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Zusammenfassung

Hydrodynamische Kupplungen werden aufgrund ihres giinstigen Anlaufverhal-
tens und ihrer stoB- und schwingungsddmpfenden Eigenschaften in Antriebs-
strangen eingesetzt. Fiir die Auslegung und fiir Simulationsrechnungen sind ge-
naue dynamische Modelle erforderlich.

In dieser Arbeit wird eine Identifikationsmethode wvorgestellt, mit der das
nichtlineare Verhalten iiber gréBere Betriebsbereiche durch mehrere lineare
Teilmodelle approximiert wird. Die experimentelle Identifikation sowie Unter-
suchungen des Betriebsverhaltens bei extremen dynamischen Belastungen wer-
den an einem hochdynamischen Versuchsstand durchgefiihrt. Es werden dyna-
mische Modelle fiir eine Hydrodynamische Kupplung fiir verschiedene Betriebs-
parameter angegeben und Anwendung fiir Zeitbereichssimulationen gezeigt.

Eine bekannte, rein theoretische Modellbildung mit Hilfe der eindimensionalen
Stromfadentheorie wird mit experimentellen Ergebnissen verglichen. Die theo-
retische Modellbildung kann mit Hilfe von stationdren Messungen verbessert
werden; sie gilt jedoch nur fiir einen schmalen Nennbetriebsbereich.

Summary

Hydrodynamic couplings are widely used in drive systems because they pos-
sess an advantageous starting behavior and a capability of reducing shocks
and vibrations. Accurate dynamic models are necessary both to design the
drive system and to calculate the dynamic behavior.

In this paper an identification method is presented which allows to approxi-
mate the nonlinear characteristics over a wide operating area using several
linear sectional models. The experimental identification and also investiga-
tions on the operating behavior under extreme dynamic excitations are carried
out on a high-dynamic test bench. Dynamic models for the hydrodynamic
coupling are specified for different operating parameters. Applications for
simulations in the time domain are shown.

A known theoretical derivation of a model considering the mean streamline
theory is compared to experimental results. The theoretical derivation of a
dynamic model can be improved by stationary measurements. Those models
however are valid for a limited nominal operating area only.
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1 Einleitung

Ein Antriebsstrang hat die Aufgabe, die Leistung der Antriebsmaschine aufzu-
nehmen und an eine Arbeitsmaschine weiterzuleiten. Dabei kommt es neben
einem stationdren LeistungsfluB zu instationdren Wechselwirkungen zwischen
Antriebs- und Arbeitsmaschine. Diese werden hervorgerufen durch Anfahr-
und Abbremsvorgénge, durch periodische oder nichtperiodische Momenten- und
Drehzahlschwankungen in der Antriebs- oder Arbeitsmaschine.

Hydrodynamische Kupplungen werden hiufig als stoB- und schwingungsdamp-
fende Ubertragungselemente in Antriebsstringen eingesetzt, um Anfahr- und
Drehschwingungsprobleme zu vermindern.

Zur Auslegung eines Antriebsstranges und zur Beurteilung des gesamten An-
triebssystems ist das dynamische Verhalten aller Komponenten, speziell auch
das der Hydrodynamischen Kupplung, zu beriicksichtigen.

Hierbei ist jedoch zu beacht.en, daB es sich bei einer Hydrodynamischen Kupp-
lung um ein nichtlineares System handelt. Die stationidre Kennlinie stellt be-
reits einen nichtlinearen Zusammenhang zwischen Antriebsdrehzahl, Drehzahl-
differenz und iibertragbarem Drehmoment dar. Zusdtzlich ist das dynamische,
also das instationdre Verhalten vom jeweiligen Betriebspunkt abhingig.

Dieses dynamische Verhalten der Hydrodynamischen Kupplung 148t sich mit ei-
ner einfachen Stromfadentheorie fiir die inneren StrOmungsvorgédnge nur unzu-
reichend beschreiben. Berechnungen der Kreislaufstromung mit numerischen
Finite-Volumen-Methoden sind bisher nur fiir einige Sonderfidlle moglich. Die
sehr komplexe Stromungsstruktur erfordert aufwendige Rechnungen. Zudem ist
die Modellierung einer Zwei-Phasen-Stromung bei nicht vollgefiillten Kupplun-
gen bisher nicht moglich.

Es ist daher das Ziel dieser Arbeit, das dynamische Verhalten der Hydrodyna-
mischen Kupplung durch geeignete Methoden der Systemidentifikation aus
Messungen an einem speziellen Versuchsstand zu ermitteln.

Aus dieser Zielsetzung ergeben sich zwei Schwerpunkte :

1) Die Untersuchung der dynamischen Eigenschaften der Hydrodynamischen
Kupplung und eine geeignete Darstellung in mathematischen Modellen. Die
Modelle sollen dabei sowohl fiir Untersuchungen zum Schwingungsverhalten
des Antriebsstranges, aber auch zur Simulation von Zeitverldufen, zum Bei-
spiel bei Anfahr- und Abbremsvorgidngen, geeignet sein.
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2) Die Darstellung einer Identifikationsmethode, die eine Identifikation von
Systemen mit nichtlinearen Eigenschaften ermdoglicht. Die Hydrodynamische
Kupplung ist ein zum Teil sogar stark nichtlineares System, fiir welches ein
Identifikationsverfahren mit "linearen Teilmodellen” vorgestellt wird. Die Aus-
wirkung der nichtlinearen Effekte bei der Modellierung und einige Probleme
der nichtlinearen Identifikation sollen untersucht werden.

In Kapitel 2 wird der Aufbau der Hydrodynamischen Kupplung erldutert und
der Stand der Kenntnisse iiber das dynamische Verhalten dargelegt. Es handelt
sich dabei im wesentlichen um einen theoretischen Gleichungsansatz, der aus
der eindimensionalen Stromfadentheorie fiir die Kreislaufstromung der Kupp-
lung hergeleitet wird. Es wird weiterhin die Kupplung vorgestellt, an der die
experimentellen Untersuchungen in dieser Arbeit vorgenommen wurden. Es
handelt sich um eine serienmiBige Voith-Turbokupplung 422 TH.

Die wesentlichen Voraussetzungen fiir die Identifikation dynamischer Modelle
fiir die Hydrodynamische Kupplung werden in Kapitel 3 angegeben. Dazu zahlt
die Festlegung einer geeigneten mathematischen Systembeschreibung. Es wer-
den die grundlegenden Systembeschreibungen erldutert und in Zusammenhang
mit der Hydrodynamischen Kupplung und mechanischen Grundelementen eines
Antriebsstranges gebracht. Aus der Festlegung einer eindeutigen Systemgrenze
und aus den mathematischen Eigenschaften der Systembeschreibung ergeben
sich dann die Anforderungen fiir die experimentellen Untersuchungen.

In Kapitel 4 wird der Versuchsstand beschrieben, der aufgrund hochdynami-
scher Antriebe und einer rechnergesteuerten Versuchsdurchfiihrung und MeBda-
tenverarbeitung die Anforderungen fiir die Identifikation erfiillt. Umfangreiche
Untersuchungen des Betriebsverhaltens der Hydrodynamischen Kupplung sind
ebenfalls moglich.

In Kapitel 5 erfolgt die Darstellung einer Identifikationsmethode fiir nichtline~
are Systeme, die dann zur Identifikation der Hydrodynamischen Kupplung ein-
gesetzt wird. Das nichtlineare dynamische Verhalten wird dabei durch mehrere
lineare Teilmodelle approximiert. Die aufeinander abgestimmten Verfahrens-
schritte bestehen aus der Ermittlung von Frequenzgangfunktionen, einer geeig-
neten Parametrisierung und einer Transformation aus dem Frequenzbereich in
den Zeitbereich.

Kapitel 6 enthdlt die wichtigsten Ergebnisse und Auswertungen der durchge-
fiihrten experimentellen Untersuchungen. Dabei werden ermittelte Ubertra-
gungsmodelle im Frequenzbereich dargestellt und physikalische Interpreta-
tionsmdoglichkeiten erldutert. Mit Hilfe von Zustandsmodellen im Zeitbereich
werden Zeitbereichssimulationen iiber groBere Betriebsbereiche durchgefiihrt.
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Die Leistungsféhigkeit der Modellierung mit linearen Teilmodellen kann damit
gezeigt werden. Durch Vergleiche von gemessenen und theoretisch berechneten
Ubertragungsfunktionen werden Giiltigkeit und Genauigkeit der bisher bekann-
ten theoretischen Ans#dtze nach der eindimensionalen Stromfadentheorie un-
tersucht.

In Kapitel 7 werden zun#chst einige nichtlineare Effekte im Hinblick auf die
lineare Modellierung dargestellt. Zusatzlich wird das Beschleunigungsverhalten
untersucht, da sich hier zum einen einige nichtlineare Eigenschaften zeigen,
zum anderen aber ist das Verhalten bei Abbrems- und Blockiervorgingen fiir
die praktische Anwendung interessant. Einige Stromungseffekte werden in Zu-
sammenhang mit mdglichen nichtlinearen Identifikationsansitzen erldutert.

Im Anhang sind mehrere gemessene Ubertragungsmodelle fiir verschiedene
Betriebspunkte sowie Vergleiche zwischen gemessenen und theoretisch be-
rechneten Verldufen dargestelit.






2 Die Hydrodynamische Kupplung

2.1 Allgemeines zur Hydrodynamischen Kupplung

Die Hydrodynamische Kupplung ist ein Flement eines Antriebsstranges und
dient zur Ubertragung eines Antriebsmomentes auf eine Arbeitsmaschine. Die
Hauptbestandteile der Hydrodynamischen Kupplung sind das Auflenrad, das In-
nenrad und die Gehduseschale (Bild 2.1). Die Gehduseschale ist mit dem Au-
Benr.ad verbunden und bildet mit diesem einen torusformigen Arbeitsraum, der
mit der Betriebsfliissigkeit, meist Ole geringer Viskositdt oder Wasser, gefiillt
ist. Ublicherweise wird das AuBenrad als Pumpenrad und das Innenrad als Tur-
binenrad verwendet.

Die Ubertragung des Drehmomentes erfolgt durch eine Kreislaufstrémung der
Betriebsfliissigkeit zwischen dem Pumpenrad und dem Turbinenrad. Die Stro-
mung wird durch ein Druckgefille

hervorgerufen, welches aus der Dreh-

zahldifferenz der beiden Laufridder re- :
Innenrad

sultiert. AuBenrad

(Pumpe) (Turbine)
Es sind zahlreiche Kupplungsbaufor-
men entwickelt worden, bei denen das Gehéuse-
Ubertragungsverhalten  durch  kon- schale
struktive Maflnahmen an die jeweili-
gen Ajnwendungsfélle angepallt wurde. => =>
Hydrodynamische  Kupplungen mit np, Mp np, My
konstanter Fiillung dienen als Anlauf-
kupplungen zur sanften Beschleuni-
gung von Arbeitsmaschinen mit gro3en

Tragheitsmassen, als Uberlastschutz
beim Hochlauf und Blockieren der Ar-

beitsmaschine sowie zur Dampfung L

von Drehschwingungen und Momen-

tenstofien. Bild 2.1 : Schematischer Aufbau einer

Hydrodynamischen Kuppl
Das maximal iibertragbare Moment ydrodyn I upplung

kann durch Anderung des Fiillungsgra-

des im Stillstand beeinflult werden. Daher und aus Griinden der Wiarmeaus-
dehnung der Betriebsfliissigkeit werden diese Kupplungen fast immer mit Teil-
fiillung betrieben.

Gutes Betriebsverhalten, d.h. Anlaufmoment nur wenig gréBer als das Nenn-
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moment, wird durch einen unsymmetrischen Aufbau des Meridianschnittes von
Pumpen- und Turbinenrad erzielt (Stauraum, Nebenraum (s. Bild 2.2a), Innen-
rad-Sonderprofile). Weitere Bauformen sind Kupplungen mit Verzdgerungskam-
mer. Hier wird beim Anfahren ein Teil der Betriebsfliissigkeit dem Arbeits-
kreislauf zeitlich verzdgert zugefiihrt, um die Motorbelastung bei schwer an-
laufenden Arbeitsmaschinen zu verringern.

Hydrodynamische Kupplungen mit im Betrieb verénderlicher Fiillung dienen zur
stufenlosen Drehzahlsteuerung oder -regelung. Hierbei wird der Fiillungsgrad
wihrend des Betriebes z.B. mit Hilfe eines Schopfrohres verandert.

Die ersten Hydrodynamischen Kupplungen waren meist mit einem Leitwulst
ausgestattet (Bild 2.2b). Kupplungen mit Leitwulst werden heute jedoch prak-
tisch nicht mehr eingesetzt.

Stauraum Nebenraum Leitwulst

-1

Bild 2.2 : Hydrodynamische Kupplungen : a) Voith-Turbokupplung Grundtyp T

b) Hydrodynamische Kupplung mit Leitwulst

2.2 Definition der SystemgroRen und Problemstellung

Die wesentlichen GroBen an der Hydrodynamischen Kupplung, d.h die GroBen,

die fiir die Funktion und fiir die Beschreibung in einem Antriebsstrang erfor-
derlich sind, sollen als duBere Svstemgrdfien bezeichnet werden.

Dies sind :
Pumpendrehzahl np
Turbinendrehzahl nyp
Pumpenmoment Mp (2.1)

Turbinenmoment M
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(Anstelle der Drehzahl n kann auch die Winkelgeschwindigkeit w=2nn/60 ver-
wendet werden).

Innere Systemgrifen konnen GroBen zur Beschreibung der Stromung der Be-

triebsfliissigkeit in der Kupplung sein. Diese sind jedoch nicht direkt von au-
Ben an der Kupplung meBbar.

Im stationdren Betrieb bleiben die duBeren SystemgroBen zeitlich konstant. Es

folgt aus der Bedingung des Gleichgewichtes der Momente, daBl dann das Mo-
ment an der Pumpenwelle gleich dem an der Turbinenwelle sein muf :

Mpg = MTyg (2.2)

Der Wirkungsgrad n ergibt sich durch das Verhialtnis von stationirer Ausgangs-
zu Eingangsleistung :

Mto org _ D10

= = =y 2.3
"7 Mpo wpg  Tpo @3
Der Wirkungsgrad entspricht also dem Drehzahlverhdltnis v. In unmittelbarer
N#he des Synchronlaufs von Pumpe und Turbine gilt dies jedoch nicht mehr,
da hier das Turbinenmoment gegen Null geht. Da dann aber noch Reibmomente
vorhanden sind, geht auch der Wirkungsgrad n gegen Null.

Die Drehzahldifferenz zwischen Pumpen- und Turbinenrad wird auf die Pum-
pendrehzahl bezogen als Schlupf s definiert :

S:_w:l_v (2.4)

Das stationire Ubertragungsverhalten der Hydrodynamischen Kupplung wird all-
gemein mit Hilfe einer aus der Eulerschen Turbinengleichung und den Ahnlich-
keitsbeziehungen der Stromungsmaschinen abgeleiteten Modellgleichung be-
schrieben. Es ergibt sich damit der Zusammenhang :

M= o] (41)1302 D> ‘ (25)

Darin ist D der Profil(auBen)durchmesser, p die Dichte der Betriebsfliissigkeit
und wpy die stationdre Pumpenkreisfrequenz. Die Leistungszahl A ist ein di-
mensionsloser Proportionalitdtsfaktor und eine Funktion aller Konstruktions-
parameter der Kupplung, der Betriebsfliissigkeit mit seinen physikalischen Ei-
genschaften, des Fiillungsgrades und des Drehzahlverhdltnisses v. Die Lei-
stungszahl X wird durch Messungen fiir jede Kupplungsbauart bestimmt.
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Als wesentliche Betriebsparameter lassen sich explizit angeben :

Fiillungsgrad FG [%] bzw. Fiillmenge [L]
Viskositdt (bzw. Temperatur) der Betriebsfliissigkeit

Die GroBen sind implizit in der Leistungszahl A enthalten.

Das iibertragbare stationdre Moment in Abhingigkeit von Pumpen- und Turbi-
nendrehzahl fiir einen bestimmten konstanten Fiillungsgrad 148t sich in einem
Kennfeld My=f(npg, ntg) darstellen (Bild 2.3).

NMpen, ™

Bild 2.3 : Stationidres Kennfeld

Die Projektion in Richtung der Turbinendrehzahl ergibt das Primidrkennfeld. Es
entstehen sogenannte Schlupfparabeln. Sie geben den Momentenverlauf
My=f(npy) bei konstantem Schlupf s an. Die Projektion in Richtung der Pum-
pendrehzahl ergibt das Sekundidrkennfeld. Man erhdlt die Kupplungskennlinien
Mg=f(nro oder v) bei konstanter Pumpendrehzahl npy.

Im instationdren Betrieb sind die ZuBeren SystemgroBen Funktionen der Zeit.
Es treten Beschleunigungs- und Tragheitsmomente und zusidtzliche dynamische
Stromungskréafte auf. Pumpen- und Turbinenmoment weichen hierbei erheblich
vom stationdren Kennfeld ab. Instation#dre Vorgdnge sind z.B. Anfahrvorginge,
schnelle Abbremsvorgidnge (Blockieren), Torsionsschwingungen im Antriebs-

strang, MomentenstoBe von der Arbeitsmaschine, Drehzahl- und Momenten-
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schwankungen des Antriebsmotors.

Um das instationdre oder dvnamische Verhalten der Hydrodynamischen Kupp-

lung beschreiben zu konnen, miissen Beziehungen zwischen den vier zeitlich
veridnderlichen SystemgroBen Mp(t), My(t), np(t) und ny(t) angegeben werden.

Liegt eine umfassende und ausreichend genaue mathematische Beschreibung
des Systemverhaltens vor, so sollen damit instationidre Vorginge vorausberech-
net werden konnen. Die Berechnungen ermdglichen dann die Auslegung und
Uberpriifung eines Antriebsstranges. Der hiufigste Anwendungsfall solcher Mo-
delle ist sicherlich die Berechnung des Ubertragungsverhaltens des Antriebs-
stranges im Frequenzbereich, aber auch z.B. das zeitliche Verhalten bei Blok-
kiervorgédngen ist von Interesse:. Die Aussage "Eine Hydrodynamische Kupplung
ist stoB- und schwingungsddmpfend” soll somit genauer quantifiziert werden
konnen.

2.3 Kenntnisstand iiber das dynamische Verhalten

2.3.1 Geschichtliche Entwicklung

Das Prinzip der Hydrodynamischen ILeistungsiibertragung wurde im Jahr 1905
von Hermann Fottinger angegeben. Daraus wurde die Hydrodynamische Kupp-
lung entwickelt, die seitdem auch vor allem in ihrer Eigenschaft als stoB- und
schwingungsdampfendes Ubertragungselement verwendet wird. Vielfach wird
diese speziell eingesetzt, um Drehschwingungsprobleme in Antrieben zu 1dsen.
Um Antriebssysteme mit Hydrodynamischen Kupplungen vollstandig berechnen
zu konnen, ist eine mathematische Beschreibung des dynamischen Ubertra-
gungsverhaltens notwendig. Trotz vieler theoretischer Ansdtze und auch expe-
rimenteller Untersuchungen kann die Beschreibung der dynamischen Eigen-
schaften der Hydrodynamischen Kupplung als nicht voll befriedigend gelten.

Der Hauptgrund hierfiir mag darin liegen, daBl das stationdre Betriebsverhalten
der Hydrodynamischen Kupplung theoretisch nur unzureichend beschrieben
werden kann. In der Praxis werden Hydrodynamische Kupplungen {iberwiegend
empirisch ausgelegt. Unter Beachtung der Modellgesetze (Gl. 2.5) und mit ent-
sprechender Erfahrung iiber gezielte kennlinienbeeinflussende konstruktive
MaBnahmen werden Kupplungen fiir spezielle Einsatzzwecke entwickelt. Theo-
retische Ansidtze gingen bisher von der eindimensionalen Stromfadentheorie
aus. Hierbei werden die realen Stromungsvorginge auf einen mittleren (reprid-
sentativen) Stromfaden und auf mittlere Stromungsgeschwindigkeiten redu-
ziert. Zur Bestimmung dieser mittleren Stromungsgrofen werden die Integral-
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satze der Stromungsmechanik (Kontinuitdtsgleichung, Impuls- bzw. Drallsatz
und der Energiesatz) herangezogen. Die groBten Schwierigkeiten bereitét dabei
meist die Bestimmung der Verluste in der Stromung. Angaben hierfiir wurden
oft aus experimentellen Untersuchungen iibernommen.

Neuere Untersuchungen zeigen jedoch, daB die Anwendung der Stromfaden-
theorie zur Berechnung der stationdren Kennlinie auch im Sinne einer ersten
Ndherungsrechnung bei wulstlosen Kupplungen nicht mdoglich ist [11,12]. Diese
Aussage stiitzt sich auf zahlreiche Stromungsmessungen und Berechnungen an
einer vollgefiillten, wulstlosen Versuchskupplung. Es zeigt sich hier, daf} die
realen Stromungsverhiltnisse zu komplex sind, um rechnerisch einen mittleren
Stromfaden festlegen zu kdnnen. Etwas giinstiger sind wahrscheinlich die Ver-
h#ltnisse bei Kupplungen mit Leitwulst (Bild 2.2b), da die Stromung besser ge-
filhrt wird. Alle bekannten theoretischen Ansdtze zur Berechnung des dynami-
schen Verhaltens gehen auch von vollgefiillten Kupplungen mit Leitwulst aus.
Diese Ausfiihrung wird jedoch praktisch nicht mehr eingesetzt. Génzlich unge-
klart sind auBlerdem noch die Stromungsverhiltnisse bei Teilfiillung. In der
Praxis werden Hydrodynamische Kupplungen allerdings fast immer teilgefiillt
betrieben.

Der erste Ansatz zur Berechnung des Schwingungsverhaltens der Hydrodyna-
mischen Kupplung wurde 1938 von Sdchting [27] angegeben. Er setzt das in-
stationdre Kupplungsmoment als Produkt aus einer Kopplungszahl B und der
Differenz der Winkelgeschwindigkeiten von Pumpen- und Turbinenrad an. Da-
bei entspricht dieser Kopplungszahl die Steigung der Tangente im Betriebs-
punkt der Kennlinie. Er setzt voraus, dal die Kopplung durch die Kupplung das
Verhalten der Schwingungssysteme auf Pumpen- und Turbinenseite nicht beein-
fluBt.

Kritzer [12], 1956, verwendet den gleichen Ansatz wie Stchting, weist aber be-
reits darauf hin, da es sich um einen stationdren Kopplungsfaktor handelt,
der nur fiir niedrige Storfrequenzen gilt. Bei hoheren Storfrequenzen miisse es
zu Abweichungen durch instationidre Strémungsvorgdnge kommen; Werte fiir
einen dynamischen Kopplungsfaktor sind jedoch noch nicht bekannt.

Kugel [13], 1962, erortert ebenfalls die Frequenzabhédngigkeit des Kopplungs-
faktors und versucht, den EinfluB der Tridgheit der Fliissigkeitsmasse zumindest
qualitativ zu erfassen. Er berechnet die umlaufende Fliissigkeitsmenge aus ei-
nem DruckhShenunterschied AH, der durch Stromungswiderstidnde verringert
wird und vergleicht dies mit dem Druckhohenunterschied aus der Eulerschen
Turbinengleichung. Um jedoch Ubereinstimmung mit dem praktischen Verhalten
der Kupplung zu erzielen, mufl er den Ansatz empirisch modifizieren. Damit
berechnet er dann den frequenzabhédngigen Kopplungsfaktor. Er kommt fiir an-
triebsseitige Drehschwingungen zu dem Ergebnis, daB mit zunehmender Fre-
quenz die umlaufende Fliissigkeitsmenge und damit auch das iibertragbare Mo-
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ment den eingeleiteten Schwingungen in der Winkelgeschwindigkeit immer we-
niger folgen kann, so daB man fiir héhere Frequenzen eine vollstdndige
Schwingungstrennung des turbinenseitigen vom pumpenseitigen Schwingungssy-
stem annehmen konne.

Fromder [4], 1962, geht von der Eulerschen Turbinengleichung und der insta-~
tiondren reibungsbehafteten Fadenstromung fiir rotierende Systeme (Stromfa-
dentheorie) aus. Er stellt die Gleichungen fiir eine vollgefiillte Kupplung mit
Leitwulst auf und leitet daraus durch Linearisierung das Verhalten bei sprung-
formigen Drehzahldnderungen und bei kleinen Schwingungen ab. Als Berech-
nungsmodell fiir das dynamische Kupplungsmoment ermittelt er einen drehwin-
kelproportionalen und einen geschwindigkeitsproportionalen Anteil mit fre-
quenzabhingigen Steifigkeits- und Dampfungskennwerten. Durch Messung der
Momente bei schlagartiger Entlastung der Turbinenwelle iiberpriift er das theo-
retisch ermittelte Ubergangsverhalten. Das Ubergangsverhalten der Pumpen-
und Turbinendrehzahl kann er jedoch noch nicht bestdtigen bzw. nicht messen.

Benz [1], 1963, stellt die Eulersche Turbinengleichung und eine Gleichung fiir den
Differenzdruck, der den Fliissigkeitsstrom erzeugt, auf und berechnet aus Ahn-
lichkeitsbeziehungen in einem Zeigerdiagramm das dynamische Verhalten. Das

iibertraghare Moment setzt sich-danach-ebenfalls—aus—einem——elastischemr—und

einem ddmpfenden Glied mit frequenzabhdngigen Steifigkeits- und Dampfungs-
werten zusammen., Er vergleicht anhand dieser Werte das dynamische Verhal-
ten mit verschiedenen drehnachgiebigen Kupplungen.

Hasselgruber [5], 1965, schlieBt mit den physikalischen Voraussetzungen an die
Arbeit von Fromder an und fiihrt sie theoretisch weiter. Fiir das instationire
Kupplungsverhalten benutzt er ebenfalls das Kelvin-Modell aus Feder und
Dampfer in Parallelschaltung mit frequenzabhidngigen Kennwerten. Anhand der
Gleichungen weist er nach, daB der Dampfungsfaktor davon abhingt, von wel-~
cher Seite die Drehschwingungserregung erfolgt und gibt dafiir verschiedene
Formeln an. Danach ist dieser groBer, wenn die Erregung von der Pumpenseite
ausgeht. Er vergleicht auerdem die Arbeiten von Fromder und Benz und zeigt,
dafl diese jeweils verschiedene spezielle Fdlle betrachteten. Fiir die entspre-
chenden Fidlle zeigen die Ergebnisse nur geringe Unterschiede.

Rogos [22], 1965, vertritt die Meinung, daBl das instationdre Verhalten anhand
von theoretischen Ableitungen nicht ermittelt werden kann, da die Stromfaden-
theorie bereits im stationidren Fall groe Abweichungen ergibt und es im insta-
tiondren Fall zu kaum vorstellbaren Stromungszustdnden kommt. Er fiihrt da-
her Messungen an einer vollgefiillten Kupplung mit Leitwulst durch, bei der
turbinenseitig harmonische Drehschwingungen mit einer Frequenz von 2 bis 9
Hz eingeleitet werden. Im untersuchten MeBbereich ermittelt er ein lineares
Ubertragungsverhalten beziiglich der Amplituden des turbinenseitigen Stormo-
mentes. AuBlerdem stellt er fest, dal das auf das Pumpenrad wirkende hydro-
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dynamische Moment kleiner als das auf das Turbinenrad wirkende Moment ist.
Fiir ihn zeigt das theoretisch und experimentell ermittelte Ubertragungsverhal-
ten keine ausreichende Ubereinstimmung,

Ishihara [8], 1967, geht wieder von der Stromfadentheorie aus und linearisiert
im Betriebspunkt. Aus den entstehenden Gleichungen werden dann Ubertra-
gungsfunktionen berechnet. Es werden Versuche an einer Vollg'efiillten symme-
trischen Kupplung mit kreisformigem Meridianschnitt durchgefiihrt. Gemessen
wird das Ubergangsverhalten der Pumpen- und Turbinendrehzahl beim schnel-
len Ubergang von einem Betriebspunkt auf einen anderen, sowie das Schwin-
gungsverhalten bei sinusformiger Erregung der Pumpendrehzahl und konstanter
Turbinendrehzahl. Die Erregung erfolgt durch eine zweifach abgewinkelte Ge-
lenkwelle, so daB zwei Stérungen pro Pumpenumdrehung erzeugt werden. Die
Erregerfrequenz ist damit einschrdnkend abhingig von der Pumpendrehzahl.
Als Ergebnis wird eine gute Ubereinstimmung zwischen theoretisch und experi-
mentell ermitteltem Verhalten (im Frequenzbereich) angegeben. Als Berech-
nungsmodelle werden verschiedene Modelle aus Feder- und Dampferelementen
angegeben, bei denen die Konstanten aus den Ubertragungsfunktionen berech-
net werden.

