehmoment bereitgestellt werden. Das Zahnriemengetriebe wird hierbei
parallel zum Antrieb angeordnet und treibt mit schwankender Ubersetzung
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eine zusatzliche trage Masse, welche eine harmonisch wechselnde
Drehbeschleunigung erfahrt, an. Stérende Antriebsdrehzahlschwankungen
lieBen sich durch ein Zahnriemengetriebe mit Unrundradern zumindest
teilweise kompensieren.

Der Syntheseprozess von Zahnriemengetrieben mit Unrundradern erfordert
spezielle Berechnungssoftware flur die Bestimmung der exakten
Raderkonturen. Die Losungsalgorithmen sind in den Veroffentlichungen von
Wyrwa [Wyr01], lllies [lIO7] und Frenken [Fre96] beschrieben. In diesen
Programmen werden unter Verwendung der Momentanpole iterative
Berechnungsalgorithmen durchlaufen, um die Scheibengeometrie bei
vorgegebenen Parametern wie Achsabstand, minimal zulassige
Scheibenkrimmung sowie vorausgewahlter Zahnriemenlange und -teilung
in Einklang zu bringen. FUr das nachfolgend im Bild 7.25 dargestellte
Beispiel einer Zweiraderausfuhrung wurde das Berechnungsverfahren nach
Wyrwa von Zimmermann [Zim12] im Mathematikprogramm Mathcad
bereitgestellt.

Parameter
Achsabstand l, = 800 mm langenspezifische Ns
Steifigkeit b, =50
Antriebswinkel- Grad
geschwindigkeit Wgn = 360 —— = konst. ) _
l&ngenspezifische — 100 000 Nm
. , . Démpfung = m
Antriebswinkelbereich ®an = 0..720 Grad

Bild 7.25: Animationsansicht und Parametersatz fiir das Zahnriemengetriebe mit
Unrundréadern [Ebe12a]
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Die Auslegung von Zahnriemengetrieben mit Unrundradern ist mit der
Synthese der kinematisch exakten Getriebeabmessungen bei einer
vorgegebenen Geschwindigkeitsschwankung nur teilweise abgeschlossen.
Die unter Betriebsbedingungen vorherrschenden zyklischen
Drehmomentschwankungen regen das nachgiebige Zahnriemengetriebe
gegebenenfalls zu Drehschwingungen an. Ferner sollte flr einen
funktionssicheren  Betrieb das Zusammenspiel zwischen dem
Zahnriemengetriebe und dem gesamten Maschinenkonzept simulativ
untersucht und gegebenenfalls einzelne Parameter wie z. B.
Riemensteifigkeit hinsichtlich minimaler Schwingungsanregungen optimiert
werden.

Derartige Berechnungen lassen sich auf einfache Weise mit den neuen
Bibliothekselementen Bandrolle mit Kurvenkontur und Elastisches Band
durchfihren. Mit den aus dem Syntheseprozess vorliegenden
Scheibengeometrien, dem Achsabstand sowie den Riemenparametern (vgl.
Bild 7.25) kann innerhalb kurzer Zeit das im Bild 7.26 dargestellte
dynamische Modell fur ein Unrund-Zahnriemengetriebe modelliert werden.

"J—-.\_-___,_——t"
e ——
obererTrum

kleineScheibe () <¥’ grosseScheibe
untererTrum
T
._‘—-F-'__-\——_.
i, o

Vorgabelrehwinkel

“a
i

Bild 7.26: Modellansicht Zahnriemengetriebe mit Unrundrddern

Der Aufbau besteht aus zwei drehbar im Gestell gelagerten unrunden
Zahnriemenradern, welche Uber die Riementrume mit einer mittleren
Ubersetzung von i=2:1 und einer Ubersetzungsschwankung von
Imax/imin = 1,5 miteinander gekoppelt sind. Der Antrieb erfolgt an der
kleineren Zahnriemenscheibe.
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Im Bild 7.27 sind die fur ein solches Getriebe typischen periodisch mit dem
Antriebswinkel wiederkehrenden Ergebnisverldufe der Ubersetzung und die
Riemenkrafte unter konstanter Antriebsdrehzahl dargestellt. Die
verbleibenden Schwankungen der Riemenkrafte sind auf die ebenfalls
periodischen Schwankungen der Winkelbeschleunigung und damit
verbundenen Beschleunigungsmomente an der ,grolBen Scheibe®
zuruckzufuhren.
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Bild 7.27: Ubersetzung und Trumkréfte iiber dem Antriebswinkel bei lastmomentfreiem
Abtrieb

Eine vollstandige Aussage uber die Riemenbelastungen, die sich aus dem
Zusammenwirken der Einzelkomponenten im Maschinenkonzept ergeben,
liefert das Simulationsmodell erst nach Einbau in ein Gesamt-
simulationsmodell fir eine konkrete Maschine. Die Berechnungszeit der
Zahnriemenstufe dauerte auf einem Rechner mit einer 3-GHz-CPU lediglich
4,2 Sekunden.
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8 Beispiele zur Gesamtsimulation

8.1 Kippmastseilkran

In der Forstwirtschaft werden Kippmastseilkrane zur Holzbringung in fur
Forstmaschinen unbefahrbarem Steilgelande eingesetzt. Die zwischen zwei
Masten gelenkten Seile Uberspannen Hangstrecken von bis zu 900 m bei
einer Traglast von 4 Tonnen [MMF11], [WIS13]. Ein Mast ist fest im
Erdboden verankert und der zweite Mast ist zusammen mit den
Seiltrommeln auf einem LKW aufgebaut. Die Mastabstlutzungen erfolgen
uber mehrere im Erdboden oder an Baumen verankerten Seilen. Fur
Kippmastseilkrane existieren unterschiedliche Beseilungsanordungen. Im
Bild 8.1 sind drei in der Praxis verbreitete Varianten dargestellt. Sie
unterscheiden sich durch die Anzahl und die Anordnung von Trage-, Last-
und Hilfsseil sowie dem Aufstellungsort der Seiltrommeln ober- oder
unterhalb des Berghanges.

DREI-SEIL-VERFAHREN bergab:

e W 6 ZWEI-SEIL-VERFAHREN bergauf (Talfahrt durch Schwerkraft):
| e — i e o M’
/ e e L e i ~ G
f N e, T) sl
f_ L__,I __£ __J,l‘- - —_— & e \
— e __’.'\\ O R W\
(v O kAN - s
-~ @ M\ A (D
i — 1 S
@ e P
DREI-SEIL-VERFAHREN in der Ebene: / ‘:
'”T) /
s /
—0 AL - j,/’ .
f{) L a T = Tragseil
i A ERy—— ‘.\\ 1 = Lastseil
\&/ 1) 2 = Hilfsseil

Bild 8.1: Aufstellkonfigurationen von Kippmastseilkrédnen in Abhéngigkeit von der Trag-,
Last- und Hilfsseilanordnung bei unterschiedlichem Aufstellungsort der
Seiltrommeln [MMF11]

Fir die simulationstechnische Nachbildung der Seilanlage im
Mehrkorpersystem oder in der FEM ist hier aufgrund der hohen Anzahl
erforderlicher Elemente zur Abbildung der Seile eine Ldsung nahezu
ausgeschlossen. Nutzt man beispielsweise die FE-Modellierung, so werden
fur ein 100 m langes Seil, welches Uber eine Rolle mit einem Durchmesser
von 100 mm gelenkt wird, mindestens 10 000 Balkenelemente mit
berechnungsaufwendigen Kontaktdefinitionen bendtigt.
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Die im Bild 8.2 dargestellte Prinzipskizze verdeutlicht den Aufbau des zu
modellierenden Kippmastseilkrans unter Verwendung des Dreiseil-
verfahrens mit im Tal positionierten Seiltrommelantrieben. Die horizontale
Spannweite von Mast zu Mast betragt fur dieses Modell 50 m, wobei die
Masten eine Hohe von jeweils 10 m aufweisen und eine Hangneigung von
15° vorliegt.

Bild 8.2: Schematischer Aufbau der modellierten Kippmastseilkrananlage; Spannweite
50 m, Masthéhe 10 m, Mastrollendurchmesser 200 mm, Seiltrommel-
durchmesser 1000 mm; Hangneigungswinkel 15° [Hei11a]

Der im Bild 8.3, S. 163 von Heinrich [Hei11a] erarbeitete Modellaufbau der
Seilanlage erfordert 9 Rollen, 2 Trommeln und 12 Seilabschnitte. Das zur
Fuhrung der Laufkatze verwendete Tragseil ist linksseitig auf dem Erdboden
verankert und verlauft unter Vorspannung Uber die obere Rolle des linken
Mastes bis hin zum Befestigungspunkt auf der Spitze des rechten Mastes.
In diesem Modell wurde auf eine in der Realitat verwendete Spanntrommel
fur das Tragseil verzichtet, da diese lediglich zum Aufstellen der Krananlage
bendtigt wird.

Die Tragseillange ist durch den Mastabstand konstant vorgegeben. Das
zum Befordern der Last verwendete Lastseil verlauft vom Kranhaken Uber
drei Rollen innerhalb der Laufkatze sowie weiter Uber die Rollen am rechten
und linken Mast bis hin zur links im Bild positionierten Seiltrommel.

Um schliel3lich die Laufkatze sicher auf dem Lastseil positionieren zu
konnen, wird ein drittes Seil bendtigt. Das sogenannte Hilfsseil ist direkt auf
dem Gestell der Laufkatze (siehe Bild 8.4, S. 163) befestigt und wird Uber
die Rolle am linken Mast zur zweiten Seiltrommel geflhrt.
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Bild 8.3: Modellansicht der Kippmastseilkrananlage mit vereinfachten Trommelantrieben
[Heil11a]
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Bild 8.4: Modellansicht der Laufkatze [Hei11a]
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Zum Funktionsnachweis des im Bild 8.3, S. 163 dargestellten Modells
wurden zunachst die Seiltrommeln mit festen Antriebsfunktionsverlaufen fir
einen Standardtransferprozess angesteuert. Der Prozess ist durch den
Ablauf Baumstamm anheben, transportieren und absenken beschrieben.
Nach einer kurzen Berechnungsdauer von lediglich 140 Sekunden lagen
bereits die Ergebnisse vor.

Die Bewegungsverlaufe der Rollen sowie die Kraftverlaufe der Seile zeigten
im Bild 8.5 ein plausibles Verhalten. Zudem wurde festgestellt, dass die
Spannweite der als Feder-Dampfer-Element modellierten Seile kaum
Einfluss auf die Berechnungszeit nimmt, da der Freiheitsgrad der einzelnen
Seilabschnitte wahrend der Bewegung konstant bleibt.

In einer weiteren Modellausbaustufe (siehe Bild 8.6, S. 165) wurden die
,starren® Trommelantriebe, vgl. mit Bild 8.3 unten links, durch eine
detailliertere  Antriebseinheit ersetzt. Sie besteht aus einem
drehzahlgeregelten Dieselmotor, der Uber eine Hydraulikpumpe die zwei
erforderlichen und geregelten Hydraulikmotoren zum Antrieb der beiden
Trommeln speist.

------ Hilfsseil
Lastseil
z  -1000 - |
= B ? '
e Y Tt T L NE X A A T U L A Tl X Tl
5 it AT ALY A LM TR I 1
- I
LI R e s s
-9000|]III|IIIIiIIII[IIII|I\II|IIII|IIII|IIII|III\|II[I
0 10 20 30 40 50

Zeitins ——»

Bild 8.5: Verlauf der Seilkréfte von Last- und Hilfsseil wahrend eines Transferprozesses

Im Bild 8.6, S. 165 ist hierzu in vereinfachter Weise ein Simulationsstrang
fur einen hydraulischen Trommelantrieb dargestellt. Ferner ist an diesem
Beispiel gut zu erkennen, wie Ubersichtlich solche komplex aufgebauten
Antriebssysteme in einer Arbeitsumgebung zu modellieren sind.

Das dargestellte Modell gab Aufschluss uber die Fragestellungen bezuglich
des Energieverbrauchs fur das Gesamtsystem. Durch weiterfUhrende
Parameterstudien konnten au3erdem fur die vorgegebene Struktur optimale
Auslegungsparameter fur einzelne Antriebskomponenten effizient bestimmt
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werden. Darunter zahlt beispielsweise das Verhaltnis zwischen dem
angestrebten maximalen Druckniveau am Hydraulikmotor und der
Ubersetzung der Planetengetriebestufe.
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Bild 8.6: Modellansicht einer hydraulischen Antriebseinheit fiir den Kippmastseilkran

Abschlieliend soll auf dem Gebiet der Kransimulation auf weitere
Veroffentlichungen verwiesen werden. In [Ebe11b] wird ein einfacher
Hallenkran vorgestellt, der aus den Elementen Bandrolle und einem
Schubgelenk zur Abbildung einer Laufkatze aufgebaut ist. Aus dem Bereich
der Gesamtsimulation wird von Schreiber und Rodionow [Sch12] das
Aufstellregime eines Baukrans naher untersucht und bewertet.

8.2 Kompressor

Der im Bild 8.7, S. 166 und im Bild 8.8, 167 dargestellte Kompressorantrieb
besteht aus den Teilsystemen Riementrieb (Belt Drive), Kurbeltrieb zur
Huberzeugung (Linkage) und Pneumatikeinrichtung (Pneumatics) zur
Druckluftbereitstellung. Das zwischen der Antriebskupplung ,discClutch1”
und dem Kurbeltrieb angeordnete Riemengetriebe verfugt Uber eine
automatische Spannrolle.
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Bild 8.7: Animationsansicht Kompressor mit Riemenantrieb und Spannrolle [Ebe12a]

Der im Bild 8.8, S. 167 dargestellte Modellaufbau demonstriert den seriellen
Modellierungsansatz fur ein Riemengetriecbe mit einem geschlossen
umlaufenden Riemen. Zur Modellierung des Riemengetriebes wurden die
Bibliothekselemente Bandrolle (hier mit der englisch sprachigen
Bezeichnung FixPulley) und Elastisches Band (BeltSpring) herangezogen.
Die Riemenumschlingung beginnt von der Antriebsscheibe ,FixPulley1“ Gber
die mit dem Zugtrum ,BeltSpring1“ verbundene Abtriebsscheibe ,FixPulley2“
und verlauft zurtck Uber den Riemenabschnitt ,BeltSpring3“ zur Spannrolle
.FiXxPulley2” und schliel3lich wieder zur Antriebsscheibe uber den
Riemenabschnitt ,BeltSpring2“. Die Spannrolle wird Uber einen im Gestell
drehbar gelagerten Winkelhebel mit angehangenem Feder-Dampferelement
(Belt Tensor) geflhrt, um das gesamte Riemensystem unter definierter
Vorspannung zu halten.

Im Bild 8.9, S. 167 sind die interessierenden Trumkrafte fir einen
Einschaltvorgang des Kompressors durch SchlieBen der Kupplung
,discClutch1“ nach zwei Sekunden Simulationszeit dargestellt. Der steile
Drehmomentanstieg an der Antriebsriemenscheibe flhrt zu starken
Kraftespitzen in den Trumen. Danach wird der Krafteverlauf durch das
schwankende Drehmoment des Kurbeltriebs und der Pneumatikanlage
bestimmt. Der eingeschwungene Zustand wurde bei ca. 8 Sekunden
Simulationszeit erreicht. Nach 10 Sekunden wird die Antriebskupplung
wieder geoffnet und der Kompressor lauft bis zum Stillstand aus.
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Bild 8.9: Trumkréfte im Kompressorantrieb, Kupplung schliel3t beit =2 s

Weitere Anwendungsgebiete zur Simulation von Riemengetrieben mit
kreisrunden Scheiben und geschlossenen umlaufenden Riemen sind

Nebenaggregatantriebe
Baumaschinen.

in

Fahrzeugen,

Landmaschinen

oder
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9 Zusammenfassung und Ausblick

Seit den letzten Jahrzehnten wurden die Simulationstechniken in allen
erdenklichen technischen und wirtschaftlichen Bereichen sukzessive
ausgebaut und deren Leistung nachhaltig gesteigert. Dabei ist ein
zunehmender Trend zur starkeren Vernetzung zwischen unterschiedlichen
physikalischen Domanen erkennbar. Die Darstellung von komplexen
Systemen mit einer verlasslichen Vorhersage des dynamischen Verhaltens
ist nur mit speziell zugeschnittener Software moglich. So kbnnen Systeme
hinsichtlich der Erreichung eines effizienten Energiehaushalts optimiert
werden. Auch fur die Simulation der klassischen ebenen mechanischen
Getriebe ist dieser Prozess nicht abgeschlossen. Insbesondere
Bandgetriebe konnten bisher nur mit Einschrankungen bezuglich der
Rollenanzahl, der maximalen Bandlange oder dem topologischen Aufbau
simulationstechnisch abgebildet werden. Im Zuge der angestrebten
multifunktionalen Vernetzung wurden in dieser Arbeit Bibliothekselemente
zur Abbildung ebener Koppel- und Bandgetriebe vorgestellt, welche eine
grol3e Anzahl von Getriebeanordnungen simulationstechnisch im Verbund
mit weiteren physikalischen Domanen abbilden konnen.

Um einen Uberblick tGber die Grundlagen der ebenen Getriebe zu geben,
wurden im Kapitel 2 speziell die im Mittelpunkt stehenden Koppelgetriebe
und Zugmittelgetriebe naher betrachtet. Es wurden die Eigenschaften von
Gliedern und Gelenken sowie die Definitionen von Getriebefreiheitsgrad,

Ubersetzung und  Drehschubstrecke  eingehend  erlautert. Im
anschlieRenden Kapitel 3 wurde ein Uberblick zum Stand der Technik
gegeben. Darin wurden Simulationsprogramme und deren

Modellierungskonzepte sowie Verfahren zur Analyse und Synthese von
Band- und Koppelgetrieben erlautert und die theoretischen Grundlagen zum
Ausgleich von Gewichtskraften durch Ausgleichsmassen, einfache
Federmechanismen und Feder-Bandgetrieben beschrieben.

Mit dem Kapitel 4 folgte eine Beschreibung des Modellierungskonzeptes fir
ebene Mechanismen auf der Basis der Modellierungssprache Modelica.
Die neu definierte Schnittstelle enthalt mechanische Verbindungen
(2D-Connection), welche die Potenzialgrofien der Bewegungen in x- und y-
Richtung und um die z-Achse sowie die zugeordneten Flussgrofien
zwischen den Elementen in Beziehung setzt. Neuartig ist ebenfalls das
Schnittstellenkonzept zur seriellen Modellierung von Bandgetrieben. Dieses
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ermoglichte beispielsweise, die zwischen Riemen und Bandrolle aktuell auf-
oder abgerollte Bandlange sowie den Neigungswinkel flr einen tangential in
eine Bandrollenkontur einlaufenden Bandabschnitt mit einer speziellen
Band-Connection auszutauschen.