A a¥e¥a e - 1e I 5 - At -
P 3 o7, C C O % O

Worsch—und de
Fromder und Hasselgruber und dessen Modell fiir das instationdre Wechselmo-
ment aus Feder und Dampfer in Parallelschaltung mit frequenzabhidngigen
Drehsteifigkeits- und Dampfungswerten. Sie fassen das Ubertragungsverhalten
vereinfachend in einer einzigen komplexen Funktion hf zusammen. Diese kom-
plexe Funktion h¢ beinhaltet die Abhéngigkeit vom stationidren Betriebspunkt,
von der Erregerfrequenz und der Kupplungsgeometrie. Die komplexe Funktion
h¢ wird in einem Versuchsaufbau durch sinusformige Erregung von 0 bis ca. 20
Hz fiir verschiedene Betriebspunkte gemessen und das Modell an einem Ver-
suchsaufbau iiberpriift.

Dien [2], 1992, greift erneut die theoretischen Ansitze von Fréomder und Hassel-
gruber auf. Als charakteristische GroBe fiihrt er eine Zeitkonstante ein, wie
sie in dhnlicher Form auch Fromder schon beschrieben hat. Er vergleicht die
Gleichungen von Benz und Hasselgruber. Der Unterschied liegt danach in den
dortigen konstanten Ansdtzen fiir den Reibungsverlust, worauf auch Hassel-
gruber bereits hinweist. Dien erweitert die Gleichungen mit Beriicksichtigung
der Variation des Reibungsbeiwertes. Er vergleicht dann die theoretischen Be-
rechnungen mit den Messungen von Worsch und Sideris. Er gibt an, daB die
theoretischen Werte gut mit den experimentellen Werten iibereinstimmen, wo-
bei jedoch unverstdndlich ist, daB “die Zeitkonstanten so gewidhlt wurden, daB
die bezogene Federsteife im moglichst groBen Frequenzbereich mit den Mef-
werten iibereinstimmt”.

Gegeniiber den Arbeiten in den sechziger Jahren sind die Moglichkeiten der
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MeBwerterfassung und MeBwertverarbeitung durch die digitale Rechen- und
Speichertechnik erheblich besser geworden. Damit ergeben sich nun bessere
Voraussetzungen fiir die Uberpriifung der theoretischen Ans#itze durch eine
experimentelle Identifikation sowohl im Frequenzbereich, aber auch im Zeitbe-
reich durch Simulation von Zeitverldufen. ,

Die bisherigen Arbeiten beschiftigen sich fast ausschlieBlich mit dem Verhal-
ten im Frequenzbereich, so daB Untersuchungen und Uberpriifungen von Mo-
dellen im Zeitbereich besonders wichtig erscheinen. Dazu ist auch eine ein-
deutige mechanische Formulierung des Problems erforderlich. Diese beiden
Aspekte sollen in dieser Arbeit besonders beriicksichtigt werden.

Insgesamt kann das dynamische Verhalten der Hydrodynamischen Kupplung als
nichtlinear angesehen werden. Das zeigen die stromungstheoretischen Uberle-
gungen, aber auch bereits die nichtlinearen Verldufe der station#dren Kennlinien
(s. Bild 2.7-2.10). Eine Linearisierung um einen Betriebspunkt ist jedoch fiir
einen kleinen Betriebsbereich sicherlich zulédssig. Diese Aussage wird spater
noch auf ihre Zuldssigkeit hin iiberpriift.

2.3.2 Der theoretische Ansatz

Es soll nun der theoretische Ansatz fiir das Schwingungsverhalten in einem
Betriebspunkt bei kleinem Schlupf angegeben werden, der im wesentlichen
von Fromder [4] und Hasselgruber [5] entwickelt wurde, um spiter Vergleiche
mit MeBwerten durchfiihren zu konnen. Der Ansatz gilt zundchst nur fiir voll-
gefiillte Kupplungen mit Leitwulst, wird jedoch auch als Berechnungsgrundlage
fiir das Schwingungsverhalten anderer Hydrodynamischer Kupplungen in vielen
Veroffentlichungen angegeben. Spezielle theoretische Ansdtze fiir die teilge-
fiillte, wulstlose Kupplung mit einer freien, ungefiihrten Stromung sind nicht
bekannt. ‘

Die erste grundlegende Gleichung ist die Eulersche Turbinengleichung fiir
radial gerichtete Schaufeln :

M=pQ (rg2 wp - 1;207) (2.6)

Darin ist Q der Volumenstrom der Betriebsfliissigkeit und rz und rj der duBere
bzw. der innere Abstand des mittleren Stromfadens von der Drehachse der
Kupplung (Bild 2.4).

Die zweite grundlegende Gleichung beschreibt die instationidre reibungsbehaf-
tete Fadenstromung in einem Kanal. Nach Integration ldngs des geschlossenen
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Stromfadens (vgl. Hasselgruber [5]) folgt die Gleichung :
yLo, 1 2 2)(r.2 - p:2 2C, =
- Q K + 7 ( Wp“ - OT )(I‘a -1 ) - Q CR = ) (27)

Hierin bedeutet L. die Lidnge des mittleren Stromfadens und A der durchstrom-
te Kanalquerschnitt. Cr ist der zusammengefate Widerstandskennwert aus der
Widerstandsziffer X und geometrischen Groflen. Diese Gleichungen werden nun
in stationidre Anteile (Index 0) und instationire Anteile (Index w) aufgeteilt.

h*

Pumpe || Turbine
Al o L e A
wp oT

Bild 2.4 : Stromungskreislauf und Groflen an der Hydrodynamischen Kupplung

Dabei werden die quadratischen Terme der instationdren Anteile sowie der
Term wpgs(1-s/2) vernachlédssigt. Die stationdre Turbinenwinkelgeschwindig-
keit wg wird durch die Pumpenwinkelgeschwindigkeit wpg und den Schlupf s
ausgedriickt.

Die stationdren Gleichungen aus Gl. 2.6 und 2.7 lauten dann :
My = ¢ Qg wpg (1,2 - (1-5) 1;2) (2.8)

wpozs(raz - I'iz) - QOZCR =0 (29)

Die Gleichungen fiir die instation#dren Anteile lauten :
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My = 0 Qo (ra2epy - 12 ory) + o Qg opg (12 - (1-5)1;2)
(2.10)

- Qug + 0po (0py - (1-8) 013) (ra? - 132) - (2-B)QyQo Cg = 0
(2.11)

Der Term (2-B) beriicksichtigt eine Abhidngigkeit der Widerstandsziffer A,

wenn diese als nicht konstant angenommen wird. Er leitet sich her aus der
Variation des Terms (Q2Cg) in Gl. 2.7 :

d(Q2Cr) = QAQCR (2 + 55 2 (2.12)

Fiir den Ansatz fiir A wird eine Abhidngigkeit von der Reynoldszahl Re durch
den Exponent (-B) beriicksichtigt :

X = konst. Re B (2.13)

Die Variation von A ergibt dann :

dx  _ A

dRe - P Re (2.14)
Es folgt fiir dCR :
_ Cr dx _ Cr Py
dCr = =" 9Rs dRe = == (—B)% dRe (2.15)

Beriicksichtigt man weiter, da dQ/dw =Q/w und dRe/dw =Re/w ist, so folgt
aus Gl. 2.12

d(Q?Cpgr) = QdQCg(2 - B) (2.16)

Der Wert fiir B betrdgt nach Hasselgruber 0 (turbulente Strémung, Re =kon-
stant), nach Benz 1 (laminare Stromung) und nach Dien [2] bei turbulenter
Stromung ungefidhr 1/3 bis 1/4.

Hasselgruber setzt auBerdem den Term (1-s) bei der Linearisierung fiir kleine
Schlupfwerte zu 1.

Zur Losung der Differentialgleichung 2.11 wird die Fourier-Transformation mit
der komplexen Variablen (iQQ) angewendet. Im weiteren werden die instatio-
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ndren GroBen im eingeschwungenen Zustand betrachtet. Die Amplituden der
nun komplexen instationdren GriBen werden mit () gekennzeichnet.

Aus Gl. 2.11 folgt :

0= =1 wpg(Bp - (1-8) &7) (ry? - 152)
QoCr iQL/(AQyCg) + (2-B)

(2.17)

Qo und Cpg lassen sich aus GIl. 2.8 und 2.9 berechnen. Zur Vereinfachung der
weiteren Rechnung wird folgende Abkiirzung eingefiihrt :

5 = AQoCr _ Awpgdoe s (ra2-r2)(r 2-(1-s)r;2)

5 R (2.18)

Damit lautet Gl. 2.17 :

O = My (&p - (1-5) &) (2.19)

wpg2es(ry2-(1-s)r;2) iQ/o0+ (2-B) ‘

Diesg 3 ® n.die (sleich -:_! L] das o0 e o o ore a
setzen :

& My s(ra?op - 12 &p) Gp - (1-s) b

M= s [ r2- (2 ' 1070+ (2-8) 220

und aufgeteilt in Anteile fiir dp und &7 folgt :

A MO { S I'a2 o] }A
M= wpos[ 292 i (2B ] P

S ri2 o (1-s) A
i { ra2 - (1-s)r;2 30 + (2-B)o }‘Wr j| (2.21)

Fromder, Benz, Hasselgruber und Dien fiihren an dieser (oder friiherer) Stelle
eine Aufteilung in einen Federsteifigkeitsanteil und in einen Dampfungsanteil
durch. Darauf wird jedoch hier verzichtet, da dies fiir die weiteren Betrach-
tungen in dieser Arbeit nicht unbedingt erforderlich ist.

Die Abkiirzung o entspricht bei Hasselgruber s=xQ und bei Dien ist s=1/1.

Dieser theoretische Ansatz einer Ubertragungsfunktion im Frequenzberéich
gilt, wie bereits erwadhnt, fiir vollgefiillte Kupplungen mit Leitwulst. Die
Schwierigkeit besteht bei Kupplungen mit Teilfiillung oder anderen Bauformen
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in der Festlegung des mittleren Stromfadens, der Innen- und AuBlenradien und
seiner Linge sowie der Bestimmung des Kanalquerschnittes. Die Beriicksichti-
gung der Reibungsverluste aus der reinen Analogie zur reibungsbehafteten
Rohrstromung ist ebenfalls problematisch.

Berechnungen nach diesem Ansatz werden in Kapitel 6 mit MeBwerten vergli-
chen.

2.4 Das Untersuchungsobiekt Voith-Turbokupplung 422 TH

Bei der Hydrodynamischen Kupplung, die fiir die Untersuchungen in dieser Ar-
beit zur Verfiigung stand, handelt es sich um eine Voith-Turbokupplung
422 TH. Sie wurde freundlicherweise von der Firma Voith Turbo GmbH & Co.
KG, Crailsheim, zur Verfiigung gestellt. Alle Versuchsergebnisse beziehen sich
auf diese Kupplung.

Die Voith-Turbokupplung 422 TH ist eine Kupplung mit konstanter Fiillung. Es

handelt sich um den Grundtyp T mit Stauraum ohne Fiillungsverzogerung (Bil-
der 2.2a, 2.5, 3.11). Sie wird eingesetzt als Anlaufkupplung, als Uberlastschutz
und zur StoB- und Schwingungsddampfung.

Technische Daten

Profildurchmesser 422 mm
Gewicht (leer) 46 kg
Gesamtvolumen 12.8 L
max. Fiillung 10.5 L

Betriebsfliissigkeit Mineralol ISO VG 46 ( 5/ 32 / 100)

Tragheitsmasse (ohne AnschluBteile)

AuBenteile ~ 0.75 kgm?
Innenteile ~ 0.16 kgm?
Fiillung max, ~ 0.23 kgm?
Profil = Mischprofil/gestaffeltes Profil

Anzahl der Schaufeln
AuBenrad 46
Innenrad 48
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Die Kupplung ist mit zwei Schmelzsicherungsschrauben, Ansprechtemperatur
140°C, als thermische Uberlastsicherung, sowie mit zwei NTC-Temperatursen-
soren (Bosch 0280130 026) zur Messung der Kupplungstemperatur ausgestat-
tet. Die Uberwachung der Temperatur ist fiir die Untersuchungen sehr wichtig,
da es bei Messungen bei groBem Schlupf zu schnellen TemperaturerhShungen
kommen kann. Es ist bei dieser Kupplungsbauart nicht moglich, Betriebsfliis-
sigkeit fiir eine kontinuierliche Kiihlung bzw. Temperierung wdhrend des Be-
triebes zu entnehmen. Daher muB die Belastung bei zu hoher Temperatur
rechtzeitig verringert werden, um ein Auslaufen der Betriebsfliissigkeit iiber
die Schmelzsicherung zu vermeiden.

Aullenrad Innenrad Gehduseschale
mit gestaffeltem Profil

Profilform c

Innenrad

' mit Mischprofil
Profilform a

Profilform b

Bild 2.5 : Hauptbestandteile der Voith-Turbokupplung 422 TH
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Die Voith-Turbokupplung 422 TH kann je nach Anwendungsfall mit zwei ver-
schiedenen Innenrddern eingesetzt werden. Das Innenrad kann dabei mit einem
gestaffelten Profil oder mit einem Mischprofil ausgeriistet sein (Bild 2.5/2.6).
Das gestaffelte Profil ist die einfachere Ausfiihrung mit gleichen Kanalformen
fiir alle Schaufelrdume (Bild 2.6a). Beim Mischprofil wurden drei verschiedene
Kanalformen (Bild 2.6a-c) iiber den Umfang verteilt, um damit gezielt Eigen-
schaften der Kupplung bzw. den Verlauf der stationdren Kennlinie zu beein-
flussen. Die Verteilung der verschiedenen Profilformen ist in Bild 2.5 angedeu-
tet.

\/
ir‘l\\\\\\‘

1

L

Bild 2.6 : Profilformen beim gestaffelten (a) und beim Mischprofil (a-c)

In den Bildern 2.7-2.10 sind einige gemessene stationdre Kennlinien fiir die
Voith-Turbokupplung 422 TH mit Mischprofil und mit gestaffeltem Profil, je-
weils fiir AuBlen- und Innenradantrieb bei verschiedenen Fiillungsgraden,
dargestellt. AuBlen- oder Innenradantrieb bedeutet, da entweder das AuBen-
oder das Innenrad als angetriebenes Pumpenrad verwendet wird. Dargestellt ist
die dimensionslose Leistungszahl A nach Gl. 2.5 (mit D=0.422 m, =840
kg/m3, Mineralsl ISO VG 32).

Deutlich erkennbar sind die Unterschiede zwischen Mischprofil und gestaffel-
tem Profil. Zwar verlaufen die Kennlinien beim gestaffelten Profil im Nennbe-
triebsbereich (v ~ 0.9-1.0) etwas steiler, dafiir ist beim Mischprofil der Ver-
lauf bei groBerem Schlupf gleichmaBiger und fast waagerecht. Dies ist sehr
wichtig fiir den Einsatz als Sicherheitskupplung, d.h. fiir einen Uberlast-
schutz. Das Mischprofil sorgt dabei fiir eine stabilere Kreislaufstromung, ohne
daB die Betriebsfliissigkeit friihzeitig in die Stau- und Nebenrdume verdréangt
wird.

Dall einige Kennlinien nicht bis zum Drehzahlverhidltnis v=0 verlaufen, liegt
an der Leistungsgrenze des Versuchsstandes fiir die spezielle Messung (vgl.
Kap. 4).
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3 Grundlagen zur Identifikation

3.1 Allgemeines zur Identifikation

Fiir den Entwurf und die Auslegung technischer Systeme sowie fiir den Betrieb
und zur Beurteilung kritischer Systemzustdnde sind Modelle fiir das dynami-
sche Verhalten erforderlich. Die Ermittlung solcher Modelle kann iiber eine
theoretische Systemanalyse oder iiber experimentelle Untersuchungen erfolgen.

Bei der theoretischen Systemanalyse werden aufgrund der wesentlichen tech-
nisch-physikalischen Gegebenheiten mathematische Modelle aufgestellt. Man-
che physikalischen Effekte, wie z.B. Nichtlinearititen, Dampfungseinfliisse
oder Stromungsverluste, oder einige wesentliche Parameter sind u.U. nur
schwierig oder gar nicht theoretisch zu ermitteln. Mit Hilfe von experimentel-
len Untersuchungen lassen sich dann Annahmen und Ergebnisse der theore-
tischen Systemanalyse verifizieren. AuBerdem kann ein theoretisch nur sehr
fehlerhaft oder gar nicht zu ermittelndes Verhalten aufgedeckt werden.

Die Systemidentifikation als experimentelle Systemanalyse ermdoglicht eine
umfassende Modellbildung und beinhaltet damit auch eine theoretische Sys-
temanalyse, um so moglichst viele a priori-Kenntnisse in die Modellbildung
einbringen zu kdnnen.

Es wurden bereits zahlreiche Verfahren zur Systemidentifikation entwickelt
(7,15,19,21,28], wobei das anzuwendende Verfahren sowohl von dem betrachte-
ten realen technischen System, aber auch von dem Verwendungszweck des Mo-
dells abhangt. Im wesentlichen besteht die Aufgabe der Systemidentifikation
in der Bestimmung eines mathematischen Modells, welches die Beziehungen
zwischen den Ein- und AusgangsgriBen eines Systems wiedergibt.

Die mathematische Beschreibung des dynamischen Verhaltens als funktionaler
Zusammenhang zwischen Ein- und AusgangsgréBen kann in parametrischer
oder nichtparametrischer Form erfolgen. Bei nichtparametrischen Modellen
wird der Zusammenhang tabellarisch oder graphisch;dargestellt (z.B. Fre-
quenzgidnge, Ortskurven).

Parametrische Modelle geben den funktionalen Zusammenhang analytisch mit
explizit auftretenden Parametern an. Die parametrischen Modelle besitzen da-
her im Gegensatz zu den nichtparametrischen Modellen eine bestimmte Struk-
tur. Als Struktur wird in diesem Zusammenhang der innere Aufbau einer ma-
thematischen Gleichung verstanden.

Die Festlegung der Modellstruktur ist eines der wesentlichen Probleme der pa-
rametrischen Identifikation. Wird das Modell durch eine theoretische System-
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analyse aus physikalischen Gegebenheiten hergeleitet, so kann die Struktur
den Aufbau des realen Systems repridsentieren und die Parameter konnen eine
entsprechende physikalische Bedeutung haben.

Ist dies nicht mo6glich, so konnen allgemeine Modellansdtze verwendet werden.
Die Parameter sind dann z.B. die Koeffizienten einer Ubertragungsfunktion. In
manchen Féllen konnen jedoch auch dann einige der Koeffizienten physikalisch
interpretiert werden. Festzulegen ist fiir die Modellstruktur der Ansatzgrad
allgemeiner Beschreibungsfunktionen. Die parametrische Identifikation mit all-
gemeinen nichtphysikalischen Modellen wird auch als ”black box”-Identifika-
tion bezeichnet, da der tatsichliche innere strukturelle Aufbau nicht bekannt
ist.

Die ”black box”-Identifikation beruht auf der Theorie der Ubertragungssysteme
[26], mit der das Ein-/Ausgangsverhalten allgemein beschrieben werden kann.
Dabei kann jedoch allein durch die Messung der Ein- und Ausgangsgll*b'Ben
nicht auf den inneren (physikalischen) strukturellen Aufbau geschlossen werden.

Bei Systemen mit nichtlinearem Verhalten erweisen sich allgemeine nichtline-
are Modellansdtze, wie z.B. die Volterra-Funktionalpotenzreihe [24], jedoch
als schwierig in der Anwendung, da eine sehr groe Anzahl von Parametern ge-

schatzt werden mulBl. Daher ist es in jedem Fall sinnvoll, mdglichst viele a
priori-Kenntnisse, z.B. aus physikalischen Gegebenheiten oder zus#tzlichen
Messungen, in diec Modellbildung einflieBen zu lassen.

EingangsgroBen > reales AusgangsgroBen
(Erregung) l System l (Systemantwort)
Messung Storungen ——»{ Messung

Fehlerbildung

—— Modell Fehlerbewertung
durch
Giitekriterium
Parameteranpassung < \
Strukturanpassung

Bild 3.1 : Prinzip der parametrischen Identifikation
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Liegt die Struktur fiir das Modell fest, so kann die eigentliche Bestimmung der
Parameter durch geeignete Parameterschitzverfahren erfolgen (Bild 3.1). Auch
hier stehen je nach Modellstruktur, Anzahl der Parameter, Art und Qualitidt der
Signale u.a. zahlreiche Schitzverfahren zur Verfiigung [7,28].

Zur Durchfithrung der Parameterschédtzung muBl ein geeignetes Giitekriterium
bzw. ein FehlermaB definiert werden, welches minimiert werden soll. Ge-
brduchlich ist der Ausgangsfehler als Differenz zwischen dem realen System-
ausgang und dem Modellausgang (s. Bild 3.1). Aber auch Eingangsfehler oder
verallgemeinerte Fehler aus Teilmodelldifferenzen sind mdéglich.

Die Identifikation eines realen Systems aus Messung der Ein-/AusgangsgroBen
setzt die Durchfiihrung geeigneter Messungen und einen bestimmten Informa-
tionsgehalt der MeBwerte voraus. Aus der Regelungstechnik ist der Begriff
der Steuerbarkeit und der Beobachtbarkeit bekannt. Ein System ist steuerbar,
wenn die Erregung so gewidhlt werden kann, daB alle Freiheitsgrade des Sy-
stems ausreichend angeregt werden. Ein System ist beobachtbar, wenn die we-
sentlichen physikalischen Vorgdnge in den gemessenen Antworten enthalten
sind. Ein System mul} daher steuerbar und beobachtbar sein, um identifizierbar
zu sein.

Neberderdirekten Tdentifikation eines parametrischen Modells sind auch indi-
rekte oder mehrstufige Methoden moglich. Dabei wird im ersten Schritt ein
nichtparametrisches Modell (z.B. der Frequenzgang) bestimmt, Im zweiten
Schritt erfolgt eine Parametrisierung des nichtparametrischen Modells, wobei
a priori-Kenntnisse aus dem ersten Identifikationsschritt eingehen konnen. Ein
solches mehrstufiges Identifikationsverfahren wird fiir die Identifikation der
Hydrodynamischen Kupplung angewendet.

3.2 Mathematische Systembeschreibungen

In Kap. 2.3 wurde bereits ein physikalisches Modell fiir das instationére
Wechselmoment an der Hydrodynamischen Kupplung aufgestellt. Dieses Modell
konnte fiir eine parametrische Identifikation verwendet werden. Das Modell ist
jedoch nicht umfassend genug und gilt nur fiir einen kleinen Betriebsbereich.
Effekte der Teilfiillung und des realen Kennlinienverlaufes kGnnen nicht erfaf3t
werden. Da jedoch andere physikalische Ans#tze. nicht bekannt sind, soll die
Identifikation an der Hydrodynamischen Kupplung mit allgemeinen Ubertra-
gungsfunktionen als ”black box”-Identifikation durchgefiihrt werden.

Wie bereits aus Kap. 2.3 hervorging, handelt es sich bei der Hydrodynami-
schen Kupplung um ein nichtlineares System. Obwohl die Identifikation der
Hydrodynamischen Kupplung in dieser Arbeit mit linearen Teilmodellen durch-
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gefiihrt wird, sind auch nichtlineare Ansdtze in Betracht zu ziehen.

Die mathematischen Modelle, die fiir eine ”black box”-Identifikation erforder-
lich sind, und die Beziehungen zwischen verschiedenen Darstellungsformen
werden im folgenden angegeben. Das mathematische Modell, welches ein re-
ales System beschreiben soll, wird hierbei ebenfalls als "System” bezeichnet.

3.2.1 Allgemeine Systembeschreibungen

3.2.1.1 Systemdefinition

Betrachtet werden soll ein System S mit r EingangsgréfSen und p Ausgangsgro-
Ben (Bild 3.2).

X] ———» ———» Y1
X (t) { %2 " System S > 21y
Xp —— L _\,}P
Eingangsgrofien Ausgangsgrofien

Bild 3.2 : Allgemeines MehrgroBensystem

Die GroB8en werden im EingangsgroBenvektor X und im Ausgangsgrolenvektor y
zusammengefallt. Die Ein- und Ausgangsgroflen werden zusammenfassend
SystemgrifBen genannt.

Es werden im folgenden nur zeitkontinuierliche Sysfeme betrachtet, da diese
den meisten realen technischen Systemen entsprechen, und hierfiir eine zeit-
kontinuierliche Beschreibung geeignet und iiblich ist. Obwohl die Berechnung
zeitkontinuierlicher, mathematischer Differentialgleichungen mit dem Digital-
rechner sowie die Erfassung von MefBgroen durch Abtastung mit einem Ana-
log-/Digitalwandler zu zeitdiskreten Signalen fiihren, konnen die Zeitverlaufe
der MeB- und Rechengroen bei ausreichend hoher Abtastfrequenz und einer
entsprechenden TiefpaBfilterung als “quasikontinuierlich” betrachtet werden.

Eine Eigenschaft, die ein reales System besitzt, und die auch von dem mathe-
matischen Modell verlangt wird, ist die Kausalitit. Ein kontinuierliches Sy-
stem ist dann kausal, wenn zu jedem Zeitpunkt der Verlauf des Ausgangssig-
nals y(t) stets nur vom Verlauf des Eingangssignals X(t) bis zu diesem Zeit-
punkt abhiangt. D.h., eine Wirkung darf nicht vor der Ursache erkennbar sein.
Eine Voraussetzung hierfiir ist z.B., daB bei einer Transformation vom Fre-
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quenzbereich in den Zeitbereich nur zuldssige Funktionen, d.h. gebrochen-ra-
tionale Funktionen mit bestimmten Eigenschaften, verwendet werden.

Weiterhin soll das System stabil sein. Es wird damit verlangt, daBl das Aus-
gangssignal y(t) beschridnkt ist, wenn das Eingangssignal X(t) beschrénkt ist.
Die Stabilitdt eines Modells ist notwendig fiir stabile Simulationsrechnungen.
Dabei hangt die Stabilitédt eines Modells im wesentlichen auch von einer sinn-
vollen Definition der Ein- und Ausgangsgrofen ab.

So stellt z.B. eine freidrehende Welle dann ein instabiles System dar, wenn
als Eingangsgrofen die zwei Momente an den Wellenenden vorgegeben werden.
Bei geringfiigiger Differenz der beiden Momente wird die Welle stetig be-
schleunigt und die Drehzahl steigt unbeschréankt ins Unendliche.

Eine andere mogliche Form von Instabilitdat kann bei Hydrodynamischen Kupp-
lungen im Kennlinienverlauf liegen. Es konnen Spriinge im Kennlinienverlauf
auftreten, die durch Stromungsinstabilitdten bzw. Stromungsumschldge hervor-
gerufen werden konnen. Solche instabilen Bereiche eines realen Systems las-
sen sich schwer beschreiben und sind auch in jedem Fall durch konstruktive
MaBnahmen zu vermeiden.

Die Systeme sollen auBerdem als zeitinvariant betrachtet werden. Die System-

parameter solcher Systeme sind zeitunabhidngig. Bei der Hydrodynamischen
Kupplung setzt dies voraus, daB z.B. die Temperatur der Betriebsfliissigkeit
konstant bleiben muB, da sie iiber die Viskositdt einen EinfluB auf das Uber-
tragungsverhalten der Kupplung hat. Andernfalls miilite die Temperatur nicht
als fester Systemparameter, sondern als variable SystemgroBe betrachtet wer-
den.

3.21.2 Ubertragungsmodelle

Ein Ubertragungsmodell gibt die Ubertragungseigenschaften eines Systems
zwischen seinen Ein- und Ausgangsgrofien an. Eng verbunden mit dem Begriff
des Ubertragungsmodells ist der Begriff der “black box”, da Ubertragungsmo-
delle als Ein-/Ausgangsbeschreibungen nicht notwendigerweise die reale in-
nere Struktur eines Systems wiedergeben.

Ubertragungsmodelle kénnen im Frequenz- oder im Zeitbereich definiert wer-
den. Die Darstellung im Frequenzbereich ist allgemein jedoch nur fiir lineare
Systeme moglich. Fiir nichtlineare Systeme konnen im Zeitbereich nichtlineare
Beziehungen zwischen Ein- und AusgangsgréfBen angegeben werde. Wegen der
Vielfalt der mdéglichen nichtlinearen Erscheinungsformen und der damit verbun-
denen mathematischen Komplexitédt lassen sich jedoch keine allgemeingiiltigen
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Theorien zur Beschreibung und Analyse der Systemeigenschaften angeben.