Im Unterkapitel 4.2 wurden neue Bibliothekselemente zur Analyse von
ebenen Koppelgetrieben mit Dreh- und Schubgelenken vorgestellt. Diese
Elemente wurden in Anlehnung an das modulare Konzept zur Modellierung
von ebenen Koppelgetrieben mit Dreh- und Schubgelenken gemal der
VDI 2729 entworfen und in einer Koppelgetriebebibliothek zusammen-
gefasst. Diese beinhaltet acht beschriebene Elemente fur Antriebe und
Zweischlage sowie eine Fuhrung fur einen Gliedpunkt zur Darstellung von
Koppelpunkten, welche im Anhang beschrieben sind. Mit diesen Elementen
konnen jetzt innerhalb kurzer Zeit ebene Getriebeanordnungen mit
unterschiedlichem topologischen Aufbau, ohne die in der VDI-Richtlinie
beschriebenen Einschrankungen der Zwanglaufigkeit, nicht nur kinematisch
sondern auch dynamisch im Kontext einer Gesamtsystemsimulation
berechnet werden.

Vor allem auf dem Gebiet der Bandgetriebeanalyse sowie der
Bandgetriebesynthese wurden nachhaltige Fortschritte erreicht. Erstmals
bestent die Maoglichkeit, ebene Bandgetriebe in offener wie auch
geschlossener Struktur sowie Anordnungen mit groRen Zugmittellangen mit
einem geringen Modellierungsaufwand innerhalb einer moderaten
Simulationszeit zu berechnen. Die im Unterkapitel 4.3 vorgestellten modular
einsetzbaren Elemente erlauben, zahlreiche Strukturkombinationen mit
festen, drehbar gelagerten sowie losen Rollen mit kreisrunder wie auch
konvex gekrimmter Rollenkontur aufzubauen und anwendergerecht zu
analysieren. Damit wurde ein ansprechendes Werkzeug fur den Kran- und
Schiffsbau bereitgestellt. Weitere erganzende Bibliothekselemente, wie das
Element Elastisches Band mit Abzugsduse oder das Band mit Zugfeder,
weiten das Anwendungsspektrum auf den Textilmaschinenbau aus.

Fir die Malisynthese von Bandgetrieben mit konvex gekrimmter
Bandkurvenscheibenkontur wurde in dieser Arbeit das Standard-Element
Bandkurve entworfen. Es enthalt die Berechnungsgleichungen fur die
Erzeugung der Evolvente und die Evolventen-Evoluten-Beziehung zur
Generierung der gesuchten Bandkurve. Je nach gewunschter
Bandgetriebestruktur konnte dieses Element mit den Elementen der
Koppelgetriebebibliothek oder mit den speziell entwickelten Elementen zur
Malsynthese der Bandgetriebestrukturen DB~BD oder DB~SD kombiniert
werden.
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Das Kapitel 5 widmet sich dem Stabilitatsnachweis zur physikalischen
Existenz von Bandkurven. Nicht jede Berechnung einer Bandkurvenkontur
fuhrt zu einer konstruktiv ausfuhrbaren Losung. In den Arbeiten von Lovasz
und Bankwitz wurden Grenzfunktionen erarbeitet, welche eine konkrete
Aussage Uber die physikalische Existenz einer berechneten
Bandkurvenkontur geben sollen. Untersuchungen ergaben, dass die
physikalische Existenz einer Bandkurve beide Grenzfunktionen erfullen
muss. Praktikabel erscheint hingegen der Verzicht auf die ohnehin
geometrisch und physikalisch schwer deutbaren Grenzfunktionen. Die
alleinige Auswertung der freien Bandlange bzw. Anderung der freien
Bandlange ergibt ein ausreichend anschauliches Bild Uber die physikalische
Existenz einer Bandkurve und deckt gleichermalien die von Lovasz und
Bankwitz ~ geforderten Kriterien ab. Fur eine erfolgreiche
Bandgetriebeauslegung ist weiterhin die Betrachtung von Bauraum,
maximaler  Bandzugkraft und gegebenenfalls dem  minimalen
Krimmungsradius der Bandkurve empfehlenswert. Die Berechnung dieser
Bewertungsgrofien konnte in das Element Bandkurve integriert werden.

Zur Malsynthese von Feder-Bandgetrieben wurde im Kapitel 6 eine neue
Berechnungsmethode dargelegt, mit der ein Leistungsausgleich unter
Verwendung der neuen Elemente fur Band- und Koppelgetriebe moglich ist.
Im Gegensatz zum bekannten zeichnerischen Syntheseverfahren fur Feder-
Bandgetriebe wurde das Hauptaugenmerk auf die Bestimmung einer
,passenden“ Ubertragungsfunktion zwischen dem Weg der Kraft
ausgleichenden Feder und der Winkelstellung der Bandkurvenscheibe
gelegt. Die gesuchte Ubertragungsfunktion ist das Ergebnis eines
Optimierungsverfahrens fur Parameter einer Ansatzfunktion.

Im Kapitel 8 wurden ausgewahlte Beispiele zur Demonstration der
Leistungsfahigkeit der neuen Elemente dargestellt. Mit diesen kdénnen
besonders effektiv Flaschenzlge, Kranstrukturen oder Feder-Bandgetriebe
berechnet werden.

Insgesamt konnte der Nachweis erbracht werden, dass die neuen Elemente
eine effektivere und zugleich vielseitig anwendbare Loésung fur die
Gesamtsimulation von ebenen Band- und Koppelgetrieben bieten.

Fiur die Zukunft erscheint eine Erweiterung der Syntheseelemente DB~SD
und DB~BD mit integrierter Berechnung des Momentanpols fur eine
allgemein bewegte Bandkurvenscheibenebene lohnenswert. Dadurch
konnten auch sechs- und hohergliedrige Feder-Bandgetriebe mit einer
Federanordnung im Zugmittel und einer Bandkurvenscheibenkontur auf der
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Koppelebene unter Verwendung des vorgestellten Optimierungsverfahrens
synthetisiert werden.

Weiterhin ist zu prifen, ob die hier beschriebenen Analyseelemente fur
Bandgetriebe fur eine vereinfachte Abbildung der Bandgetriebedynamik in
kommerzielle Mehrkorpersystemprogramme Uberfihrt werden konnen.
Gerade dreidimensionale Bewegungen von Kranstrukturen kdnnten somit in
ihrer dynamischen Wechselwirkung effektiver analysiert werden.

Speziell bei Verwendung von Seilen aus Kunststoffen weicht das
Spannungs-Dehnungs-Verhalten von einer linear elastischen Annahme
meist stark ab. Hier sollte der konstante langenbezogene
Steifigkeitskennwert aus Elastizitatsmodul und Querschnittsflache fur das
Zugmittel gegen eine aus dem Zugversuch ermittelte Kennlinie der
Dehnung in Abhangigkeit von der Zugkraft ersetzt werden.
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Anlagen

A Spezielle Transformationen und Funktionen

A.1 Koordinaten- und Kraftvektoren-Transformationen

Zur Festlegung der Koordinaten eines Anschlusspunkts Pn gegenuber dem
Connection-Koordinatensystem (CKS) sind in allen Analyseelementen der
Koppel- und Bandgetriebe Koordinatentransformationen vorgesehen.

Mit ihnen wird die Anfangslage am n-ten Anschlusspunkt Pn wahlweise
gegenuber dem globalen Koordinatensystem (GKS) oder gegenuber dem
CKS beschrieben (siehe Bild A.1). Ist der betreffende Anschluss nicht
belegt, so fallt das CKS zwangslaufig mit dem GKS zusammen. Der
Anschlusspunkt Pn  definiert den Ursprung des Kkartesischen
Punktkoordinatensystems (PKS).

yeKs A
cwsn
Yen
Yen
Cn

s —
rard

PO Xcn Xpn XGKS

Bild A.1: Koordinatentransformationen zur Festlegung der Anfangslage des Punkt-
koordinatensystems
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Die Eingabeparameter fur die Koordinaten- und Krafvektoren-
Transformationen sind die Auswahl des Bezugssystems und die
Lageparameter des Anschlusspunktkoordinatensystems gegenuber dem
gewahlten Bezugssystem GKS oder CKS (siehe Tabelle A.1).

Tabelle A.1: Parameter fiir Anfangslagen zur Tranformation zwischen dem Anschluss-
punkt k und den Bezugssystemen GKS oder CKS

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert

Lage: Bezugssystem fur PKSn | frameRef ,Globales

Anfangslage Koordinatensystem” oder

des PCS1 an ,connection-
ctr2D!] Koordinatensystem an
ctr2D
x-Lage PKS nim Xnrel Lage des PKSn entweder
Bezugssystem bezuglich CKSn oder
_ bezlglich GKS
y-Lage PKS nim Vnrel
Bezugssystem Anfangswerte = 0
Winkel PKS n zum Pnrel
Bezugssystem

Anfangsberechnungen der relativen Koordinaten

Ist als Bezugssystem das CKS fur die Anfangslage am n-ten Punkt Pn
ausgewahlt, werden die Lageparameter x,,.; und y,, sowie die Ausrichtung
Pnrer IN den Gleichungen

Xreln = Xnreb (A1)
Yrein = Ynrelr (A.Z)
Prein = Prnrel (A.3)

als uUber die Simulationslaufzeit konstante Werte auf die relativen
Koordinaten x,.;,, Yrein UNd @,.;n geschrieben.

Fur den Fall, dass die Lagekoordinaten fur das n-te Punktkoordinaten-
system (PKSn) gegentber dem GKS definiert sind, wird eine Umrechnung
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der globalen Vorgaben auf konstante relative Koordinaten zwischen dem
CKSn und dem PKSn bendtigt. Die relativen Koordinaten x,.;,, Vyern Und
Prein Werden aus den Drehtransformationsbeziehungen der Gleichungen
(A.4) bis (A.6) berechnet. Der Index C impliziert hierbei die
Bewegungsgroflen an der Connection.

Xreln = (xnrel - an) COS Pcn + (ynrel - nd) sin Pcn (AA')
Vreln = (xnrel - an)(_Sin QDCn) + (ynrel - nd) COS Pcn (AS)
Prein = Pnrel — Pcn (A-6)

Koordinatentransformationen wahrend der Simulationslaufzeit

Wahrend der Simulationszeit verbleiben das CKSn und das PKSn relativ im
gleichen Abstand und in gleicher Ausrichtung. Das heit: Das CKSn und
das PKSn bewegen sich mit konstanter Relation auf einer gemeinsamen
Ebene. Mit den Gleichungen (A.7) und (A.8) werden die Positionen des
PKSn ausgehend von der Lage des zugehdrigen CKSn mit den relativen
konstanten Abstanden x,.,, Vrern Und der Ausrichtung des CKSn ¢,
berechnet. Die Ausrichtung des PKSn wird durch die relative konstante
Verdrehung in Bezug auf das CKSn in der Gleichung (A.9) ermittelt.

Xpn = Xcn + Xretn COS Pcn — Vrein SINQPcp (A7)
Ypn = Yen + Xretn SINQcp + Yyemn COS Pcp (A-B)
Ppn = Pcn T Pren (A9)

Alle weiteren Zeitableitungen folgen aus den analytischen Ableitungen der
Gleichungen (A.7) bis (A.9). Fur die Geschwindigkeitskomponenten des
Anschlusspunktkoordinatensystems PKSn sind das die Ldsungen der
Gleichungen (A.10) bis (A.12) und fur die Beschleunigungskomponenten die
Gleichungen (A.13) bis (A.15).

Xpn = Xcn — Xrein SN QPcn Pen — Vrein COS Pen Pen (A.lO)

Yen = Yen + Xrein COS @cn Pcn — Vrein SIN Pcn Pen (A11)
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. . . 2 . .
Xpn = Xcn — Xrein COS P Pen — Xyein SN Pep Pen

. ) . (A.13)

+yreln SINQPcn Pcn — Yrein COS Pen Pcen

Ypn = Yen — Xrein SIN Qcp (anZ + Xpein COS Pcn Pen
~Yrein COS Pcp (anZ = Vrein SINQcp Pcp (A14)
Ppn = Pcn (A.15)
@Ppn = Pcn (A.12)

Transformation der Krafte zwischen dem CKSn und dem PKSn

Die im Bild A.2 dargestellte Transformation der Krafte vom PKSn auf das
CKSn fuhren mit den Kraften Fxp, und Fyp, und den relativen Abstanden
Xrern UNA V.01 2U Drehmomenten um den Koordinatenursprung des CKSn.

yoKS A

PO

Bild A.2: Transformation der Kréfte zwischen PKSn und CKSn
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Das Momentengleichgewicht um den Drehpunkt Cn liefert das Drehmoment
T., am CKSn entsprechend der Gleichung (A.18). Die translatorischen
Kraftkomponenten treten lediglich als gleich groRe Reaktionskrafte
zwischen dem Anschlusspunkt PKSn und PCSn auf (GIn. (A.16), (A.17)).

Fan = Fxpn (A16)
Fycn = Fypn (A.17)

Ten = Tpk — Fxpn(Xretn SIN@cp + Vyen COSQcp)

_ (A.18)
+FyPn(xreln COS Pcn — Yreln SIN (an)

A.2 Transformationen zur Beschreibung der
Korperschwerpunktlagen

In den Elementen werden die Korperschwerpunktlagen mit den konstanten
Parametern xg,..; und ygi.; gegenuber dem Korperkoordinatensystem KKS
definiert. Die Transformation von lokalen Schwerpunktkoordinaten in
globale Koordinaten wird im Bild A.3 erlautert.

yGKS A Korper k

Ysk

Yen

PO Xpn Xsk XCGKS

Bild A.3:  Transformation zur Beschreibung der Schwerpunktlage im globalen
Koordinatensystem
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Im ersten Schritt erfolgt mit den Gleichungen

TSkrel = \/xs‘krel2 + ySkrelzi (A'lg)

Dskrel = atanz(ySkrel» xSkrel) (A'ZO)

eine Uberflihrung der gegebenen kartesischen Schwerpunktkoordinaten in
Polarkoordinaten. Diese Berechnung wird ausschlieBlich zu Beginn der
Simulation ausgefuhrt. Die Polarkoordinaten beschreiben weiterhin die Lage
im Korperkoordinatensystem und bleiben somit konstant.

Demgegenuber ist die Schwerpunktlage im globalen Koordinatensystem
abhangig von der Bewegung des betrachteten Korpers k. Durch eine in den
Gleichungen

Xsk = Xpn T Tskrer COS(Qk + Psprer), (A.21)

Ysk = Ypn + Tskrer SIN(Qg + Psperer) (A.22)

vorgenommene Koordinatentransformation werden im zweiten Schritt die
lokalen polaren Schwerpunktkoordinaten in das globale Koordinatensystem
uberfuhrt.

Die im globalen Koordinatensystem gemessene Schwerpunkt-
geschwindigkeit

Xsk = Xpn — @k Tskrer SIN(Qx + Pskrer), (A.23)

Ysk = Ypn T Pk Tskrer COS(Pk + Pskrer) (A.24)

folgt aus den Zeitableitungen der Lagegleichungen (A.21) und (A.22).

Die zweite Ableitung der Schwerpunktkoordinaten nach der Zeit liefert die
Schwerpunktbeschleunigung im globalen Koordinatensystem entsprechend
den Gleichungen

Xsi = Epn — Pi” Toirer COS(@x + Psirer)
(A25)

_an Tskrel Sin(q)k + QDSkrel);
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Vi = Vpn — Pk’ Tsirer SIN(Px + Psirer)
(A.26)

+(pn Tskrel COS((pk + (pSkrel)-

A.3 Tragheitskrafte und Anderung der kinetischen
Energie

Die Tragheitskrafte werden in den Elementen einheitlich aus den Massen-
parametern des Schwerpunkts und der Schwerpunktbeschleunigung mit
den Gleichungen

Faxk =my X'Sk’ (A27)
Fay, = my Vs, (A.28)
Tay = Jx Pp- (A.29)

berechnet. Sie dienen in der Simulation zur Kontrolle der Energiebilanz im
betrachteten Teilsystem (z. B. ein Koppelgetriebe). Die Indizierung k
impliziert den k-ten Korper, und das Massentragheitsmoment J ist auf den
Bauteilschwerpunkt bezogen. Die Anderung der kinetischen Energie wird in
den Elementen fur die translatorische und die rotatorische Bewegung
getrennt ausgewertet. Die translatorische kinetische Energie P, ist die
Summe aus den Produkten der Komponenten von Beschleunigungskraft
und der zugehorigen Geschwindigkeit im Schwerpunkt

Pry = Faxy, xg;, + Fayy Ys- (A.30)
Die Berechnung der Anderung der rotatorischen Energie P, erfolgt mit

Prr = Tay ¢k (A.31)
analog zur translatorischen Energie aus dem Tragheitsmoment Ta;

multipliziert mit der Drehgeschwindigkeit ¢, am betrachteten ebenen
Korper.
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A.4 Der Arcustangens mit zwei Argumenten (atan2-
Funktion)

Die Arcustangens2-Funktion mit zwei Argumenten dient zur Ermittlung eines
Anstiegswinkels aus den in Kkartesischen Koordinaten gegebenen
Achsenabschnitten. Diese Funktion wird zur Transformation von
kartesischen Koordinaten in Polarkoordinaten verwendet. Die Definition der
atan2-Funktion ist der nachfolgenden Gleichung zu entnehmen.

(arctan 4 furx >0

X

arctanX +r furx <0, y=0

X
atan2(x,y) = 1 arctan%— s furx <0, y<0 (A.32)
+g furx =0, y>0
/[
—3 furx =0, y<0
\ 0 furx =0, y=20

Die Gleichung (A.32) gibt Werte im Bereich von —m < atan2(x,y) < +n
zuruck. WeiterfUhrende Informationen zur atan2-Funktion sind in [wik13]
aufgefuhrt.



Anlagen 193

B Bibliothekselemente zur Analyse ebener
Koppelgetriebe

Die nachfolgend beschriebenen Elemente stellen eine Erweiterung der in
der VDI-Richtlinie 2729 dargelegten Berechnungsmodule von einer
ausschlieldlich kinematischen auf eine dynamische Betrachtung dar. Die in
den Elementen modellierten Tragheitskrafte, die Kinematik der
Schwerpunkte sowie die Koordinaten- und Kraftetransformationen zwischen
den 2D-Anschlussen sind in verallgemeinerter Form im Anlagenteil A
zusammengefasst. Die Bauteile aus den Elementen der Antriebe, der
Zweischlage und der Fuhrung eines Gliedpunktes sind mit
Masseneigenschaften ausgefuhrt und werden in Link, Schieber und
FUhrung eingeteilt. Alle Lagergehause und Fuhrungen, welche mit einem
Drehgelenk oder Schubgelenk an ein Nachbarelement anschliel3en, sind
hingegen masselos modelliert. Die in den Elementen enthaltenen Dreh- und
Schubgelenke werden weiterhin als ideal reibungsfrei betrachtet. Sie
kénnen jedoch Uber Dampferelemente aus der mechanischen 1D-Bibliothek
vom Anwender mit Reibungseffekten beaufschlagt werden.