Im Rahmen der Funktionaltheorie ist es jedoch moglich, fiir eine groBere Klas-
se nichtlinearer Systeme eine geschlossene mathematische Darstellung in der
Form eines Funktionals zur Abbildung des Eingangssignals in ein Ausgangssig-
nal anzugeben. Fiir stetig differenzierbare Nichtlinearitdten 148t sich das
Ein-/Ausgangsverhalten durch die Volterra-Reihe darstellen [24] :

+ o

y(t) = f g1(ty) x(t-19) dyy

- Q0

+00 +00

+f Igz(‘fl,‘tz) x(t-tq) x(t-t5) drydty +
-0 =00

+00 +00
+ f e f ga(T1,T0, ... Tg) x(t-1) x(t-1T2) ...
- - o

...x(t-14) dtydrg L. dry, (3.1)

Diese unendliche Funktionalpotenzreihe enthdlt die Volterrakerne gi(t1,12,..Ti)

der Ordnung i. Alle Kerne miissen kausal sein, also
gi(Tl,Tz,...‘ti) =0 fir T < 0 B i=1,2,...n (3.2)

Die Volterra-Reihe ist hier nur fiir ein EingroBensystem mit einer Eingangs- und
einer Ausgangsgrofle angegeben. Fiir Mehrgrolensysteme kann die Darstellung
entsprechend erweitert werden.

Die Beschreibung eines nichtlinearen Systems durch eine Volterra-Reihe erfor-
dert eine extrem groBe Anzahl von Parametern und MeBdaten, da nur vergan-
gene Werte des Eingangssignals beriicksichtigt werden, so daB eine praktische
Anwendung der Volterra-Reihe in dieser Form stark eingeschrankt ist. Etwas
glinstiger ist eine Formulierung fiir zeitdiskrete Signale und eine Beschrénkung
der Ordnung. Damit ist eine Approximation der Volterra-Reihe durch eine end-
liche Anzahl von Parametern moglich [7].

Eine =zur diskreten Volterra-Reihe verwandte Form stellt das Kolmogorov-
Gabor-Polynom dar. Hieraus lassen sich auch andere allgemeine nichtlineare
Modellansédtze entwickeln, die gegeniiber der Volterra-Reihe wesentlich weni-
ger Parameter bendtigen [10].

Die Beschriankung auf eine maximale Ordnung und die Betrachtung von Son-
derféllen fithren zu speziellen nichtlinearen Beschreibungsfunktionen (z.B.
Wiener-Modell, Hammerstein-Modell, bilineares Modell [24,25]). Die Allge-
meingiiltigkeit ist jedoch damit eingeschrinkt, so daB auch hier a priori-
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Kenntnisse bzw. eine Strukturauswahl erforderlich sind.

3.2.1.3 Zustandsmodelle

Ein Zustandsmodell ist eine Systembeschreibung im Zeitbereich und gibt die
zeitliche Anderung des Zustandsvektors Z(t) in Abh#dngigkeit von den Anfangs-
zustdnden des Systems und den Einwirkungen durch die EingangsgroBen X(t)
an (Gl. 3.3).

z(t) = f(z(t),x(1)) ; t20
z(t=0) = zg (3.3)
y(t) = g(z(t),x(t)) ; t=20

Es handelt sich hierbei um ein im allgemeinen nichtlineares, gekoppeltes Diffe-
rentialgleichungssystem erster Ordnung. Es sollen Systeme mit konzentrierten
Parametern vorausgesetzt werden, so dafl zur Beschreibung gewohnliche Dif-
ferentialgleichungen ausreichen.

Die Komponenten des Zustandsvektors Z sind innere Systemgréfen, die den in-

neren Aufbau des Systems beschreiben. Diese inneren Systemgroflen koénnen
bei einer physikalischen Herleitung physikalischen Charakter haben. Die An-
zahl der inneren Systemgrofien ist abhingig von der Anzahl der inneren Frei-
heitsgrade des Systems.

3.2.2 Lineare MehrgriéBensysteme

Der wichtigste Sonderfall der allgemeinen nichtlinearen Systeme sind die line-
aren Systeme. Die wesentliche Eigenschaft der linearen Systeme ist das
Superpositionsprinzip. Das bedeutet, daB eine Uberlagerung verschiedener Ein-
gangsgrofen zu einer linearen Uberlagerung der entsprechenden Ausgangsgro-
Ben fiihrt. Da die Eigenschaften linearer Systeme gut bekannt sind und da das
Superpositionsprinzip mathematisch groBe Vorteile und Vereinfachungen bringt,
versucht man oft, reale Systeme durch lineare Modelle zu beschreiben bzw. zu
approximieren.

Wegen dieser Vorteile soll auch das dynamische Verhalten der Hydrodynafni-
schen Kupplung mit linearen (Teil-) Modellen approximiert werden, so daf3 hier
ndher auf die linearen MehrgréBensysteme und deren Beschreibung durch line-
are Modellansédtze eingegangen wird.



30 3 Grundlagen zur Identifikation

Mobgliche lineare Modelle sind Ubertragungsmodelle im Frequenz- oder Zeitbe-
reich sowie Zustandsmodelle. Es bestehen mathematische Beziehungen zwi-
schen den verschiedenen Modellformen, so daB eine Umrechnung unter be-
stimmten Bedingungen moglich ist. Auf die spezielle Transformation von einem
linearen Ubertragungsmodell im Frequenzbereich in ein Zustandsmodell im
Zeitbereich wird spater in Kap. 5.4 eingegangen.

3.2.2.1 Lineare Ubertragungsmodelle im Zeitbereich

Im Zeitbereich 148t sich das Ubertragungsverhalten eines linearen Systems
entsprechend Bild 3.2 durch rxp Gewichtsfunktionen gjj(t) darstellen. Die Ge-
wichtsfunktionen, auch Impulsantworten genannt, geben die Einzelantworten
an jedem Ausgang y; auf einen Dirac-Impuls an jedem Eingang x; an. Damit
lassen sich die Ausgangsgroflen y; gemdf dem Superpositionsprinzip als Summe
der Faltungsintegrale darstellen :

p
V=2 {0 [ dr, 1= L2, f (3.4
=1 9

Die einzelnen Gewichtsfunktionen gij(t) konnen in der Gewichtsmatrix G(t) zu-
sammengefallit werden. Dann berechnet sich der AusgangsgroBenvektor y aus
dem Faltungsprodukt der Gewichtsmatrix G mit dem EingangsgroBenvektor x :

y(t) = G(t) * x(t) ' (3.5)

Die Gewichtsfunktionen gij(t) entsprechen den Kernen erster Ordnung der Vol-
terra-Reihe (Gl. 3.1). Die experimentelle Ermittlung von Gewichtsfunktionen
ist jedoch aufgrund der erforderlichen Dirac-Impuls-Erregung schwierig. Ein
Dirac-Impuls ist praktisch nicht oder nur ndherungsweise zu erzeugen. Ein-
facher ist daher die Messung der Sprungantwort. Diese ist das Systemverhal-
ten bei einem Sprung am Eingang aus der Ruhelage heraus. Die Gewichtsfunk-
tion ergibt sich dann als zeitliche Ableitung der Sprungantwort.

X (1) ey G(t) —p  y(t)

Bild 3.3 : Lineares Ubertragungsmodell im Zeitbereich
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3.2.2.2 Lineare Ubertragungsmodelle im Frequenzbereich

Eine im mathematischen Sinne einfachere Darstellung des Ubertragungsmo-
dells ergibt sich im Frequenzbereich. Durch die Laplace-Transformation der

Gewichtsmatrix G(t) erhdlt man die Ubertragungsmatrix F(s) in Abhingigkeit
von der komplexen Variablen s :

s =8+ i0 (3.6)
F(s) = 8{cm} (3.7)

Mit den ebenfalls Laplace-transformierten Ein- und Ausgangsgrofien wird fiir
den Fall verschwindender Anfangsbedingungen aus dem Faltungsprodukt im
Zeitbereich das normale Produkt im Frequenzbereich :

Y(s) = F(s) X(s) (3.8)

Damit ist im Frequenzbereich die Ubertragungsmatrix das Verhiltnis von Aus-
gangsfunktion zu Eingangsfunktion :

(3.9)

Die Elemente der Ubertragungsmatrix F(s), die Ubertragungsfunktionen ST
lassen sich darstellen als gebrochen-rationale komplexe Funktionen folgender
Form :

bg +bis+bys2+ ... +bysn Zii(s)
f.. = = .
1 (s) ag+ais+ass2+ ... +aypsn Nij (s) (3.10)

Hierbei gibt n den Grad des Zahlerpolynoms Z(s) und m den Grad des Nenner-
polynoms N(s) an. Die Indizes i und j an den Koeffizienten wurden zur Uber-
sichtlichkeit weggelassen.

X(S) e F(s) —p  Y(s)

Bild 3.4 : Lineares Ubertragungsmodell im Frequenzbereich
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Eine weitere Transformation in den Frequenzbereich ist durch die Fourier-

Transformation moglich. Die Fourier-Transformation bietet aufgrund der schir-
feren Konvergenzbedingung jedoch nur eingeschrinkte Anwendungsmdoglichkeit.

Daher lassen sich gedampfte bzw. angefachte Schwingungen mit der Fourier-
Transformation nicht ohne weiteres behandeln. In diesen Fillen mufl man auf
die allgemeinere Laplace-Transformation zuriickgreifen. Oft eingesetzt wird die
Fourier-Transformation bei z.B. harmonisch erregten Systemen und fiir die
Messung von Frequenzgingen.

Wihrend die Variable der Laplace-Transformation die komplexe Variable
s=8+iQ ist, entfadllt bei der Fourier-Transformation der Dampfungsfaktor 3.
Die Fourier-Transformierte X(iQ2) ist eine Randfunktion der Laplace-Transfor-
mierten X(s), falls der Grenzwert fiir § > 0 existiert.

Als Frequenzgang F(iQ) wird damit der Wert der Ubertragungsmatrix F(s) auf

der imagindren Achse bezeichnet. Formal erhilt man den Frequenzgang F(iQ)
durch die Fourier-Transformation der Gewichtsmatrix G(t), falls die Fourier-
Transformierte existiert :

F(iQ) = §{G(W} (3.11)
Damit 148t sich das Ubertragungsverhalten ebenfalls darstellen :
Y(iQ) = F(iQ) X({iQ) (3.12)

Auf die Herleitung durch harmonische Erregung und auf Gesichtspunkte zur
Ermittlung bzw. Messung des Frequenzganges wird in Kap. 5.3 eingegangen.

Der Vorteil der Ubertragungsmodelle im Frequenzbereich liegt in der einfachen
multiplikativen Verkniipfung. Damit 148t sich das Gesamtiibertragungsverhalten
z.B. einer Reihenschaltung zweier Teilsysteme (Bild 3.5) einfach berechnen.

X, (8)
X1(s)—| Fi(s) ——B{ Fy(s) f— Y(s) = Fp(s)Fy(s)Xy(s)

Bild 3.5 : Reihenschaltung zweier Ubertragungsglieder
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3.2.2.3 Lineare Zustandsmodelle

Ein Zustandsmodell liefert eine Systembeschreibung im Zustandsraum. Dabei
handelt es sich bei linearen Systemen um eine lineare Vektor-Differentialglei-
chung 1. Ordnung fiir den Zustandsvektor z(t) mit der Systemmatrix A und der
Eingangsmatrix B. Die Differentialgleichung 146t sich eindeutig 16sen durch
Angabe der Anfangsbedingungen z,. Der Ausgangsgrofenvektor y(t) wird be-
stimmt durch die Ausgangsmatrix C und in einigen Fillen durch eine zusatzli-
che Durchgangsmatrix D :

z(t) = Az(t) + Bx(t) ; t>0
z(t=0) = z, (3.13)
y(t) = Cz(t) + Dx(t) ; t=0

Der Zustandsvektor z(t) habe die Dimension ¢, der EingangsgréBenvektor die
Dimension r und der Ausgangsgroenvektor die Dimension p. Damit ergibt sich
fiir die Dimensionen der Matrizen : (gqxq)A, (gqxr)B, (pxq)C, (pxr)D.

Wic aus Bild 376 ersichtlich ist, hat das Zustandsmodell eine innere Strukiur.
Diese innere Struktur wird durch den Zustandsvektor Z malgeblich beeinfluflt.

Wird das Differentialgleichungssystem (Gl. 3.13) aus physikalischen Gegeben-
heiten hergeleitet, so ergibt sich daraus auch die Struktur des Systems, und
der Zustandsvektor beinhaltet physikalische GroBen. Die Dimension des Zu-
standsvektors entspricht der doppelten Anzahl der inneren Freiheitsgrade des
Systems.

x (t) — B f C

y(t)

Bild 3.6 : Lineares Zustandsmodell

Die Zustandsraumdarstellung eignet sich besonders fiir Berechnungen im Zeit-
bereich, da sich diese Formulierung direkt fiir numerische Simulationsrechnun-
gen mit dem Digitalrechner verwenden 1d6t.

Daher ist es ein Ziel dieser Arbeit, Modelle in dieser Form fiir die Hydrodyna-
mische Kupplung zu finden.
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3.2.3 Mechanische Vierpole

Im folgenden soll ein spezieller Fall der linearen Mehrgroflensysteme im Hin-
blick auf die Beschreibung der Hydrodynamischen Kupplung betrachtet wer-
den : ein Vierpol, ein System mit zwei Eingangs- und zwei Ausgangsgroflen.

3.2.3.1 Allgemeines zur Vierpoltheorie

Der Begriff “Vierpol” stammt aus der Netzwerktheorie der Elektrotechnik. Ei-
ne dort ebenfalls hiufig verwendete analoge Bezeichnung ist der Begriff
PZweitor”. Vierpole dienen in der Netzwerktheorie der Beschreibung zur Ana-
lyse und Synthese von Netzwerkelementen [23]. Der Vierpol als Beschrei-
bungsform eines Ubertragungssystems 148t sich jedoch analog auch auf mecha-
nische Elemente anwenden. Zundchst sollen einige Begriffe aus der Vierpol-
theorie der Elektrotechnik erldutert werden.

Elektrotechnische vierpolige Elemente bestehen aus zwei Klemmenpaaren, an

denen die Spannungen uq(t) und u,(t) anliegen und die Strome i;(t) und iy (t)
flieBen (Bild 3.7).

11 i2
(1) O-»— —<O (3)
uq l l 2%))
(20— —-0 (4)

Bild 3.7 : Vierpoliges Netzwerkelement

Die Beschreibung soll nun als Ubertragungsmodell im Frequenzbereich erfolgen
(vgl. Gl. 3.8), so daB die Spannungen, Strome und die Ubertragungsmatrizen
Funktionen der komplexen Variablen s sind. Dabei sind jedoch mehrere Formen
moglich, je nachdem welche Grdfen im Eingangsvektor und welche GroBen im
Ausgangsvektor zusammengefa3t werden. In der Elektrotechnik sind folgende
Bezeichnungen gebriduchlich :

Die Widerstands- oder Impedanzform mit der (2x2)Impedanzmatrix Z :

U; I,
o] [
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Die Leitwerts- oder Admittanzform mit der (2x2)Admittanzmatrix Y :

I Uy
][9]

Die Kettenform mit der (2x2)Kettenmatrix A :

Uy | - U
[ 1} = A [ 2} (3.16)
1, -1,

Da es sich bei den drei Formen um lineare Gleichungssysteme handelt, lassen

sich die Matrizen Z, Y und A meist ineinander umrechnen. Allerdings miissen
nicht immer alle Matrizen gleichzeitig existieren. Je nach Beschaffenheit der
einzelnen Matrixelemente kann es zu singuldren Matrizen kommen, die sich
nicht invertieren lassen. Eine der Matrizen Z, Y oder A muB jedoch minde-
stens existieren. Es lassen sich auch noch weitere Vierpolmatrizen definieren;
im allgemeinen beschridnkt man sich jedoch auf die genannten. Die Elemente
der Ubertragungsmatrizen konnen konstante GroBen sein, sind jedoch im allge-
meinen Fall gebrochen-rationale Funktionen der Variablen s (vgl. Gl. 3.10).

Vierpole konnen verschiedene grundlegende Eigenschaften haben :

Ein Vierpol wird bilateral genannt, wenn eine Signaliibertragung vom Klem-
menpaar 1-2 zum Klemmenpaar 3-4 und auch umgekehrt moglich ist. Bei
unilateralen Vierpolen ist dies nicht moglich.

Ein bilateraler Vierpol ist reziprok, wenn die Matrizen Z und Y symmetrisch
sind, andernfalls ist er nichtreziprok.

Ein Vierpol ist symmetrisch, wenn die Klemmenpaare 1-2 mit den Klemmen-
paaren 3-4 vertauscht werden konnen, d.h das Element umgedreht betrieben
werden kann, ohne dafl sich die mathematischen Beziehungen &ndern. Dann
sind die Matrizen Z und Y symmetrisch und auBerdem sind die Diagonalele-
mente identisch. Die Symmetrie schliet daher reziprokes Verhalten ein.

Bei den Vierpoldarstellungen ist die Unterscheidung zwischen reinen Eingangs-
groBen und Ausgangsgrofien nicht mehr sinnvoll bzw. nicht unbedingt notwen-
dig, da die Richtung von Ursache und Wirkung je nach Eigenschaft des Vier-
pols nicht eindeutig ist, sondern auch beliebig sein kann.

Bei einem bilateralen nichtreziproken Vierpol kann sich jede Grofle dndern und
damit zwei andere Groflen beeinflussen. Damit kann der Tatsache Rechnung
getragen werden, dall reale Systeme meist nicht riickwirkungsfrei sind, son-

dern daB vielmehr eine Anderung einer AusgangsgréBe oft eine Anderung einer
EingangsgroBe zur Folge hat.
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Wie noch gezeigt wird, 148t sich das dynamische Verhalten der Hydrodynami-
schen Kupplung in einem Betriebspunkt mit Hilfe eines bilateralen nichtrezipro-
ken Vierpols beschreiben.

3.2.3.2 Die Vierpol-Betrachtung bei mechanischen Systemen

In der Mechanik sind das Ubertragungsverfahren und das Steifigkeitsverfahren
bekannte Methoden, um dynamische Probleme zu untersuchen. Diese Verfahren
entsprechen in gewisser Weise der Vierpoltheorie der Elektrotechnik. Es soll
hier auf die Analogie der Betrachtungsweise und auf die Bedeutung, im spe-
ziellen in Bezug auf die Komponenten in einem Antriebsstrang, hingewiesen
werden.

Vergleichbar zur Impedanzmatrix Z, zur Admittanzmatrix Y und zur Kettenma-
trix A sind in der Mechanik folgende Ubertragungsmatrizen gebrauchlich :

die Frequenzgangmatrix H, die Dynamische Steifigkeitsmatrix S und die

Ubertragungsmatrix U.

[Leider sind diese Bezeichnungen weniger spezifisch, so daB es hier leicht zu
Verwechselungen zwischen allgemeinen Ubertragungsmatrizen, z.B. der Uber-
tragungsmatrix F(s) und der Frequenzgangmatrix F(iQ), und den speziellen
Ubertragungsmatrizen in der Mechanik kommen kann.

Um jedoch bei den gebrduchlichen Bezeichnungen zu bleiben, wird hier der
Begriff "Ubertragungsmatrix” in mehrfacher Bedeutung verwendet :

1. fiir eine allgemeine Ubertragungsmatrix zur Beschreibung eines allgemeinen
Ubertragungsmodells, 2. fiir die Ubertragungsmatrix F(s) als Verhiltnis von
AusgangsgroBen zu EingangsgroBen (Gl. 3.9), und 3. fiir die spezielle Ubertra-
gungsmatrix U in der Mechanik (s. Gl. 3.19).

Die Dimension der Ubertragungsmatrizen in der Mechanik ist im allgemeinen
Fall groBer als zwei, die Ubertragungsmatrizen sind jedoch immer quadratisch.
So hat die spezielle Ubertragungsmatrix U fiir einen einfachen Biegebalken
die Dimension 4x4. Der vierpolige Fall mit 2x2-Ubertragungsmatrizen ist z.B.
gegeben bei Wellen, fiir die nur die Verdrehung und Torsionsmomente, nicht
aber Biegemomente betrachtet werden.

Die Definitionen der Ubertragungsmatrizen soll nun fiir rotatorische Systeme
angegeben werden, da solche im folgenden als Komponenten eines Antriebs-
stranges betrachtet werden.

Als SystemgroBen erscheinen dann der Verdrehwinkel ¢ und das Moment M,
die sdmtlich positiv im gleichen positiven Drehsinn betrachtet werden sollen
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(Bild 3.8).

@1 ——| rotatorisches |——» ¢,
M; —»»  System —>> M,

Bild 3.8 : SystemgréBen an einem rotatorischen Ubertragungssystem

Fiir ein System nach Bild 3.8 ergeben sich die drei Vierpoldarstellungen mit
den entsprechenden Ubertragungsmatrizen :

Die Frequenzgangform mit der Frequenzgangmatrix H :
?q M,
Jon 2]
®2 M,
Die Steifigkeitsform mit der Dynamischen Steifigkeitsmatrix S :

(M| [en]

[_MZ_J =S L<P2J (3.18)

Die Ubertragungsform mit der Ubertragungsmatrix U :
P2 ®1
[ ] =U [ } (3.19)
M2 —Ml

In der Mechanik werden die Ubertragungsmatrizen iiblicherweise nicht in Ab-

hingigkeit von der Variablen s (Laplace-Transformation), sondern von iQ (Fou-
rier-Transformation) angegeben. Mit 8§=0 gilt daher :

s = iQ (3.20)

Alle drei Ubertragungsmatrizen H, S und U sind komplexe (2x2)-Matrizen,
deren vier Elemente sich als gebrochen-rationale Funktionen, hier iiblicherwei-
se in Abh#ngigkeit von iQ, darstellen lassen (vgl. Gl. 3.10); z.B. die Steifig-
keitsfunktionen fiir die Dynamische Steifigkeitsmatrix SGQ)

bo +b1 () +bp (12 +.. .+, ((Q)"  _ Z4i(iQ)
ag+al (i) +ar(iQ)2+... +a, Q)™ Njj (iQ)

53 (i) = (3.21)
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Dabei miissen die Nennerpolynome Nj;(iQ)) aller Ubertragungsfunktionen Hur-
witz-Polynome sein, um die Stabilitdt des Vierpols zu gewdhrleisten. Ein Hur-
witz-Polynom liegt dann vor, wenn alle Nullstellen negative Realteile haben.

3.2.3.3 Vierpolige mechanische Grundelemente

Es werden nun in tabellarischer Form die vier Matrixelemente der Ubertra-
gungsmatrizen H, S und U einiger mechanischer Grundelemente eines An-
triebsstranges angegeben (Tabelle 1). Damit soll spdter ein Vergleich mit dem
Ubertragungsverhalten der Hydrodynamischen Kupplung angestellt werden. Da-
raus wird auch ersichtlich, wie die Systemparameter Steifigkeit k, Ddmpfung d
und Trigheitsmasse @ in den gebrochen-rationalen Ubertragungsfunktionen
enthalten sind. Es gelten die Vorzeichen nach Bild 3.8 und die Definitionen
GI. 3.17-3.19.

Die Matrizen, fiir die in Tabelle 1 keine Angaben gemacht sind, sind nicht de-
finiert. Es ist ersichtlich, daB die Frequenzgangmatrizen H weniger gut fiir ei-

(4l 4 Iy h + 3 : R LA | 1 : 4+ 3 LI T e I L LI ) : 3 1
I YSTCHTIUCA LI CITULG  gUTIgIcT ST, da ST CNUWETOcTT IIICHT UCITINICTU ST OJeT

zu komplizierteren Zusammenhingen zwischen den Systemparametern fiihren.

Dabei werden die Frequenzgangmatrizen fiir alle Systeme nach Bild 3.8, d.h.
wenn keine weiteren dufleren Momente angreifen, mindestens im Ursprung sin-
guldr. Das liegt daran, dal bei Q=0, also im stationdren Zustand, Momenten-
gleichgewicht zwischen den von aufien angreifenden Momenten herrscht
Mjg=Mjq. Fiir Systeme ohne Trzgheiten gilt dies aufgrund fehlender Beschleu-
nigungsmomente filir den gesamten Frequenzbereich.

Die linearen Grundelemente Feder, Dampfer, Parallelschaltungen aus diesen
Elementen sowie die Tragheit sind bilaterale und vollkommen symmetrische
Vierpole. Das System Tragheit-Dampfer-Triagheit ist bei unterschiedlichen
Trdagheiten ©1 und @, im Sinne der Vierpoltheorie nicht mehr symmetrisch,
aber immer noch reziprok und soll als sehr vereinfachtes Modell einige prinzi-
pielle Zusammenhinge fiir das System "Hydrodynamische Kupplung” aufzeigen.
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S

My
- 1
Feder k +k -k 1 -
-k +k 0 1
MWW
Diampfer d +i0d - i0d 1 - ﬁia
-iQd +1iQd 0 1
——
.. . 1 1
Tragheit © B=ToW 002 1 0
1 1 -

E[ll "e0z en? - 602 !
Feder/ -
Dampfer +(k+iQ2d) -(k+iQd) 1 11:2—+(1)%3—2

arallel
E MM| (k+iQd)  +(k+iQd) 0 1

Tréigheit 1- hqq his . —Ozﬂld-iﬂﬂ =-iQd Yt D
Dampfer - o o
Trﬁgheit 2 h21 hzz ~-iQd -02 ®2+iQd usq Upo
(=
5. d 6 hoo = (81+8,)d2 + 020,0,2 + i00,2d
1 2 11 - 02(0,+0,)2d2 + 040,20,2
h - (@1+@2) d2 + QZ @1292 +i0) @12d
22 02(0,+0,)2d2 + 040,26,2
" _ (84+87)d2 - i00,0,d
12 02(0,+0,)2d2 + (# 6,20,2
B .
iQ @1
Uip = 1+ —3
_ i
U12 = =049
i030,0
uz| = = 02 (®1+@2) - —dl—-g
06,
U2 = 1+ 73

Tabelle 1 : Ubertragungsmatrizen mechanischer Grundelemente
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3.3 Die Teilsystem-Identifikation

Eine wesentliche Voraussetzung fiir die Identifikation eines Systems ist die
Definition einer geschlossenen Systemgrenze und damit die Festlegung der
Ein- und AusgangsgroBen des Systems. Das Systemverhalten 148t sich dann
durch das Ein-/Ausgangsverhalten als Ubertragungsmodell beschreiben.

Viele technische Systeme bestehen aus mehreren Teilsystemen, die miteinan-
der gekoppelt sind. Als Beispiel sei hier eine Maschine genannt, die aus dem
Teilsystem ”“Antriebsmotor”, dem Teilsystem “Verbindungskupplung” und dem
Teilsystem “Arbeitsmaschine” besteht (Bild 3.9).

Antriebsmotor hydrodyn. Kupplung  Getriebe/Arbeitsmaschine

Bild 3.9 : Gesamtsystem als Kopplung von Teilsystemen

Werden die Teilsysteme miteinander verbunden, so entsteht ein Gesamtsystem
mit einem Gesamtverhalten. Das Gesamtverhalten 148t sich aus dem Verhalten
der einzelnen Teilsysteme berechnen, wenn diese bekannt sind.

Eine Aufgabe der Identifikation besteht daher darin, das Verhalten eines Teil-
systems unabhidngig vom Gesamtsystem zu bestimmen und teilsystem-
spezifische Ubertragungsmodelle anzugeben.

Voraussetzung dafiir ist die Definition eines Teilsystems als solches und die
Bestimmung aller Ein- und Ausgangsgrofien fiir dieses Teilsystem. Diese Vor-
gehensweise wird hier als Teilsystem-Identifikation bezeichnet.

Das Ubertragungsverhalten eines Teilsystems 14Bt sich dann aus dessen ge-
messenen Ein- und AusgangsgroBen bestimmen, wenn die Eingangssignale das
Teilsystem ausreichend stark anregen und ausreichend groBe Ausgangssignale
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erzeugen. Was dabei als ausreichend bezeichnet werden kann, hédngt vom Dy-
namikbereich ab, fiir welchen das Modell definiert sein soll.

Die Moglichkeit der Teilsystem-Identifikation ergibt sich aus der Theorie der
Ubertragungssysteme. An einer Reihenschaltung 1dBt sich dies verdeutlichen
(Bild 3.10).

X1 Xol %Xs X4
- F; PP F, —|’ F; [

Bild 3.10 : Reihenschaltung aus Teilsystemen

Das Gesamtiibertragungsverhalten ergibt sich im Frequenzbereich durch multi-
plikative Verkniipfung :

X4 = F3 F2 F1 X1 (3.22)

Das Ubertragungsverhalten F,; berechnet sich dann wie folgt :

F2 = ——r "t = = (3.235

Das Ubertragungsverhalten F, 148t sich hier unabhingig von F; und F3 bestim-
men, wenn die Ein- und Ausgangsvektoren X, und X5 volisténdig melibar sind.

Daraus ergibt sich fiir Versuchs- und MeBaufbauten fiir die experimentelle
Identifikation das Ziel, die MeBstellen so anzuordnen, daB sie an der Teil-
systemgrenze liegen und hier alle SystemgroBen erfassen; dann ist das Teilsy-
stem unabhingig vom Eigenverhalten des Versuchsstandes oder von anderen
Einbauten zu identifizieren.

Diese Vorgehensweise einer Teilsystem-Identifikation wurde hier entwickelt
(s. auch Menne [16]) und zur Identifikation der Hydrodynamischen Kupplung
angewendet. Eine konsequente Durchfiihrung einer Teilsystem-Identifikation,
wie sie hier definiert wurde, ist aus der Literatur bisher nicht bekannt.
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3.4 Die "black box”-Identifikation der Hydrodynamischen Kupplung

\

Es sollen nun die mathematischen und die experimentellen Voraussetzungen
fiir eine Identifikation der dynamischen Eigenschaften der Hydrodynamischen
Kupplung, wie sie in den vorangegangenen Kapiteln beschrieben wurden, zu-
sammengefalit werden.

3.4.1 Die Teilsystemgrenze

Wie in Kap. 3.3 erlautert wurde, spielt die Festlegung der Teilsystemgrenze
eine wichtige Rolle. Von wesentlichem Interesse ist bei der Hydrodynamischen
Kupplung das hydrodynamische Ubertragungsverhalten, d.h. die Wechselwir-
kung der Betriebsfliissigkeit zwischen Pumpen~ und Turbinenrad ohne den Ein-
fluB von Tragheitsmomenten durch die Tragheitsmassen von Pumpenrad, Turbi-
nenrad, Gehduse, AnschluBwellen u.a.. Dies ist jedoch praktisch nicht mefbar.
Die Teilsystemgrenze mufl daher so weit gezogen werden, daBl an ihr die Mes-

sung der duBeren Systemgrifen Pumpenmoment, Pumpendrehzahl, Turbinenmo-
ment und Turbinendrehzahl (vgl. Gl. 2.1) moglich ist. In einem zweiten Identi-
fikationsschritt kénnen dann, falls erforderlich, Tragheits- und Reibmomente
bestimmt und aus dem umfassenden Teilsystem-Modell herausgerechnet wer-
den.

Allerdings ist fiir eine Simulation von Zeitverldufen das gesamte Verhalten
inclusive Trédgheiten u.a. zu beriicksichtigen, so daB eine Teilsystemgrenze
iber das rein hydrodynamische Ubertragungssystem hinaus auch von daher
sinnvoll ist.

Das Teilsystem "Hydrodynamische Kupplung” besteht unter Beriicksichtigung

der konstruktiven Gegebenheiten am Versuchsstand (vgl. auch Kap. 4) aus der
Voith-Turbokupplung 422 TH, aus AnschluBwellen, die in Pendelrillenkugella-
gern gelagert sind, aus drehsteifen Verbindungskupplungen und aus je einer
Halfte der Drehmoment-MeBwellen (Bild 3.11).

Die Teilsystemgrenze soll damit genau durch die Drehmoment-MeBwellen ver-
laufen, an der die Momente und Drehzahlen gemessen werden kdnnen. Der
Wirmetransport durch die Teilsystemgrenze wird nicht beriicksichtigt, da die
Temperatur der Betriebsfliissigkeit in einem gewissen Toleranzbereich kon-
stant gehalten werden soll. Die Temperatur ist dann ein konstanter Systempa-
rameter.
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Bild 3.11 : Das Teilsystem “Hydrodynamische Kupplung”

3.4.2 Systembeschreibung der Hydrodynamischen Kupplung als Vierpol

Als mathematisches Grundmodell zur Beschreibung des dynamischen Verhal-
tens der Hydrodynamischen Kupplung wird ein ”black box”-Ubertragungsmodell
verwendet. Uber die innere Struktur, d.h innere Strémungsvorginge, werden
zundchst keine weiteren Annahmen getroffen. Es wird allerdings vorausge-
setzt, dal das Verhalten der Hydrodynamischen Kupplung im jeweiligen
Betriebspunkt linearisierbar ist. Uber diese Voraussetzung wird spater zu dis-
kutieren sein (Kap. 6/7). Damit ist jedoch eine Darstellung als lineares Vier-

polelement moglich, welches das dynamische Verhalten in einem Betriebspunkt
approximiert.

Die Beschreibung des Ubertagungsverhaltens der Hydrodynamischen Kupplung
erfordert notwendigerweise eine Vierpolmatrix aus vier Ubertragungsfunktio-

nen, da es sich um ein System mit vier Systemgroen handelt.

Dariiberhinaus ist das vierpolige Teilsystem "Hydrodynamische Kupplung” nicht
symmetrisch, da die pumpen- und turbinenseitigen TrAgheitsmassen unter-
schiedlich groB3 sind, und da das hAydrodynamische Ubertragungsverhalten an

sich nicht symmetrisch ist. Dies wird in Kap. 6 anhand der Ergebnisse gezeigt.
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Die in der Literatur oft angegebene Reduzierung auf eine einzige Ubertra-
gungsfunktion stellt eine vereinfachende Beschreibung dar.

Zur Beschreibung konnen nun die Dynamische Steifigkeitsmatrix S, die spe-
zielle Ubertragungsmatrix U oder die Frequenzgangmatrix H (s. GI. 3.17-19)
verwendet werden. ‘

Es soll an dieser Stelle neben den genannten eine weitere Ubertragungsmatrix
neu definiert werden, die sich fiir die Beschreibung des Ubertragungsverhal-
tens der Hydrodynamischen Kupplung besonders gut eignet. Grundlage hierfiir
ist die Tatsache, daB zwischen Pumpenseite und Turbinenseite einer Hydrody-
namischen Kupplung keine elastische Verbindung besteht, d.h. daB keine dreh-
winkelabhidngigen Momente auftreten, sondern nur Momente in Abhiéngigkeit
der ersten und hoheren zeitlichen Ableitungen des Drehwinkels. Diese Kop-
plung kann in erster Ndherung als ein Dadmpfungsglied betrachtet werden. Auf
diesen Sachverhalt wird spdter noch genauer eingegangen.

Entgegen den .bisherigen Ubertragungsmatrizen H, S und U, die eine Bezie-
hung zwischen Momenten M und Drehwinkeln ¢ herstellen, soll daher nun eine
Beziehung zwischen Momenten M und Drehzahlen n definiert werden :

miGoy] (o)
mG)| = 29D | a0 (3.24)
bzw.
m@Q) = D3GEQ) n@iQ) (3.24a)
mit
) _ d;1(Q) di» (iQ)
D@iQ) = |:d21(iQ) dzz(iﬂ)] (3.24b)

Die Matrix D(iQ) wird als Dyvnamische Dimpfungsmatrix bezeichnet. Dies er-

folgt in Analogie zu der Bezeichnung "Dynamische Steifigkeitsmatrix”, die eine
Beziehung zwischen KraftgroBen und VerschiebungsgroBen angibt. Die Dynami-
sche Dampfungsmatrix gibt entsprechend die Beziehung zwischen KraftgréBen
und GeschwindigkeitsgroBen an. Aus praktischen Erwigungen wird hier nicht
die Winkelgeschwindigkeit in rad/s, sondern die Drehzahl in min-1 verwendet,
da dies die anschaulichere, direkt gemessene GroBe darstellt,
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Die frequenzabhiingige Dynamische Diampfungsmatrix D(iQ) ist jedoch nicht
mit der Dampfungsmatrix eines Matrizen-Differentialgleichungssystems in der
sogenannten M-D-K-Darstellung (Masse-Dampfung-Steifigkeit) zu verwech-
seln!

Neben der Dynamischen Dampfungsmatrix wird spdter auch die Inverse Dyna-

mische Dampfungsmatrix verwendet, da sich an ihr auch einige interessante
Eigenschaften erkennen lassen. Die Inverse Dynamische Dampfungsmatrix
D-1(iQ) bildet das analoge Gegenstiick zur Dynamischen Ddmpfungsmatrix in
der Drehzahl/Momentenbeziehung, so wie die Frequenzgangmatrix H das Ge-
genstiick zur Dynamischen Steifigkeitsmatrix in der Drehwinkel/Momentenbe-
ziehung ist.

Mit der Dynamischen 'Démpfungsmatrix und ihrer Inversen wird auch der Zu-
sammenhang zu den in Kap. 2.2 definierten SystemgréBen an der Hydrodynami-
schen Kupplung (Gl. 2.1) hergestellt. Es werden hier allerdings nicht die Indi-
zes P und T fiir Pumpe und Turbine verwendet, sondern 1 und 2 fiir eine allge-
meinere Darstellung. Die Hydrodynamische Kupplung als vierpoliges Element
mit den relevanten Groen nach GIl. 3.24 ist in Bild 3.12 dargestellt.

Ny —» Hydrodynamische b——» 02
M) —»» Kupplung  [—pp M)

Bild 3.12 : SystemgroBen an der Hydrodynamischen Kupplung

Die Identifikationsaufgabe besteht nun darin, die 4 Elemente der 'Ubertra—
gungsmatrizen als Funktionen der Variablen s bzw. Q zu bestimmen. In einem
weiteren Schritt kann dann das Ubertragungsmodell in ein Zustandsmodell
transformiert werden, um cine geeignete Darstellung fiir Simulationen im Zeit-
bereich zu erhalten.

Die Ubertragungsmatrizen S, H, D, D! und U sind nun verschiedene Modelle,
die zur Beschreibung des dynamischen Verhaltens der Hydrodynamischen
Kupplung méglich sind. Sie lassen sich mit Einschridnkung der singuldren Punk-
te fiir verschiedene Anwendungen ineinander umrechnen. Die Umrechnungsfor-
meln sind in Tabelle 2 angegeben.
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von S D U
rad rad Nm Nm Nm ~ Nm 1 rad
Nm Nm rad rad min-l min-1 Nm
rad rad Nm  Nm Nm  _Nm Nm
nach Nm Nm rad rad min-1 min-! rad
1
- -1 -1 _:ﬁ 1 uz2
H S D-tiQ-=¢ Uoq I:AU ugq
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-1 - 030 1| Yt
S H D 1 TC u12 [_AU u22
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Tabelle 2 : Umrgchnung der Ubertragungsmatrizen (A : Determinante von)

3.4.3 Experimentelle Anforderungen

Fiir die Identifikation des Teilsystems “"Hydrodynamische Kupplung” ist es er-
forderlich, das Teilsystem dynamisch anzuregen und alle SystemgroBen zu
messen. Die zu messenden GriBen sind die Momente M(t) und M,(t) sowie
die Drehzahlen nq(t) und njy(t). Die Messung muB an der Teilsystemgrenze er-
folgen, wie in Kap 3.4.1 definiert. Der Versuchsstand schlieBt dann an den
Teilsystemgrenzen mit den beiden Schnittstellen M{/nq und M;/n,; an und er-
setzt damit Antriebsmotor und Arbeits- bzw. Belastungsmaschine eines realen
Gesamtsystems (Bild 3.9).

Wie bereits erwdhnt, handelt es sich bei der Hydrodynamischen Kupplung um
einen bilateralen nichtreziproken Vierpol. Dies bedeutet, dal die Hydrodynami-
sche Kupplung in beide Richtungen betrieben werden kann. Es kann daher auch
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das Innenrad als angetriebenes Pumpenrad verwendet werden. Dabei #ndert
sich jedoch in der Regel das Ubertragungsverhalten der Kupplung (vgl. Kenn-
linien bei AuBenradantrieb/Innenradantrieb, Bild 2.7-2.10). Die Umkehr der
An-/Abtriebsrichtung sollte ohne Umbauten am Versuchsstand mdoglich sein.

Neben der Festlegung von AuBlen- oder Innenradantrieb sind nun drei Kombina-
tionen der Zuordnung von Eingangsgroen moglich :

a) es wird pumpenseitig eine Drehzahl vorgegeben und die Turbinenseite mit
einem Belastungsmoment belastet;

b) es wird umgekehrt turbinenseitig eine Drehzahl aufgepridgt und pumpenseitig
ein Antriebsmoment vorgegeben;

c) es werden pumpen- und turbinenseitig Drehzahlen aufgeprigt und damit ein
Schlupf erzeugt, bei dem ein bestimmtes Moment iibertragen wird.

Die jeweils anderen beiden GroBen stellen sich entsprechend dem Ubertra-
gungsverhalten ein und bilden dann die Ausgangsgroflen.

Bei instationdren Vorgingen kann es dabei zu stdndigem Wechsel zwischen
diesen Kombinationen von Ein- und Ausgangsgro3en kommen.

Diese Kombinationen von vorgegebenen und sich einstellenden Systemgrifen

miissen mit dem Versuchsstand realisiert werden konnen, um das Verhalten
umfassend untersuchen zu konnen. Dabei miissen die Eingangsgroflen dyna-
misch variiert werden konnen. Die dynamische Erregung soll hier in erster Li-
nie mit harmonischen, monofrequenten Erregungsfunktionen durchgefiihrt wer-
den, aber auch andere Erregungsfunktionen sollten moglich sein.

Der Frequenzbereich einer Drehzahl- oder einer Momentenerregung mul3 dabei
groB genug sein, um iiber das Ubertragungsverhalten der Hydrodynamischen
Kupplung fiir den praktischen Betrieb ausreichend gute Aussagen treffen zu
konnen. Allerdings sind hier mef3- und antriebstechnische Grenzen gesetzt. An-
zustreben ist ein Frequenzbereich von 0 bis 15 (...20) Hz.

3.4.4 Der Identifikationsablauf

Die prinzipielle Vorgehensweise bei der Identifikation des Teilsystems “Hydro-
dynamische Kupplung” ist in einem Uberblick zusammenfassend in Bild 3.13
dargestellt.
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Teilsystem
> Messung Hydrodynamische Messung |- >
M1 , N Kupplung Mz, nsp
als ”"black box”

Dynamische Erregung
durch den Versuchsstand

Identifikation

> des <]:L

Ubertragungsverhaltens

v

l Bestimmung eines Modells i

] 1m Frequenz- i
[ oder Zeitbereich i

b

I Simulation K
> und Vergleich <
‘Modell / MeBBwerte

Bild 3.13 : Identifikation der Hydrodynamischen Kupplung
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4.1 Der Anforderungskatalog

Um eine Identifikation der dynamischen Eigenschaften entsprechend Kap. 3
an der Hydrodynamischen Kupplung durchfiihren zu kOnnen, sind genaue und
hochdynamische Messungen an einem Versuchsstand erforderlich. Da die Még-
lichkeiten des Versuchsstandes wesentlich fiir die Mdoglichkeiten der Identifi-
kation sind, sollen die Anforderungen und die technische Realisierung des Ver-
suchsstandes ausfiihrlich erldutert werden.

Die Anforderungen an den Versuchsstand lassen sich in drei Schwerpunkte
unterteilen :

1) Dynamische Drehzahl- und Momentenerregung fiir Messung von Frequenz-
gangfunktionen und beliebigen instationdren Vorgidngen.

2) Rechnergesteuerte Versuchsdurchfiihrung, digitale MeBwerterfassung und
-auswertung.

3) Untersuchungsmdoglichkeiten fiir verschiedene Teilsysteme. Neben Hydrody-
namischen Kupplungen sollen auch Hydrodynamische Drehmomentwandler
(vgl. hierzu auch Menne [16]) und andere Antriebsstrangkomponenten unter-
sucht werden konnen.

Aus diesen drei Schwerpunkten ergeben sich die folgenden detailierteren An-
forderungspunkte :

-~ Hohe Dynamik der An- und Abtriebseinheiten.
- Regelung der Drehzahlen oder der Momente im Vierquadrantenbetrieb.

- Vorgabe der Sollwerte fiir Drehzahl- oder Momentenregelung iiber einen Di-
gitalrechner in Echtzeit.

- Messung der SystemgroBen an der Teilsystemgrenze und digitale Weiterver-
arbeitung. Diese GroBen sind die an- und abtriebsseitigen Drehzahlen und
Momente, zusidtzlich die Temperatur der Betriebsfliissigkeit in Kupplung
oder Wandler, beim Hydrodynamischen Wandler auch das Reaktionsmoment
am Wandlergehduse.

- Modularer Aufbau der An- und Abtriebseinheiten mit universellen Anschluf3-
moglichkeiten.

- Zusiatzliche Einbaumdoglichkeit von Zwischenwellen und Zusatzdrehtrighei-
ten fiir eine Variation der Versuchsbedingungen und fiir die Simulation von
Antriebsstridngen.
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Der nach diesen Anforderungen konzipierte und aufgebaute Versuchsstand wird
in den folgenden Unterkapiteln beschrieben.

4.2 Aufbau des Versuchsstandes

Bild 4.1 : Der Versuchsstand mit eingebauter Hydrodynamischer Kupplung

4.2.1 Das sekunddrgeregelte hydrostatische Antriebssystem

Um die Anforderung einer sehr hohen Dynamik im Vierquadrantenbetrieb erfiil-
len zu koOnnen, wird ein sekundirgeregeltes hydrostatisches Antriebssystem
eingesetzt. Hydrostatische Axialkolbeneinheiten haben aufgrund der kompakten
Bauweise geringe Triagheitsmassen. Damit lassen sich hochdynamische Be-
schleunigungsvorginge realisieren.

Das Antriebssystem besteht aus zwei identischen sekundédrgeregelten hydrosta-
tischen Axialkolbeneinheiten als An- und Abtrieb am Versuchsstand und einer
hydrostatischen Axialkolbeneinheit als Primareinheit (Bild 4.2).
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Die Primiareinheit sorgt fiir einen eingepriagten Druck Ap. Dieser eingeprégte
Druck liegt an der Sekundédreinheit an. Die Verstellung der Schwenkscheibe an
der Sekundireinheit bewirkt ein fast proportionales Antriebsmoment. Uber ei-
nen elektrohydraulischen Regelkreis kann direkt das Antriebsmoment oder indi-
rekt die daraus resultierende Drehzahl geregelt werden.

Hochdruck Priméreinheit Sekundireinheiten
O Q Energieflufl Q
—

Ap Speicher i—:_@:.
: E Hydrodynamische E
; ; i Kupplung i
o, i Jimimimrm i ————————————————— i

; m :
Niederdruc B

Bild 4.2 : Prinzip des sekundirgeregelten hydrostatischen Antriebssystems

Momentenschwankungen an der Sekundireinheit verursachen Volumenstromin-
derungen. Um den eingepridgten Druck weitgehend konstant zu halten und um
Volumenstromspitzen abzudecken, werden hydraulische Speicher vorgesehen.
Je nach Ladezustand der Speicher kann die Beschleunigungsleistung um ein
Vielfaches hoher als die installierte Leistung (Antriebsleistung an der Primir-
einheit) sein.

Durch den geschlossenen Kreislauf ist eine Energieriickgewinnung mdéglich. Die
an der einen Sekundireinheit abgegebene Abtriebsleistung kann von der zwei-
ten Sekundidreinheit als Antriebsleistung genutzt und als Druckenergie in den
Kreislauf zuriickgespeist werden. Dabei ist die EnergiefluBrichtung zwischen
den beiden Sekundireinheiten beliebig. Die Priméreinheit bzw. der Antriebsmo-
tor der Primi#reinheit muf3 damit nur noch die in der gesamten Anlage auftre-
tenden Verluste decken.

Die Regelung der Sekundidreinheiten ist eine wesentliche Komponete des An-
triebssystems (Bild 4.3). Der Schwenkwinkel der Axialkolbeneinheiten wird
iiber eine elektrohydraulische Einrichtung verstellt und mit einem analogen
PD-Schwenkwinkelregler geregelt. Dem Schwenkwinkelregler wird alternativ
ein Drehzahlregler oder ein Momentenregler vorgeschaltet.

Die Istwerte dafiir werden durch. einen Drehzahlgeber an der Sekundireinheit
bzw. eine Drehmoment-MefBBwelle zwischen Sekundédreinheit und Untersu-
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chungsobjekt gemessen. Die Sollwerte werden als analoge Spannungen iiber ein
Handpotentiometer bzw. vorzugsweise iiber einen D/A-Wandler des Digital-
rechners vorgegeben.

Die Regelparameter fiir die analogen Regler (P-, I- und D-Anteile) kdnnen in
einem begrenzten Bereich eingestellt werden und miissen an das jeweilige Un-
tersuchungsobjekt und an die Regelaufgabe angepaBt werden. Eine besonders
groBe Rolle spielt dabei die Trégheitsmasse des eingebauten Antriebsstranges,
die nicht zu gering sein darf, da sonst die Regelung instabil wird.

—_—— ——— -

[}
e

MefBwert- |
erfassung |

Digital- || | U
rechner : Z

L W 3 - ‘P

~SPS

Sollwerte
Betriebsiiberwachung
Steuerung

[

Digitalrechner

Bild 4.3 : Regelung und Steuerung des Versuchsstandes
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Da das sekundidrgeregelte Antriebssystem bei Ausfall der Regelung oder bei
Storung instabiles Systemverhalten aufweist, sind besondere Sicherheitsein-
richtungen und Betriebsiiberwachungsfunktionen erforderlich. Die Betriebsiiber-
wachung erfolgt iiber eine speicherprogrammierbare Steuerung (SPS). Es wer-
den zuldssige Drehzahlen, Regelabweichungen, ﬁltemperatur, Filterzustande
sowie die Kombination der Drehzahl- und Momentenregelung iiberwacht. So ist
es nicht moglich, beide Sekunddreinheiten momentengeregelt zu fahren, da es
sonst zu unkontrollierbaren Drehzahlanstiegen kommen kann. Kritische Sy-
stemzustdnde sowie Not-Aus-Betadtigung fithren zur Sicherheitsabschaltung der
Anlage.

Das ausgelegte Antriebssystem (Fa. Mannesmann Rexroth) hat folgende tech-
nische Daten :

Sekundireinheit Prim#reinheit
Bezeichnung : A4VSG 250 DS1 A4VSO 71 DR
max. Leistung : Pmax = 200 kW P =55 kW
Systemdruck : Ap = 280 bar Ap = 280 bar
max. Fordervolumen : Vg =250 cm3 Vg =71 cm3
max. Forderstrom : Q = 430 1/min Q =98 1/min
Drehzahl : Nmax = 1860 min-1 n = 1500 min-1
max. Drehmoment : Mpmax = 1060 Nm
Triagheitsmasse : 0 = 0.0959 kg m2
Schwenkwinkel-
stellzeit : t = 0.060 sec (0-amax)

In Bild 4.4 ist das etwas vereinfachte Hydraulikschema abgebildet. Die beiden
Sekundireinheiten sind mit “"Achse 1” und ”Achse 2” bezeichnet. Die Primir-
einheit ist gemeinsam mit dem Olbehilter in einer Versorgungseinheit unterge-
bracht. Diese ist seperat vom Versuchsstand aufgestellt.

Die Auslegung der Anlage stellt einen Kompromi3 zwischen Kosten und ver-
fligbarer Leistung am Versuchsstand dar. Dabei ist zwischen kurzzeitiger ma-
ximaler Leistung und Dauerleistung zu unterscheiden. Die kurzzeitige maxi-
male Leistung wird zur Beschleunigung bei hoher Dynamik bendétigt. Sie be-
trdgt 200 kW bei einem Systemdruck Ap =280 bar. Das zur Verfiigung stehende
Beschleunigungsmoment betrdgt dann 1060 Nm. Die Dauer dieser Leistungs-
entnahme ist abhidngig vom Ladezustand der Hydraulikspeicher und kann hier
einige Sekunden betragen.

Die maximal iibertragbare Dauerleistung zwischen den Sekundidreinheiten ist
abhingig von der installierten Leistung an der Primé&reinheit und den im Ge-
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Bild 4.4 : Hydraulikplan des Versuchsstandes
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samtsystem auftretenden Verlusten. Die Dauerleistung wird bendtigt, um sta-
tiondre Betriebspunkte an der Hydrodynamischen Kupplung oder dem Wandler
iiber ldngere Zeit einstellen zu konnen. Dabei ist der Wirkungsgrad bzw. die
Verlustleistung, die von Kupplung oder Wandler abgefiihrt wird, entscheidend.

~
* Py P, Verlustleistung
Pan Pap Pan  Antriebsleistung
P,y  Abtriebsleistung
Pe installierte Leistung
N n n2 = 55 kW
Wirkungsgrade
e Mp n Kupplung (=v)

nenp ~ 0.81 Primireinheit/
Po Antriebsmotor
N1, N2 ~ 0.85 Sekundéreinh.

—

Bild 4.5 : Verfiigbare Leistung bei Dauerbelastung

Aufgrund der Energieriickfithrung ergibt sich aus Bild 4.5 die maximale An-
triebsleistung an der Kupplung :

N1 MeMp

Pan = Pe T-71mn12

(4.1)

Damit ergibt sich fiir eine vorgegebene Antriebsleistung an der Kupplung ein
Mindestwirkungsgrad bzw. ein Mindestdrehzahlverh&ltnis :

1 Nelp P

M2, T T P, (4.2)

Mit den in Bild 4.5 angegebenen Werten fiir die installierte Leistung und fiir
geschdtzte Wirkungsgrade fiir die Hydrostaten ergibt sich fiir n=1 (starrer
Durchtrieb) eine maximale Durchtriebsleistung von 136.5 kW (gemessen ca.
130-142 kW). Die maximale Verlustleistung, die an der Kupplung abgefiihrt
werden kann, betrdgt danach 37.8 kW (gemessen ca. 30 kW). Daraus ergeben
sich entsprechende Grenzen fiir das Messen stationdrer Kennlinien.




56 4 Der Versuchsstand

4.2.2 Mechanische Komponenten

Der Versuchsstand besteht aus einem 6 Meter langen Grundrahmen, auf dem
die Antriebseinheiten, die Einheit mit dem Untersuchungsobjekt und Zusatz-
einheiten montiert werden konnen (Bild 4.6). Der Grundrahmen ist als tor-
sionssteife Schweilkonstruktion mit bearbeiteten Fiihrungsbahnen ausgefiihrt.

Die Antriebseinheiten bestehen aus einem Aufnahmebock, der Sekunkundédrein-
heit, den Hydraulikspeichern und deren Verrohrung, entsprechend den Teilen der
“Achse 1” bzw. ”Achse 2” im Hydraulikplan (Bild 4.4). Die Antriebseinheiten
sind zum Teil mit flexiblen Hydraulikschlduchen verbunden, so daB sie auf
dem Grundrahmen an beliebiger Stelle montiert werden kdnnen.

Die Einheit fiir die Hydrodynamische Kupplung besteht aus einem Lagerbock
mit zwei Stehlagern, in denen die Kupplung mit kurzen An- und Abtriebswellen
gelagert ist (vgl. Bild 3.11). Ebenso stehen weitere spezielle Einheiten fiir
Hydrodynamische Wandler und fiir eine starre Durchtriebswelle zur Verfiigung.

Zusdtzlich wurden baugleiche Zusatzeinheiten zur Aufnahme zus#tzlicher
Zwischenwellen und zusitzlicher Drehtrdgheiten gefertigt. Bild 4.6 zeigt zwei
verschiedene Aufbauvarianten am Versuchsstand.

Die Wellenenden der verschiedenen Aufbaueinheiten werden mit drehsteifen
Stahllamellen-Kupplungen miteinander verbunden. Sie iibertragen die Drehmo-
mente auch bei dynamischer Wechsellast spielfrei und ermdéglichen den Aus-
gleich von leichten Fluchtungsfehlern. Die Kupplungsnaben selbst sind auf den
Wellenenden iiber Zahnwellen-Verbindungen befestigt. Die Tragfahigkeit die-
ser Verbindungen ist zwar mit ausreichenden Sicherheiten ausgelegt, bei der
hohen dynamischen Belastung ist jedoch langfristig auf das Verbindungsspiel
bzw. auf ein Ausschlagen zu achten. Um diesem vorzubeugen, wurden die Na-
ben zum Teil auf den Wellenenden verklebt.