B.1 Drehantrieb (DAN)

Das Bibliothekselement DAN beschreibt einen Drehantrieb, dessen Link
(Kurbel) im Punkt P1 drehbar gelagert ist. Der Punkt P wird mit dem
konstanten Abstand der Linklange [, auf einer Kreisbahn um den Punkt P1
gefuhrt.

In der Tabelle B.1, S. 194 sind das Symbol mit Kennzeichnung der
kinematischen Punkte und der mechanischen Anschliusse dargestellt. Die
Anschlusse ctrR1 und ctrR2 bilden Schnittstellen zur Bibliothek der
rotatorischen Mechanik. Sie dienen beispielsweise zum Einpragen von
Antriebsmomenten auf die Kurblel.

Des Weiteren erfolgt in der Tabelle B.2, 194 eine Zusammenfassung der
Lage- und Massenparameter fur das Element DAN.
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Tabelle B.1:  Symbol und Anschlussbelegung fiir das Element DAN
Symbol Anschluss | Bemerkung
DAN ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss am Gehause
im Punkt P1
ctr2D2
CfRD —p ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss an der Kurbel
X im Punkt P
ctrR1 ==
?\ P1 ctrR1 Mechanischer rotatorischer Anschluss zur
otr2D1 Aufpragung eines Abstiitzmoments am
Gehause
ctrR2 Mechanischer rotatorischer Anschluss zur
Aufpragung eines Moments auf das Bautell
Link

Tabelle B.2: Parameter flir das Element DAN

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lageparameter: Linklange I
Anfangslage Link Winkel Link ®Lo
(LKS beziiglich
GKS) Drehgeschwindigkeit Link W
Lage des x-Lage im LKS Xsirel =1, /2, im kérperfesten LKS
Schwerpunkts Link L i LKS 0. im kéroerfesten LKS
i LKS y-Lage im Ysirel = 0, im korperfesten
Massenparameter: | Masse des Link my =1kg
Masse und Tragheit | prehtragheit des Link )i = 0,1 kgm?
des Link
Gravitation Gravitationsbeschleunigung | g, =0 522

in x-Richtung

Gravitationsbeschleunigung | g, =-9815

in y-Richtung
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Koordinatensysteme fur das Element DAN

Die Berechnung der BewegungsgrofRen am Bauteil Link erfolgt mit Hilfe der
im Bild B.1 dargestellten kinematischen Zusammenhange.

yGKS A

PO X X X xGKS

F1 SL F

Bild B.1: Kinematik fiir das Element DAN am Bauteil Link (Kurbel)

Das globale Koordinatensystem (GKS) ist das Bezugssystem zur
Beschreibung aller Punktlagen. Das Link-Koordinatensystem (LKS) mit dem
Ursprung im Punkt P1 beschreibt gegenuber dem GKS die Ausrichtung des
Link mit dem Lagewinkel ¢,. Weiterhin wird im LKS die Schwerpunktlage
mit den relativen Parametern xg,..; und ys,.;auf dem Bauteil Link definiert.

Berechnung der BewegungsgroRen fiir das Bauteil Link (Kurbel)

Die Winkellage ¢;, die Winkelgeschwindigkeit ¢, und die Winkel-
beschleunigung ¢; des Link werden bei Belegung des rotatorischen
Anschlusses ctrR2 von dessen Anschlusselement vorgegeben. Die
Koordinaten fur den auf dem Link befindlichen Punkt P sind durch die
Position des Lagerpunkts P1, der Linklange [, und dessen Ausrichtung ¢,
festgelegt (Gleichungen (B.1) und (B.2)).

Xp = Xpg + [l cos ¢, (B.1)

Yp = Yp1 t 1 sing, (B.2)



196

Die immanenten Zeitableitungen zur Berechnung der Geschwindigkeit und
der Beschleunigung folgen aus den Gleichungen (B.3) bis (B.6).

Xp = Xp; — @l sing, (B.3)
Yp = Yp1+ @l cOs @, (B:4)
Xp = Xpy — ¢l cos @, — @l sing, (B.5)
Jp = Yp1 — @121, sing, + @1, cos @, (B.6)

Berechnung der Krafte fiir das Bauteil Link (Kurbel)

Im Bild B.2 sind die am Bauteil Link wirkenden Kraftgré3en dargestellt. Am
Punkt P1 wirken die Lagerkrafte Fxp, und Fyp, sowie das Uber den
rotatorischen Anschluss ctrR2 eingeleitete Moment Tg,, und am Punkt P
wirken die Anschlusskrafte Fx, und Fy, sowie das Moment T,. Die
Massentragheitskrafte des Link sind im Schwerpunkt S, zu finden und
bestehen aus den Komponenten Fax, —m,g,, Fay, —m.g, und Ta; (vgl.
Anhang A.3).

yoKs A

Fyp
P
Yp O _
* SL ‘ TaL FxP
Ys1, TP
@1
Fyp: A ok <a
Yp1 G - * Faxp —mygy
P1 FxP1 * FayL - ngy
Tr2
75 >
PO Xpq Xg1 Xp XGKS

Bild B.2: Kriéfte fiir das Element DAN am Bauteil Link (Kurbel)
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Durch das Kraftegleichgewicht in x- und y-Richtung wird der
Zusammenhang zwischen den Lagerkraften im Punkt P1 und im Punkt P
und den translatorischen Komponenten der Tragheitskraft im Schwerpunkt
des Link hergestellt (Gleichungen (B.7) und (B.8)).

Ferner werden durch das Momentengleichgewicht um den Punkt P1 die
Krafte in x- und y-Richtung mit dem Massentragheitsmoment und den in den
Lagerpunkten wirkenden auf3eren Momenten Ty, und T, in der Gleichung
(B.9) verknupft.

0 =Fxpy + Fxp — (Fax, —my g,) (B.7)
0 =Fyp; + Fyp — (Fay, —my g,) (B.8)
0 =Ta, + (Fax, — myg,) Vs, — Yp1)

—(Fay, — ngy)(xSL — Xp1) (B:9)

—Fxp(Yp — yp1) + Fyp(xp — xp1) + Tpo + Tp

Ubergaben der inneren Variablen auf die Anschliisse

AbschlieRend sind in der Tabelle B.3 fur das Element DAN die Ubergaben
der inneren Variablen an die Anschlussvariablen zusammengefasst. Bei
Nichtbelegung des Anschlusses ctr2D2 werden die Ubergaben der

Kinematik an den Anschluss ctr2D2 ausgesetzt.

Tabelle B.3: Ubergabe zwischen Anschluss und innerer Variable fiir das Element DAN

Anschluss | Weg/Winkel Geschwindigkeit | Beschleunigung | Kraft/Moment
ctr2D1 X = Xpy VX = Xpq .ax = Xpg Fx=Fxp,
Y =Vp1 VY = Yp1 ay = yp; .Fy =Fyp
.Phi = @py .0M = @pq alp = ¢pq T =Tpy
ctr2D2 X = Xp VX = Xp .ax =Xp Fx = Fxp
Y=yp VY = Yp ay =jp .Fy =Fyp
.phi= ¢, .om = ¢, alp =@, T=Tp
ctrR1 .phi = ctr2D2.phi | .om =ctr2D2.om | .alp =ctr2D2.alp | .T =ctr2D2.T
ctrR2 .phi = ¢, .om= ¢, alp =@, T =Tgy
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B.2 Schubantrieb (SAN)

Das Element SAN bildet einen Linearantrieb in der Ebene ab. Er besteht
aus einem massebehafteten Schieber (Slider), der auf einer masselosen
Geradfuhrung (Guide) gefuhrt wird. Der Punkt P wird mit dem konstanten
Abstand v parallel zur Fihrungsgeraden geflhrt. Der Schnittpunkt zwischen
der durch den Punkt P verlaufenden Senkrechten auf die Flihrungsgerade
wird als LotfuBpunkt PS bezeichnet. Der Schieberweg x; wird vom Punkt
P1 bis zum Punkt PS in Richtung der x-Achse des Fuhrungskoordinaten-
systems gemessen.

In der Tabelle B.4 ist das Symbol mit den kinematisch relevanten Punkten
und den zugeordneten AnschlUssen fur den Schubantrieb abgebildet.

Tabelle B.4: Symbol und Anschlussbelegung SAN

Symbol Anschluss | Bemerkung
SAN ctr2D2 ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss an der
_-P Fdhrungsbahn im Punkt P1
T2 ps | ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss am
otrT1 —= L Schieber im Punkt P
— — -
t\ ctrT1 Mechanischer translatorischer Anschluss
otr2D1 P1 zur Kraftabstiitzung an der Fiihrung
ctrT2 Mechanischer translatorischer Anschluss
zur Kraft-/Bewegungsvorgabe am
Schieber

Weiterhin sind in der Tabelle B.5, 199 sind die Lage- und Massenparameter
fur das Element SAN zusammengefasst.

Koordinatensysteme fiir das Element SAN

Die fur das Element SAN verwendeten Koordinatensysteme sind im Bild
B.3, S. 200 dargestellt. Das globale Koordinatensystem (GKS) ist das
Bezugssystem zur Lagebeschreibung aller weiteren Koordinatensysteme
und Punkte.
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Das Fuhrungskoordinatensystem (UKS) mit dem Ursprung im Punkt P1
befindet sich auf der masselosen Fuhrung. Seine Ausrichtung ist durch den
Winkel ¢, gekennzeichnet.

Tabelle B.5: Parameter fiir das Element SAN

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lageparameter: | Offset v =0
Anfangslage Weg Schieber Xso
Schieber (SKS Geschwindiakeit .
beztiglich GKS) eschwindigkel *s0

Schieber
Lage des x-Lage im SKS Xsrel = 0, im korperfesten SKS
Schwerpunkts Lage im SKS — 0, im krperfesten SKS
Schieber im SKS | Y™-a9€ im Vsrel = 0, im korperfesten
Massen- Masse mg
parameter: B )

Drehtragheit des Is
Masse und Schiebers beziiglich
Tragheit des des Schwerpunkts
Schiebers
Gravitation Gravitationsbeschleu- Ix =0 ?2

nigung in x-Richtung

Gravitationsbeschleu- | g,, =-981%

S
nigung in y-Richtung

Das Schieberkoordinatensystem (SKS) mit dem Ursprung im Lotful3punkt
PS befindet sich auf dem massebehafteten Schieber. Das SKS besitzt
durch die Schubgelenkverbindung die gleiche Ausrichtung wie das UKS
(ps = @y). Gegenlber dem SKS werden die Masseparameter des
Schiebers beschrieben.
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yCKS A

Yp
Yss

Yps

Yp1

rya —
rrd -

PO Xp1 Xp Xps Xss XCKS

Bild B.3: Kinematik fiir das Element SAN

Berechnung der Bewegungsgrofen fiir den Schieber

Die Berechnungsgleichungen der Bewegungsgroflen fur den Schieber
werden mit Hilfe von Bild B.3 aufgestellt. Der LotfuRpunkt PS ist der
Schnittpunkt mit einer durch den Punkt P gedachten Senkrechten auf die
Schubgerade. Der Abstand zwischen dem Punkt P1 und PS ist der
Schieberweg x,. Sein Wert ist positiv, wenn der Punkt PS auf dem positiven
Abschnitt der UKS-x-Achse liegt. Mit den Gleichungen (B.10) und (B.11)
wird der Punkt PS ausgehend vom Punkt P1 im Abstand von x,; auf der
Schubgeraden berechnet. Die zugeordneten Geschwindigkeiten und
Beschleunigungen folgen aus den Zeitableitungen der Positionskoordinaten
entsprechend den Gleichungen (B.12) bis (B.15).

Xps = Xp1 — X COS @y (B.10)
Yps = Yp1 + Xg Sin @y (B.11)
Xps = Xp1 — X COS Py — X¢ Py SIn @y (B.12)

Yps = Yp1 + Xg Sin@y + x5 @y cos @y (B.13)
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. o . . . 2 .
Xps = Xp1 — 2QyX¢ SN @y — @y~ Xg COS Py + X COS @y

—QPuXe SIN Py

(B.14)

_ .. . 2 . ..
AYps = AYp; + 2¢QyX; COS Py — Py~ Xg Sin @y + X sin @y

+@yXx; COS Oy

(B.15)

Anschlieend werden die Koordinaten von Punkt P durch den konstanten
Abstand v senkrecht zur Fuhrung durch den LotfuBpunkt PS mit den
Gleichungen (B.16) und (B.17) ermittelt. Die entsprechenden
Zeitableitungen sind den Gleichungen (B.18) bis (B.21) zu entnehmen.

Xp = Xpg — VU Sin @g (B.16)
Yp = Yps T V COS g (B.17)
Xp = Xpg — V (Ig COS Qg (B.18)
Yp = Yps — V Qs Sin @g (B.19)
¥p = ¥ps + Q5> Sin g — G5V COS Qg (B.20)
Yp = Vps — ¢’52V COS Qs — PsV sin @g (B.21)

Durch die Zwangskopplung im Schubgelenk folgen die Schieberaus-
richtung, die Winkelgeschwindigkeit und die Winkelbeschleunigung der
FUhrungsbewegung (Gleichungen (B.22) bis (B.24)).

Ps = Py (B.22)

s = Py (B.23)

Ps = Gy (B.24)
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Berechnung der Krafte flur das Bauteil Fuhrung

Zunachst werden die Krafte am Bauteil Schieber aufgestellt (vgl. Bild B.4).
Am Punkt P1 wirken die Lagerkrafte Fxp;, und Fyp, sowie die
Kraftkomponenten Ft; cos ¢, und Ft, sin ¢y, die sich uber den Anschluss
ctrT1 der eingeleiteten translatorischen Kraft Ft; an der Flhrung abstitzen.
Im LotfuBpunkt PS des Schubgelenks wirken die Kraftkomponenten
—Fnsin ¢, und —Fn cos ¢, der Normalkraft Fn.

yeKs A

—Fn sin @y

Yps

Yp1
o

Ftycos @y

PO xPl x.PS xGKS

Bild B.4: Kréfte am Bauteil der masselosen Fiihrung fiir das Element SAN

Die Gleichung (B.25) bilanziert das Kraftegleichgewicht in x-Richtung und
die Gleichung (B.26) in y-Richtung. Das Drehmomentgleichgewicht um den
Punkt P1 vervollstandigt die Kraftebilanz am Bauteil der Fuhrung. Hierbei
wirken zusatzlich das Lagermoment Tp; im Punkt P1 und das Uber den
Schieber Ubertragene Drehmoment Tp;.

0 = Fxp; — (—Fn) sin ¢, + Fty cos @y (B.25)
0 = Fyp; + (—Fn) cos @y + Fty sin @y (B.26)

0 = +(—Fn)sinpy (Yps — ¥p1)

(B.27)
+(=Fn) cos @y (xps — xp1) + Tpy + (=Tps)
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Im Weiteren werden die Krafteverhaltnisse am Bauteil Schieber naher
betrachtet (siehe Bild B.5). Am Anschlusspunkt P sind die Lagerkrafte Fxp
und Fy, sowie im LotfulRpunkt PS die Schubgelenkkrafte Fxps und Fyps zu
finden. Zudem sind im Schwerpunkt die Massentragheitskrafte Faxs; — mg,
und Fays —mg, wirksam. Die Kraftebilanz in globaler x- und y-Richtung ist
durch die Gleichungen (B.28) wund (B.29) aufgestellt. Das
Drehmomentgleichgewicht um den Punkt PS stellt zusammen mit den
Lagermomenten T, und T, sowie dem Tragheitsmoment Tag einen
Zusammenhang zwischen den Lagerkraften im Punkt P und PS her
(Gleichung (B.30)).

yGKs/\
Yss S) Tag
Yp
Yps
* Faxg —mggy
** Fays —mggy
PO Xp Xps Xss XCKS

Bild B.5: Kréfte am Bauteil Schieber fiir das Element SAN
0 = Fxp + Fxps — (Faxs — mgg,) (B.28)
0 = Fyp + Fyps — (Fays — msg,) (B.29)

0 = +(Faxs — msg,) (Vss — Yps)
—(Faxs — mgg,,)(xss — xps) — Ta (B.30)
+FxP(yp - yps) + pr(xPS - xP) + TP + TPS
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Im Bild B.6 ist die Kraftezerlegung als Kopplung zwischen der Fuhrung und
dem Schieber dargestellt. Die zwischen dem Schieber und der FlUhrung
Ubertragenen Krafte werden in Normal- und Tangentialanteil aufgeteilt,
wobei der Tangentialkraftanteil durch die Uber den Anschluss ctrT2
Ubertragene translatorische Kraft Ft; bestimmt wird. Die Kraftezerlegungen
in Abhangigkeit von der Fihrungsneigung sind den Gleichungen (B.31) und
(B.32) zu entnehmen.

yGKS/\
o>
"~ Ps
S
c,OSQ
385

PO XCKS

Bild B.6: Kréftezerlegung am Bauteil Schieber fiir das Element SAN
Fn = —Fxpg sin @y + Fypg cos @y (B.31)
Ftg = +Fxpg cos @y + Fypg sin @y (B.32)

Ubergaben der inneren Variablen auf die Anschiisse

In der Tabelle B.6, S. 205 sind fiir das Element SAN die Ubergaben der
inneren Variablen an die Anschlussvariablen zusammengefasst. Bei einer
Nichtbelegung des Anschlusses ctr2D2 werden die Ubergaben der
Kinematik am selbigen Anschluss nicht ausgefuhrt.
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Tabelle B.6: Ubergabe zwischen Anschluss und innerer Variable fiir das Element SAN

Anschluss | Weg/Winkel | Geschwindigkeit | Beschleunigung | Kraft/Moment
ctr2D1 X=Xpg VX = Xpq ax = Xpq Fx = Fxp,
Y =Yp1 VY = Ypy ay = yp; .Fy =Fyp;
.phi = @y .om = ¢y alp = ¢y T =Tpq
ctr2D2 X = Xp VX = Xp .ax = Xp Fx=Fxp
Y=)Yp VY = Yp ay = yp .Fy = Fyp
.phi = ¢g .om = @g alp = @g T=Tp
ctrT1 X=0 vx=0 ax=0 F=Fty
ctrT2 X = Xg VX = Xg ax = Xg F = Ftg

B.3 Fuhrung eines Gliedpunktes (FGP)

Das Element FlUhrung eines Gliedpunktes (FGP) bildet einen starren
massenbehafteten Link zur FUhrung eines Punkts auf einer Ebene ab. Das
Bibliothekselement FGP erhalt seine Bewegungskoordinaten vom
Vorgangerelement und berechnet aus der Linklange und der Ausrichtung
die Koordinaten im Punkt P. In der Tabelle B.7 ist das Symbol mit der
Kennzeichnung der kinematischen Punkte P1 und P und der mechanischen
Anschlisse ctr2D1 und ctr2D2 dargestellt.