4.2.3 Die MeBwerterfassung

Die Messung der Drehmomente erfolgt iiber schleifringlose Drehmoment-MeB-
wellen T 30 FN / 2k der Fa. Hottinger Baldwin Messtechnik GmbH (HBM). Die
Messung erfolgt nach dem DMS-Prinzip. Die Speisespannung fiir die DMS wird
induktiv auf die Welle eingekoppelt, dort gleichgerichtet und stabilisiert. Das
Ausgangssignal der DMS-Briickenschaltung wird von einem Spannungs-Fre-
quenzwandler in eine modulierte Pulsfrequenz, die proportional dem Drehmo-
ment ist, umgesetzt und dann kapazitiv von der drehenden Welle zum stillste-
henden Gehause iibertragen. Hier wird es von einem Vorverstarker verstarkt
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Bild 4.6 : Schematischer Aufbau des Versuchsstandes
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und dann zum MeBverstirker weitergeleitet.

Das Nennmoment betrdgt 2 kNm, Genauigkeitsklasse 0.1, Steifigkeit ca.
0.382x106 Nm/rad, Tréagheitsmasse 0.0104 kg m2,

Als MeBverstirker kommt die Serie alpha 3000 (HBM) mit Verstdrkereinschii-
ben MD 60 fiir die Momentenmessung zum Einsatz. Der Mefverstdarker liefert
eine analoge Ausgangsspannung *10V. In den wihlbaren MeBbereichen 100%,
50%, 20% und 10% entspricht dies +2000 Nm, +1000 Nm, 400 Nm bzw. *200
Nm.

Die Drehmoment-MeBwellen sind an zwei Stahllamellen-Kupplungen ange-
flanscht und konnen direkt an- und abtriebsseitig neben dem Untersuchungsob-
jekt eingebaut werden (Bild 3.11).

Zusatzlich bietet die MeBwelle T 30 FN die Mdoglichkeit der Drehzahlmessung
iiber eingebaute induktive Drehzahlaufnehmer. Damit wére die Forderung der
Teilsystem-Identifikation, Momente und Drehzahlen gemeinsam an der Teilsy-
stemgrenze zu messen (Kap. 3.3), in idealer Weise erfiillt. Die Auflésung der
Drehzahlmessung mit 60 Impulsen/Umdrehung ist jedoch fiir dynamische Vor-
gidnge zu gering.

Es wird daher nur die Drehzahl an der Riickseite der Sekundidreinheiten ge-
messen. Dieses Drehzahlsignal wird zu Drehzahlregelung der Sekundidreinhei-
ten benotigt und auch als relevante Drehzahl fiir die Identifikation verwendet.
Die Differenz zwischen den Drehzahlen an der Riickseite der Hydrostaten und
den Drehzahlen an der Drehmoment-MeBBwelle ist fiir die betrachteten Anwen-
dungsfille sehr gering. Die Antriebswellen sind in diesem Bereich relativ steif
und die Eigenfrequenzen liegen weit iiber dem relevanten Frequenzbereich, der
untersucht werden soll (bis ca. 20 Hz). Daher kénnen die geringen Wellenver-
drehungen vernachlédssigt werden.

Die Drehzahlmessung an den Sekundédreinheiten erfolgt mit einem Inkremental-
geber der Fa. Huebner mit 1200 Strichen. Die Auswertung der Rechtecksignale
erfolgt mit einem Frequenz-Spannungswandler der Fa. Mannesmann Rexroth.
Als Ausgangssignal wird eine drehzahlproportionale Spannung geliefert. Der
Spannung *10V entsprechen #2000 min-1,

Zur Uberwachung der Temperatur der Betriebsfliissigkeit der Hydrodynami-
schen Kupplung sind in der AuBenschale der Kupplung gegeniiberliegend zwei
NTC-Temperatursensoren der Fa. Bosch (0280130026) angebracht (Bild 3.11).
Die Widerstandsidnderung wird iiber eine TemperaturmeBverstiarkerschaltung in
eine Spannungsénderung umgewandelt. Die Spannung wird dann im Rechner in
einen Temperaturwert umgerechnet, da die Temperatursensoren eine nichtline-
are Widerstands-Kennlinie besitzen.

Da die AuBlenschale der Hydrodynamischen Kupplung mit umlduft, muBl das
MeBsignal iiber Schleifringe von der Welle abgegriffen werden. Dazu wurden
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auf einer Nabe der Verbindungskupplung Silberschleifringe aufgeklebt. Als
Schleifkontakte dienen KGcherkohlen aus Silbergraphit.

4.3 Die Datenverarbeitung

4.3.1 Das Rechnersystem

Das Rechnersystem muf3 folgende Aufgaben erfiillen : Sollwertvorgabe fiir die
Regelung, MeBdatenerfassung, -verarbeitung und -speicherung, Durchfiihrung
von Modellberechnung, Parameteroptimierungen und Simulationsberechnungen.
Dabei ist es erforderlich die Sollwertvorgabe und die MeBdatenverarbeitung in
Echtzeit durchzufiihren.

Bei dem verwendeten Rechnersystem handelt es sich um ein Motorola-System
auf VME-Bus-Basis. Das Betriebssystem Unix System V/68 ist um das Echt-
zeit-Multiprozessor-Betriebssystem VMEexec erweitert. Die Entwicklung der
Echtzeit-Software findet auf der Host-CPU unter Unix in der Programmier-

sprache "C” statt. Die lauffdahige Echtzeit-Software wird iiber den VME-Bus
auf die Target-CPU’s geladen, auf denen dann die Echtzeitanwendungen
ablaufen. Der VME-Bus dient zur Kommunikation zwischen dem Host und den
Targets, sowie zu weiteren I/0-Modulen, die fiir die Anbindung an den Ver-
suchsstand notwendig sind (Bild 4.7).

Es werden zwei Target-CPU’s eingesetzt. Die eine iibernimmt die Sollwert-
vorgabe fiir die Antriebsregelung. Die zweite Target-CPU iibernimmt die MeB-
werterfassung und die Durchfiihrung kompletter MeBprogramme. Fiir die Syn-
chronisation der Echtzeitprogramme und der Triggerung des A/D-Wandlers
wird ein einstellbarer Zeittakt von einem Timer vorgegeben.

4.3.2 Echtzeitdatenverarbeitung

Die Anwendung eines Echtzeit-Betriebssystems ist notwendig, um fiir die MeB-
werterfassung einen konstanten Zeittakt einhalten zu konnen, und um fiir die
Antriebsregelung zeitabhangige Funktionen, z.B. Drehzahlrampen, Sinusverlidu-
fe u.a., vorgeben zu konnen. Ein “closed loop”-Betrieb, d.h. Berechnung und
Ausgabe der Sollwerte anhand der gemessenen GroBen am Versuchsstand, ist
fiir eine Verbesserung der analogen Regelung durch Nachregelung der Soll-
werte, fiir die Vorgabe belastungsabhingiger Kennlinien oder fiir eine direkte
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Bild 4.7 : Das Rechnersystem

digitale Regelung der Antriebe erforderlich. Damit mufl die Abtastfrequenz der
MeBwerterfassung identisch sein mit der Taktfrequenz der Sollwertausgabe.

Drei Elemente der Echtzeitprogrammierung werden hier im wesentlichen ver-
wendet : die Interrupt-Ausldsung und -Verarbeitung zur Zeittakt-Steuerung,
die Anwendung von Semaphoren zur Koordinierung verschiedener Routinen und
das Bit-polling zur Abfrage bestimmter Zusténde.

Ein programmierbarer Timer erzeugt im vorgegebenen Zeittakt (verwendete
Abtastfrequenz 2000 Hz) einen Interrupt, der vorrangig mit minimaler (kon-
stanter) Zeitverzdgerung eine Interrupt-Service-Routine (ISR) aktiviert. Diese
ISR erzeugt ein Triggersignal fiir die A/D-Wandlung, gibt die aktuell berech-
neten Sollwerte zur Ausgabe an den D/A-Wandler und erh6ht den Zadhler einer
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Semaphore um Eins. Nach Riickkehr aus der ISR zum normalen Betriebsmodus
wird durch das Hochsetzen der Semaphore eine Berechnungsroutine gestartet,
die den neuen Sollwert fiir den ndchsten Zeittakt berechnet. Der prinzipielle
zeitliche Ablauf ist in Bild 4.8 dargestellt.

Zeitschrittweite T=1/f ;4 = S00 usec ca. 120 usec
l¢ >

Zeittakt
Timer

Sollwertberechnung

Target 1

der MefBwerte

Bild 4.8 : Prinzipieller Zeitablauf der Echtzeitprogramme

i

Die Zeit, die der Berechnungsroutine zur Berechnung der Sollwerte zur Verfii-
gung steht, ist abh#éngig von der Abtastfrequenz und von der Rechenleistung
des Prozessors. Die Berechnungsroutine muB3 darauf entsprechend abgestimmt
sein.

Parallel zur Berechnung der Sollwerte auf Target-CPU 1 wird auf der zweiten
Target der Buffer des A/D-Wandlers ausgelesen, sobald die A/D-Wandlung
beendet ist. Die Beendigung der A/D-Wandlung wird durch ein Flag angezeigt,
welches durch Bit-polling von der Leseroutine abgefragt wird.

Alle fiir die Berechnung der Sollwerte erforderlichen GroBen, z.B. Frequenz,
Amplitude und Mittelwert fiir Sinusfunktionen, Rampensteigungen und -endwer-
te, Grenzwerte und Betriebsmodus u.a, werden in einem definierten RAM-Spei-
cherbereich abgelegt. Dieser Speicherbereich ist iiber den VME-Bus zugénglich,
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und die Werte konnen iiber ein Meniiprogramm (Target 1) interaktiv vorgege-
ben werden. Ebenso konnen diese Werte durch MeBprogramme (Target 2) zur
Durchfiihrung von Kennfeld- oder Frequenzgangmessungen verdndert werden.

Die vom MeBprogramm aus dem Buffer des A/D-Wandlers ausgelesenen MeB-
werte werden zunichst in die RAM-Speicher der Targets geschrieben. Bei ei-
ner Abtastfrequenz von 2000 Hz und 8 MeBkanidlen betrdgt die maximale MeB-
zeit fiir Einzelmessungen 131 Sekunden. Danach kodnnen die MefBwerte von der
Host-CPU ausgelesen und auf der Harddisk abgespeichert werden. Bei Melzy-
klen, z.B. Frequenzgangmessungen, werden die MeBBwerte nach jeder Teilmes-
sung automatisch ausgelesen und auf der Harddisk gespeichert.

4.3.3 MeBdatenverarbeitung

Die MeBkette von der MeBBwerterfassung bis zur Auswertung besteht aus ana-
logen und aus digitalen Komponenten (Bild '4.9). Zur Erfassung und A/D-

Wandlung stehen z.7. acht Kanale zur Verfiigung. Die acht erfaBten MeBgré-

Ben sind je zwei Momente und Drehzahlen fiir An- und Abtrieb, die Tempera-
tur der Betriebsfliissigkeit, das Reaktionsmoment fiir den Drehmomentwandler
und zur Kontrolle die zwei vorgegebenen Sollwerte.

Nach den MeBgroBenaufnehmern und den MeBverstidrkern liegen die MeBsignale
als Spannungen im Bereich *#10 V vor. Die MeBsignale werden dann mit analo-
gen TiefpaBfiltern mit der Eckfrequenz 512 Hz gefiltert. Es handelt sich um
zwei Filterkarten MPV 990 mit je vier Kanilen der Fa. Burr-Brown. Die Eck-
frequenz ist einstellbar und wurde auf die Abtastfrequenz von 2000 Hz abge-
stimmt.

Die gefilterten MeBsignale werden durch eine Sample & Hold-Karte (DVME
645, Fa. Datel) zum Zeitpunkt des Triggersignals gleichzeitig gespeichert und
iiber einen Multiplexer und einen 12 Bit-A/D-Wandler (DVME 601, Fa. Datel)
in digitale GréBen umgewandelt. Der Spannungsbereich *10V wird dargestellt
durch IntegergroBen hex 0-FFF0. Damit betrdgt die Auflésung AV=0.0049V.
Dies entspricht einer Drehzahlauflosung von An=0.98 min-1 und einer
Momentenauflésung von AM=0.98 Nm im MeBbereich 100%.

Nach der Ubernahme der Werte aus dem Buffer des A/D-Wandlers und die bi-
ndre Abspeicherung auf der Harddisk durch das MeBprogramm, stehen die Da-
ten fiir eine Auswertung zur Verfiigung. In den Auswerteprogrammen werden
die bindr abgelegten Daten auf die physikalischen GréBen normiert und digital
gefiltert. Die digitale Filterung erfolgt mit einem FIR-Filter (Finite-Impulse-
Response-Filter) mit einstellbarer Ordnung (bis 401. Ordnung) und einstellbarer
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Eckfrequenz. Die Filtereckfrequenz richtet sich nach der Art der Auswertung
(ca. 10-250 Hz, s. Kap. 5/6). Die Filterordnung bestimmt die Giite der Filte-
rung und muB um so hdher gewi#hlt werden, je niedriger die Eckfrequenz ge-
wiahlt wird.

Triggemung
Abtastfrequenz 2000 Hz
v 3
M,I'l,'S‘ ] 1 D A
=P = 5 = EDD ;’E;——Y\———L—’ =3 Buffer =p
N U fock o |- D
MeBwert- Verstarker/ analoges Sample & Multiplexer ~ A/D- Speicherung
erfassung Umformer  TiefpaBfilter Hold Wandler 12 Bit
[7 =P Harddisk —p] Programi|E> call norm lﬁq call firtp =¥ Auswertung
Speicherung Normierung digitale
Filterung
L _

Bild 4.9 : Die Mef3datenverarbeitung

4.4 Versuchsmoglichkeiten und Erfahrungen

Mit dem Versuchsstand lassen sich hochdynamische Vorginge realisieren. Die
Grenzen der Dynamik werden vorgegeben durch das maximale Antriebsmoment
und die Schwenkwinkelstellzeiten der Hydrostaten einerseits und durch die
Triagheitsmassen der Einbauten andererseits. Bei eingebauter Hydrodynami-
scher Kupplung betragen die auBlenradseitigen Trigheitsmassen inclusiv Mef3-
wellen und Verbindungskupplungen ca. 1.165 kgm?2, die innenradseitigen ca.
0.468 kgm?2 (ohne zusidtzliche Zwischenwellen).

Zwei wesentliche Erregungsfunktionen mit hoher Dynamik sind erstens sinus-
formige Drehzahl- oder Momentenverldufe und zweitens Drehzahlrampen, d.h.
konstante Beschleunigungen bzw. Verzogerungen der Drehzahl. Es lassen sich
geregelte Drehzahlrampen mit maximalen Beschleunigungen von ca. 5000-6000
min-1/sec realisieren. Das entspricht einer Verzégerung der Drehzahl von z.B.
1000 min-1 bis zum Stillstand in ca. 0.2 sec.

Sinusformige Drehzahl- oder Momentenverldufe lassen sich bis zu einer Fre-
quenz von ca. 20 Hz realisieren. Eine grofe Rolle spielt neben der Tréagheits-
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masse die Amplitude, aber auch das stationdre Grundmoment. Die Differenz
zwischen maximalem Antriebsmoment und stationdrem Grundmoment ergibt
das maximale Beschleunigungsmoment. Realisierbar sind z.B. sinusférmige
Drehzahlschwankungen von 1000 *50 min-1 bei 15 Hz oder 500 *500 min-1 bei
2 Hz.

Aufgrund der geringen Trigheitsmassen der Antriebe und der geringen Damp-
fung im gesamten Antriebsstrang (auf elastische dampfende Verbindungskupp-
lungen wurde bewuBt verzichtet), ist eine hohe Dynamik mdoglich; es werden
jedoch bei der geringen Dampfung auch stérende Momentenschwankungen aus
den Antrieben iibertragen. Die Momentenschwankungen werden hervorgerufen
durch die 9 umlaufenden Axialkolben. Es ergeben sich daher Storfrequenzen,
die der einfachen und doppelten Kolbenfrequenz, also der 9-fachen und
18-fachen Drehfrequenz, entsprechen.

Gelangt man mit diesen Storfrequenzen bzw. mit entsprechenden Drehzahlen
in den Bereich der Eigenfrequenzen des Antriebsstranges, so kdnnen sich er-
hebliche Momentenamplituden ergeben. Dieser Frequenzbereich liegt jedoch
iiber 130 Hz. Bei nur geringer Anregung in diesem Frequenzbereich lassen sich
die Storfrequenzen fiir die Auswertung durch digitale Filterung herausfiltern.
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5 Identifikation dynamischer Systeme durch lineare Teilmodelle

5.1 Methode der linearen Teilmodelle

In diesem Kapitel soll ein Verfahren zur Identifikation von nichtlinearen dyna-

mischen Systemen beschrieben werden. Wesentlich hierbei ist, da das dyna-
mische Verhalten eines Systems iiber einen groBen Betriebsbereich durch meh-
rere lineare Teilmodelle approximiert werden kann.

Dabei wird das gesamte nichtlineare Verhalten des Systems in Teilbereiche
aufgeteilt. Ein Teilmodell beschreibt dann das linearisierte dynamische Ver-
halten um einen Betriebspunkt, der innerhalb dieses Teilbetriebsbereiches
liegt. Die Lage des jeweiligen Betriebspunkteés wird durch einen stationiren
Anteil beriicksichtigt, der zu dem dynamischen Anteil des entsprechenden Teil-
modells hinzugefiigt wird.

Das Verfahren der Teilmodell-Identifikation zeichnet sich dadurch aus, daB es
sich um eine Abfolge mehrerer aufeinander abgestimmter Verfahrensschritte

__ handelt. Die Identifikation—der TeflmodetHe—wird—als—black—box*-ktentifikation
durchgefiihrt. Uber die physikalische innere Struktur des Systems werden keine
Annahmen getroffen.

Das mehrstufige Identifikationsverfahren besteht aus einer nichtparametri-
schen Identifikation von Frequenzgangfunktionen, der Parametrisierung dieser
Frequenzgangfunktionen und einer anschlieBenden Transformation in den Zeit-
bereich.

Ausschlaggebend fiir die Entwicklung dieses Verfahrens war die Verwendung
von harmonischen Erregungsfunktionen, die sich mit dem vorhandenen Ver-
suchsstand gut reproduzierbar und mit ausreichender Anregungsenergie reali-
sieren lassen. Das Verfahren wurde speziell fiir die Identifikation Hydrodynami-
scher Kupplungen und Wandler (s. auch Menne [16]) entwickelt, 148t sich je-
doch auf andere Systeme ebenfalls anwenden.

Hinsichtlich der zu identifizierenden nichtlinearen Systeme miissen einige Vor-
aussetzungen erfiillt sein, die im folgenden genannt und spédter anhand der Er-
gebnisse iiberpriift werden. Die wichtigste Voraussetzung ist die Linearisier-
barkeit in einem Betriebspunkt. Dies bedeutet, daB die Nichtlinearitdten stetig
differenzierbar sein sollen. Sprung- und Schaltfunktionen sind daher nicht
sinnvoll beschreibbar. Dieses Verfahren setzt weiter voraus, daB alle Ein-
gangsgroen harmonisch erregbar sind und die Ein- und AusgangsgroBen des
Systems mefBbar sind, so wie dies fiir die Teilsystem-Identifikation (Kap. 3.3)
beschrieben wurde.
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Der Frequenzbereich der Erregung entspricht dann dem Giiltigkeitsbereich der
Modelle.

Um die Ubersichtlichkeit zu erhalten, wird die Beschreibung des Verfahrens
hier fiir vierpolige Elemente, also fiir Systeme mit zwei Eingangs- und zwei
Ausgangsgrofen, wie z.B. die Hydrodynamische Kupplung, angegeben. Systeme
mit einer groBeren Anzahl von Ein- und AusgangsgroBen lassen sich ebenso
identifizieren, es erhoht sich dann jedoch der experimentelle und der rechen-
technische Aufwand entsprechend.

Um einem Uberblick iiber das Verfahren zu geben und um die Zusammenhiinge
zwischen den einzelnen Verfahrensschritten aufzuzeigen, ist der Ablauf zu-
nichst in einem Blockdiagramm (Bild 5.1) dargestellt. Die einzelnen Schritte
werden dann in den nachfolgenden Unterkapiteln beschrieben.

5.2 _Theorie der Linearisierung
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steh—in—vieltenrFaller als michtlineare Kennlinie
bzw. als Kennfeld darstellen. Solche Nichtlinearitdten sollen hier betrachtet
werden. Beispiele fiir nichtlineare Kennlinien sind Federkennlinien, Dampfer-
kennlinien aber auch die Kennlinien der Hydrodynamischen Kupplung. Im all-
gemeinen stellt eine Kennlinie die Beziehung zwischen einer Eingangsgrofie
und einer AusgangsgroBe in graphischer oder tabellarischer Form dar (Bild
5.2). Dabei konnen Abhéngigkeiten von mehreren Parametern und mehreren
EingangsgroBen auftreten. Die mathematische Beschreibung dieses funktiona-

len Zusammenhangs stellt dann einen wesentlichen Teil des Modells dar.
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Bild 5.2 : Kennlinie als Ein-/Ausgangsverhalten

Oft kann die Tangente an die Kennlinie im Ursprung bzw. im Betriebspunkt als
linearisierte Kennlinie verwendet werden. Das ist jedoch nur in einem sehr
kleinen Bereich um den Betriebspunkt moglich. Bei stark nichtlinearen Kennli-
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nien oder bei einem groBeren Betriebsbereich miissen andere Linearisierungs-
methoden angewendet werden, um lineare Ersatzkennlinien fiir einen vorgege-
benen Betriebsbereich zu bestimmen.

Bekannte Methoden sind das Verfahren der #Aquivalenten Linearisierung oder
der energetischen Balance. Hierbei werden die Leistungen bzw. Energien einer
Schwingungsperiode betrachtet und eine #quivalente Kennlinie berechnet. Eine
weitere Moglichkeit besteht darin, den gewichteten quadratischen Fehlbetrag
zwischen nichtlinearer und linearisierter Kennlinie zu betrachten.

Es wurde hier eine Linearisierungsmethode entwickelt, bei der das Fehlerqua-
drat zwischen tatsdchlichem Funktionsverlauf und dem Verlauf bei linearer Er-
satzkennlinie wdhrend einer Periode einer harmonischen Schwingung minimiert
wird. Das bedeutet, daB eine harmonische Schwingung nach der Fehlerquadrat-
methode an die aufgrund der Nichtlinearitdten nichtharmonische Schwingung
angepalt wird.

Dieses Verfahren soll anhand eines analytischen nichtlinearen Kennlinienver-
laufes und den Ergebnissen der Linearisierung genauer erldutert werden.

Es wird eine Kennlinie mit einem Term 3. Ordnung, also eine kubische Kennli-
nie, betrachtet, die mit einer harmonischen Eingangsfunktion erregt wird. Die

Eingangsfunktion ist um einen Offset x; verschoben :

y = kx + gx3 (5.1)
x(t) = x¢ + % sin (Qt) (5.2)

Wird Gl. 5.2 in Gl. 5.1 eingesetzt und ausmultipliziert, ergibt sich eine
Schwingung aus einer Grundschwingung, einem Anteil mit doppelter und einem
Anteil mit dreifacher Grundfrequenz :

y(t) = (kxg + sxg3 + 3/5exp%2)
+ (k& + 3exp%2% + 3/,e%3 )sin ( Q)
- (3/2ex¢%2) cos(20t)
- (YV4e%3)sin (3Qt) (5.3)

Geschétzt werden soll nun eine lineare Kennlinie, die eine harmonische, mono-
frequente Schwingung ¥=yy* +§sin(Qt) erzeugt. Es wird dazu das Quadrat des
Fehlers e iiber eine Periode T=2n/Q betrachtet und minimiert :
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e =y -9 = (kxg+exgd+ 3pexR2 - yo™)
+ (k& + 3ex®2 + 3/, %3 - §)sin( Q1)
+ (3/28x¢%2) cos(2Qt)

+ (V,4e%3) sin (3Q1) (5.4)

Ry
H

T
fez dt = min (5.5)
0

Berechnung des Offsets yo™* der linearisierten Schwingung :

%= —Gfg[(kxo + exg3 + 3/5ex9%2 - yo*)
+ (k& + 3exg%2 + 3/,¢%3 - §)sin ( Q1)
+ (3/3e%0%2) cos(2Qt)
+ (Y4e%3)sin (30t) 1dt = 0

(5.6)

Nach Zwischenrechnung erhilt man :

vo¥ = kxg + exg3 + 3/2ex%2 (5.7

Berechnung der Amplitude § der linearisierten Schwingung :

oJ
0

T
= -{!2[ (kxg + £x03 + 3/pex0%2 - yo*)

<

+ (k& +3ex9%2 + 3/ e%3 - §)sin( Qt)
+ (3/3ex(%2) cos(2Qt)
+ (V4£%3) sin (3Qt) ] sin(Qt)dt = 0
(5.8)

Nach Zwischenrechnung erhdlt man :

§ = k& + 3exgk2 + 3/, %3 (5.9)

Nach dieser Fehlerquadratmethode wird also exakt die Amplitude und der Mit-
telwert der Grundwelle geschitzt. Der Fehler der Schitzung entspricht den
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Oberwellen, die mit den Frequenzen 2Q und 3Q als ganzzahlige Vielfache der
Periode T um die Grundwelle schwingen. Es ist daher von ausschlaggebender
Bedeutung, daB bei der Auswertung der Ausgangsschwingung y(t) immer eine
ganzzahlige Anzahl von Perioden T betrachtet werden.

Der geschitzte Offset yy* ist nicht identisch mit dem stationdren Betriebs-
punkt yo = f(xq), sondern es entsteht eine Offsetdifferenz Ay =yy~-yo*, die ab-
héngig von der Kriimmung der Kennlinie und der Amplitude der Schwingung ist.
Hier betrdgt die Offsetdifferenz Ay=3/,ex0%2.

In Bild 5.3 ist die Linearisierung graphisch fiir einen symmetrischen Fall mit
Ay = 0 dargestellt und in Bild S.4 fiir einen unsymmetrischen Fall mit einer re-
sultierenden Offsetdifferenz Ay.
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Bild 5.3 : Linearisierung bei symmetrischer Kennlinie
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Bild 5.4 : Linearisierung bei unsymmetrischer Kennlinie
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Mit dieser Methode wird das nichtlineare Verhalten eines Systems linearisiert,
indem die Ausgangsfunktion bei einer harmonischen Eingangsfunktion als eben-
falls harmonische Funktion geschitzt wird. Damit werden die Oberwellen, die
bei nichtlinearen Systemen durch Zwangsschwingungen entstehen, sowie son-
stige Storungen herausgefiltert. Man kann diese Linearisierungsmethode auch
als Filterung mit einer Eckfrequenz gleich Erregungsfrequenz betrachten.

Aus der Schitzung des Offsets 14Bt sich zus#tzlich bei nichtbekannten unsym-
metrischen Kennlinien die tendenzielle Kriimmung der Kennlinie abschétzen.

Der Effekt der Offsetverschiebung wird in Kap. 7 fiir unterschiedlich stark ge-
kriimmte Bereiche der Kennlinie der Hydrodynamischen Kupplung dargestellt
und ist dort sehr deutlich zu erkennen.

Bei mehrdimensionalen Problemen, bei denen ein mehrdimensionales nichtline-
ares Kennfeld vorliegt, wird durch diese Linearisierung eine mittlere mehrdi-
mensionale Ebene fiir den Betriebsbereich bestimmt.

5.3 Die Frequenzbereichsidentifikation

5.3.1 Die Frequenzgangmessung

5.3.1.1 Allgemeines zum Frequenzgang

In Kap. 3.2.2.2 wurde der Frequenzgang F(iQ) als Wert der Ubertragungsfunk-
tion F(s) auf der imagindren Achse und formal als die Fourier-Transformierte
der Gewichtsfunktion G(t) bezeichnet. Daher wire es theoretisch mdglich, den
Frequenzgang F(iQ)) bei transienter Erregung aus dem Verhi#ltnis der Fourier-
Transformierten Y(iQ) der dynamischen Antwort y(t) und der Fourier-Transfor-
mierten X(iQ) der Erregung x(t) zu berechnen.

Praktisch ergeben sich dabei jedoch groBe Probleme. Unvermeidlich sind Feh-
ler bei der Fourier-Transformation der Ein- und AusgangsgréBen und zusidtzlich
bei der Division der Frequenzspektren. Weiterhin ist eine transiente Erregung,
die tatsdchlich ein breites kontinuierliches Frequenzspektrum ergibt, an realen
Systemen meist nicht zu verwirklichen.

Eine andere Herleitung und Methode zur Ermittlung des Frequenzganges ergibt
sich aus der Betrachtung linearer Systeme bei harmonisch erregten, monofre-
quenten Schwingungen. Bei linearen Systemen ist im eingeschwungenen Zu-
stand das Ausgangssignal wieder eine harmonische Schwingung mit der glei-
chen Kreisfrequenz Q wie das Eingangssignal,
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Dabei sind jedoch Amplitude und Phasenlage der Ausgangsschwingung Funktio-

nen der Kreisfrequenz Q, die das Ubertragungsverhalten des Systems charakte-

risieren. Es werden dazu die harmonischen Funktionen in komplexer Schreib-
rrrrrr weise betrachtet :

Re{g eicrt}
Re{i‘f e iﬂt}

x(t) g el

(5.10)

S\,eiQt

y(t)

Fiir die reellen Zeitfunktionen ist dabei zur Vereinfachung nur der Realteil ge-
meint, ohne dies im weiteren besonders zu kennzeichnen. Die Amplituden %
und § sind komplexe Amplituden, die neben der reellen Amplitude auch die
Phaseninformation enthalten.

Damit ergibt sich die komplexe Ausgangsamplitude § als Funktion der Fre-
quenz Q und der Eingangsamplitude % :

§(iQ) = F(iQ) 2(iQ) (5.11)

Der Frequenzgang F(iQ) gibt das Verhiltnis der komplexen Amplituden von

Ausgangsfunktion zu Eingangsfunktion bei harmonischer Erregung an, aufgetra-
gen iiber der Frequenz der Erregung, und ist daher selbst auch eine komplexe
Funktion.

Diese Definition entspricht damit der Gl. 3.12, jedoch mit dem Unterschied,
daBl dort mit X(iQ) und Y(iQ) die allgemeinen Fourier-Transformierten der Ein-
und Ausgangsfunktionen angegeben sind. Fiir eine monofrequente Erregung sind
diese jedoch identisch mit den komplexen Amplituden %(iQ)) und $(iQ).

Eine wichtige Eigenschaft, die im weiteren fiir die Modellschitzung von Vor-
teil sein wird, ist die Symmetrie von Real- und Imaginirteil der Frequenzgang-

funktionen. Aus den Eigenschaften der Fourier-Transformation geht hervor,
daBl der Realteil spiegelsymmetrisch und der Imagindrteil punktsymmetrisch
sein muf} :

Re{F(—Q)}
-Im{F(-0)}

Re{F(0)}

Im{ F(0)} (512

Bei einem MehrgroBensystem (Bild 3.2) ist der Frequenzgang zwischen jedem
Eingang x; und jedem Ausgang Vi aufzunehmen. Damit erhidlt man die (pxr)-
Frequenzgangmatrix F(iQ)). Bei einem Vierpol ist dies entsprechend eine
(2x2)-Matrix.
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3.3.1.2 Ermittlung der Frequenzgangfunktionen

Die direkte Frequenzgangmessung mit monofrequenter Sinusanregung eignet

sich gut zur experimentellen Bestimmung des Ubertragungsverhaltens und ist
ein gidngiges Verfahren zur Systemidentifikation von Regelsystemen und elek-
trotechnischen Ubertragungssystemen. Eine Frequenzgangmessung an mechani-
schen Systemen setzt entsprechende experimentelle Mdéglichkeiten zur Erzeu-
gung der harmonischen Erregungen voraus.

Fiir die Messung der Frequenzgangfunktionen der Hydrodynamischen Kupplung
sind die Moglichkeiten monofrequenter Sinusanregung mit dem vorhandenen
Versuchsstand (Kap. 4) gegeben. Die fiir die Identifikation von Hydrodynami-
schen Kupplungen und Drehmomentwandlern entwickelte Vorgehensweise bei
der Messung und bei der Auswertung der MeBwerte soll im folgenden erldutert
werden.

Die Bestimmung der Frequenzgangmatrix F(iQ) fiir den Vierpol "Hydrodynami-
sche Kupplung” erfordert vier Frequenzgangfunktionen. Die Frequenzgangfunk-
tionen zwischen den einzelnen Ein- und Ausgédngen sind jedoch nicht unabhin-
gig voneinander ohne Beeinflussung der jeweils anderen Ausgangsgréflen meB-
bar. AuBlerdem ist bei dem vorhandenen Versuchsstand das dynamische Ver-
halten der Antriebe nicht so ideal, daB bei Erregung einer Eingangsgrofe die an-
dere vollkommen ”starr” ausgeregelt werden kann.

Die vier Frequenzgangfunktionen miissen daher aus Messungen herausge-
rechnet werden. Da eine Vierpoldarstellung aus zwei Gleichungen besteht, sind
zur Bestimmung der vier Frequenzgangfunktionen 2 Messungen erforderlich.
Die Messungen miissen jedoch linear unabhdngig voneinander sein.

Die Messungen werden mit voranhochgestellten Indizes gekennzeichnet und fiir
Jje eine bestimmte diskrete Frequenz Qp in MeBwertmatrizen zusammengefafit :

19,1294 f11 f12 1%, 12%
14 : 2A = f f 14 :2A (5-13)
Y2 °y2 K 21 122 |, X2, “X2 K

Es ergibt sich dann eine Bestimmungsgleichung fiir F(iQy) :

f11 f12 191129 189128 |1
FGOy) = = ‘ ! 5.1
(i) [ fa1 fa2 | = [ 1921%92] | %2 %R 519

g

Die Groflen % und § sind die jeweiligen komplexen Amplituden der Ein- und
AusgangsgrofBen fiir jede Frequenz Q. Sie miissen aus den gemessenen Verldu-
fen mit der in Kap. 5.2 beschriebenen Linearisierungsmethode berechnet wer-
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den. Die Amplituden werden dann komplex, wenn zusitzlich die Phasenlage ¢
der Schwingungen beriicksichtigt wird (¥ = reelle Amplitude) :

y(t) = §eilt = ei(Qt+Q) = F(cose + ising) eildt (5.15)

Eine phasenverschobene Sinusschwingung 148t sich reell durch einen Sinus-
und einen Cosinusanteil beschreiben :

y(t) = ysin(Qt+ ¢) = [ cose sin(Qt) + sinp cos(Qt) 1  (5.16)

Aus dem Vergleich der Terme in Gl. 5.15 und 5.16 ergibt sich, da3 die Ampli-
tude der Sinusschwingung dem Realteil und die Amplitude der Cosinusschwin-

A

gung dem Imaginarteil der komplexen Amplitude § entspricht.

Zusiatzlich mufl der Offset der Schwingung ermittelt werden, um den stationd-
ren Betriebspunkt bestimmen zu kOnnen. Damit ergibt sich die vollstédndige
Gleichung zur Beschreibung einer harmonischen Schwingung mit der Kreisfre-

quenz Qy:

yo¥ + geifkt = yo* + (A + iB) ekt

y(t) (5.17)

yo* + Asin(Qyt) + Beos(Qyt)

Die drei Parameter y5*, A und B lassen sich durch eine Parameterschitzung
nach der Fehlerguadratmethode ermitteln. Es wird hierfiir ein lineares Glei-
chungssystem aufgestellt, in dem die n, zeitdiskreten MeBwerte enthalten
sind :

1 sin(Qpt)  cos(t) | [yo# = [ vty ]
i . . A :

B (5.18)
1 sin(thnk) cos(Oxtn, ) | |y (tn, ).

oder in Matrizenschreibweise :
Ap=b (5.18a)

(mit der Funktionalmatrix A, dem Parametervektor p und dem MeBgroBen-
vektor b)

Die Bestimmung des Parametervektors p soll durch Minimierung der Fehler-
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quadrate erfolgen. Das Giitekriterium lautet dann :

nk
J=> ei2 = eTe > min (5.19)
i=1

mit dem Fehlervektor € :
e=Ap-b (5.20)

Die erste Ableitung des Giitekriteriums J nach den Parametern ergibt :

%5-=2(ATAP - ATb) = 0 (5.21)

Es folgt daraus die Parameterschédtzgleichung zur Minimierung der Fehlerqua-
drate :

p = (ATA)-1ATb (5.22)

Wichtig ist, dal die Anzahl n; der MeBwerte zur Auswertung einer Frequenz
in G1. 5.18 ein ganzzahliges Vielfache m der Periode T=2m/Qy ist :

e = m (25) faprast (5.23)

Dabei ist f,p155¢ die Abtastfrequenz der MeBwerterfassung in Hertz.

5.3.1.3 Praktische Durchfiihrung der Messungen

Die praktische Durchfiihrung der Frequenzgangmessung an der Hydrodynami-
schen Kupplung wird in Bild 5.5 gezeigt. Dabei ist dort bei der Auswertung
die Berechnung der Dynamischen Dampfungsmatrix (laut Definition Gl. 3.24)
angegeben, Ebenso kdnnen auch die anderen Ubertragungsmatrizen bei entspre-
chender Umstellung der MeBgroBenmatrizen berechnet werden. Fiir die weitere
Darstellung des Identifikationsverfahrens soll jedoch beispielhaft die Dynami-
sche Dampfungsmatrix verwendet werden, da diese Form vorteilhaft fiir die
Darstellung im Frequenzbereich ist.

Wichtig bei der Durchfiihrung der Messungen ist, da die Drehzahlamplituden
ny bzw. n, iiber den gesamten Frequenzbereich konstant gehalten werden, da
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das dynamische Verhalten der Hydrodynamischen Kupplung nichtlinear und da-
mit auch amplitudenabhéngig ist.

Einstellen eines Betriebspunktes P

nyg, Vo =nz0/nyg, M(vg) =M1g =My

1. Messung, Frequenz Qy

n1(t) = 1’110+ﬁl sin(th) —>Pp Ml(t)

Hydrodyn.

n,(t) ® nyy ~ konstant —p| Kupplung M,(t)

2. Messung, Frequenz ()

N [
nq(t) 8 ny;o~ konstant —» Hydrodyn, —p» M (t)

1’12(1',) = Ny +ﬁz sin(th) —Pp Kupplung Mz(t)

Bestimmung der komplexen Amplituden
1a,, 18y, 1MLy, 1N,

2fi5, 2Mq, M,

[dn d12}
dsq d -
21 d22 |

Dynamische Dampfungsmatrix
D(Qk) s k= 1, PPN A

Bild 5.5 : Durchfilhrung der Frequenzgangmessungen
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5.3.2 Die Parameterschitzung fiir Ubertragungsmodelle

Nach der Frequenzgangmessung liegen die Ubertragungsmatrizen, z.B die Dy-
namische Dampfungsmatrix, in nichtparametrischer Form vor. Damit lassen
sich die Funktionswerte fiir diskrete Frequenzen Qp graphisch in Real- und
Imaginirteil darstellen (Bild 5.6).
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Bild 5.6 : Die Dynamische Dampfungsmatrix in nichtparametrischer Form

Aus diesen vier nichtparametrischen Frequenzgangverldufen der Dynamischen
Dimpfungsmatrix in Real- (Re) und Imagindrteil (Im) fiir die ng. diskrete Fre-
quenzen

d;j (i) = Re(i0) + iIm(iQy) “k=1,..., ng (5.24)

sind nun parametrische Ubertragungsfunktionen in Form von gebrochen-ratio-
nalen Funktionen zu schédtzen :

bg +b1(iQ)+ by (iQ)2 +. .. +by (i)™ _ Zsi (iQ)
ag+a1(iQ) +a2(iQ)2+. .. +an (i)™~ Ny(iQ)
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Die Ubertragungsmatrix hat dann die Form :

Z11(iQ) Z12(1Q)

i) = | Nulie) Niz(io) .
221(iQ)  Z22(iQ) 5.2

N21(iQ) N22(iQ)

Eine einfachere Struktur dieses Ubertragungsmodells, sowohl im llinblick aul
die Parameterschidtzung, als auch im Hinblick auf die spédterc Transformation
in den Zustandsraum, ergibt sich unter Verwendung eines cinzigen Nennerpoly-
noms N(iQ2). Damit folgt :

! |:7.,11(i()) le(iQ)] (5.2

Z21(iQ) Z5,(i0)

Zur Schitzung der Polynomparameter bnj; und ap soll auch hier dic Fehlerqua-
dratmethode angewendet werden, da dies im allgemcinen cine stabile und cin-
fache Parameterschdtzung ergibt. Es ist dazu cin Fehler ¢ zwischen den Mef3-

werten und -dem Modell zu bilden
werteh—und—-dem-Model-—2zu .

Der Ausgangsfehler

Z;(i0g)

e = diii%) - —grg,

(5.28)

ist jedoch nichtlinear von den Parametern abhingig und fiihrt zu cinem
schwierigen nichtlinearen Schéatzproblem, da die Abhleilungen nach den Koeffi-
zienten des Nennerpolynoms komplizierte Ausdriicke crgeben. Giinstiger st
die Bildung eines verallgemeinerten Fehlers € :

E(Qk) = N(le)e(Qk) = N(le) dij(iQk) - Z]](IQk) (;29)

Damit 146t sich nun ein lineares Glcichungssystem aufstellen. Hier ist zu be-
achten, daB aufgrund des gleichen Nennerpolynoms alle vier Ubertragungsfunk-
tionen gleichzeitig geschitzt werden miissen. Fiir eine cinfachere Handhabung
der Gleichungen und der numerischen Rechnungen wird im folgenden wieder
die komplexe Variable s verwendet mit sy =iQy.

Aus der Fehlerdefinition GIl. 5.29 lassen sich Gleichungen ableiten, in denen
dic Koeffizienten als zu schidtzende Parameter linear cnthalten sind. Dabei
stehen alle Produkte mit den zu schitzenden Parametern auf der linken Seite.
Da fiir eine gebrochen-rationale Funktion ein Faktor beliebig gewi#dhlt werden
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kann, wird hier ag zu 1 gesetzt und steht mit dem MeBwert auf der rechten
Seite.

-ai8 dij(sk) -as Sk2 dij(sk) = . maps™ dij(sk) +
+Dbgjj + byjj S + bajjse? + ... + bpjjsk® = agdi(sy)
(5.30)

mit i,j = 1,2 und k=1,...,np , ag=1

Das lineare Gleichungssystem hat damit die folgende Struktur (die leeren Fel-
der sind dabei 0) :

Y |
Ay ! By ! : ! a dqq
A12': E Bq, : i b, dq
__________ R R
: [ | ! = (5.31)
Azli E ' Baq ! b1z doy
Ajr ' Baa || bag das
bzzj
mit
- 51dij(s1)  -s12dji(s0) - symd;;(sq) |
Ajj = |- sedij(s)  -si2disi) - .- s disg) (5.31a)
|- Svdij(sv) -sz dij(Sv) - Svmdij(Sv) ] )
F 1 S1 S12 e Sln ]
Bjj = 1 Sk si2 SN (5.31b)
1 SV sz Svn
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=[ag, a0, ....,am 17T (5.31c)
bij = [ boijs b1ijs - - - + 5 baij 1T (5.31d)
dij = [dij(s1), dyi(sg), ..., dji(sy) 1T (5.31e)

Darin ist 1i,j = 1,2 und v=ng = Anzahl der Frequenzen.

In Matrizenschreibweise zusammengefal3t folgt :
Ap=b (5.32)

Die Dimension der Matrix A betrigt (nyxmp) mit ng =m+4(n+1) und my =4ng,.
Darin ist m der Grad des Nennerpolynoms und n der Grad der Zihlerpolynome.
Dieser kann fiir alle vier Ubertragungsfunktionen gleich gewihlt werden. Fiir
die Dynamischen Dampfungsmatrizen ist der Zihlergrad nach den hier gewon-
nenen Erfahrungen um eins groBer als der Nennergrad. Je nach Art der Uber-
tragungsmatrizen ist dies bei anderen Ubertragungspolynomen jedoch anders.
Nenner- und Zidhlergrad miissen daher fiir eine universelle Auswertung unab-
hidngig voneinander frei wdhlbar sein.

Die Funktionalmatrix A und der Vektor b in Gl. 5.32 sind komplex. Die Koef-
fizienten der Polynome miissen jedoch reell sein. Zur Losung 14Bt sich das
komplexe Gleichungssystem in ein reelles Gleichungssystem umformen :

[Re{A}] .= |:Re{b}:| (5.3)

m{A}]* " Lim{b]

oder

A* p = b* (5.33a)

Damit verdoppelt sich die Dimension mp auf my =8n¢.. Es folgt auch hier eine
Parameterschitzgleichung zur Minimierung der Fehlerquadrate. Allerdings hat
es sich als notwendig erwiesen, hier mit den gewichteten Fehlerquadraten zu
arbeiten. Das Giitekriterium lautet dann :

J=eTGe (5.34)

Daraus folgt analog zu Gl. 5.22 die Parameterschitzgleichung fiir gewichtete
Fehlerquadrate :
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p = (A*TG A*)-1 A*TG b* (5.35)
Die Wichtungsmatrix G kann als Diagonalmatrix mit den Elementen
g F i=1,...,8n¢ (5.36)
11 Qk 2 2 3 r

gewdhlt werden, wobei Qi die Frequenz der Messung der jeweiligen Matrixzeile
ist. Diese Wichtung bewirkt, daB8 die Frequenzgangpunkte im unteren Fre-
quenzbereich stdrker bewertet werden, und eine Anpassung an den dort oft
stark gekriimmten Verlauf verbessert wird.

Bei der Parameterschitzung durch Minimierung des verallgemeinerten Fehlers
(Gl. 5.29) ist zu beachten, daB die Fehler ¢ mit den Elementen der Funktional-
matrix A korreliert sind, so daB es zu keiner vollkommen erwartungstreuen
Schiatzung kommen kann.

Eine weitere Mafinahme zur Verbesserung der Parameterschitzung ist die Ver-
dopplung der Frequenzgangpunkte und damit der Auswertegleichungen durch
die Ausnutzung der Symmetrieeigenschaften der Frequenzgangfunktionen im

negativen Frequenzbereich (Gl. 5.12).

Uber diese MaBnahmen hinaus ist die Schédtzung der Polynomparameter nur
iiber eine geeignete Wahl von Zdhler- und Nennergrad zu beeinflussen. Spe-
ziell muBl erreicht werden, daB alle Koeffizienten a; des Nennerpolynoms das
gleiche Vorzeichen besitzen. Dies verlangt die Stabilitatsbedingung fiir das
Zustandsmodell, wie spadter noch ausgefiihrt wird. Es hat sich jedoch ge-
zeigt, daBl dies bei geeigneten Polynomgraden immer mdoglich ist, wenn in den
Frequenzgangwerten keine “Ausreifler” durch MeB- oder Auswertefehler vor-
handen sind.

Eine Berechnung der Parameter nach der Parameterschédtzgleichung Gl. 5.35
durch die Matrizenoperationen und die Invertierung ist generell moglich. Aller-
dings ist hier die Anwendung spezieller Losungsalgorithmen fiir Least-Square-
Probleme vorzuziehen [14]. Nach den Erfahrungen stellt die Parameterschitzung
fiir die Ubertragungsmatrizen der Hydrodynamischen Kupplung ein nicht immer
stabiles Schitzproblem dar. Es kann hierbei zu schlecht konditionierten Glei-
chungssystemen kommen, die aufgrund von numerischen Ungenauigkeiten zu
groBen Abweichungen in den Parametern fithren oder eine Invertierung nicht
mehr zulassen., Least-Square-Lidsungsalgorithmen (z.B. NAG Fortran Worksta-
tion Library, FO4JFG [18]) optimieren das Gleichungssystem und legen die In-
vertierung an eine numerisch giinstigere Stelle. Damit kénnen dann auch
“fast-singuldre”-Gleichungssysteme geldst werden.
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5.3.3 Modelldarstellung im Frequenzbereich

Das parametrische U'bezrtragungsmodell, z.B die Dynamische Dampfungsmatrix
D, 148t sich nun fiir einen Betriebspunkt Py* durch die Angabe der fiinf Para-
metervektoren mit den Koeffizienten des Nennerpolynoms und der Z#hlerpoly-
nome darstellen.

Ubertragungsmodell im Frequenzbereich fiir Betriebspunkt Py* :
m : Nennergrad

n : Z#hlergrad

a =1lap,apa....,anlT
D11 = [ boyys biggs- -+ +» buyg]T (5.37)
b1z = [ bgyys b1ggs s bnyodT
ba1 = [ boggs Diggs e« -+ s byyqlT
boo = [ bgggs B1ggs - oo s bpy,ylT

Die Struktur der Ubertragungsfunktionen ist gegeben durch Gl. 5.25.

Es ist daraufhinzuweisen, daB bei den Frequenzgangmatrizen H oder den In-
versen Dynamischen Dampfungsmatrizen D1 der Koeffizient ag des Nennerpo-
lynoms gleich Null sein muf3. Nur dann konnen diese Matrizen im Ursprung
singuldr sein, so wie dies fiir die hier betrachteten rotatorischen Systeme nach
Bild 3.8 bzw. 3.12 bereits erldutert wurde (Kap. 3.2.3.3). Diese Tatsache ist
dann auch bei der Polynomschdtzung, bei der Fehlerdefinition (Gl. 5.29/5.30)
bzw. beim Schiatzalgorithmus (Gl. 5.31) zu beriicksichtigen. Die sonstige Vor-
gehensweise und Durchfiihrung der Polynomschidtzung erfolgt jedoch analog.

5.4 Transformation in den Zustandsraum

5.4.1 Die Inverse Fourier-Transformation

Nach der Bestimmung der Ubertragungsfunktionen liegt nun ein Modell im Fre-
quenzbereich aus gebrochen-rationalen komplexen Polynomen vor. In der For-
mulierung der Dynamischen Dadmpfungsmatrix ergibt sich :
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M{(Q) | g 711(i1Q) Z1,(iQ) n4(iQ) (5.38)
My(iQ) | ~ NGQ) | Z,51(iQ) Z5,(Q) | | n,(iQ) '
mit
N(@iQ) = ag+a;(iQ)+ ax(iQ)2+... +an ({Q)™ (5.38a)
Zij (1 Q) = bOij + blij (IQ) + bZij (IQ)2 +... %+ bnij (iQ)n (538b)

Das gemeinsame Nennerpolynom N(iQQ) in Gl. 5.38 14Bt sich auf die linke Seite
bringen und man erhilt :

N(@iQ) M (iQ)
N(iQ) My(iQ)

211(10) n1(1Q) + le(iQ) n2(1Q)
Zz1(iQ) nl(iQ) + Zzz(iQ) n2(1Q)

(5.39)

Darauf 148t sich direkt der Differentiationssatz der Fourier-Transformation an-

wenden. Es gilt fiir die Inverse Fourier-Transformation :

a1liennpeenl  dPf(t) (e Ao
STy T q4n (o=
Damit folgt fiir die erste Zeile der Gl. 5.39 :
.a0M1+a1% + azigt%—l- + . +am£1-r—(:t¥nl- =
b011n1+b111dd—r}£1 + bzlldjl% oL bnll%
+ bgyynp+ bllzgdn—tz— + bzlz-g%t%—z— .t bnlzi:l:Tz (5.41)

Die zweite Zeile der Gl. 5.39 ergibt sich analog dazu. Damit ist das Ubertra-
gungsmodell im Frequenzbereich in eine Ein-/Ausgangsbeschreibung im Zeit-
bereich iiberfiihrt.

5.4.2 Der Transformationsalgorithmus fiir den Zustandsraum

Die Ein-/Ausgangsbeschreibung im Zeitbereich soll zundchst wieder in allge-
meiner Form fiir ein EingroBensystem betrachtet werden. Dabei wird die erste
zeitliche Ableitung von ( ) mit (') und die n-te Ableitung mit ( (")) gekenn-
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zeichnet :

agy + a1y + az¥ +...+ agy(® = box + bk +...+ by qx(@D

(5.42)

Es ist y(@) die hdchste auftretende Ableitung der Ausgangsgréfe. Die Ordnung
der hochsten Ableitung der Eingangsgrifle ist hier um eins geringer. Andere
Fille werden spédter betrachtet. Fiir die weitere Behandlung wird Gl. 5.42 zu-
ndchst auf den Koeffizienten der hdochsten Ableitung normiert :

y(@ + aq—ly(q_l) +oo0t gy + ooy = Bq_lx(Q‘l) +...+ B1x + Box

mit (5.43)

aj b;

CX.i=aq ’Bi=a_ ,i=0,...,q"1

Diese lineare Differentialgleichung g-ter Ordnung soll nun in eine Zustands-
raumdarstellung (Gl. 3.13) transformiert werden. Es entsteht dann ein Diffe-

rentialgleichungsystemr—erster Ordmung —aus q Gleichungemn. Dabei—sotl—jedoch
auch die rechte Seite in Gl. 5.43, also die Differentialgleichung der Erregung,
so umgeformt werden, dal keine hoheren Ableitungen mehr auftreten.

Die Zustandsraumdarstellung hat dann folgende Form :

Z1 [] 1 [] """ [] Zq b]_
Zy 0 0 1 e 0 Zy b2
A O | S RS I S CR T
'Zq-1 U U 0 """ 1 Zq-l bq-l
L -Zq— _—CXO ~oq -(‘Xz """ —aq_l_ i Zq_ i bq-
oder
Z=Az +bx (5.44a)
und
y=[100...0]Tz ;d=0 (5.44b)

Zu bestimmen sind nun die Komponenten des Vektors b derart, daB die Gl. 5.43
erfiillt wird. Zu diesem Zweck wird das Gleichungssystem 5.44 ausgeschrieben
und fortlaufend fiir y(i) substituiert :
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«

S’='Zl = Zz+b1X

y = Zy + byk = z3 + byx + b%k (5.45)
ylaD =z  +bygx + bk + . ...+ byx(a2)
y@ = —agzy-aqzy-.. .. - ®g-12q *+ bgX + bgqX +. ...+ byx(a-1)

Die ersten g dieser g+l Gleichungen werden der Reihe nach mit ag, aq,...,
ag-1 multipliziert und aufsummiert. Die Summe entspricht dann genau der lin-
ken Seite der Gl. 5.43 und man kann fiir die rechte Seite einen Koeffizienten-

vergleich durchfiihren. Der Koeffizientenvergleich liefert :

by = Bg1
by + ag-1by = Bg-2
: (5.46)
by-1 *+ ag-2bg2 + .. ..+ asby = By
by + og1bg1* oo + a1by = By

Daraus lassen sich die Komponenten by bis by direkt rekursiv berechnen. Bei
der Schidtzung der Ubertragungsfunktionen fiir die Dynamische Dampfungsma-
trix tritt, wie bereits erwidhnt, der Fall auf, dal der Zahlergrad um eins gréBer
als der Nennergrad ist. Damit ist die hdchste auftretende Ableitung auf der
rechten Seite der Gl. 5.43 von der Ordnung gq+1. In diesem Fall kann man eine
Substitution einfiihren :

]

y=y + Bq+1k + (Bq'aq-lﬁqﬂ)x (547)

Eingesetzt in Gl. 5.43 erhdlt man damit ein neues Gleichungssystem fiir § mit
neuen Koeffizienten v; :

F@ + ag @D +. .+ a1'§ +og¥ = vgx@D 4 s yix o+ yex
mit (5.48)

Yg-1 = Bg-1 - %q-2Bge1 = 0q-1(Bg - atq-1Bq+1)

Yi = Bi - oajqBga- oy (Bg - ag1Bge)

Yo = Bo - o (Bg - ag-1Bg+1)

Damit lassen sich dann analog der Gl. 5.46 die Komponenten des Vektors b
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aus den Koeffizienten v; berechnen. Man mufl jedoch nun fiir die Ausgangsgro-
Be y entsprechend Gl. 5.47 einen Term d fiir x und einen Term e fiir x beriick-
sichtigen :

y=CzZ +dx + ex (5.49)
mit

c=[100...017T (5.49a)

d = By - aq-1Bg+1 (5.49b)

e = Bg+1 (5.49¢)

Man erhilt also zusidtzlich zu der Durchgangsmatrix D, die hier auf ein Ele-
ment reduziert ist und ein proportionales Verhalten zwischen Ein- und Ausgang
darstellt, einen differentiellen Anteil mit der Matrix E, der linear die zeitliche
Anderung der EingangsgroBe beriicksichtigt.

Der Fall, daB Zdhlergrad n gleich Nennergrad m ist, fiihrt mit Bq+1=0 auf
E=0. Der Fall Z#ihlergrad n=m-1 fiihrt mit Bg+1=0 und By=0 auf E=0 und
D=0 (dies ist der zu Anfang betrachtete Fall Gl. 5.43 und gilt z.B. fiir die In-
verse Dynamische Dampfungsmatrix).