Tabelle B.7: Symbol und Anschlussbelegung fiir das Element FGP

Symbol Anschluss Bemerkungen
FGP ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss als
ctr2D2 Verbindungspunkt zum

/_':'\ Vorgangerelement
P ctr2D2

( Mechanischer 2D-Anschluss am
ctr2D1 \ gefuhrten Punkt (i.A. Koppelpunkt)
P1

Aus der Tabelle B.8, S. 206 sind die Parameter fur das Element FGP zu
entnehmen. Sie sind in die Gruppen Lage- und Massenparameter eingeteilt.
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Tabelle B.8: Parameter fiir das Element FGP

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lageparameter: | Linklange [
Anfangslage Link | Winkel Link ®ro
(LKS bezuglich Dreh hwindiakeit ]
GKS) 're geschwindigkei Pro

Link
Lage des x-Lage im LKS XsLrel =1,/2,
Schwerpunkts im kérperfesten LKS
Link im LKS )

y-Lage im LKS YsLrel =0,

im korperfesten LKS

Massen- Masse my, =1kg
parameter: . ] ]

Drehtragheit des Link | J;, = 0,1 kgm?
Masse und bezuglich Schwerpunkt
Tragheit des Link
Gravitation Gravitationsbeschleu- Ix =0 ?z

nigung in x-Richtung

Gravitationsbeschleu- | g, =-9815

S
nigung in y-Richtung

Koordinatensysteme fir das Element FGP

Im Bild B.7, S. 207 sind die kinematischen GroRRen fur das
Berechnungsmodul FGP dargestellt. Neben dem globalen
Koordinatensystem (GKS) existiert ein Link-Koordinatensystem (LKS),
dessen Ursprung im Punkt P1 liegt. Die zugehorige x-Achse ist in Richtung
des Punkts P ausgerichtet. Das LKS, gekennzeichnet durch den Lagewinkel
¢,, dient zur Definition der Bauteilausrichtung. Weiterhin sind die
Lageparameter xg;,.; und yg.,.., zur Vorgabe der Schwerpunktlage S, im
LKS definiert. Die Transformationen der lokalen Schwerpunktkoordinaten in
die globalen Schwerpunktkoordinaten sind im Anhang A.2 bis zur zweiten
Ableitung beschrieben.
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yGKS A

Yp

BAY A T—

Yp1

PO xPl xSL xP xGKS

Bild B.7:  Kinematik fiir das Element FGP

Der auf dem Link befindliche Punkt P wird durch den Abstand [, des
Punktes P1 und dem Lagewinkel ¢, bestimmt (Gleichungen (B.33) und
(B.34)).

Xp = Xp1 + [ cos @, (B.33)

Yp = Yp1 + [, sing, (B.34)

Die Geschwindigkeit und Beschleunigung von Punkt P resultiert aus den
Zeitableitungen gemal} den Gleichungen (B.35) bis (B.38).

Xp = Xp1 — @l sing, (B.35)
Yp =Yp1 T+ @Ll cos g, (B.36)
ip = ¥py — @12l cos @ — @il sing, (B.37)

Yp =Vp1 — ¢L2lL sing, + ¢, 1, cos g, (B.38)
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Berechnung der Krafte fiir das Bauteil Link

Im Bild B.8 sind alle am Bauteil Link wirkenden KraftgroRen dargestellt. Am
Punkt P1 wirken die Lagerkrafte Fxp; und Fy,, sowie das Moment T, und
am Punkt P die Anschlusskrafte Fx, und Fy, sowie das Moment T,. Die
Massentragheitskrafte am Link sind im Schwerpunkt S, zu finden und
bestehen aus den Komponenten Fax, —m,g,, Fay, —m,g, und Ta; (vgl.
Anhang A.3).

yoKs A\

yp .......

B A T —
prl *k

....... * Faxp —my gy
Yp1 ' &k
P1 |  Fxp, Fay, -my g,

PO Xp1q Xsp, Xp xGKS

Bild B.8: Kréfte fiir das Element FGP am Bauteil Link

Das Kraftegleichgewicht wird in Gleichung (B.39) in x-Richtung und in
Gleichung (B.40) in y-Richtung bilanziert. Das Momentengleichgewicht um
den Punkt P1 folgt in Gleichung (B.41).

0 =Fxpy + Fxp — (Fax, —m;g,) (B.39)
0 =Fyp, + Fyp — (Fay, — ngy) (B.40)

0 = +Fax, —mygx) Ws, — ¥p1)
~(Fay, —myg,)(xsy — xp1) — Tay (B.41)
—Fxp(yp — yp1) + Fyp(xp — xp1) + Tpy + Tp
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Ubergaben der inneren Variablen auf die Anschliisse

In der Tabelle B.9 sind die Ubergaben fir das Element FGP der inneren
Variablen auf die Anschlussvariablen zusammengefasst. Bei Nichtbelegung
des Anschlusses ctr2D2 werden die Ubergaben der Bewegungsgrofen am
selbigen Anschluss nicht ausgefihrt.

Tabelle B.9: Ubergabe zwischen Anschluss und innerer Variable fiir das Element FGP

Anschluss | Weg/Winkel | Geschwindigkeit | Beschleunigung | Kraft/Moment
ctr2D1 X = Xpq VX = Xpq .ax = Xpq Fx = Fxpq
Y =Vp1 VY = Yp1 ay = yp; .Fy =Fyp
.phi = ¢, .om = ¢, .alp = ¢, T =Tpq
ctr2D2 X = Xp VX = Xp .ax =Xp Fx = Fxp
Y=yp vy = yp ay =jp .Fy =Fyp
.phi= ¢, .om = ¢, alp =@, T=Tp




210

B.4 Zweischlag mit drei Drehgelenken (DDD)

Das Element DDD beschreibt einen Zweischlag mit drei Drehgelenken. Die
mit Masseneigenschaften belegten Bauteile Link 1 und Link 2 sind in den
Anschlusspunkten P1 und P2 drehbar gelagert und durch ein Drehgelenk im
Punkt P miteinander verbunden. Mit dem Element wird die Lage von
Punkt P aus den konstanten Gliedlangen [;; und [;, sowie der Lagen der
Anschlusspunkte P1 und P2 berechnet. Fur die Lage des Punktes P
existieren zwei an der Verbindungsgeraden von P1 zu P2 paarweise
gespiegelte Losungsorte. Die gewunschte Losung fur die Anfangslage wird
vom Anwender durch den Lageparameter K ausgewahlt. Das Vorzeichen
des Lageparameters bestimmt die Lage von Punkt P ausgehend von einer
gedachten Verbindungsgeraden von Punkt P1 in Richtung Punkt P2. Soll
zum Berechnungsstart die Lage von Punkt P auf der linken Seite dieser
Verbindungsgeraden liegen, so ist der Lageparameter auf K = +1 zu setzen
und fur eine rechtsseitige Lage ist K = —1 vorzugeben.

In der Tabelle B.10 sind das Symbol mit den kinematischen Punkten P1, P2
und P sowie die Anschlussbezeichnungen fur das Element DDD dargestelit.

Tabelle B.10: Symbol und Anschlussbelegung fiir das Element DDD

Symbol Anschluss Bemerkung
DDD ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss am Gehause
203 /P na im Punkt P1
P1 ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss am Gehause
N\ P im Punkt P2
P2/ —~— ctrR1
ctr2D3 Mechanischer 2D-Anschluss am Link 1 im
ctr2D1 ctr2D2
Punkt P1
ctr2D4 Mechanischer 2D-Anschluss am Link 2 im
Punkt P2
ctrR1 Mechanischer rotatorischer Anschluss zur
Aufpragung eines Abstutzmoments am
Gehause im Punkt P2
ctrR2 Mechanischer rotatorischer Anschluss zur
Aufpragung eines Moments am Link 2
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Fur das Element DDD sind

Massenparameter zusammengefasst.

Tabelle B.11: Parameter fiir das Element DDD

in der Tabelle

B.11 die Lage- und

nigung in y-Richtung

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lageparameter: | Lange Link 1 l;1 =1m
Glied- Lange Link 2 l =1
abmessungen ange tin L1 -
Montagelage Lageparameter flr K zur Auswahl:
Punkt P (Startwert) K=+1K=-1
Lage des x-Lage im LKS1 XsL1rel =1,1/2,
Schwerpunkts im korperfesten LKS1
Link 1 im LKS1 _
y-Lage im LKS1 Ysiirel =0,
im korperfesten LKS1
Lage deS X'Lage |m LKSZ xSLzrel = lL2/27
Schwerpunkts im korperfesten LKS2
Link 2 im LKS2 ,
y-Lage im LKS2 YsLorel =0,
im kérperfesten LKS2
Massen- Masse des Link 1 mpq = 1kg
parameter: . . .
Drehtragheit des Link 1 | J4 = 0,1 kgm?
Masse und
Tragheit des
Link 1
Masse und Masse des Link 2 mp, = 1kg
Tragheit des Drehtragheit des Link 2 = 0,1 kgm?
Link 2 rehtragheit des Lin Ji2 = 0,1 kgm
Gravitation Gravitationsbeschleu- Ix =0 ?z
nigung in x-Richtung
. . m
Gravitationsbeschleu- | g, =981,
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Koordinatensysteme fur das Element DDD

Im Bild B.9 sind die BewegungsgroRen fur das Element DDD dargestellt.
Es existieren das globale Koordinatensystem (GKS) und 2zwei Link-
Koordinatensysteme, das LKS1 und das LKS2. Sie beschreiben die
Ausrichtung der Bauteile Link 1 und Link 2 mit ihren Urspringen in den
Anschlusspunkten P1 und P2 gegenluber dem GKS. Ferner sind im LKS1
und im LKS2 die Schwerpunktlagen S_ 4 und S, fur den Link 1 und den
Link 2 mit den festen Parametern xg;1,¢; UNd Vg1701 DZW. Xs10701 UND Vorer
definiert.

yGKs/

PO Xp1 Xsr1 Xp X512 Xp2 XGKS

Bild B.9:  Kinematik fiir das Element DDD

Berechnung der Anfangslage fiir den Punkt P

Wie einleitend beschrieben, existieren zwei mogliche Startlésungen fur die
Lage von Punkt P gegenuber der Verbindungsgeraden von Punkt P1 nach
Punkt P2. Zur Festlegung der vom Anwender gewlnschten Anfangslage fur
den Punkt P wird der Startwert fur die Ausrichtungen der Links ¢;; und ¢;,
aus den Anfangslagen der Punkte P1 und P2 sowie den Linklangen [;; und
[, und dem Lageparameter K einmalig ermittelt. Die geometrische Aufgabe
besteht darin, den Schnittpunkt zweier Kreise mit den Radien der jeweiligen
Linklangen um die Punkte P1 und P2 zu berechnen. Die nachfolgenden
Gleichungen (B.42) bis (B.50) sind der VDI 2729 enthommen und wurden
zur Ermittlung der Linkausrichtungen um die Gleichungen (B.51) und (B.52)
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erganzt. Die Gleichungen (B.49) und (B.50) wurden hier zur Vollstandigkeit
und zum klareren Verstandnis der geometrischen Zusammenhange
erganzend aufgefuhrt. Sie haben fur die Berechnung der Winkel ¢;, und ¢;,
keine Bedeutung.

Hy = Xp; — Xp1 (B:42)
Hy = Ypo — Yp1 (B.43)
H3 = le + H22 (B.44‘)
H,=1*—-1,°>+H, (B.45)
H: =K \/4H3112 — H,? (B.46)
H1H4 - H2H5
H, = .
_ H,H, + H H¢
xp - xpl + H6 (B.49)
Yp =Yp1 + H; (B.50)
Pi1 = atanZ(H7, H6) (B.Sl)
P2 = atanZ(H7 - Hz, H6 - Hl) (BSZ)

Berechnung der Bewegungsgrofen fur das Bauteil Link 1

Die Lage von Punkt P ergibt sich am Bauteil Link 1 aus der Lage von Punkt
P1, der Linklange [;; und der Ausrichtung des Links ¢, nach den
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Gleichungen (B.53) und (B.54). Die zugehodrige Geschwindigkeit und deren
Beschleunigung sind den Gleichungen (B.55) bis (B.58) zu entnehmen.

Xp = Xp1 + ;1 cos ;4 (B.53)
Yp = Yp1 t+ i singy (B.54)
Xp = Xp1 — QPralp singy, (B.55)
Yp = Yp1+ @riliicos @y (B.56)
Xp = Xpy — Qra°lia COS @y — Prilis singy, (B.57)
Jp = Vp1 = Pra’lia sin @y + @ralyy cos gy (B.58)

Berechnung der BewegungsgroRen fur das Bauteil Link 2

Zur Berechnung der Kinematik von Link 1 gelten analog fur den Link 2 die
Berechnungsgleichungen (B.59) bis (B.64).

Xp = Xpy + 1, cos @;, (B.59)
Yp =Yp2 T l2singy, (B.60)
Xp = Xpz = P2l singy, (B.61)
Yp =Yp2 T @r2liacos @y, (B.62)
Kp = Jpy — Q2112 COS @1y — Pralyy Sin @y, (B.63)

Yp =Vp2 — (PLzZle sin@, + @l cos @, (B.64)
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Berechnung der Krafte fur das Bauteil Link 1

Im Bild B.10 sind die Krafteverhaltnisse fir das massebehaftete Bauteil
Link 1 dargestellt. An den Drehgelenken der Punkte P1 und P2 sind die
Gelenkkrafte Fxp; und Fyp; sowie Fxp und Fyp zu finden. Zusatzlich ist im
Punkt P1 ein Anschluss zur Kopplung an die Ebene des Link 1 vorhanden.
Die zugeordneten Kraftekomponenten sind Fx,,; und Fy,,; sowie das
Moment T,,;. Des Weiteren wirken im Massenschwerpunkt die
Tragheitskrafte Fax,; + m;;g, und Fay,; + m;,g, sowie das Moment der
Massentragheit Ta,,. Die Berechnungen der Tragheitskrafte sind im Anhang
A.3 naher beschrieben.

yGst\ Fyp ‘ * Faxy;y —mp19y
™ Faypy —myy gy
Yp >
Ysr1 Fxp
Yp1 (
P1
Fx3p3
TznsTP1
a >

Bild B.10: Kréfte am Bauteil Link 1 fiir das Element DDD

Die Gleichungen (B.65) und (B.66) bilanzieren die zuvor benannten Krafte
in x- und y-Richtung, und in Gleichung (B.67) erfolgt die Aufstellung des
Momentengleichgewichts um den Punkt P1.

0 = Fxp + Fxpps — (Faxy, — my19yx) (B.65)

0=Fyp+ Fy,ps — (Fay,; — legy) (B.66)
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0 =+(Faxy,; — my19,) Ysp1 — Vp1)
—(Fay,, — my19y) (xs11 — Xp1) + Tay, (B.67)
—Fxp(yp — ¥p1) — Fyp(xp — xp1) + Tops

Berechnung der Krafte fiir das Bauteil Link 2

Wie flr den Link 1 werden im Bild B.11 die Krafte flur den Link 2 in gleicher
Weise dargestellt.

yGKs{\
* Faxp, —myy gy
* Fayp; —myy gy
Yp
Y512
Yp2
4 >
PO Xp XsL2 Xp2 XCKS

Bild B.11: Kréafte am Bauteil Link 2 fiir das Element DDD

Mit den Gleichungen (B.68) und (B.69) werden die Krafte in x- und
y-Richtung aufgestellt, und in der Gleichung (B.69) wird das
Momentengleichgewicht um den Gelenkpunkt P2 gebildet. Der Unterschied
zum Link 1 besteht in einem zusatzlichen rotatorischen Anschluss ctrR2 im
Punkt P2.

0 = (=Fxp) + Fxp, — (Fax;; —my; gy) + Fx,p, (B.68)

0= (=Fyp) + Fyp, — (Fa}’Lz —my, gy) + Fyapa (B.69)
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0=+Faxy, —my9,) Vsiz — Yp1)
_(FCWM - mLZgy)(xSLZ — xpy) + Tay,

—(=Fxp)(yp — ¥p2) + (=Fyp)(xp — xp2) + Tops + Try

Ubergaben der inneren Variablen auf die Anschliisse

(B.70)

In der Tabelle B.12 sind die Ubergabevariablen zwischen den Anschliissen
und den inneren Variablen zusammengefasst. Bei Nichtbelegung der
Anschlusse ctr2D3 und ctr2D4 werden deren Krafte zu null gesetzt.

Tabelle B.12: Ubergaben zwischen Anschluss und innerer Variable fiir das Element DDD

Anschluss | Weg/Winkel | Geschwindigkeit | Beschleunigung | Kraft/Moment
ctr2D1 X = Xpy VX = Xpq .ax = Xpg Fx=Fxp,
Y =Vp1 VY = Yp1 ay = yp; .Fy =Fyp
T=0
ctr2D2 X = Xpy VX = Xp, .ax = Xpy Fx = Fxp,
Y = Vp2 VY = Ypy ay = ypy .Fy = Fyp;
.phi = @p, .0M = @p; alp = @gpy T =Tpy
ctr2D3 X = Xpy VX = Xpq .ax = Xpg Fx=Fx,p;
Y =Vp1 VY = Yp1 ay = yp; .Fy = Fyaps
Phi =@, .om = @pq alp =@ T =Typ3
ctr2D4 X = Xpy VX = Xp, .ax = Xpy FX = Fxyp,
Y = Vp2 VY = Ypy ay = yp, .Fy = Fy;p,4
.phi =g, 0M =@, alp = ¢y, T =T;p,4
ctrR1 .phi= ¢, .om = ¢, alp =@, T=Tg
ctrR2 .phi =@, .om=¢;, alp = ¢, T =Tgy
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B.5 Zweischlag mit Schubgelenk als Anschluss (DDS)

Das Element DDS verkdrpert einen Zweischlag mit zwei Drehgelenken und
einem Schubgelenk als Anschluss. Die massebehafteten Bauteile Link und
Schieber sind durch ein Drehgelenk miteinander verbunden. Der Schieber
wird durch ein Schubgelenk auf einer massefreien Fuhrung gefuhrt.
Berechnet wird der Kopplungspunkt P, welcher durch den konstanten
Abstand [, von Punkt P1 und den konstanten Versatz v, bezogen auf die
Schubachse, bestimmt ist. Das Vorzeichen von v ergibt sich durch die
Ausrichtung der y-Achse des Fuhrungs-Koordinatensystems. Eine der zwei
moglichen Losungen fur die Zusammenbaulage des Zweischlags auf der
FUhrungsachse wird durch den Lageparameter K ausgewahlt. Es ist K = +1
zu wahlen, wenn der Punkt P bezuglich des Lotes von P1 auf die
Schubachse auf der Seite liegt, nach der die positive x-Achse des
FUhrungs-Koordinatensystems zeigt.

In der Tabelle B.13 sind das Symbol mit den kinematischen Punkten P1,
P2, P und PS sowie die zugehorigen Anschlussbezeichnungen fur das
Element DDS dargestelit.