Zur Losung des Differentialgleichungssystems Gl. 5.44 miissen die Anfangs-
werte z(ty) vorgegeben werden. Diese lassen sich aus Gl. 5.45 durch entspre-
chendes Umstellen und Beriicksichtigung der Gl. 5.49 berechnen :

z1(tg) = |y -~ dx -e>'(:|
| t=t0
Zz(t0)= S’"‘le "di(‘e.)ijl
- t=tg (5.50)
z3(tg) = | ¥ - byx -byk -d¥% —e'i{':|
L t=t0
zy(tp) = LY(q-l) -bg-1x -...- byx(@2 -dx{a@D - ex@ i| -
=1

Die Stabilitdt des Zustandsmodells wird durch die Stabilitdt der System-
matrix A bestimmt. Eine notwendige und hinreichende Bedingung fiir asympto-
tische Stabilitit der homogenen Zustandsgleichung Z = Az ist, daB alle Eigen-
werte der Matrix A negativen Realteil haben. Eine notwendige und auch we-
sentliche Bedingung dafiir ist, daB alle Koeffizienten a; der Matrix A positiv
sind. Daraus leitet sich die Forderung ab, daB alle Koeffizienten a; des Nen-
nerpolynoms N(iQ)) das gleiche Vorzeichen haben miissen. Dies ist bei der Pa-
rameterschitzung der Polynomkoeffizienten zu beachten.
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5.4.3 Modelldarstellung im Zeitbereich

Diese Vorgehensweise der Transformation in den Zustandsraum 148t sich nun
auf das Vierpolsystem “Hydrodynamische Kupplung” anwenden. Mit q=m = Nen-
nergrad der Ubertragungsfunktion folgt die Gesamtdarstellung des Zustands-
modells fiir einen Betriebspunkt Py* fiir die Hydrodynamische Kupplung.

Die Darstellungen unterscheiden sich jedoch, je nachdem ob z.B. die Momente
aus vorgegebenen Drehzahlen (Bild 5.7) oder Drehzahlen aus vorgegebenen
Momenten (Bild 5.8) berechnet werden sollen.

ng* ———— stationdrer Betriebspunkt Py* my*

dynamisches Modell

n(t) m(t)
vorgegebene berechnete
Drehzahlen Momente

Bild 5.7 : Das Zustandsmodell fiir die Momentensimulation im Zeitbereich

my*——— stationdrer Betriebspunkt Pg* ny*

dynamisches Modell

|
- | Z (1) Z(t) | +
m(t) > B J C ; > n(v)
! + !
vorgegebene | | berechnete
Momente : A i Drehzahlen
! l
! |

Bild 5.8 : Das Zustandsmodell fiir die Drehzahlsimulation im Zeitbereich
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Die erstgenannte Form ergibt sich aus der Transformation der Dynamischen
Dampfungsmatrix, die zweite aus der Transformation der Inversen Dynami-
schen Diampfungsmatrix. Dabei werden Nenner- und Z#hlergrad der Ubertra-
gungspolynome vertauscht, so daBl sich die Struktur der Zustandsmodelle &n-
dert.

Die Gleichungen fiir die Zustandsmodelle werden hier nur fiir die Momenten-
simulation (Bild 5.7) angegeben, da sie spater fiir die Zeitbereichssimulationen
verwendet werden. Die Gleichungen fiir die inverse Darstellung folgt jedoch
analog mit den entsprechenden Nenner- und Zzhlergraden.

Die Zustandsraumdarstellung fiir die Momentensimulation :

z(t) = Az + B(n-ng*) (5.51)
\
Z(to) = Zy

m(t) =Cz + D(n-ng*) + En + my*

mit
z(t) =[zg,..., zzq]T Zustandsvektor
m(t) = [ My, M, ]T Momentenvektor
n(t) =[nq, ny 17T Drehzahlvektor
my* = [ Myg*, Mpo* 1T } zugrundeliegender
ng* = [ nqg*, nye* 17T stationdrer Betriebspunkt Py*

_ All 0
A B l: 0 A22:|

0 1 0 .- 0
' 0 0 1 ...
Ajp=Ap=|: o Tl
' 0 0 0 oo 1
-xg -y -ap s ~0tg-1]

by b
B - 11 12:|
[bm b2
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(1 0 0 ----- 0o 11 REETIEEEH
aq_l . 1 . 0 """ 0 YQ‘ZI_] b2
by = | : I : : =
ay a3t dgq 1 0 Y1 ij bg-1
| o g e ag-1 1 | | voij | [bq ij
C__'100.”.000.”.0
| 00....0100....0
_ [ dyy dyp | _
D = | dpy dgo | dij = Bqzj — @q-1Bqu1;j
[ e1q €1 |
E-|C1®2| . .5
| €21 €22 ®if = Partyg
Zk(to) = ’7y(k'1) -bk_lx - e .- blx(k'Z) 'dX(k'l) -ex(k) "
= | t—t()
sowie
by s
_ag _ _kij
%k TEy B = aq
Yk = Bkij - ak—quﬂi]‘ 'ak(Bq' aQ‘1Bq+1ij)
0\
fiir k=0,...,9 ; i,j=1,2 (5.51)

(q=m=Nennergrad der Ubertragungsfunktionen)

5.5 Simulation im Zeitbereich

5.5.1 Allgemeines zur numerischen Simulation

Die numerische Simulation erlaubt es, das dynamische Verhalten eines mathe-
matischen Modells fiir unterschiedliche Fille zu untersuchen. Durch Vergleich
der Simulationsergebnisse mit den MeBwerten 148t sich die Glite des mathema-
tischen Modells iiberpriifen. Dies ist ein wesentlicher Teil der Identifikation.
Ist die Modellgiite ausreichend groB}, so 148t sich durch eine Simulation auf
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=

das Verhalten des realen Systems schlieen.

Die Simulation im Zeitbereich ist hier besonders wichtig, da die eigentliche
Modellidentifikation der Teilsysteme im Frequenzbereich stattfindet. Es ist
jedoch zu beachten, dafl das reale System nichtlineare Eigenschaften aufweist
und daher die Giiltigkeit der linearen Modellierung nur im Zeitbereich experi-
mentell nachgewiesen werden kann.

Von wesentlicher Bedeutung bei der Methode der linearen Teilmodelle ist au-
Berdem die Simulation des dynamischen Verhaltens iiber mehrere Teilbereiche
und die dafiir notwendige Kopplung der Teilmodelle.

Numerische Simulation im Zeitbereich bedeutet vor allem numerische Integra-
tion eines Differentialgleichungssystems unter vorgegebenen Anfangsbedingun-
gen. Das Zustandsmodell ist fiir die Simulation im Zeitbereich sehr geeignet,
da es sich um solche Gleichungen handelt, die direkt fiir die numerische Inte-
gration verwendet werden kodnnen.

Als Integrationsverfahren wurde das Runge-Kutta-Verfahren vierter Ordnung
verwendet. Es handelt sich um eine Einschrittformel, die einfach in der An-
wendung ist und keine zus#tzlichen Startrechnungen erfordert. Die Schrittwei-
te wurde so gewdhlt, daB numerische Stabilitdt gewdhrleistet ist. Sie ent-

spricht aulerdem der Abtastfrequenz der MefBwerterfassung, so daB ein direk-
ter Vergleich von MeBwerten und Simulationswerten bei gleicher Schrittweite
moglich ist. Die verwendete Abtastfrequenz betrdgt 2000 Hz, das entspricht
einer Zeitschrittweite von 0.0005 sec.

Eine Simulation mit dem Zustandsmodell nach Gl. 5.51 ergibt den Zeitverlauf
des Momentenvektors m(t) bei Vorgabe des Zeitverlaufes des Drehzahlvektors
n(t). Hiervon wird im weiteren fiir die Zeitbereichssimulation ausgegangen.
Der Grund fiir die Einschridnkung auf diesen Fall wird in Kapitel 5.5.3 noch er-
lautert.

5.5.2 Die Berechnung zeitlicher Ableitungen

Aus dem Zustandsmodell Gl. 5.51 ist ersichtlich, daB fiir die Berechnung des
Momentenvektors auch die Ableitung des Drehzahlvektors n(t) und fiir die Be-
rechnung des Anfangszustandsvektors Z; auch hohere Ableitungen aller Sy-
stemgroBen im Anfangszustand notwendig sind.

Die erforderlichen Ableitungen der MeBwerte werden numerisch gebildet. Um
hierbei zu 'groBe Ableitungswerte durch MeBstorungen und ho6herfrequente
Schwingungen zu vermeiden, sind besondere MaBnahmen erforderlich. Neben
der digitalen Filterung der MeBwerte wird zus#tzlich eine Polynomsch#tzung
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als Mittelung des MeBwertverlaufes durchgefiihrt (Bild 5.9). Aus dem Polynom
fiir die letzten n MeBwerte konnen dann direkt die erforderlichen Ableitungen
berechnet werden. Aus Griinden der Stabilitdt wird maximal ein Polynom drit-
ter Ordnung geschitzt.

Der Ansatz fiir die Zeitfunktion y(t) zur Approximation des MeBwertverlaufes
aus diskreten MeBpunkten lautet :

y(t) = ag + agt + ast2 + ajt3 (5.52)

Der aktuelle Zeitpunkt t; wird als momentaner Nullpunkt betrachtet. Mit der
Schrittweite At folgt :

tiy =ti - jAt = -jAt (5.53)
A
y y(t7)
Y(t) =ag t+ ayt + a t2 + as t3 - y(ti)
® ‘ At !
T T T T T T T T 4’
L7 b tis tig tig tia tig Y t

Bild 5.9 : Ausgleichspolynom zur Berechnung der Ableitungen

Fiir eine Polynomschédtzung nach der Fehlerquadratmethode 148t sich fiir n zu-
riickliegende Zeitpunkte ein lineares Gleichungssystem aufstellen :

1 0 0 0 ag | [ v(t) ]
1 (-At) (-AY?2 (AY3 || ay y(ti-q)
: ' ) : as | = : (5.54)
) ) ) : as Z
| 1 (-nAt) (-nAt)2 (-nAt)3 ] | y(ti-n) |

oder
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Ap=b . (5.54a)

Es folgt die Parameterschédtzgleichung zur Minimierung der Fehlerquadrate
(vgl. Gl. 5.19-5.22) :

p = (ATA)-1 AT b (5.55)

Aus den geschdtzten Parametern folgen direkt der Mittelwert und die zeitli-
chen Ableitungen:

F(t) =ag
S’(ti) = a (556)
y(t) = 2ay
V() = 6a3

Hohere als dritte Ableitungen werden nicht verwendet. Stabiler ist jedoch ein -
Polynom zweiter Ordnung, so dafl nach Mbglichkeit auch auf die dritte Ablei-
tung bei der Bestimmung der Anfangswerte verzichtet wird. Die Anzahl n der
zuriickliegenden MeBwerte wird je nach Filtereckfrequenz der vorhergehenden
digitalen Filterung n= 4 - 15 gewihlt.

5.5.3 Kopplung der Teilmodelle

Bei der Methode der linearen Teilmodelle wird der Betriebsbereich in Teilberei-
che aufgeteilt. Die Aufteilung in die Teilbereiche kann anhand h#ufig angefah-
rener Betriebspunkte oder aus der ungefdhren Kenntnis der wesentlichen nicht-
linearen Kennlinienverldufe vorgenommen werden. Die Umschaltung erfolgt
dann in_Abhéngigkeit von den EingangsgrofBen. Uber- oder unterschreitet eine
Eingangsgrofe einen bestimmten Wert, so wird auf ein anderes Teilmodell um-
geschaltet.

Hieraus ergibt sich jedoch eine grundlegende Problematik fiir eine Simulation
der Drehzahlen aus vorgegebenen Momentenverldufen. Um eine Drehzahlsimu-
lation mit dem Zustandsmodell nach Bild 5.8 vornehmen zu konnen, miiBte das
giiltige Teilmodell fiir den momentanen Betriebspunkt aus den gegebenen Mo-
menten ermittelt werden. Es ist jedoch bereits im stationdren Fall unmoglich,
mit dem stationdren Moment auf eine Pumpen- und eine Turbinendrehzahl zu
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schlieBen, da das Kennfeld (Bild 2.3) fiir diesen Fall keine eindeutige Zuord-
nung zuldBt. Es ist je nach Verlauf des Kennfeldes mindestens die Angabe ei-
ner Drehzahl zur Festlegung eines Punktes im Kennfeld erforderlich.

Im instationdren Fall ergeben sich zus#tzliche Beschleunigungsmomente, die
nur mit der Kenntnis des Drehzahlverlaufes bzw. der Beschleunigung herausge-
rechnet werden konnten. Aus diesem Grund lassen sich die Drehzahlen mit
dem Zustandsmodell nach Bild 5.8 zun#chst nur fiir einen Teilbetriebsbereich
mit vorher bekanntem Betriebspunkt Py simulieren.

Dariiberhinaus miiBte fiir jede Modellumschaltung der aktuelle Betriebsbereich
iterativ aus den bereits berechneten Drehzahlen ermittelt werden. Dies fiihrt
neben groBeren Ungenauigkeiten auch zu einem sehr groBen Berechnungsauf-
wand.

Ein weiteres Problem ergibt sich aus der Eigenschaft der Frequenzgangmatri-
zen bzw. der Inversen Dynamischen D#mpfungsmatrizen. Da diese Ubertra-
gungsmatrizen im Ursprung singuldr werden und daher nahe dem Ursprung zu
sehr groBen Werten fithren, kann eine Polynomapproximation hier nur begrenzt
genau erfolgen. Ungenauigkeiten im unteren Frequenzbereich und speziell bei
(=0 machen sich in der Zeitbereichssimulation durch Verschiebungen des sta-

ttomdremr Betriebspunktes und—durch miederfrequente Schwingungen bemerkbar,
selbst wenn das dynamische Verhalten im oberen Frequenzbereich gut abgebil-
det werden kann.

Aus diesen genannten Griinden ist eine Zeitbereichssimulation der Drehzahlen
aus vorgegebenen Momentenverldufen iiber groBe Betriebsbereiche schwierig
bzw. ungenauer. Daher werden im folgenden fiir die Zeitbereichssimulationen
nur Simulationen der Momente aus vorgegebenen Drehzahlverldufen betrachtet.

Bei den Simulationen der Momentenverldufe aus vorgegebenen Drehzahlverldu-
fen mit dem Zustandsmodell Bild 5.7/Gl.5.51 werden die Umschaltpunkte aus
der Pumpen- und Turbinendrehzahl berechnet. Dazu wird das Kupplungskenn-
feld in Betriebsbereiche eingeteilt (Bild 5.10). Die Simulationsergebnisse hén-
gen von einer geeigneten Wahl der Teilbereiche und der Abstimmung der Giil-
tigkeitsbereiche fiir die jeweiligen Teilmodelle ab.

Die Umschaltung auf ein anderes Teilmodell erfordert bestimmte MaBnahmen,
die eine kontinuierliche Simulation erméglichen. Im wesentlichen ist dies die
Berechnung der Anfangswerte fiir das neue Teilmodell. Die Berechnung der
Anfangswerte sollte dabei mdglichst genau erfolgen, um ein Einschwingen oder
eine sprunghafte Anderung der Funktionswerte bei jeder Umschaltung zu ver-
meiden. Zur Berechnung der Anfangswerte miissen die héheren Ableitungen so-
wohl der Drehzahlverldufe, als auch der bisher simulierten Momentenverlidufe
im Umschaltzeitpunkt nach Kap. 5.5.2 gebildet werden.
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4 Teilmodell
p= 1 ! 2 ! 3 ! 4 5
5 I ! l stationdrer
(2% ‘ : Punkt Mg* = f(ng*)

dynamischer
Anteil
der Simulation

simulierter Verlauf — \

I
t
|
!
t
t
I |
| |
!
1
1
|
i
|
|
|
1

Umschaltpunkt —

! v
: : \
1 : \ .
! ! \ stationdre
Betriebsbereich ! " Kennlinie
i Teilmodell 2 | | \
e ——— l
| | s
| . dynamischer
: \  Anteil der Erregung
| | | >—»
Drehzahl n

Bild 5.10 : Simulation durch Kopplung der Teilmodelle

In Bild 5.10 ist das Prinzip der Simulation durch Kopplung der Teilmodelle dar-
gestellt. Der simulierte Momentenverlauf durchlduft dabei fiinf Teilmodelle.
An den Teilmodellgrenzen liegen die Umschaltpunkte, an denen auch die An-
fangswerte fiir das nidchste Teilmodell berechnet werden. Der simulierte Ver-
lauf setzt sich zusammen aus dem stationidren Anteil des jeweiligen Teilmo-
dells und dem eigentlichen dynamischen Anteil, hier grau unterlegt, der sich
aus dem entsprechenden dynamischen Anteil der Drehzahlerregung ergibt. Die
stationdren Punkte Py* miissen nicht unbedingt auf der stationiren Kennlinie
liegen, sondern ergeben sich aus der Offsetschidtzung der harmonischen Ver-
laufe (Kap. 5.3.1.2).
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5.5.4 Der Simulationsablauf

Der Ablauf der numerischen Simulation im Zeitbereich ist in Bild 5.11 als
Blockdiagramm dargestellt. In diesem Diagramm ist der Vergleich von Me§-
werten und Simulationsergebnissen zur Uberpriifung der identifizierten Modelle
angedeutet. Dariiberhinaus sollen jedoch mit der Zeitbereichssimulation dyna-
mische Vorgidnge simuliert werden, um Belastungen im Antriebsstrang zu er-
mitteln. Solche dynamischen Vorginge konnen sowohl Drehzahlschwankungen,
periodische Storungen oder auch Blockiervorgidnge sein. Beispiele werden in
Kap. 6.4 angegeben.
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Messwerte aus Versuch
n= [nls nz]TJ m-= [Mls Mz]T

v

n digitale TiefpaBfilterung [~ m [—

i=1,...,n

Berechnung des Teilbereiches
Zuordnung des Teilmodells

Berechnung
der Anfangswerte Z;

Berechnung des dynamischen Anteils

der Erregung
Ngyn = N - Np*

v

Integration eines Zeitschrittes

z=Az + Bndyn

v

Berechnung des dynamischen Anteils

v

m = Mgy, + My*

graphische Darstellung graphische Darstellung

Vergleich
> ] . -
Simulation / MeBwerte

Bild 5.11 : Ablaufschema der Simulation im Zeitbereich
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6 Identifikationsergebnisse und Auswertungen

6.1 Voraussetzungen und Grenzen der Messungen

In diesem Kapitel werden die wichtigsten Ergebnisse der Messungen an der
Voith-Turbokupplung 422 TH dargestellt. Weitere Einzelergebnisse sind im An-
hang angegeben.

Die Darstellung der Ergebnisse gliedert sich in drei Teile. Im ersten Teil
(Kap. 6.2 und 6.3) werden Ubertragungsmatrizen im Frequenzbereich, einige
Eigenschaften sowie Interpretationsméglichkeiten dargestellt. Die Dynamischen
Diampfungsmatrizen (Kap. 6.2) sind dabei geeignete Darstellungen fiir Betrach-
tungen im Frequenzbereich und bilden die grundlegenden Ubertragungsmodelle.
Zusiatzlich werden einige Besonderheiten der Dynamischen Steifigkeitsmatrix
und der Inversen Dynamischen Dampfungsmatrix erlautert (Kap. 6.3).

Im zweiten Teil (Kap. 6.4) werden einige simulierte Momentenverlaufe vorge-
stellt. Sie wurden mit den aus den Dynamischen Ddmpfungsmatrizen transfor-

Mic en andsmodellen durchgeiuhrt: Die—Ze bere a mis oren—zeigen;

daB die identifizierten linearen Teilmodelle zur Beschreibung des dynamischen
Verhaltens der Hydrodynamischen Kupplung geeignet und wirkungsvoll sind.

Im dritten Teil (Kap. 6.5) werden die Verldufe Dynamischer Ddmpfungsfunk-
tionen, die sich aus den theoretisch hergeleiteten Gleichungen (Kap. 2.3) erge-
ben, mit gemessenen Diampfungsfunktionen verglichen. Der Vergleich ist je-
doch nur fiir den Nennbetriebsbereich bei geringem Schlupf moglich. In diesem
Bereich liefern die theoretischen Gleichungen bei einer geeigneten Parameter-
wahl gute Ergebnisse.

Fiir die Identifikation der linearen Teilmodelle, die fiir die Zeitbereichssimula-
tionen verwendet werden (Kap. 6.4), wurde ein begrenzter Kennfeldbereich be-
trachtet. Die Grenzen fiir diesen untersuchten Teilbetriebsbereich ergeben sich
aus den Leistungsgrenzen des Versuchsstandes und aus den Grenzen durch die
thermischen Belastungen der Kupplung.

Die Fiillmenge betrdgt hierbei 8 Liter und entspricht damit h#dufigen prakti-
schen Anwendungen. Als Betriebsfliissigkeit wurde ein Mineraldl der Viskosi-
tatsklasse ISO VG 46 verwendet. Als Innenrad wurde die Ausfiihrung mit
Mischprofil verwendet.

Die mittlere Pumpendrehzahl wurde mit 900 min-1 so gewdhlt, daB die Lei-
stung des Versuchsstandes ausreicht, um die Kennlinie iiber das gesamte Dreh-
zahlverhdltnis von v=0 bis v=1 zu vermessen. Die eigentlichen Messungen des
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dynamischen Verhaltens wurden jedoch nur bis zu einem Schlupf von ca. 35%
durchgefiihrt. Damit wird dann der kritische Bereich des Abknickens der Kenn-
linie mit erfaBt. Bei groBerem Schlupf wird die thermische Belastung der un-
tersuchten Kupplung bei ldngeren MeBreihen zu groB. Die Temperatur der Be-
triebsfliissigkeit erhoht sich bei zunehmendem Schlupf immer schneller, so daB
eine Messung der Frequenzginge innerhalb eines vorgegebenen engen Tempe-
raturbereiches durch Unterbrechung und Abkiihlung immer schwieriger wird.

Das stationdre Kennfeld des hier untersuchten Bereiches ist in Bild 6.1 darge-
stellt. Es handelt sich hierbei um die Approximation der gemessenen Kennli-
nienverldufe durch ein zweidimensionales Polynom (hier mit 3x12 Parametern),
welches ebenfalls mit einer Polynomschiatzung nach der Fehlerquadratmethode
ermittelt wurde. Mit diesem Kennfeldpolynom 148t sich dann sofort jeder sta-
tiondre Momentenwert und die Steigung in jedem Punkt berechnen.

Der Bereich der Kennlinie von 0% bis 35% Schlupf wurde in maximal acht
Teilbereiche aufgeteilt. Die entsprechenden acht Teilmodelle liegen in ihren
stationdren Betriebspunkten bei 5%, 8%, 10%, 12%, 15%, 20%, 25% und 30%
Schlupf und einer Pumpendrehzahl von 900 min-1. Hierbei wurde der Bereich
mit starkerer Kriimmung der stationidren Kennlinie feiner unterteilt (Bild 6.2).
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Bild 6.1 : Stationdres Kennfeld des untersuchten Bereiches
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Bild 6.2 : Stationédre Kennlinie und Zuordnung der Teilmodelle (ny,=900min-1)

Zusatzlich zu diesem angegeben Kennfeldbereich wurden Messungen in Nenn-
betriebsbereich bei 5% Schlupf bei verschiedenen Fiillungsgraden (6/8/10 L),
bei verschiedenen Pumpendrehzahlen (600/1000/1500 min-1), verschiedenen
Viskositdten (VG 5/32/100) und den verschiedenen Innenradausfiihrungen
(Mischprofil/gestaffeltes Profil) durchgefiihrt. Wesentliche Abhingigkeiten
werden in Kap. 6.2.6 dargestellt.

6.2 Dynamische Dampfungsmatrizen

6.2.1 Darstellung der Dynamischen Didmpfungsmatrix

In Bild 6.3 und 6.4 sind die Dynamischen Dampfungsmatrizen exemplarisch fiir
die zwei Betriebspunkte bei 5% und 15% Schlupf gezeigt. Weitere Dynamische
Dampfungsmatrizen sind im Anhang Al.l dargestellt. Die Frequenzgangmessun-
gen erfolgten dabei mit einer Drehzahlamplitude von jeweils 40 min-1. Auf die
Amplitudenabhingigkeit wird in Kapitel 7 eingegangen.




100 6 Identifikationsergebnisse und Auswertungen

Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
g
£ J i
4 — 4
g '] )
+ —_ 7
2— 2_
0 0 A D D
_2— _2.—
-4 I|l|ll|ll]ll||l||l|[l|||Ill|| _4‘_IlIllll|ll||lll||llllllllllll
a 2 4 6 a8 10 12 14 0 2 4 6 8 i0 12 14
Matrixelement(2,1) ¢ : Realtell Matrixelement(2,2) A : Tmaginarteil
2
2_
0
2 -2 —
_4\l||llllll'lllllllllllllllllll _4 IIIlIII'I[Il!IIII'I]l|l||||ll
0 2 4 6 a 10 i2 i4 0 2 4 B a 10 12 14
- Frequenz [Hzl

Bild 6.3 : Dynamische Didmpfungsmatrix, v=0.95, 8 Liter

Matrixelementf1,1) Matrixelement(1,2)
e ] J
E
4 — 4
£ ]
1 _: ':

2 2]

s N b A

a 0 . PN i

-2 -2

| ]

- L L L L L L L L B L L L L B B 4 L L L L L L L L L L LY L DL A
0 2 4 6 8 10 12 i4 0 2 4 [} 8 i0 12 14
Matrixelement(2,1) < : Realteil Matrixelement(2,2) A : Imagindrteil

4 4

2_ 2_

N ML‘“A‘ AAAAAAA -1
0 0
_2— _2_

] ]

“ L L L B L L L I L L I e L L B L L B L LA L L O B LN B O
0 2 4 6 8 10 12 i4 0 2 4 6 a 10 12 14

= Frequenz [Hz)

Bild 6.4 : Dynamische Dampfungsmatrix, v = 0.85, 8 Liter



6.2 Dynamische Dadmpfungsmatrizen 101

In den Graphiken sind die einzelnen, aus den Frequenzgangmessungen berech-
neten Punkte fiir alle vier Dynamischen Dampfungsfunktionen als Realteil
(Raute) und als Imaginérteil (Dreieck) dargestellt. Die Abszisse ist die Fre-
quenzachse, hier mit der Normierung in Hertz. Die Ordinaten sind so normiert,
daB sich fiir alle Verldufe eine vergleichbare Darstellung ergibt. Die Einheit
auf der Ordinate ist Nmmin.

Die durchgezogenen Linien sind die Funktionsverlaufe der Ubertragungsfunk-
tionen mit den geschédtzten Parametern aus der Parameterschitzung (Kap. 5.3.2,
Werte fiir Parameter s. Anhang Al.1).

Bemerkenswert ist der groBe Unterschied im Verlauf der Dynamischen Damp-
fungsmatrizen fiir diese beiden Betriebspunkte besonders im unteren Frequenz-
bereich. Die Abhéngigkeit des Verlaufes vom Betriebspunkt ist im gesamten
untersuchten Bereich sehr grof3, da sich die Stromungszustdnde in der Kupp-
lung stark #dndern. Dies ist auch schon am Verlauf der stationdren Kennlinie
deutlich zu erkennen.

6.2.2 Darstellung als Dampfungsmatrizenfeld

Um die Abhéngigkeit der Dynamischen Dampfungsmatrizen vom jeweiligen Be-
triebspunkt anschaulicher darstellen zu konnen, aber auch fiir spdtere spezielle
Auswertungen, wurden die Dynamischen Dampfungsmatrizen fiir die acht Be-
triebspunkte (Bild 6.2) in Richtung des Schlupfes bzw. des Drehzahlverh#ltnis-
ses v parametrisiert und als Matrizenfeld dargestellt. Dazu wurde die Parame-
terschitzung der Ubertragungsfunktionen (Kap. 5.3.2) um ein gebrochen-ratio-
nales Polynom fiir die Schlupfabhédngigkeit erweitert :

(boij+b1ij(iQ) +. . .+ bp;i(iQ)") (1+ cq35v+ Co3v2 +. . .+ Cg;ivY)

(ap+ai1 (i) +... +an (™) (1 + dyv +dyv2 +.. . +d. v )

dij (iQ) =

(6.1)

Die Anzahl der zu schdtzenden Parameter in Gl. 5.31 erhoht sich dann entspre-
chend um r + 4xq. Dabei kann r=2 und q=4 gewi#hlt werden.

In Bild 6.5-6.8 sind die vier Elemente des Dynamischen Dampfungsmatrizen-
feldes in jeweils Real- und Imaginérteil dargestellt.