Tabelle B.13: Symbol und Anschlussbelegung fiir das Element DDS

Symbol Anschluss | Bemerkung

DDS #4203 ctr2D ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss am

Gehause im Punkt P1

ctr2D4

ctrT2
ctrT1

ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss an der
Flhrung im Punkt P1

ctr2D3 Mechanischer 2D-Anschluss am

P2
ctr2D2 PS Link im Punkt P1

ctr2D4 Mechanischer 2D-Anschluss am
Schieber im Punkt PS

ctrT1 Mechanischer translatorischer Anschluss
zur Aufpragung einer tangentialen
Abstltzkraft an der Fhrung

ctrT2 Mechanischer translatorischer Anschluss
zur Aufpragung einer tangentialen Kraft
am Schieber
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In der Tabelle B.14 sind die Lage- und Massenparameter flur das Element
DDS zusammengefasst.

Tabelle B.14: Parameter fiir das Element DDS

in y-Richtung

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lage- Lange Link I =1m
parameter: ]
Schieberversatz v =0,1m
Montagelage Lageparameter fir Punkt P | K zur Auswahl:
(Startwert) K=+41,K=-1
Lage des x-Lage im LKS XsLrel =1,/2,
Schwerpunkts im korperfesten LKS
Link im LKS ] N
y-Lage im LKS Ysirel = 0, im korperfesten LKS
Lage des x-Lage im SKS Xssrel = 0, im korperfesten SKS
Schwerpunkts L i SKS _ 0. im Koroerfesten SKS
Schieber im y-Lage im Yssrel = 0, im kdrperfesten
SKS
Massen- Masse des Link my, =1kg
parameter: . . .
Drehtragheit des Link L = 0,1 kgm?
Masse und
Tragheit des
Link
Masse und Masse des Schiebers mg =1kg
Tragheit des Drehtragheit des Schieb = 0,1 kgm?
Schiebers rehtragheit des Schiebers | J = 0,1 kgm
Gravitation Gravitationsbeschleunigung | g, =0 522
in x-Richtung
Gravitationsbeschleunigung | g, = —-9,81 =z

Koordinatensysteme fir das Element DDS

Im Bild B.12, S. 220 sind die verwendeten Bewegungsgroflen und die
Koordinatensysteme zur Beschreibung des Elements DDS abgebildet. Das
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globale Koordinatensystem (GKS) ist das Bezugssystem fur alle Punkte und
der nachfolgend beschriebenen Koordinatensysteme. Das Fuhrungs-
Koordinatensystem (UKS) liegt mit seinem Ursprung im Punkt P1 und erhalt
seine Ausrichtung vom Vorgangerelement Uber den mechanischen
2D-Anschluss ctr2D2. Im UKS wird der Schieberweg x; entlang der
positiven x-Achsenrichtung gemessen. Der auf der Flhrung bewegliche
Schieber ist durch das Schieber-Koordinatensystem (SKS) mit dem
Ursprung im LotfuBpunkt PS gekennzeichnet. Seine Ausrichtung folgt dem
UKS. Das SKS definiert weiterhin die Schieberschwerpunktlage Ss mit den
konstanten Parametern xgg,.; und ygs,.; SOWie dem konstanten Versatz vg
zwischen dem LotfuBpunkt PS wund dem Punkt P. Das vierte
Koordinatensystem ist das Link-Koordinatensystem (LKS) mit dem Ursprung
im Punkt P und der x-Achsenausrichtung in Richtung des Anschlusspunkts
P1. Die Ausrichtung des Bauteils Link wird gegenuber dem GKS mit dem
Winkel ¢, bezeichnet. Im LKS ist die Schwerpunktlage S, fir den Link mit
den konstanten Parametern xg,,..; und ys,,.., angegeben.

yGKS A

P1

Yp1

Vst

yP
Yss

Ypy

KS
LUKS, x°

Yps

Yp2

PO Xp3 Xp Xps Xsi  Xgs Xp1 Xpy XCKS

Bild B.12: Kinematik fiir das Element DDS
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Berechnung der Anfangslage von Punkt P

Zur Berechnung der Anfangslage fur den Ort von Punkt P werden
nachfolgend die Gleichungssatze der VDI 2729 verwendet. Um diese
berechnen zu kénnen, wird zuvor ein Hilfspunkt PH mit einem Abstand von
1 m auf der x-Achse des UKS ausgehend vom Punkt P2 eingefuhrt.

Xpy = Xpy + COS @y (B.71)

Ypu = Yp2 T singy (B.72)

Der Gleichungssatz (B.73) bis (B.85) berechnet aus der Lage der Punkte
P1, P2 und P3 sowie der Linklange [, dem Versatz v und dem
Lageparameter K die Lage des Punktes PO, der als Zwischenergebnis fur
die Bestimmung von ¢, gilt und ortsgleich mit dem Punkt P ist.

Hy = Xpy — Xpz (B.73)

Hy = Ypu — Yp2 (B.74)

H; = H* + H,* (B.75)

Hy = h (B.76)
N

Hs = Hz (B.77)
N

He = Xxp; — Xpq (B.78)

H; = yp; — Yp1 (B.79)

Hg = H,H, — HsHg +v (B.80)

H9 == H62 + H72 + vz - lLZ + Zv(Hg - U) (B81)
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H,, = H Hs; + H5H, (B.82)
Hy, =K /sz — Hy — Hyy (B.83)
Xpo = Xpy + HyH{; — Hsv (B.84)
Ypo = Yp2 + HsHyy + Hyv (B.85)

Im Anschluss wird die Anfangsausrichtung ¢, , flir den Link aus dem Anstieg
von PO in Richtung P1 gegenuber dem GKS mit der Gleichung (B.86)
ermittelt. Das Ergebnis der Anfangsausrichtung wird zum Simulationsbeginn
auf den Lagewinkel ¢; angewandt.

@10 = atan2(yp; — Ypo, Xp1 — Xpo) (B.86)

Berechnung der BewegungsgroRen von Punkt P auf dem Link

Der Punkt P wird vom Anschlusspunkt P1 im Abstand der Linklange [, und
der Ausrichtung von ¢, mit den Gleichungen (B.87) und (B.88) berechnet.
Seine zugehorige Geschwindigkeit und Beschleunigung folgt aus den
Gleichungen (B.89) bis (B.92).

Xp = Xp; — [, cos @, (B.87)
Yp =Yps — Iy sing, (B.88)
Xp = Xps + @, sin @, (B.89)
Yp = Yps — L@ cOs @, (B.90)
Xp = ¥py + @, 1, cos @, + @1, sing, (B.91)

Yp =Yp1 — (PLZZL sing, — ¢, 1, cos g, (B.92)
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Lage von Punkt P auf dem Schieber

Der Punkt P auf dem Schieber liegt auf einer Senkrechten zur
Schubgeraden, die durch den LotfuBpunkt PS verlauft und einen Versatz
von v besitzt (Gleichungen (B.93) und (B.94)). Die Geschwindigkeit und
Beschleunigung folgt aus den analytischen Zeitableitungen nach den
Gleichungen (B.95) bis (B.98).

Xp = Xpg — VU Sin g (B.93)
Yp = Yps T V COS Qg (B.94)
Xp = Xps — V 5 COS Qs (B.95)
Yp = Yps — V Qs sin ¢g (B.96)
¥p = ¥ps + s>V Sin g — Psv COS Qg (B.97)
Yp = Vps — ¢’52V COS Qs — PsV sin Qg (B.98)

Lage des LotfuBpunkts PS auf dem Schieber

Der Lotfullpunkt seinerseits wird ausgehend vom Anschlusspunkt P2 mit
dem Schubweg x,; und der Ausrichtung der Fuhrung ¢, durch die
Gleichungen (B.99) und (B.100) ermittelt. Die Gleichungen (B.101) bis
(B.104) berechnen die zugehdrige Geschwindigkeit und Beschleunigung.

Xps = Xpz — Xg COS Py (B.99)
Yps = Yp2 + X sin @y (B.100)
Xps = Xpy — X COS Py — X Py Sin @y (B.101)

Yps = Ypz + Xg Sin @y + xg@y cos @y (B.102)
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. o .. . . 2 .
Xps = Xpy — 2QyXg sin @y — @y “xg cos @y + X COs @y

. ) (B.103)
—Qy Xg SIn @y

Jps = Vpz + 29y COS @y — Py°xg sin oy + Zg sin gy

) (B.104)
+@y xgc0S8 @y

Die FUhrung und der Schieber sind durch ein Schubgelenk gekoppelt. Die

Ausrichtung des Schiebers folgt direkt der Ausrichtung der Schubgeraden

auf der Fuhrung (Gleichung (B.105)). Gleiches qilt zwangslaufig fur die

zugehorigen Zeitableitungen in den Gleichungen (B.106) und (B.107).

Ps = Py (B.105)
@s = Py (B.106)
@s = Py (B.107)

Krafte am Bauteil Link

Im Bild B.13, S. 225 sind die Krafte am Bauteil Link dargestellt. In den
Drehgelenken der Lagerpunkte P und P1 wirken die Lagerkrafte Fx, und
Fyp, sowie die Lagerkrafte Fxp; und Fyp,. Des Weiteren greifen im
Schwerpunkt die Tragheitskrafte Fax, —m,g, und Fay, —m,g, sowie das
Massentragheitsmoment Ta; an. Die Ebene des Link besitzt ferner einen
Anschluss ctr2D3 mit den Kraften Fx,,; und Fy,,; und dem Moment T,
der die Bewegung fest mit einem Anschlusselement verbindet.

In den Gleichungen (B.108) und (B.109) sind die Gleichgewichts-
bedingungen in x- und y-Richtung aufgestellt. Das zugehorige
Momentengleichgewicht um den Punkt P ist der Gleichung (B.110) zu
entnehmen.

O - Fxp + FXP1 - (FaxL - ngx) + FX2D3 (B.108)

0 =Fyp+ Fypy — (Fay, — ngy) + Fy;ps3 (B.109)
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0= —Fxp;(Yp1 — ¥p) + Fyp1(Xp1 — xp)
+(Fax, —myg.) (s, — yp) — (Fay, — myg, ) (xsy — xp) (B.110)
_TaL + T2D3
yGKS \ Fyps
P1
Yp1 \ Ta, s
ST — Fy,ps SL Fxpq
Fyp .
FxP
yp
P Fx;ps3
T2p3
* Fax; —mpg,
* Fayp —myg,
PO Xp XsL, ” Xp1 XGKS

Bild B.13: Kréafte am Bauteil Link fiir das Element DDS

Fir das Bauteil Schieber sind die einwirkenden Krafte im Bild B.14, S. 226
dargestellt. Im Lagerpunkt P des Drehgelenks sind die Krafte Fxp, Fy, und
im LotfulBpunkt PS die Krafte Fxpg, Fyps sowie das Moment Tpg zu finden.
Weiterhin ist im LotfuBpunkt PS eine starre Verbindung mit einem
Nachbarelement an die Schieberebene uber den Anschluss ctr2D4 mit den
Kraftekomponenten Fx,,, und Fy,p, sowie dem Moment T, mdglich. Die
Tragheitskrafte Faxs; — mgg, und Fays — mgsg, sowie das Tragheitsmoment
Tas wirken im Schieberschwerpunkt Ss.
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Die Kraftebilanz am Bauteil Schieber ist den Gleichungen (B.111), (B.112)

und (B.113) zu entnehmen.

0 = (_Fxp) + Fxps - (FaxS - msgx) + Fx2D4_ (Blll)
0 = (=Fyp) + Fyps — (Fays — msg,) + Fyap, (B.112)
0 =—(=Fxp)(yp — ¥ps) — (=Fyp)(xps — xp)
+(Faxs — mgg,) (Vss — Yps) — (Fays — msgy)(xss — Xps) (B.113)
_Tas + TPS + T2D4
yOKS \
B -2 A — *
A T p prs.h.ss Tas
Fyspa
Fyp %
Yps ( Fxps
Tps PS, F%ZM * Faxg —mggy
.+ Tapa | ™ Fays —msg,
PO Xp  Xps Xss XGKS

Bild B.14: Kréafte am Bauteil Schieber fiir das Element DDS

Krafte am Bauteil der masselosen Fiihrung

Im Bild B.15, S. 227 ist die Kraftesituation fur das Bauteil Fuhrung

dargestellt.

Am LotfuRpunkt PS wirken die Kraftekomponenten der Normalkraft Fn des
Schiebers auf die Fuhrung und im Anschlusspunkt P2 sind die
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Festlagerkrafte Fxp, und Fyp, sowie das Moment Tp, wirksam. Weiterhin

greift
ctrT1

im Punkt P2 tangential zur Fuhrungsgeraden die Uber den Anschluss
aufgepragte translatorische Abstutzkraft Ft;, mit ihren Komponenten

Fty sin @y und Fty cos @y an.

Die

Gleichgewichtsbedingungen am Bauteil FUhrung sind in den

Gleichungen (B.114) bis (B.116) zusammengefasst.

0 = Fxp, — (—Fn) sin @, + Fty cos @y (B.114)
0 = Fyp, + (—Fn) cos @y + Fty sin @y (B.115)

0 = (=Fn)singy (Yps — ¥pz) + (—=Fn) cos @y (xps — xp,)

B.116
Ty + (~Tps) (B116)
yeKs A
............ —Fn cos @y
—Fn sin @y PH
Yes
Ye2
* Fty —sin @y
** Fty — cos @y
PO Xpa Xpg ” XGP{SF
Bild B.15: Kréfte an der masselosen Flihrung fiir das Element DDS
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AbschlieRend erfolgt die Betrachtung der Kraftekopplung zwischen dem
Schieber und der Fihrung anhand von Bild B.16, S. 228. Die dargestellten
Kraftevektoren wirken in ihrem Richtungssinn auf den Schieber.

Die Normalkraft- und die Tangentialkraftanteile Fn und Ftg folgen aus den
Lagerkraftkomponenten Fxpg und Fyps an der mit dem Winkel ¢, geneigten
Schubgeraden. Die Tangentialkraft kann Uber den translatorischen
Anschluss ctrT2 auf den Schieber aufgepragt werden.

Die dargestellten Kraftekopplungen entsprechen einer Drehtransformation
vom GKS in das SKS. Sie sind in den Gleichungen (B.117) und (B.118)
aufgestellt.

Fn = —Fxpg sin @y + Fypg oS @y (B.117)
Fts = Fxpg cos ¢y + Fyps sin @y (B.118)
yGKSA

PO
Bild B.16: Kréftezerlegungen am Schubgelenk fiir das Element DDS
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Ubergaben der inneren Variablen auf die Anschliisse

In der Tabelle B.15 sind die Ubergaben der inneren Variablen an die
Variablen der Anschlisse zusammengefasst. Ist der Anschluss ctrT2 nicht
belegt, so werden fiir diesen Anschluss die Ubergaben der Kinematik nicht
ausgefuhrt und die zugehorigen Krafte bzw. Momente zu null gesetzt.

Tabelle B.15: Ubergaben zwischen Anschluss und innerer Variable fiir das Element DDS

Anschluss | Weg/Winkel | Geschwindigkeit | Beschleunigung | Kraft/Moment
ctr2D1 X = Xpy VX = Xpq .ax = Xpy Fx=Fxp,
Y =Vp1 VY = Yp1 ay = yp; .Fy =Fyp
T=0
ctr2D2 X = Xpy VX = Xp, .ax = Xpy Fx = Fxp,
Y =Yp2 VY = Vpy ay = ypy .Fy = Fyp;
.phi = @y .om = ¢y alp = ¢y T =Tpy
ctrT1 X=0 v=0 a=0 F=Fty
ctrT2 X = Xg V= Xg .a=ig F =Ftg
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B.6 Zweischlag mit Schubgelenk als Kopplung (DSD)

Das Element DSD verkorpert einen Zweischlag mit einem Schubgelenk als
Kopplung und zwei Drehgelenken als Anschluss. Die massebehafteten
Bauteile Fihrung und Schieber sind durch ein Schubgelenk verbunden und
jeweils mit einem Drehgelenk in den Anschlusspunkten P1 und P2
verbunden. Berechnet wird der LotfuBpunkt PS auf dem Schieber, welcher
durch die konstante Versetzung v des Punktes P2 senkrecht zur
Schubgeraden bestimmt ist. Fur die Lage der Anschlusspunkte P1 und P2
gilt, dass deren Abstand groRer sein muss als der Betrag der Versetzung v.

In der Tabelle B.16 sind fur das Element DSD das Symbol mit den
kinematischen Punkten P1, P2 und PS sowie die zugeordneten
Anschlussbezeichnungen aufgestellt.

Tabelle B.16: Symbol und Anschlussbelegung fiir das Element DSD

Symbol Anschluss Bemerkung

DSD ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss am
cr2D4  ctrzD2 P2 Lagergehause im Punkt P1

ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss am
Lagergehause im Punkt P2

ctr2D3 Mechanischer 2D-Anschluss an der
Flhrung im Punkt P1

ctr2D1

ctr2D4 Mechanischer 2D-Anschluss am
Link im Punkt P2

ctrT1 Mechanischer translatorischer
Anschluss zur Aufpragung einer
tangentialen Kraft am Schieber

ctrT2 Mechanischer translatorischer
Anschluss zur Aufpragung einer
tangentialen Kraft an der Fuhrung

Die Lage- und Massenparameter fir das Element DSD sind in der Tabelle
B.17, S. 231 Ubersichtlich zusammengefasst.
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Tabelle B.17: Parameter fiir das Element DSD

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lageparameter: | Versatz (Offset) v =0,1m
Glied-
abmessungen
Lage des x-Lage im UKS Xsyrel = 0, im kérperfesten UKS
Schwerpunkts i .

y-Lage im UKS Vsurel = 0, im kérperfesten UKS

Flhrung im UKS

Lage des x-Lage im SKS Xssrel = 0, im korperfesten SKS
Schwerpunkts ] ] B
Schieber im SKS y-Lage im SKS Vssrel = 0, im korperfesten SKS
Massen- Masse der Fuhrung my =1kg
parameter: - )
Drehtragheit der Ju = 0,1 kgm?
Masse und Fiihrung
Tragheit der
Flhrung
Masse und Masse des Schiebers | mg =1kg
Tragheit des L. _ 5
Schiebers Drehtraghelt des Js = 0,1 kgm
Schiebers
Gravitation Gravitationsbeschleu- | g, =05

nigung in x-Richtung

Gravitationsbeschleu- | g, =981,
nigung in y-Richtung

Koordinatensysteme fir das Element DSD

Im Element DSD werden zur Beschreibung der Bewegungsgrofien drei
Koordinatensysteme verwendet. Im Bild B.17, S. 232 sind das globale
Koordinatensystem (GKS), das Fuhrungs-Koordinatensystem (UKS) mit
dem Ursprung im Punkt P1 und das Schieber-Koordinatensystem (SKS) mit
dem Ursprung im LotfuBpunkt PS dargestellt. Das GKS ist das
Bezugssystem fur den Ursprung und fur die Ausrichtung der
Koordinatensysteme UKS und SKS. Gegenuber dem UKS ist die
Schwerpunktlage Sy der FlUhrung mit den konstanten Koordinaten xg;,.;
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und ygy.; SOWIe der zugeordneten Massenparameter definiert. Gleiches gilt
fur die Schwerpunktlage Ss und die Massenparameter des Schiebers. Die
Schwerpunktlage Ss ist mit den Parametern xgg,..; und ygg,.; im SKS und mit
der Ausrichtung der y-Achse zum Punkt P definiert.

Anfangslage fur den Punkt P

Die Anfangslage vom Punkt P auf dem Bauteil der Fihrung wird nach
VDI 2729 durch Gleichungssatze mit HilfsgroRen entsprechend den
Gleichungen (B.119) bis (B.124) berechnet. In den Gleichungen (B.123) und
(B.124) ist gegenuber der VDI-Richtlinie der Abstand des Punktes P vom
Bezugspunkt P1 auf konstant 1 m gesetzt. Der Punkt P dient als
Zwischenergebnis fur die Anfangslagenberechnung der Fuhrungs-
ausrichtung ¢, und der damit schubgelenkig angekoppelten
Schieberausrichtung (Gleichung (B.125)).

yeKS A ysKS

Vp2 -

Ysu

Yps

Yp1

PO Xp1 Xsy Xp2 Xpg Xss XCGKS

Bild B.17: Kinematik fiir das Element DSD
Hy = xp; — xpy (B.119)

Hy = yp; — ¥pq (B.120)
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H, = H*> + H,* (B.121)
H, = H; — v2 (B.122)
HH,+vH
He =( 1114 2) (B.123)
H
H,H,+vH
H, = (H:H,s ) (B.124)
Hs
@y = atan2(Hg, Hs) (B.125)

Die Berechnung der BewegungsgrofRen fur den LotfuBpunkt PS erfolgt
ausgehend vom Punkt P1 in Richtung der Fuhrungsgeraden mit dem
Abstand des Schieberweges x; (Gleichungen (B.126) und (B.127)). Die
zugehorigen Zeitableitungen sind den Gleichungen (B.128) bis (B.131) zu

entnehmen.

Xps = Xp1 1 Xg COS @y
Yps = Yp1 T Xg sin @y
Xps = Xp1 + X COS Py — X Py Sin @y
Yps = Yp1 + Xg sin@y + Xy cos @y

. o .2 .. . .
Xps = Xp1 — Py X COS Py — 29yXg Sin @y X COS Py

—QPuyXe SN Py

. - . 2 . .. . .
Yps = Yp1 — Qu Xg Sin @y + 2¢yX; COS @y Xg sin @y

+@yXx; COS Qy

(B.126)

(B.127)

(B.128)

(B.129)

(B.130)

(B.131)
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Berechnung der BewegungsgroBRen am Schieber

Die Bewegungsgrofien fur den Punkt P2 auf dem Schieber werden vom
LotfuBpunkt PS mit dem konstanten Versatz v (Offset) senkrecht auf der
FUhrung beschrieben (Gleichungen (B.132) und (B.133)). Die Bestimmung
der Geschwindigkeit und Beschleunigung fir Punkt P2 ist den Gleichungen
(B.134) bis (B.137) zu entnehmen.

Xpy, = Xps — V Sin @g (B.132)
Yp2 = Yps + V COS @g (B.133)
Xpy, = Xps — Vg COS Qg (B.134)
Yp2 = Yps — Vs Sin @ (B.135)
Xpy = Xps + @52V sin g — PV COS Qs (B.136)
Vp2 = Jps — @5V COS @5 — G5V sin @ (B.137)

Die BewegungsgroRen um die z-Achse des Schiebers sind durch das
Schubgelenk zwischen Flhrung und Schieber bezlglich der Ausrichtung
zwangslaufig gekoppelt (Gleichungen (B.138) bis (B.140)).

Ps = Py (B.138)
@s = Py (B.139)
@s = Py (B.140)

Berechnung der Krafte

Im Bild B.18, S. 235 sind am Bauteil der Fuhrung die Krafte und Momente
fur das Element DSD dargestellt. Am Anschlusspunkt P1 sind die
Lagerkrafte Fxp, und Fyp,, die Anschlusskrafte der Fuhrung Fx,p; und
Fy,p; mit dem Moment T,,; und die Tangentialkraft Ft,;, wirksam. An der
FUhrung im Punkt PS wirken die Normalkraft Fn und das Moment T, und
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im Schwerpunkt Sy die Tragheitskrafte Fax, — myg, und Fay, —myg, mit
dem Moment der Tragheit Tay,.

YGKS j\
.......... \ ~Fncos g, * Faxy - mygs
~Fnsin ¢, .. * Fayy - mug,

Yes

Yp1 |-

PO

xGKS

Bild B.18: Kréfte an der Fiihrung fiir das Element DSD

In den Gleichungen (B.141) und (B.142) sind die Krafteverhaltnisse in
x- und y-Richtung am Bauteil Fuhrung und in der Gleichung (B.143) ist das
Momentengleichgewicht um den Punkt P1 bilanziert.

0 = Fxp; — (—Fn)sinpy, — (Faxy — myg,) + Ft, cos @y

(B.141)
0=Fyp, — (—Fn)cos @y — (Fayy; —m + Ft, sin
Yp1 Py ( Yu Ugy) 2 Py (B.142)
+FY,ps3
0 = (=Fn) sin ¢y (Yps — yp1) + (—Fn) cos ¢y (xps — xp1)
+(Faxy —mygy) Ysy — Yp1)
(B.143)

_(FaYU - ngy)(xSU — Xp1)
—Tay + (=Tps) + Tzp3
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Krafte am Bauteil Schieber

Fur das im Bild B.19 hervorgehobene Bauteil Schieber agieren im Punkt PS
die Krafte Fxpg und Fyps sowie das Moment Tps. Im Anschlusspunkt P2 sind
die Lagerkrafte Fxp, und Fyp, sowie die Uber den Anschluss ctr2D2 auf die
Schieberebene wirkenden Krafte Fx,p, und Fy,,, mit dem Moment T,p,
wirksam. Ferner sind im Schwerpunkt Sg die Tragheitskrafte Faxs; — mgg,
und Fays — mgg, sowie das Moment der Tragheit Ta; angetragen.

yGKS A
* Faxs — mgg,
o Fa}’s - mSgy
yp ------------------------------------------------------
o T,
3T
H H H =
PO Xp Xps Xss xGKS

Bild B.19: Kréfte am Schieber fiir das Element DSD

Die Gleichgewichtsbedingungen am Schieber sind in x- und y-Richtung in
den Gleichungen (B.144) bzw. (B.145) aufgestellt. Das Momenten-
gleichgewicht um den Punkt PS1 ist der Gleichung (B.146) zu entnehmen.

0 = Fxp, — Fxps — (Faxg — mgg,) + Fxyp, (B.144)

0=Fyp, — Fyps — (F‘WS - msgy) + Fyspa (B.145)



Anlagen 237

0 =—Fxp,(Yp2 — Vps) — Fyp,(xps — xp3)

+(Faxs — msg,) Vss — Yps) (B.146)

_(FCWS - mSgy)(xSS — Xps)

—Fxp4(Yp2 — Yps) — FYapa(xps — xp3) — Tas + Tps + Typy

Kraftetransformationen am Schieber

AbschlieBend sind die Kraftetransformationen zwischen der im SKS
aufgestellten Normal- und Tangentialkraft und den im Punkt PS wirkenden
Kraftkomponenten von Fxps und Fyps in  Abhangigkeit von der
Schubgeradenausrichtung ¢ im Bild B.20 dargestellt.

yoKs A o6
‘; 5*_5
+
5905 2
v
$* & 25
PO ;;GKS

Bild B.20: Kréftezerlegung am Schieber fiir das Element DSD

Die Transformationsgleichungen zur schubgelenkigen Kopplung zwischen
dem Schieber und der Fuhrung sind in den Gleichungen (B.147) und
(B.148) bilanziert. Die in der Gleichung (B.148) enthaltene Tangentialkraft
Fts entspricht der Uber den Anschluss ctrT2 eingeleiteten Kraft von einem
Nachbarelement.
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Fn = Fxpgsin @y + Fypscos @y (B.147)

Ftg = Fxpg cos @y — Fypg sin @y (B.148)

Ubergaben der inneren Variablen an die Anschliisse

In der Tabelle B.18 sind die Ubergaben der BewegungsgroRen und Krafte
an die Komponenten der Anschlisse zusammengefasst. Bei Nichtbelegung
der Anschlusse ctr2D3 und ctr2D4 sowie ctrT1 und ctrT2 werden die
Ubergaben der kinematischen GroéRen ausgesetzt und die zugehdrigen
inneren Krafte gleich null gesetzt.

Tabelle B.18: Ubergaben zwischen Anschluss und inneren Variablen fiir das

Element DSD
Anschluss | Weg/Winkel | Geschwindigkeit | Beschleunigung | Kraft/Moment
ctr2D1 X = Xpq VX = Xpq .ax = Xpq .Fx = Fxp,
Y=Yp1 VY = Vp1 ay =Jypy .Fy =Fyp,
T=0
ctr2D2 X = Xpy VX = Xp, .ax = Xpy Fx = Fxp,
Y = Yp2 VY = Yp2 ay = ypa .Fy =Fyp,
T=0
ctr2D3 X = Xpq VX = Xpq ax = Xpq .FX = Fx,ps3
Y=Yp1 VY = Vp1 ay =Jypy Fy =Fy;p3
.phi = ¢y .om = ¢y alp = ¢y T =T,ps3
ctr2D4 X = Xpy VX = Xp, .ax = Xpy FX=Fx,p,
Y =Yp2 VY = Yp2 ay = ypy Fy =Fy;p,
.phi = ¢g .om = @g alp = ¢g T =Typs
ctrT1 X = Xg V= Xg a=Xg F=Fty
ctrT2 X=0 v=0 a=0 .F =Ftg
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B.7 Zweischlag mit Schubgelenken als Anschluss und
Kopplung (SSD)

Das Element SSD ist ein Zweischlag mit einem Schubgelenk und einem
Drehgelenk als Anschluss sowie einem Schubgelenk als Kopplung. Der
Schieber 1 wird durch ein Schubgelenk auf der im Anschlusspunkt P1
gelagerten Schubgerade gefuhrt. Auf dem Schieber 1 ist durch einen
gliedfesten Punkt P, dem Versatz v; und einem Winkelversatz ¢,
gegenuber der FUhrung 1 eine zweite Schubgerade definiert.
Der Schieber 2 gleitet auf dieser Schubgeraden mit dem Versatz v, zum
Drehgelenk im Anschlusspunkt P2. Das Vorzeichen von v; bzw. v, ergibt
sich durch die Ausrichtung der y-Achse des zugehdrigen Schieber-
Koordinatensystems.

Das Symbol mit Kennzeichnung der kinematischen Punkte und den
zugeordneten Anschlissen ist in der Tabelle B.19 dargestellt.

Tabelle B.19: Symbol und Anschlussbelegung fiir das Element SSD

Symbol Anschluss Bemerkung
SSD ctr2D2 P2 ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss an der
ctr2D4 Flhrung im Punkt P1
ctrzb3 - ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss am

Gehause im Punkt P2

P1 /? o PSZ | ctroD3 Mechanischer 2D-Anschluss am
Schieber 1 im Punkt P
ctr2D1 PS1
ctr2D4 Mechanischer 2D-Anschluss am

Schieber 2 im Punkt P2

Die Lage- und Massenparameter fur das Element SSD sind in der Tabelle
B.20, S. 240 zu entnehmen.

Im Bild B.21, S. 241 sind die BewegungsgroRen und die Koordinaten-
systeme fur das Element SSD dargestellt. Das globale Koordinatensystem
(GKS) ist das Bezugssystem fur alle Punkte und Koordinatensysteme im
Element SSD. Das Fuhrungs-Koordinatensystem (UKS) besitzt seinen
Ursprung im Punkt P1. Es beschreibt mit seiner x-Achse die
Ausrichtungswinkel ¢, der Schubgeraden und den Schieberweg x.,. Der
auf der Fuhrung befindliche Schieber ist mit dem Schieber-Koordinaten-
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system 1 (SKS1) gekennzeichnet. Es definiert den Schieberschwerpunkt
Ssi1 mit den konstanten Parametern xgg1,0; UNd Vs, UNd legt die
Ausrichtung ¢y, der auf dem Schieber 1 befindlichen zweiten
Schubgeraden mit den konstanten Parametern v; und ¢, fest.

Tabelle B.20: Parameter fiir das Element SSD

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lage- Offset 1 (Versatz 1) 21 =0,1m
parameter:

Offset 2 (Versatz 2) vy =0,1m
Glied- )
abmessungen Offsetwinkel Oy =15

(Versatzwinkel)
Lage des x-Lage im SKS1 Xssirel = 0, im korperfesten SKS1
Schwerpunkls ' | e im SKs1 = 0, im korperfesten SKS1
Schieber 1im | Y"-a9¢eim Yssirel = 0, im korperfesten
SKS1
Lage des x-Lage im SKS2 Xssorel = 0, im korperfesten SKS2
Schwerpunkls ' | e im Sks2 = 0, im korperfesten SKS2
Schieber 2 im | Y"-a9€ im Yssarel = 0, im korperfesten
SKS2
Massen- Masse des mgq =1kg
parameter: Schiebers 1
Masse und Drehtragheit des Js1 = 0,1 kgm?
Tragheitdes | Schiebers 1
Schiebers 1
Masse und Masse des Schiebers 2 mg, =1kg
Tragheit des Drehtraaheit d 01 kem?
Schiebers 2 re. ragner des Is2 - DL Rem

Schiebers 2
Gravitation Gravitationsbeschleu- Ix =0 sz

nigung in x-Richtung

Gravitationsbeschleu- 9y =-9813

nigung in y-Richtung
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Koordinatensysteme fur das Element SSD

Der Schieber 2 ist mit dem Schieber-Koordinatensystem (SKS2)
gekennzeichnet und definiert die Schwerpunktlage Ss, und den Versatz v,
von Punkt P2 entlang der y-Achse von SKS2. Fur den Schieber 2 wird der
Schieberweg x;, ausgehend von Punkt P bis zum LotfuBpunkt PS2
gemessen.

yoKS A ‘f@z\
Yp2 _

Vs2

Yps2

Yp
Yp1
Ypsi1
XUK81
s XSK81
: 7 >
PO Xp1 Xps1 Xp  Xs1 Xpz Xpsz  Xs2 XCKs

Bild B.21: Kinematik fiir das Element SSD

Ausrichtungen der Schieber

Durch die Zwangsbedingung am Schubgelenk im Punkt PS1 folgt die
Ausrichtung vom Schieber 1 der Ausrichtung der Fuhrung 1 (Gleichung
(B.149)). Gleiches gilt fur die Winkelgeschwindigkeit und die Winkel-
beschleunigung (Gleichungen (B.150) und (B.151)).

Ps1 = Pur (B.149)

Ps1 = Pu1 (B.150)
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Ps1 = Puy1 (B.151)

Die Ausrichtung ¢, der Fuhrung 2 ist um den konstanten Winkel ¢,
gegenuber der Ausrichtung des Schiebers 1 versetzt (Gleichung (B.152)).
Die zugehorige Winkelgeschwindigkeit und Winkelbeschleunigung der
FUhrung 2 folgt dem Bauteil Schieber 1 (Gleichungen (B.153) und (B.154)).

Puz = Ps1t @y (B.152)
Puz = Ps1 (B-153)
Py1 = Ps1 (B.154)

Da der Schieber 2 mit einem Schubgelenk der Ausrichtung der Fuhrung
zwanglaufig folgt, gelten die Gleichungen (B.155) bis (B.157).

Ps2 = Py2 (B.155)
Ps2 = Pu2 (B-156)
Ps2 = Py2 (B.157)

Lage LotfuBpunkt PS1 auf dem Schieber 1

Der LotfuBpunkt PS wird mit dem Schieberweg x;; vom Anschlusspunkt P1
in Richtung ¢, der Schubgeraden durch die Gleichungen (B.158) und
(B.159) berechnet. Die Geschwindigkeiten und Beschleunigungen sind mit
den Gleichungen (B.160) und (B.161) sowie (B.162) und (B.163)
beschrieben.

Xps1 = Xp1 t X1 COS Py (B.158)
Yps1 = Yp1 T X1 SIN @y (B.159)
Xps1 = Xp1 — Xg1 Pu1 SIN QPy1 + X1 COS Py (B.160)

Yps1 = Yp1 + X1 Pu1 COS Qyg + Xgq Sin @y, (B.161)
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. o .2 . . .
Xps1 = Xp1 — QPuy1 X1 COS Py1 — 2Qy1 X1 SIN Py,

) ) . (B.162)
+X61 COSPy1 — Pyi1Xe1 SN Pyyq

. T .2 . . .
Yps1 = Yp1 — Qu1 X1 SinQyq + 291 X1 COS Py

. ) . (B.163)
+Xg1 SIN Py + Py1Xe1 COS Pyq

Lage von Punkt P auf dem Schieber 1

Der Punkt P auf dem Schieber 1 ist ausgehend vom LotfuRpunkt PS
senkrecht zur Schubgeraden mit dem Versatz v, zu finden. In den
Gleichungen (B.164) und (B.165) ist die Berechnung von Punkt P
beschrieben. Die zugehorige Geschwindigkeit und Beschleunigung wird mit
den Gleichungen (B.166) bis (B.169) berechnet.

Xp = Xpg1 — V4 Sin Qg (B.164)
Yp = Yps1 T V1 COS Qg (B.165)
Xp = Xps1 — V1@s1 COS Psq (B.166)
Yp = Vps1 — V1Ps1 SN Qg (B.167)
Kkp = ¥ps1 + Ps1° V1 SIN Qg1 — Pg1V; COS Py (B.168)
Jp = Jps1 — Ps1°V1 COS P51 — Ps1 vy SN P, (B.169)

Lage von LotfuBpunkt PS2

Ferner wird ausgehend vom Punkt P der LotfuBpunkt PS2 flr den
Schieber 2 auf der Fuhrungsgeraden des Schiebers 1 mit den Gleichungen
(B.170) und (B.171) ermittelt. Die Geschwindigkeit und Beschleunigung im
Punkt P2 folgt aus den Gleichungen (B.172) und (B.173) bzw. (B.174) und
(B.175).
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Xps2 = Xp t Xz COS Py

Yps2 = ¥Yp + Xg2 SN @y,

VXpsy = VXp + X COS Py — Xg2Py2 SIN Py

VYpsz = VYp + Xg2 SIN Qyp + X622 COS Py

_ . . . . 2
(Xpsy = AXp — 2Qy2Xg2 SIN Py — Py2” X2 COS Py

+X62 COS Pyz — Py2Xg2 SN Py,

_ . 5 . 2 .
aYps2 = @Yp + 2Py2X62 COS Pyz — Pu2” X2 SIN Py

tXg2 SM Pyy + PyaXgz COS Py

Lage von Punkt P2

(B.170)

(B.171)

(B.172)

(B.173)

(B.174)

(B.175)

Die Lage fur den Anschlusspunkt P2 wird senkrecht zur Schubgeraden mit
einem Versatz von v, durch den Punkt PS2 auf dem Schieber 2 ermittelt
(Gleichungen (B.176) und (B.177)). Die zugehorigen Geschwindigkeits- und
Beschleunigungskomponenten werden mit den Gleichungen (B.178) bis
(B.181) berechnet.

Xpz = Xpsz — V2 SIN @

Yp2 = Yps2 T V2 COS @,

Xpy = Xpsz — VaPs2 COS P

Yp2 = Yps2 — V2Ps Sin @g;

Xpy = Xpsy + (Pszzvz Sin @g; — P52V, COS Ps;

. T . 2 . .
Yp2 = Yps2 = Ps2 V2 COS Pgy — PsaV3 SIN P

(B.176)

(B.177)

(B.178)

(B.179)

(B.180)

(B.181)
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Krafte an der Fuhrung 1

Die Krafte an der masselosen Fihrung 1 sind im Bild B.22 dargestellt. Im
Anschlusspunkt P1 wirken die Lagerkrafte Fxp; und Fyp; sowie das
Moment Tp,. Am Schubgelenk im LotfuBpunkt PS sind die von der
FUhrungsausrichtung ¢, abhangigen Kraftkomponenten der Normalkraft
Fn zu finden.

yGKs A
—Fn cos @yq
prh % _
yPl ........... H
P1 —Fnysin @y
Yps1 i
\ PS1
Tps1
PO Xp1 Xps1 XGKS

Bild B.22: Kréfte am Bauteil Fiihrung 1 fiir das Element SSD

Die Kraftegleichgewichtsbedingungen der Fuhrung 1 sind fur die x-Richtung
in der Gleichung (B.182) und fur die y-Richtung in der Gleichung (B.183)
bilanziert. Die zugehorige Momentgleichgewichtsbedingung um den
Punkt P1 ist der Gleichung (B.184) zu entnehmen.

0 = Fxp, + (—Fny) sin @y, (B.182)

0 = Fyp, + (—Fny) cos ¢y, (B.183)
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0 = (—Fny) sin @y, (YP1 - yPSl)
B.184
+(—=Fny) cos @y (xps1 — xp1) + Tpy + Tpsq ( )
Krafte am Schieber 1

Das Bauteil Schieber 1 besteht aus dem im Punkt PS1 schubgelenkig
gefuhrten Schieber mit einer im Punkt P angebrachten Fuhrung zur
Aufnahme des Schiebers 2.

yoKs A
‘ _Fri,cos @ys

—Fn,sin @y,

F T
Yps2 Y2p3 D3
yp .......................................

Fyps1 A
ySl ......
Yps1
*&
T PS1 Fxpsy * Faxg, —Mgq gy
st E ** Faysy —mgq gy
PO Xps1 Xp Xg1 Xpso2 xGKS

Bild B.23: Kréafte am Bauteil Schieber 1 fiir das Element SSD

Am Schieber 1 (siehe Bild B.23) sind zunachst im Punkt PS1 die
Lagerkrafte des Schubgelenks Fxpg; und Fypg; mit dem Lagermoment Tpg,
zu finden. Am zweiten Schubgelenk im Punkt PS2 greifen die
Kraftekomponenten der Normalkraft Fn, auf der FUhrungsgeraden des
Schiebers 2 an, und im Punkt P sind die Krafte am Anschluss ctr2D3 mit
den Komponenten Fx,,; und Fy,p; sowie dem Moment T,,; wirksam.
Weiterhin wirken im Schwerpunkt Sg4 die Tragheitskrafte Faxg; — mg; g, und
Fays; —mg;g, sowie das Moment der Drehtragheit Tag,. Die Krafte-



Anlagen 247

gleichgewichtsbedingungen fur den Schieber 1 sind in den Gleichungen
(B.185), (B.186) und (B.187) aufgestellt.

0 = Fxpgy — (=Fny) sin @y, — (Faxs; — Mg gy) + Fxzps (B.185)
0 = Fyps1 + (=Fny) cos @y, — (Fays; —ms1gy) + Fyaps (B.186)

0 = (—Fny) sin @y, (Vps2 — Yps1)
+(=Fn,) cos @y, (xpsy — Xpsy)
+(Faxs; — Mg19:) Vss1 — Yps1)
(B.187)
_(FQYS1 - m51gy)(x551 — Xps1)
—Tag; — Fxop3(¥p — ¥ps1) + FYaps(Xp — Xps1) + Tops

—Tps1 + (—Tps2)

Krafte am Schieber 2

yeKsS A Fyp;
Fy:pa Fxps
I Fx3p4
ipz \PZ —— = Ss
32 -----
T3p4 * Tas,
E
Fyps
Yps2
Fxpg
PS2
Tps
* Faxg; —mgy gy
** Fays, —mgy gy
PO Xpy Xpsa  Xs2 XGKS

Bild B.24: Kréfte am Bauteil Schieber 2 fiir das Element SSD
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Am LotfuBpunkt PS des Schubgelenks auf dem Schieber 2 sind die Krafte
Fxps, und Fypg, mit dem Lagermoment Tp5, wirksam, und am Punkt P2 sind
die Lagerkrafte des Drehgelenks zu finden (vgl. Bild B.24, S. 247).

Des Weiteren greifen im Punkt P2 auf der Ebene des Schiebers 2 die uber
den Anschluss ctr2D4 wirkenden Krafte Fx,,, und Fy,,, mit dem Moment
T,ps an. Die Tragheitskrafte Faxs, —mg,g, und Fays, —ms,g, der
Schiebermasse wirken im Schwerpunkt Ss,, und das Tragheitsmoment Tag,
ist gegentber dem Schwerpunkt definiert.

Die am Schieber 2 aufgestellte Kraftebilanz mit dem Drehmoment-
gleichgewicht um den Punkt PS2 ist den Gleichungen (B.188) bis (B.190)
zu entnehmen.

0 = Fxp, + Fxps, — (Faxs; — Mg gx) + Fx;pa (B.188)
0=Fyp; + Fyps; — (FCWSZ - mszgy) + Fy;pa4 (B.189)

0 = —(Fxp, — Fx3p4) Wp2 — Yps) — (FYpa + FYyp4) (Xpsz — Xp3)
+(Faxs, — Mgy95) Vssz2 — Vps2) (B.190)

—(Fays, — mgp9y) (Xss2 — Xpsz) + Tps, — Tas;

Kraftezerlegungen an den Schubgelenken

Im Bild B.25, S. 249 sind die Kraftezerlegungen an den Schubgelenken in
den Punkten PS1 und PS2 dargestellt. Die Normal- und Tangentialkrafte
werden durch eine Transformation der Lagerkraftvektoren vom GKS in das
UKS1 bzw. UKS2 mit den Winkeln ¢, und ¢, berechnet.

Die Gleichungen (B.191) und (B.192) beschreiben die Transformation am
Schubgelenk im Punkt PS1 und die Gleichungen (B.193) und (B.194) die
Kraftetransformationen am Schieber im Punkt PS2. Da die Schubgelenke
als reibungsfrei angenommen werden, sind die Tangentialkrafte Ft, und Ft,
zu null gesetzt.
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yGKS A

PO XGKS

Bild B.25: Kréftezerlegungen am Schieber 1 und Schieber 2 fiir das Element SSD

Fny = —Fxpsy sin @y + Fypsy €OS @y (B.191)
Ftg1 = Fxpgq cOS@yq + Fypgy Singy, =0 (B.192)
Fn, = —Fxpg, sin @y, + Fypg, COS @y (B.193)
Fts; = Fxps; cOs @yy + Fyps, sin @y, =0 (B.194)

Ubergabe der inneren Variablen auf die Anschliisse

Die Ubergaben der Bewegungsgrofen und der KraftgroBen von den
inneren Variablen an die Variablen der Anschlisse sind fur das Element
SSD in der Tabelle B.21, S. 250 zusammengefasst. Sind die Anschlisse
ctr2D3 oder ctr2D4 nicht belegt, so werden die Ubergaben der Kinematik
nicht durchgefiuhrt und die zugeordneten Krafte zu null gesetzt.
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Tabelle B.21: Ubergaben zwischen Anschluss und inneren Variablen fiir das

Element SSD
Anschluss | Weg/Winkel | Geschwindigkeit | Beschleunigung | Kraft/Moment
ctr2D1 X = Xpq VX = Xpq .ax = Xpq .Fx = Fxp,
Y = Yp1 VY = ¥py ay = yp1 .Fy =Fyp,
.phi =@y, .0m = @y alp = gyy T=Tp
ctr2D2 X = Xpyg VX = Xpq .ax = Xpq Fx=Fxp,
Y = Yp1 VY = Yp1 ay = yp1 .Fy =Fyp;
T=0
ctr2D3 X=Xxp VX = Xp ax = Xp .FX = Fx,ps3
Y=Yp VY = yp ay = yp .Fy =Fy;p3
.phi = @g; .0M = @5q alp = ¢sq T =Typ3
ctr2D4 X = Xpy VX = Xp, .ax = Xpy FX=Fx,p,
Y =Yp2 VY = Yp2 ay =ypy Fy =Fy;p,
phi = g, .0M = @g; alp = @s, T =Typy
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B.8 Zweischlag mit Schubgelenken als Anschluss
(SDS)

Im Element SDS sind zwei massebehaftete Schieber mit einem Drehgelenk
verbunden und werden jeweils durch ein Schubgelenk gegenuber den
Anschlusspunkten P1 und P2 geflihrt. Die Lage der masselosen Fuhrungen
1 und 2 werden durch die Bewegung des Vorgangerelements im
Anschlusspunkt P1 bzw. P2 oder bei einer Fixierung im Gestell im Element
SDS durch feste Parameter vorgegeben. Berechnet wird der
Kopplungspunkt P, der durch die konstanten Versetzungen v; und v, relativ
zu den Schubachsen bestimmt wird. Die Vorzeichen der Versetzungen
ergeben sich aus der Richtung der jeweils positiven x-Achsenausrichtung
der Fuhrungs-Koordinatensysteme.

In der Tabelle B.22 sind das Symbol mit den kinematischen Punkten P1,
P2, P, PS1 und PS2 sowie die zugeordneten Anschlussbezeichnungen fur
das Element SDS dargestellt, und in der Tabelle B.23, S. 252 sind die Lage-
und Massenparameter fur das Element SDS zusammengefasst.

Tabelle B.22: Symbol und Anschliisse SDS

Symbol Anschluss | Bemerkung
SDS ctr2D1 Mechanischer 2D-Anschluss an der
o1 thzoi otr2D2 Fihrung 1 im Punkt P2
\’ \ ctr2D2 Mechanischer 2D-Anschluss am
Schieber 2 im Punkt PS2
PS1 I \Pz ctr2D3 Mechanischer 2D-Anschluss am
p_ crop3 ctr2D4 Schieber 1 im Punkt P
ctr2D4 Mechanischer 2D-Anschluss an der
Flhrung 2 im Punkt P2

Koordinatensysteme fiir das Element SDS

Die BewegungsgroRen und die verwendeten Koordinatensysteme fur das
Element SDS sind dem Bild B.26, S. 253 zu entnehmen. Das globale
Koordinatensystem (GKS) dient als Bezugssystem zur Lagebeschreibung
fur alle Punkte und aller weiteren Koordinatensysteme. Das Element besitzt
zwei Fuhrungs-Koordinatensysteme (UKS1 und UKS2), deren Urspringe im
Punkt P1 bzw. Punkt P2 liegen. Von diesen aus werden die Schieberwege
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Xc1 und x;, entlang der Fuhrungsgeraden gemessen. Die auf den
FUhrungen reibungsfrei gleitenden Schieber sind durch die Schieber-
Koordinatensysteme SKS1 und SKS2 definiert. lhre Urspringe liegen
jeweils in den LotfuBpunkten PS1 und PS2. Die x-Achsen weisen in
dieselbe Richtung wie die zugeordneten Koordinatensysteme der
FUhrungen. In den Schieber-Koordinatensystemen sind die
Schwerpunktlagen xsgi17e; UNA Vgs1701 DZW. Xgoorer UNA Ysgorer SOWIE die
VersatzgrofRen v, und v, definiert.

Tabelle B.23: Parameter fiir das Element SDS

Kategorie Kommentar Parameter | Bemerkung/Standardwert
Lageparameter: | Versatz 1 121 =0,1m
Glied- Versatz 2 v, =01m
abmessungen
Lage des x-Lage im SKS1 Xssirel = 0, im korperfesten SKS1
Schwerpunkts Lage im SKS1 — 0, im krperfesten SKS1
Schieber 1 im y-Lage im Yssirel = 0, im korperfesten
SKS1
Lage des x-Lage im SKS2 Xssorel = 0, im korperfesten SKS2
Schwerpunkts Lage im SKS2 — 0, im kérperfesten SKS2
Schieber 2 im y-Lage im Yssarel = 0, im korperfesten
SKS2
Massen- Masse des Schiebers 1 | mg, =1kg
parameter: N ]

Drehtragheit des Is1 = 0,1 kgm?
Masse und Schiebers 1
Tragheit des
Schiebers 1
Masse und Masse des Schiebers 2 | mg, =1kg
Tragheit des Drehtraaheit d 01 kem?
Schiebers 2 re. ragner des Is2 - DL Rem

Schiebers 2
Gravitation Gravitationsbeschleu- Ix =0 SEZ

nigung in x-Richtung

Gravitationsbeschleu- | g, =-9815

S
nigung in y-Richtung
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Bewegungen der Fuhrungen und Ausrichtungen der Schieber

Die Bewegungen der Fuhrung 1 und der Fuhrung 2 werden uber die
Verbindungen ctr2D1 und ctr2D4 von den angeschlossenen
Nachbarelementen auf die Koordinatensysteme UKS1 und UKS2 der
Anschlusspunkte P1 und P2 Ubertragen. Die zugehoérigen Transformationen
zwischen den Koordinatensystemen der Anschlusse CKS1 und CKS2 (nicht
im Bild dargestellt) auf die Koordinatensysteme UKS1 und UKS 2 sind im
Anhang A.1 beschrieben.

Durch die Ausrichtungen der Fuhrungen sind auch die Ausrichtungen der
beiden Schieber festgelegt (Gleichungen (B.195) und (B.196)). Gleiches gilt
fur die Winkelgeschwindigkeit und die Winkelbeschleunigung.

Ps1 = Py, Ps1 = Py, Ps1 = Pus (B.195)

Os2 = Py, Ps2 = Py, Ps2 = Py2 (B.196)

yGKS )\
XUKSE

Yps2

Ys2
Yp2

Y51
Yp

kst
Y

Ypsi

Vpq e .

PO Xp1 Xs2 Xp XpsiXpsz  Xs1 Xpy XGKS

Bild B.26: Kinematik fiir das Element SDS
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Bewegungen der LotfuBpunkte

Die LotfuBpunkte PS1 und PS2 befinden sich ausgehend vom Punkt P1
bzw. Punkt P2 mit den Abstanden der Schieberwege x;, und x;, auf den
zugeordneten Schubgeraden. Fur den Schieber 1 gelten die Gleichungen
(B.197) und (B.198) und fur den Schieber 2 die Gleichungen (B.203) und
(B.204). Die zugehdrigen Geschwindigkeiten und Beschleunigungen sind in
den Gleichungen (B.199) bis (B.202) und (B.205) bis (B.208) dargestellt.

Xps1 = Xp1 t X1 COS Py (B.197)
Yps1 = Yp1 T Xg1 Sin @y, (B.198)
Xps1 = Xp1 — X1Qy1 SIN Py1 + Xg1 COS Pyy (B.199)
Yps1 = Yp1 T+ Xg1Puy1 €OS Py1 + Xy SIN @y (B.200)

. T .2 . . .
Xps1 = Xp1 — Py1” X1 COS Pyy — 2@ y1Xg1 SIN @y

(B.201)
+X61 COS Qy1 — Py1 Xg1 SN Pyq
Vps1 = ypf - (».bUlszl Sm Quy1 + 2Qy1X1 COS Pyy (B.202)
+Xg1 SIN Py + Py1 Xg1 COS Pyyq
Xpsz = Xpz T Xg2 COS Py (B.203)
Yps2 = Yp2 T X2 Sin @y, (B.204)
Xpsz = Xpy — Xg2@Puy2 SIN Py + X6z COS Py (B.205)
Yps2 = Vp2 T Xg2Qy2 COS Qyz + Xgz Sin @y, (B.206)
Xpsz = Xpp — (Puzzxgz COS Pyz — 2 PyzXg, SIN Py,
(B.207)

+Xg2 COS Py — PyzXgz SIN Py,
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. - .2 . . .
Vps2 = Vp2 = Quz" X2 SINQPyz + 2Py2X 6z COS Py

X2 SIN Pz + PyaXe2 COS Py

(B.208)

Bewegungen von Punkt P auf dem Schieber 1 und dem Schieber 2

Der Punkt P auf dem Schieber 1 ist ausgehend vom LotfuBpunkt PS1 mit
dem senkrecht zur Schubgeraden gemessenen Versatz v; durch die
Gleichungen (B.209) und (B.210) festgelegt. Die Geschwindigkeiten und
Beschleunigungen werden fur diesen Punkt mit den Gleichungen (B.211)

bis (B.214) berechnet.
Xp = Xps1 — V151N Qgq
Yp = Yps1 T V1 COS Qg
Xp = Xps1 — V1@s1 COS Psq
Yp = Yps1 — V1¥s1 SIN @gq
X%p = ¥ps1 + @517y SIN Qg1 — g1y COS gy

T .2 . .
Yp = Yps1 — Ps1 V1 COSPg1 — Ps1V1 SIN Pgq

(B.209)

(B.210)

(B.211)

(B.212)

(B.213)

(B.214)

In gleicher Weise wird der Punkt P auf dem Schieber 2 ausgehend vom
LotfuBpunkt PS2 mit den Gleichungen (B.215) und (B.216) bestimmt. Die
zugehdrigen Zeitableitungen sind in den Gleichungen (B.217) bis (B.220)

aufgestellt.

Xp = Xpsz — UV SIN Qs

Yp = Ypsz T U, COS Ps;

(B.215)

(B.216)
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Xp = Xpsz — V252 COS Ps; (B.217)
Yp = Vps2 = V252 SiN @5, (B.218)
ip = Xpsy + Py 0, SIN @5y — PspV; COS P, (B.219)
Jp = Jpsz = Ps2° V3 €OS Ps; — P,V Sin @ (B.220)

Berechnung der Krafte an den masselosen, reibungsfeien Flihrungen

Im Bild B.27 werden fur das Element SDS die Krafteverhaltnisse an den
masselosen Fuhrungen betrachtet. An der Fuhrung 1 im unteren Teil des
Bildes wirken in x-Richtung die Lagerkraft Fy,, sowie der horizontale Anteil
der Normalkraft —(—Fn,) sin¢,; im Punkt PS1 (Gleichung (B.221)). Das
Gleiche gilt sinngemal® fur die y-Richtung entsprechend der Gleichung
(B.222). Das Momentgleichgewicht um den Punkt P1 vervollstandigt die
Gleichgewichtsbetrachtungen an der Fihrung 1 (Gleichung (B.223)).

yeKs A —Fn,

PS2 FxPz

Yps2

Yp2

—Tps2

Ypsi

Yp1
P1 prl

PO Xp1 Xps1 Xpso Xpo xGKS

Bild B.27: Kréfte an den Flihrungen fiir das Element SDS
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O == Fxpl - (_Fnl) Sll’l (pUl (B.221)
0 = Fyp; + (—Fny) cos ¢y, (B.222)

0 = +(—Fny) sin @y Yps1 — Yp1)

(B.223)
+(=Fny) cos @y (xpsy — xp1) + Tpy + (=Tps1)
Analog zur Vorgehensweise an der Fuhrung 1 werden die Kraftegleich-

gewichtsbedingungen am Bauteil der FUhrung 2 mit den Gleichungen
(B.224) bis (B.226) aufgestellt.

0 = Fxpz - (_Fnz) Sll’l (pUZ (B224)
0 = Fyp, + (—Fny,) cos ¢y, (B.225)

0 = +(—=Fny) sin y, (Ypsz — ¥p2)

(B.226)
+(=Fny) cos @y, (xpsa — Xpz) + Tpy + (=Tpsz)

Berechnung der Krafte am Schieber 1

Im Bild B.28, S. 258 sind die Krafte am Bauteil Schieber 1 angetragen. Im
LotfuBpunkt PS wirken die Lagerkrafte Fxps; und Fyps, sowie das
Lagermoment Tpg;. Am Punkt P sind die Lagerkrafte Fx, und Fy, wirksam.
Des Weiteren greifen im Punkt P die Uber den Anschluss ctr2D3
eingeleiteten Krafte Fx,,; und Fy,p; und das Moment T,,; an der Ebene
des Schiebers 1 an. Die Beschleunigungskrafte Faxs; —mg, g, und
Fays; — mg;g, mit dem Tragheitsmoment Tag; sind im Schwerpunkt Sg;
wirksam.

Die Kraftegleichgewichtsbedingungen in x-Richtung sind in der Gleichung
(B.227) und in y-Richtung in der Gleichung (B.228) beschrieben. Das
Momentengleichgewicht um den Punkt PS 1 ist in der Gleichung (B.229)
bilanziert.
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O - Fxp + FxPSl - (Fax51 - m51 gx) + FX2D3 (B.227)
0 =Fyp + Fyps1 — (Fays; — mg, gy) + Fy;ps3 (B.228)

0 = +(Faxs; — Mgy gx) Vss1 — Yps1)

—(Fays; — Mgy gy)(Xss1 — Xps1) — Tagy (B.229)

—Fx,p3(¥p — Yps1) + FYap3(Xp — Xps1) + Tap3

GKS |\
y Faxgy —mg19y
** Faysy —mg1 gy
Fyp M Fx;p3
Y51 . Sg1
Yp P
Fyap3 Tag,
*&
Fyps: i
Yps1
ps1 F¥ps1
Tpsi |
Bild B.28: Kréfte am Schieber 1 fiir das Element SDS

Berechnung der Krafte am Schieber 2

Analog zur Aufstellung der Krafteverhaltnisse am Schieber 1 erfolgt die
Aufstellung der Kraftebeziehungen fir den Schieber 2 gemal Bild B.29,
S. 259.
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Die Gleichungen (B.230) und (B.231) liefern das Kraftegleichgewicht in
globaler x- und y-Richtung, und das in Gleichung (B.232) aufgestellte
Momentengleichgewicht um den Punkt PS2 stellt einen Zusammenhang zu
den Drehmomenten der Massentragheit Tag,, dem am Schieber
ubertragenen Moment T,5, und dem Moment T,,, am Anschluss ctr2D4 her.

0 = (=Fxp) + Fxps, — (Faxs; — ms; gy) + Fx;p4 (B.230)

0= (—Fyp) + Fyps, — (FCWSZ — Mg gy) + Fy;pa4 (B.231)

0 = +(Faxs, — Mgy gx) Vss2 — Vpsz)

—(Fays, — ms; g,) (Xssz — Xpsz2) — Tas, (B.232)

—(=Fxp)(yp — ¥ps2) + (=Fyp)(xpsz — xp) + Taps + Tps2

A T3p4
yCKS Fyspa
Fyps2 T ps:
Yps2
x Sg PS2
Vg [ h. Fx2D4
. Fxpgsy
" v Taz pr
Yp =  —
—Fxp
Faxg,; —mgy gy
** Fays; —mggx
PO Xso Xp Xps2 XGKS

Bild B.29: Kréfte am Schieber 2 fiir das Element SDS
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Kraftezerlegungen an den Schubgelenken

An den Schiebern werden die Gelenkkrafte zwischen den Schiebern und
den Fudhrungen in Normal- und Tangentialkraftkomponenten aufgeteilt. Da
die Schubgelenke im Element als reibungsfrei betrachtet werden, werden
die Tangentialkrafte zu null angenommen. Im Bild B.30 sind diese
Kraftezerlegungen an den Schubgelenken in den Punkten PS1 und PS2
ersichtlich. Die hierbei eingezeichneten Vektorpfeile beziehen sich auf die
Kraftewirkungen von der jeweiligen FUhrung auf den zugehdrigen Schieber.
Die Anteile der gegenuber dem GKS beschriebenen Lagerkrafte Fxps; und
Fyps; im LotfuBpunkt PS1 werden durch eine Drehtransformation in die auf
die Schubachse bezogenen Normal- und Tangentialkrafte gemafl den
Gleichungen (B.233) und (B.234) zerlegt.

Fny = —Fxpg, Sin @yq + Fypsq COS @1 (B.233)
FtSl = 0 == FxPSl COS (pUl + FyPSl Sln (pUl (B234’)
A
yeKs Fnz Fy
¢ / P‘Ychng
F v2

/ os pur

Fxpsr®

PO XGKS

Bild B.30: Kréftezerlegungen an den Schiebern fiir das Element SDS
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Der gleiche Zusammenhang gilt fur die im Bild B.30, S. 260 dargestellte
Kopplung zwischen dem Schieber 1 und der Fihrung 1. Die normal und
tangential zur Schubgeraden wirkenden Krafte sind in den Gleichungen
(B.235) und (B.236) aufgestellt.

Fn, = —Fxps, sSin @y, + Fyps; C0s @y, (B.235)

Fts; = 0 = Fxpg; €0s @y + Fyps, sin @y, (B.236)

Ubergaben der inneren Variablen auf die Anschliisse

In der Tabelle B.24, S. 261 sind die Ubergaben von den inneren Variablen
auf die Variablen der Anschlisse zusammengestellt. Sind die Anschlisse
ctr2D2 oder ctr2D3 nicht belegt, so werden die Ubergaben der zugehdrigen
Bewegungsgroflen nicht ausgefihrt und die inneren KraftgroRen zu null
gesetzt.

Tabelle B.24: Ubergaben zwischen Anschluss und inneren Variablen fiir das

Element SDS
Anschluss | Weg/Winkel | Geschwindigkeit | Beschleunigung | Kraft/Moment
ctr2D1 X = Xpy VX = Xpq .ax = Xpg Fx=Fxp,
Y =Vp1 VY = Yp1 ay = yp; .Fy =Fyp
Phi =@y .0m = @y alp = ¢y1 T =Tpy
ctr2D2 X = Xpy VX = Xp, .ax = Xpy Fx = Fxp,
Y = Vp2 VY = Ypy ay = yp, .Fy = Fyp;
.phi = @y, .0M = Py, alp = ¢y T =Tp,
ctr2D3 X = Xp VX = Xp .ax = Xp Fx=Fx,p;
Y=Yp VY = yp ay = jyp .Fy = Fy;p3
.phi = @5, .0m = @gy alp = ¢s; T =Tzp3
ctr2D4 X = Xpg VX = Xpsa .ax = Xpgo FX = Fxyp,
Y = Vps2 VY = Yps2 .ay = Vpsa .Fy = Fy;p,4
.phi = @5, .0M = @5 alp = @s; T =Tsps
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C Parameter zum Beispiel 8-gliedriges
Koppelgetriebe

Tabelle C.1: Programmauszug der Parameter zum Beispiel 8-gliedriges Koppelgetriebe geméan
VDI 2729 Beispiel 2; Die Lagen der Koordinatensysteme zur Definition der
Schwerpunktlagen gehen aus den Elementbeschreibungen gemél3 Anhang B
hervor.

DAN Drehantrieb dAN1

Farameter
Kommentar MName Aktueller Wert MaBeinheit
Bezugssystem fiir BCS1 frameRefl EnumTypel.relativ
®*-Lage BCS1 im x10 98 [mm]
Bezugssysem
y-Lage BCS1 im y1l0 24 [mm]
Bezugssysem
Winkel des BCS1 bzgl. phil0 0 [rad]
Bezugssysem
Bezugssystem fiir PCS2 frameRef2 EnumType2.relativ
¥-Lage PCS2 im %20 0 [m]
Bezugssystem
y-Lage PCS2 im y20 0 [m]
Bezugssystem
Winkel des PCS2 bzgl. phi20 0 [rad]
Bezugssystem
Winkel Link phiL0 0 [rad]
Drehgeschwindigkeit Link omL0 0 [rad/s]
Link-Lange IL 18 [mm]
Massebelegung Link masEnum massebehaftet
Gravitationsbeschleunigung gravity2D {0,-gravity} [m/s2]
Masse mL 11.838905 [q]
MTM beziiglich Schwerpunkt i 0.91942937 [kgmm?2]
¥ Schwerpunktkoordinate ®SLRel 6.6176566 [mm)]
y-Schwerpunktkoordinate ySLRel 0 [m]
Skalierungsfaktor scal 0.1 [-]
Farbe Glied rgbPart {0,0,1} [-]
Farbe bewegter Punkt rgbFoint {1.000000,0.407843,0.125490} [-]
Transparenz alpha 1 [-]

Viorgabe presetl

Farameter
Kommentar MName Aktueller Wert MaBeinheit
Vorgabe kind Drehgeschwindigkeit
Drehgeschwindigkeit om 1.5 [rad/s]

Anfangswinkel phid 0 (Fixed) [deg]
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DSD Zweischlag mit Schubgelenk als Kopplung dSD1

Parameter

Kommentar
Bezugssystem fiir BCS1
¥-Lage BCS1 im
Bezugssystem

y-Lage BCS1 im
Bezugssystem

Winkel des BCS1 bzgl.
Bezugssystem

Bezugskoordinatensystem
fiir BCS2

¥-Lage BCS2 im
Bezugssystem

y-Lage BCS2 im
Bezugssystem

Winkel des BCS2 bzgl.
Bezugssystem
Bezugskoordinatensystem
fiir PCS3

¥-Lage PC53 im
Bezugssystem

y-Lage PC53 im
Bezugssystem

Winkel des PCS3 bazgl.
Bezugssystem
Bezugskoordinatensystem
fiir PCS4

¥-Lage PC54 im
Bezugssystem

y-Lage PC=4 im
Bezugssystem

Winkel des PCS4 bzgl.
Bezugssystem

Versetzung zwischen
Fihmung und Gelenkpunkt P2
Massebelequng der Kérper
Gravitationsbeschleunigung
Masse

MTM beziiglich Schwerpunkt
¥-Schwerpunktkoordinate im
ucs
y-Schwerpunktkoordinate im
Ucs

Masse

MTM beziiglich Schwerpunkt
¥-Schwerpunktkoordinate im
SCS5

y-Schwerpunktkoordinate im
SC5

Skalierungsfaktor
Farbe Glied

Farbe bewegter Punkt
Transparenz

Name
frameRefl
x®10

y10

phi10
frameRef2
x®20

y20

phi20
frameRef3
30

y30

phi30
frameRef4
40

y40

phi4d

off
masEnum
gravity2D
mbJ

Ju
*SURel

ySURel

ms
15
¥SSRel

YSSRel

scal
rgbPart
rgbPoint
alpha

Altueller Wert
EnumTypel.relativ
]

]

]

EnumTy pe2.relativ
a0

30

]

EnumTy pe3.relativ
]

]

]

EnumTy ped.relativ
]

]

]

-10

massebehaftet
{0,-gravity}
1

0.1
0

0

112.33331
75.986105
-27.015926

13.750918

0.1
{0,0,1}

{1.000000,0.407843,0.125490}

1

Malfeinheit
[mm]
[mm]

[rad]

[mm]
[mm]

[rad]

[m]
[m]

[rad]

[m]
[m]
[rad]
[mm]
[m/s?]
[kg]

[kgm2]
[m]
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SDS Zweischlag mit Schubgelenken als Anschluss sD51

Parameter

Kommentar
Bezugssystem fiir UCS1
¥-Lage UCS1 im
Bezugssy fem

y-Lage UCS1 im
Bezugssy stem

Winkel des UCS1 bzgl.
Bezugssystem
Bezugssystem fiir UCS2
¥-Lage UCS2 im
Bezugssyfem

y-Lage UCS52 im
Bezugssysem

Winkel des UCS2 bzgl.
Bezugssysem
Bezugssystem fiir PCS3

¥-Lage PCS3 im

Bezugssy sem

y-Lage PCS3 im
Bezugssystem

Winkel des PCS3 bagl.
Bezugssystem
Bezugssystem fiir PC54
¥-Lage PC54 im
Bezugssysem

y-Lage PC54 im
Bezugssysem

Winkel des PCS4 bzgl.
Bezugssystem

y-Versatz Punkt P im SC51
y-Versatz Punkt P im SCS2
Massebelegung der Kirper
Gravitationsbeschleunigung
Masse Schieber 1

MTM beziiglich Schwerpunkt
¥-Schwerpunktkoordinate
y-Schwerpunktkoordinate
Masse Schieber 2

MTM beziiglich Schwerpunkt
¥-Schwerpunktkoordinate
y-Schwerpunktkoordinate
Skalierungsfaktor

Farbe Glied

Farbe bewegter Punkt
Transparenz

Mame
frameRefl
x10

y10
phill

frameRef2
¥20

y20

phi20
frameRef3
30

y30

phi3o

frameRef4
x40

y40
phi

off 1

off 2
masEnum
gravity2D
ms1

151
¥S51Rel
YS51Rel
ms2

152
¥S52Rel
YS52Rel
scal
rgbPart
rgbPoint
alpha

Aktueller Wert
EnumTypel.relativ
-10

105
0

EnumTy pe2.relativ
]

0
-85

Connection-Koordinatensystem an
ctr2D3

0
0
0

EnumTy pet.relativ
]

0
0

-35

20
massebehaftet
{0,-gravity}
26.039372

0.1

]

]

17.646559
2483826
-8.4422094
8.1920228

0.1

{0,0,1}
{1.000000,0.407843,0.125490}
1

Maleinheit
[mm]
[mm]

[rad]

[m]
[m]

[deg]

[m]
[m]

[rad]
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S50 Zweischlag mit Schubgelenken als Anschluss und Kopplung s5D1

Farameter
Kommentar Mame Altueller Wert Mafieinheit
Bezugssystem fiir UCS1 frameRefl EnumTypel.relativ
¥-Lage UCS1 im %10 115 [mm)]
Bezugssystem
y-Lage UCS1 im yi0 105 [mm]
Bezugssystem
Winkel des UCS1 bzgl. phil0 0 [rad]
Bezugssystem
Bezugssystem fiir BCS2 frameRef2 EnumType2.relativ
¥-Lage BCS2 im %20 0 [m]
Bezugssystem
y-Lage BCS2 im y20 0 [m]
Bezugssystem
Winkel des BCS2 bzgl. phi20 0 [rad]
Bezugssystem
Bezugssystem fiir PCS3 frameRef3 EnumTy pe3.relativ
¥-Lage PCS3 im 30 0 [m]
Bezugssystem
y-Lage PCS3 im y30 0 [m]
Bezugssystem
Winkel des PCS3 bagl. phi30 0 [rad]
Bezugssystem
Bezugssystem fiir PC54 frameRef4 EnumTy pe5.relativ
¥-Lage PCS4 im ¥40 0 [m]
Bezugssystem
y-Lage PCS4 im y40 0 [m]
Bezugssystem
Winkel des PCS4 bezgl. phi4d 0 [rad]
Bezugssystem
y-Versatz Punkt P im SC51 off1 -10 [mm]
y-Versatz Punkt P2 im SCS52 off2 -8 [mm]
Winkel-Versatz SCS2 im SC51 offphi -50 [deq]
Massebelegung der Kdrper masEnum massebehaftet
Gravitationsbeschleunigung gravity2D {0,~gravity} [m/s2]
Masse Schieber 1 msl 36.058114 [q]
MTM beziiglich Schwerpunkt J51 11.425901 [kgmm?]
¥-Schwerpunktkoordinate ¥551Rel 0 [m]
y-Schwerpunktkoordinate YS51Rel 0 [m]
Masse Schieber 2 ms2 1.8954624 [g]
MTM beziiglich Schwerpunkt j52 0.014961276 [kgmm?]
¥-Schwerpunktkoordinate im ¥552Rel 0 [m]
SC52
y-Schwerpunktkoordinate im yS52Rel 0 [m]
5C52
Skalierungsfalktor scal 0.1 [-]
Farbe Glied rgbPart {0,0,1% []
Farbe bewegter Punkt rgbPoint {1.000000,0.407843,0.125490} [-]
Transparenz alpha 1 [-]
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F5F Filhrung eines Gliedpunktes fGF2

Parameter

Kommentar

Bezugssystem fiir UCS
¥-Lage UCS im Bezugssystem
y-Lage UCS im Bezugssystem
Winkel des UCS bzgl.

Bezugssystem

Bezugssysem fiir PCS
¥-Lage PCS im Bezugssystem
y-Lage PCS im Bezugssystem
Winkel des PCS bagl.

Bezugssystem
Gliedlange

Massebelegung der Kérper
¥-Schwerpunktkoordinate
y-Schwerpunktkoordinate
Skalierungsfaktor

Farbe Glied

Farbe bewegter Punkt

Transparenz

Name
frameRef1
x10

y10

phill

frameRef2
x20

y20

phi20

Iu
masEnum
¥SURel
ySURel
scal
rgbPart
rgbPoint
alpha

Altueller Wert
EnumTy pe2.relativ
]

]

-125

EnumTy pe3.relativ
]
]
]

50
masszlos
/2

]

0.1
{0,0,1}

{1.000000,0.407843,0.125490}

1

Mafieinheit

[m]
[m]
[deqg]
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