Deutlich zu erkennen ist die starke Kriimmung der Fldchen in Abh#ngigkeit
vom Betriebspunkt. Dabei ist der Ubergang von einem Teilbetriebspunkt zum
néchsten jedoch gut als kontinuierlicher Verlauf zu approximieren.
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6.2.3 Alligemeine Eigenschaften der Dynamischen Dampfungsmatrizen

Bei der Interpretation der Verldufe der Dynamischen Dadmpfungsfunktionen ist
zu beachten, daBl es sich um das Gesamtverhalten des Teilsystems handelt,
wie es in Kap. 3.4.1 fiir die Teilsystemidentifikation definiert wurde. Es sind
daher auch Tridgheits- und Lagerreibungseffekte enthalten, die im Verlauf der
D#ampfungsfunktionen erkennbar sind.

Die Dynamischen Dadmpfungsmatrizen miissen jedoch auch allgemeine Eigen-
schaften besitzen, die zum Teil schon in Kapitel 3 bei der Vierpoldarstellung
angesprochen wurden. So mufl der Imaginérteil im Ursprung Null sein. Diese
Bedingung wurde bereits bei der Parameterschdtzung ausgenutzt, entspricht
aber auch den Verldufen der MeBwerte.

Wesentlich ist auch der Wert der Realteile fiir Q=0. Dies entspricht dem sta-
tiondren Verhalten. Daher miissen die Realteile der Steigung des stationidren
Kennfeldes im jeweiligen Betriebspunkt entsprechen. Maflgeblich hierfiir sind
die Koeffizienten bo;; der geschidtzten Dampfungsfunktionen. Es muBl daher
folgendes gelten : die Steigung in nj-Richtung® bg;1= bgyy und die Steigung in
nz-Richtung » bgq, = boas. DaBl dieser Sachverhalt sehr gut iibereinstimmt, ist
den geschitzten Polynomparametern zu entnehmen (s. Anhang Al.1). Sehr an-
schaulich ist dies im Verlauf der Dampfungsmatrizenfelder (Bild 6.5-6.8) zu
erkennen : die Realteile bei der Frequenz f=0 haben den Verlauf, der der Stei-
gung des stationdren Kennfeldes (Bild 6.1) entspricht.

Die Steigungen des Kennfeldes in nj~- und nz-Richtung sind im allgemeinen
nicht gleich; dies ist ein Grund fiir das unsymmetrische Verhalten des Vierpols
"Hydrodynamische Kupplung®.

Um einige Analogien aufzuzeigen, soll noch einmal das einfache System
Tréagheitl/Dampfer/Tragheit2 betrachtet werden (vgl. Kap. 3, Tabelle 1). Die
Dynamische Dampfungsmatrix dafiir lautet (nach Umrechnung Tabelle 2) :

d+iNe; -d
(6.2)

D(iQ) = [ _d d+i0e,

Daraus 148t sich folgendes entnehmen : Die Dadmpfungskonstanten sind nur im
Realteil in der Hauptdiagonalen positiv und in der Nebendiagonalen negativ
enthalten. Die Tridgheiten ©7 und ©; entsprechen der Steigung einer Geraden
im Imaginérteil der Hauptdiagonalen.

Dies 148t sich nun mit den Dynamischen Didmpfungsmatrizen der Hydrodynami-
schen Kupplung (z.B. Bild 6.3 /6.4) vergleichen. Die Realteile sind hier keine
Konstanten, sondern sind frequenzabhingig. Zusitzlich ist ein Imaginirteil
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vorhanden, Den Imaginirteilen der Hauptdiagonalelemente sind Geraden {iiber-
lagert, die den Tréagheitsmassen der Kupplung entsprechen. Dies wird im fol-
genden genauer ausgefiihrt.

6.2.4 Identifikation der Trégheitsmassen

Die Betrachtung der Geraden im Imagindrteil der Hauptdiagonalen hat zwei
Gesichtspunkte. Es wird hiermit gezeigt, wie sich mit diesem Identifikations-
verfahren Trigheiten in einem Antriebsstrang generell identifizieren lassen.
Dariiberhinaus kann die Trigheitsmasse der Hydrodynamischen Kupplung und
speziell der EinfluB der Betriebsfliissigkeitsfiillung auf die Massenverteilung
untersucht werden. Die Bestimmung der Triagheitsmasse der Betriebsfliissig-
keitsfiillung ist rechnerisch sehr schwierig, da nicht genau bekannt ist, wie
sich im Betrieb die Fliissigkeit bei Teilfiillung im Arbeitsraum verteilt.

Die Bestimmung der Geradensteigung zur Ermittlung der Trédgheitsmassen
setzt voraus, daB der EinfluB der Trigheitsmomente bei steigender Frequenz
iiberwiegt und der Verlauf des Imagindrteiles sich einer Geraden ann#hert.

Prinzipiell ist die Steigung zeichnerisch zu ermitteln. Einfacher ist jedoch die
Betrachtung der Koeffizienten aus der Parameterschitzung der Polynome.

Betrachtet man die Dynamische Dampfungsfunktion z.B. mit den Polynomgra-
den m=2 und n=3 bei Frequenzen gegen unendlich, so ergibt sich :

boij+ b1ij(i0) +b2ij(1Q)2 +b3;(10)3
ag+aq(i0)+ az(iQ)?

d;; (iQ)

i} b()ij/(iQ)2+ b1ij /(1Q) + bajj + b34(iQ)
ag/(iQ)2 + a1/(iQ) + ay

(6.3)
und

b2jj
ay
bay 5 (6.4)
a

Re{d;; (Q>) }

Im{d;; (Q>w)}

Dabei entspricht die Steigung der Geraden im Imaginérteil bzj;/as jedoch ge-
rade den Elementen der Matrix E in der Zustandsraumdarstellung (Gl. 5.51).
Die Matrix B 148t sich daher als Trigheitsmatrix auffassen und ergibt mit f(t)
die reinen Tridgheitsmomente. Aus der Zustandsraumdarstellung lassen sich da-
her direkt die Tradgheitsmassen ablesen. Allerdings spielt die Giite der Parame-



106 6 Identifikationsergebnisse und Auswertungen

terschitzung fiir die Ubertragungsfunktionen, d.h. im wesentlichen die richtige
Wahl der Polynomgrade und eventuell die Wichtung, fiir diese Betrachtung ei-
ne grole Rolle. Dabei 148t sich der Trigheitsanteil um so genauer bestimmen,
je groBer der gemessene Frequenzbereich und damit die Trégheitswirkung ist.

Die Elemente eqq1 und eny der Zustandsmodelle bei allen acht Betriebspunkten
haben nahezu die gleichen Werte; die maximalen Abweichungen betragen 2%
(Anhang Al.1). Als mittlere Werte fiir die Triagheitsmassen bei einer Fiillmenge
von 8 Litern ergeben sich :

01
0,

0.11229 Nmmin s/rad
0.04005 Nmmins/rad

1.07229 kgm?

6.5
0.38245 kgm? (6.5)

Dabei sind in ©1 die aullenradseitigen und in ©; die innenradseitigen Trag-
heitsmassen enthalten. Diese Werte sollen nun mit Kontrollmessungen und mit
rechnerischen Werten verglichen werden.,

Es wurde eine Frequenzgangmessung bei entleerter Kupplung durchgefiihrt, um
die Trdgheitsmomente ohne Betriebsfliissigkeit zu ermitteln. Als Ergebnis 14Bt
sich aus der Darstellun r Dynamischen Didmpfungsmatrix (Bil folgen-
des entnehmen : Die Tragheiten entsprechen den Steigungen der Geraden im
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Bild 6.9 : Dynamische Dimpfungsmatrix der Kupplung ohne 01
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Imaginédrteil der Elemente dq; und djz, die Dampfung durch Reibung und
Lagereinfliisse der dufleren Lagerung tritt als Realteil in di; und dss auf, und
die Dampfung durch Reibung der inneren Kupplungslager und der Radialdicht-
ringe erscheint als Realteil in dq2 und djj, ist jedoch hierbei sehr gering.

Als Werte fiir die Tridgheitsmassen ohne Betriebsfliissigkeit ergeben sich :

O1jeer = 0.10822 Nmmins/rad
021cer = 0.03035 Nmmins/rad

1.03344 kgm?

0.28977 kgm?2 (6.6)

Aus der Differenz der beiden Summen aus Gl. 6.5 und 6.6 ergibt sich die Trig-
heitsmasse der Olfiillung von 8 Litern im Betrieb :

Oy = 0.13153 kgm? (6.7)

AuBlerdem 148t sich aus den einzelnen Differenzen auch auf die Verteilung der
Betriebsfliissigkeit schlieBen. Sie ist nicht symmetrisch :

0.03885 kgm?
0.09268 kgm2

00611
(6.8)

00612

Nach diesen Werten befindet sich im Turbinenrad der gréBere Anteil der Be-
triebsfliissigkeit.

Zum Vergleich fiir die Messung ohne Betriebsfliissigkeit sollen nun auch die
rechnerisch ermittelten Triagheitsmassen der Kupplung und der Anbauteile auf-
gefiihrt werden (vgl. Bild 3.11).

Die Werte fiir die Trédgheitsmomente von Auflen- und Innenrad sind den Anga-
ben des Kupplungsherstellers entnommen.

AuBenradseitige Tridgheitsmassen :

AuBlenrad der Kupplung 0. 7500 kg m2
AuBlenradflansch 0.1547 kg m2
AuBenradwelle 0.0031 kg m2
1/2 Meflwelle 0.0052 kgm2
Verbindungskupplung 0.0900 kg m2
z 1.0030  kgm?2
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Innenradseitige Triagheitsmassen :

Innenrad der Kupplung 0.1600 kg m2
Innenradwelle 0.0044 kg m2
1/2 MeBwelle 0.0052 kg m2
Verbindungskupplung 0.0900 kg m2
2 0.2596 kgm?2

Die berechneten auBenradseitigen Trigheitsmassen stimmen damit sehr gut mit
den gemessenen iiberein. Innenradseitig liegen sie hier 10% zu niedrig.

6.2.5 Das Hydrodynamische Ubertragungsverhalten

Aus dem Ubertragungsverhalten des gesamten Teilsystems “Hydrodynamische
Kupplung” soll nun das eigentliche Hydrodynamische Ubertragungsverhalten
des Stromungskreislaufes im Frequenzbereich bestimmt werden. Es miissen da-
zu die Wirkungen der Triagheitsmassen der Bauteile und der Lagerungen her-
ausgerechnet werden. Dazu eignet sich die Darstellungsform der Dynamischen
Dampfungsmatrix in besonderer Weise : die zusétzlichen Trédgheits- und Rei-
bungsmomente sind summativ in den Gleichungen enthalten und kdnnen daher
auch direkt abgezogen werden. So erhidlt man das Hydrodynamische Ubertra-
gungsverhalten direkt durch Subtraktion der Dynamischen Dampfungsmatrix
der Kupplung ohne O1 (Bild 6.9) von der Dynamischen Dimpfungsmatrix der
Kupplung in einem Betriebspunkt.

Es ist dabei jedoch zu beachten, daB dann in der Dynamischen Dampfungsma-
trix fiir das Hydrodynamische Ubertragungsverhalten noch die Trigheitswir-
kung der Betriebsfliissigkeit enthalten ist. Dies ist auch sinnvoll, da der Fiil-
lungsgrad und damit die Tragheitsmasse der Betriebsfliissigkeit einen wesentli-
chen EinfluB auf das Ubertragungsverhalten der Hydrodynamischen Kupplung
hat, und als charakteristische GroBe in einem Ubertragungsmodell enthal-
ten sein muB.

In den Bildern 6.10 und 6.11 sind die Dynamischen Ddmpfungsmatrizen fiir das
Hydrodynamische Ubertragungsverhalten bei v=0.95 und v=0.85, entsprechend
den Bildern 6.3 und 6.4, dargestellt. Dabei ist zu erkennen, dafl sich die vier
Matrixelemente nicht nur durch die Trigheitsanteile des Ols unterscheiden,
sondern auch geringfiigig durch eine Verschiebung der Realteile der Elemente
der ersten Spalte gegeniiber der zweiten. Dies entspricht den unterschiedli-
chen Steigungen im stationdren Kennfeld in Richtung der Pumpen- und der
Turbinendrehzahl.
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Das Hydrodynamische Ubertragungsverhalten fiir v = 0.85, 8 Liter
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6.2.6 EinfluBgriBen im Nennbetriebsbereich

Es werden nun einige Messungen in der Darstellung der Dynamischen Damp-
fungsmatrix vorgestellt, die den EinfluB der verschiedenen Betriebsparameter
auf das dynamische Verhalten deutlich machen. Dabei handelt es sich durchge-
hend um Messungen im Nennbetriebsbereich bei 5% Schlupf inclusiv aller
Triagheitsmassen des Teilsystems. Dargestellt sind die Frequenzgangpunkte,
verbunden durch Linienziige. Es wurde hierbei an weniger Frequenzpunkten ge-
messen, da hier nur die Unterschiede und generellen Verldaufe untersucht wer-
den sollten. Der gemessene Frequenzbereich betrdgt 0.5 bis 10.5 Hz, in Schrit-
ten von 0.5 Hz.

Untersucht wurde der EinfluB der Pumpendrehzahl, des Fiillungsgrades, der
Viskositdt der Betriebsfliissigkeit, der Antriebsart AuBlen- oder Innenradantrieb
und der Ausfiihrung des Innenrades.

Dabei kann festgestellt werden, dall der EinfluBl der Viskositdt der Betriebs-
fliissigkeit auf das dynamische Verhalten vernachldssigbar gering ist. Unter-
sucht wurden die Viskositaten VG 5, 32 und 100 bei einer mittleren Betriebs-

temperatur von 60°C.

Ebenfalls gering ist der Einflul der Antriebsart auf das dynamische Verhalten.
Es wurde dabei einmal -wie iiblich- das AuBenrad als Pumpenrad verwendet
und alternativ das Innenrad. Die Unterschiede sind gering, da auch die Kennli-
nien fiir AuBlen- und Innenradantrieb in diesem Schlupfbereich nur geringfiigig
verschieden sind (s. Kennlinien Bilder 2.7-2.10).

Der EinfluB der Pumpendrehzahl ist erwartungsgemidB sehr grofl. Die gemesse-
nen Dynamischen Diampfungsmatrizen fiir 600/1000/1500 min-1 sind in Bild
6.12 im Vergleich dargestellt. Die Fiillmenge betrigt hierbei 8 Liter, die
Profilform des Innenrades ist das Mischprofil.
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Bild 6.12 : Vergleich der Dynam. Dampfungsmatrizen bei Drehzahlvariation
8 Liter, Mischprofil

Der EinfluB des Fiillungsgrades ist mit der Profilform gekoppelt. In Bild 6.13
sind die Dynamischen Didmpfungsmatrizen fiir die Fiillmengen 6/8/10 Liter bei
einer Pumpendrehzahl von 1000 min-1 (AuBenradantrieb) mit dem Mischprofil
dargestellt. Die Verldufe fiir 8 und 10 Liter sind fast identisch. Der Verlauf
fiir 6 Liter ist gravierend anders; das liegt jedoch vor allem daran, daBl die
Kennlinie fiir 6 Liter bei 5% Schlupf bereits flacher wird.

Fiir das gestaffelte Profil (Bild 6.14) sind die Verlidufe fiir 6 und 8 Liter mit
denen bei Mischprofil (Bild 6.13) fast identisch. Bei 10 Litern Fiillmenge ist
jedoch unterschiedliches Verhalten zwischen gestaffeltem Profil und Mischpro-
fil erkennbar. Wadhrend beim gestaffelten Profil erwartungsgemafB mit zuneh-
mender Fiillmenge die dynamischen Momente groBer werden, da sich wahr-
scheinlich ein groBerer Stromungskreislauf ausbildet, ist beim Mischprofil der
Verlauf der Ddmpfungsfunktionen bei 8 und 10 Litern praktisch identisch.

Dies ist nur dadurch zu erkldren, daB8 durch die Form der Mischprofilierung (s.
Bild 2.6) die Stréomung in einen kleineren Kreislauf gezwungen wird, in diesem
Fall in einen dhnlichen wie bei 8 Litern Fiillmenge.
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6.3 Weitere Ubertragungsmatrizen

6.3.1 Darstellung als Dynamische Steifigkeitsmatrix

Neben der Betrachtung der Dynamischen Dampfungsmatrix ist auch die Be-
trachtung der Dynamischen Steifigkeitsmatrix mdoglich, wenn anstatt mit den
Drehzahlen mit den Drehwinkeln gerechnet werden soll. Dies ist fiir Schwin-
gungsrechnungen in Antriebsstrdngen meist erforderlich.

Die Beziehung zwischen der Dynamischen Dampfungsmatrix D und der Dynami-
schen Steifigkeitsmatrix S lautet unter Beriicksichtigung der Einheiten (vgl.
Kap. 3.4, Tabelle 2) :

SG0) = i0 3L D(a) [Nm/rad] (6.9)

In dieser Darstellung sind einige Eigenschaften jedoch nicht mehr erkennbar.
Speziell iiber das Verhalten bei =0 kann keine Aussage mehr gemacht wer-
den. Eine Identifikation der Trigheitsmassen wird durch den parabelférmigen

Verlauf schwieriger—In Bild615und 6-16—istzumVergleichzuBilkd6-10bzw.
6.11 das dynamische Verhalten als Dynamische Steifigkeitsmatrix dargestellt.

In der Literatur wird das Schwingungsverhalten der Hydrodynamischen Kupp-
lung meist beschrieben durch einen frequenzabhdngigen Steifigkeitsanteil

k*(Q) und durch einen frequenzabhingigen Dampfungsanteil d*(Q), wie dies
auch bei elastischen Wellenkupplungen iiblich ist :

A~

M = (k* +iQd*)Ad (6.10)

Der Steifigkeitsanteil k*(Q) entspricht dabei dem Realteil der Dynamischen
Steifigkeitsmatrix S und der Dampfungsanteil d*(Q) dem Realteil der Dynami-
schen Dampfungsmatrix D.

k*(Q)
d*(Q)

Re{ S(i) }
Re{D(iq) }

(6.11)

Von einem Steifigkeitsanteil kann man iiblicherweise aber nur dann sprechen,
wenn im Realteil der Dynamischen Steifigkeitsmatrix S ein konstanter Anteil
vorhanden ist. Dies ist hier jedoch nicht der Fall.

Der Klammerausdruck in Gl. 6.10 stellt die auf ein Element reduzierte Steifig-
keitsmatrix S dar. Sinnvoller und mathematisch exakt ist jedoch die Verwen-
dung einer komplexen Ubertragungsmatrix D(iQ) oder S(iQ).
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Bild 6.16 : Dynamische Steifigkeitsmatrix, v=0.85, 8 Liter
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6.3.2 Die Inverse Dynamische Démpfungsmatrix

An der inversen Darstellung der Dynamischen Dampfungsmatrix treten einige
weitere Eigenschaften hervor, die in der Darstellung der Dynamischen Damp-
fungsmatrix direkt nicht erkennbar sind. Die Inverse Dynamische Ddmpfungs-
matrix gibt das Verhidltnis von Drehzahlvektor zu Momentenvektor im Fre-
quenzbereich an (vgl. Gl. 3.24) :

niQ) = D1(iQ) m@iQ) (6.12)

Durch die inverse Betrachtung vertauschen sich auch Z&hler- und Nennergrad
gegeniiber der Dynamischen Dampfungsmatrix. Bild 6.17 zeigt die inverse Dar-
stellung zu Bild 6.3. Auch hier entsprechen die Symbole den MeBpunkten in
Real- und Imaginérteil und die durchgezogenen Linien den Funktionsverldufen
der approximierten Ubertragungsfunktionen. Die Einheit auf der Ordinate ist
hier min-1/Nm. Weitere Inverse Dynamische Dampfungsmatrizen sind in An-
hang Al.2 dargestellt.

Matrixelement(l 11 Matrixelement=)

= [1/minNm]
n g
1
P PN
14

B L e e e e e B R o B B B R s e e
2 4 6 8 10 12 14 2 4 & 8 10 12 14
10 Matrixelement(2,1) @ : Realtell Matrixelement(2,2) & : Imaginarteil

R T T T Y O
o

T I T I T l T l T I T I T ' T ] T l T i T ‘ T l T | T ' T
2 4 B 8 10 12 14 2 4 & 8 10 12 14
= Frequenz [He) |

-1.0 LI L L L i L A A S A L I B IO -1.0

Bild 6.17 : Inverse Dynamische Dampfungsmatrix, v=0.95, 8 Liter

Fiir Q=0 streben alle Imaginérteile gegen -, Dies entspricht der Theorie fiir
rotatorische Systeme ohne zus#tzliche, von auBlen angreifende Momente (Bild
3.8 bzw. 3.12) und wurde bereits in Kap. 3.2 erwihnt.
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Besonders interessant ist jedoch die Uberhthung im weiteren Verlauf der
Ubertragungsfunktionen, hier bei ca. 7 Hz. Die Uberhdhung tritt im Matrixele-
ment 2.2 besonders stark hervor, da auf dieser Seite das Tridgheitsmoment der
Hydrodynamischen Kupplung geringer ist.

Es handelt sich hier um einen Eigenwert des Systems, der sich entweder als
komplexe Nullstelle aus dem Nennerpolynom der Inversen Dynamischen Ddmp-~
fungsmatrix oder als Eigenwert der Systemmatrix A der hieraus transformier-
ten Zustandsraumdarstellung berechnen 14Bt.

Es muf3 dafiir jedoch der Nennergrad des zu schitzenden Polynoms mindestens
m=3 gewidhlt werden, so dafl sich der konjugiert komplexe Eigenwert, hier mit
groBem negativem Realteil, also stark gediampft, ermitteln 148t (Werte s. Al.2).

Berechnet man diese Eigenwerte fiir verschiedene Betriebspunkte und ver-
schiedene Betriebsparameter, so lassen sich einige Abh#ngigkeiten erkennen.
Die Imaginirteile der Eigenwerte sind auf Hertz normiert in Tabelle 3 zusam-
mengefafit. Dabei werden die Imaginédrteile der Eigenwerte als Eigenfrequenz-
en bezeichnet.

Besonders deutlich ist hierbei zu erkennen, dafl die Eigenfrequenzen, die das

Schlupf s=5%
Pumpen- Fiillung
drehzahl Viskositat
[min-1] 6L 8L 10 L
4.16 4.87 5.10 VG 5
600 3.96 4.61 4.88 VG 32
4.09 4.43 4.81 VG 100
7.10 8.08 8.69 VG 5
1000 6.89 7.93 8.29 VG 32
7.11 7.67 8.06 VG 100
15.34 11.72 - T VGs
1500 12.35 11.69 12.08 VG 32
12.80 11.55 - VG 100
Eigenfrequenz in Hz
np=900 min-1, 8 Liter, VG 46
Schlupf s 5% 8% 10% 12% 15% 20% 25% 30%
Eigenfrequenz [Hz] 7.1 7.7 8.0 8.2 9.2 85 6.9 6.4

Tabelle 3 : Betriebsparameterabhéngige Eigenfrequenzen der
Inversen Dynamischen Dimpfungsmatrix
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Maximum der UberhShung im Verlauf der Inversen Dampfungsfunktionen ange-
ben, mit der Pumpendrehzahl ansteigen. AuBerdem ist eine geringe Abhingig-
keit von Fiillungsgrad und Viskositdt zu erkennen.

Mit groBer werdendem Schlupf steigt die Figenfrequenz zunichst an und fallt
dann, nach dem Abknicken der stationdren Kennlinie, wieder ab (unterer Teil
in Tabelle 3).

Aus diesen Zusammenhidngen 148t sich daher vermuten, dal die aus den Verldau-
fen der Inversen Dynamischen Ddmpfungsfunktionen ermittelte Eigenfrequenz in
direktem Zusammenhang mit der Umlauffrequenz des Volumenstroms der Be-

triebsfliissigkeit in der Hydrodynamischen Kupplung steht.

6.4 Zeitbereichssimulationen

Die Transformation der linearen Teilmodelle in den Zustandsraum und eine ge-
eignete Aufteilung und Kopplung der Teilmodelle erlaubt es, die Momenten-
verliufe auch iiber groBere Betriebsbereiche zu simulieren. Die Uberpriifung

der Modelle im Zeitbereich ist wichtig fiir die Beurteilung der Modellgiite. Die
Simulation im Zeitbereich stellt hthere Anforderungen an die Genauigkeit der
Modelle und 148t Ungenauigkeiten der Modelle im Frequenzbereich deutlicher
hervortreten.

Um zu aussagekraftigen MeB- und Simulationsverldufen zu kommen, wurde die
Hydrodynamische Kupplung im Versuchsstand extremen Belastungen bzw. Be-
lastungswechseln und Drehzahlverldufen unterworfen. Es wurden pumpen- und
turbinenseitig sowie auch beidseitig Drehzahlverldufe in Form von Sinus-
schwingungen mit groB8en Amplituden, aber auch Rechteckfunktionen und Ram-
pen vorgegeben.

Der simulierbare Betriebsbereich entspricht dem Bereich, in dem die Teilmo-
delle identifiziert wurden (s. Bild 6.1/6.2). Zu beachten ist auBerdem der zu-
lassige Frequenzbereich der Modelle. Die Messung der Frequenzgénge fiir die
Teilmodelle erfolgte hier maximal bis zu Frequenzen von 13.2 Hertz. Obwohl
der Verlauf der approximierten Ubertragungsfunktionen bis in hohere Fre-
quenzbereiche “sinnvoll” erscheint, konnen hier auch kleine Abweichungen vom
tatsachlichen Ubertragungsverhalten zu groBen Abweichungen in der Zeitbe-
reichssimulation fithren. Daher sind die DrehzahlmeBwerte, die als Eingangs-
grofBen fiir die Simulation dienen, und die MomentenmeBgréen, mit denen die
AusgangsgroBBen der Simulation verglichen werden, mit einer Filtereckfrequenz
zu filtern, die dem Frequenzbereich der Modelle entsprechen. Dies sind hier
ca. 12 bis 20 Hertz.
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Das Ablaufschema fiir das Simulationsprogramm wurde in Bild 5.11 dargestellt.

6.4.1 Darstellung simulierter Zeitverlidufe

Im folgenden werden einige Simulationsergebnisse dargestellt. Es handelt sich
um die simulierten Pumpen- und Turbinenmomentenverldufe bei vorgegebenen
Pumpen- und Turbinendrehzahlen, aufgetragen iiber der Zeitachse mit t in Se-
kunden.

In den vier zusammengehOrigen Graphiken sind links oben durchgezogen die
gemessene Pumpendrehzahl und gestrichelt die gemessene Turbinendrehzahl
dargestellt, die als EingangsgroBen fiir die Simulation verwendet werden.
Rechts die Pumpen- und Turbinenmomente. Die durchgezogenen Verldufe stel-
len dort die berechneten Momente dar, gestrichelt zum Vergleich die gemes-
senen Momentenverldufe. Zus#tzlich sind links unten das aktuelle Teilmodell
bzw. die Umschaltpunkte der verwendeten Teilmodelle dargestellt. Die Zuord-
nung der Teilmodelle (Nr. 1-8) entspricht Bild 6.2.

Pumpen- / Turbinendrehzah! [1/mlnl Pumpenmoment [Nml —— : Simulation
9002 ’ 250—:
1/, k|
=+ —:
1, 3
4 3
! 200 —
aso 1 3
—r _:
E 150 3
800 - 3
= / :: Mo Yoo \\ !
llll'lil|II!I|‘Illll[lIIIII|I|IIII|IIII|II lllllllI||IIII||II||IIIIIIIII[IlIl[IIIIlII’
o] .2 .4 .6 .8 g .4 .6 .8
Model le / Umschaltpunkte Turbinenmoment [Nn] == — : Messung
10 4 R g /RS N
_‘ -IUUT
= -150
5] -200 -
. 250 ]
. -300
D l||||l||||||||||I|l||'|ll||||lll||llll]l! IIlllllll'lllllIllllllllllIIIIII!I]1]II|I|
0 2 .4 B .8 1] 2 4 .6 .
= Zeit t [sec]

Bild 6.18 : Simulierte Momentenverldufe bei groBen Drehzahlamplituden
(mittlerer Schlupf ~8%)
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Bild 6.19 : Simulierte Momentenverldufe hei groBen Drehzahlamplituden
(mittlerer Schlupf ~23%)

Pumpen- / Turbinendrehzah! (1/minl Pumpermoment [Nml —— : Sirulation
500
850 R / \ ,
3 /o ; \ 1
—] P // A ; \ !
— / ~ \ ’ \ 1l
7 / \\ / N ] v /
a4 N \ ; \ /
- N v, v
i \\, S/
_ll|'|IIIII]TIIIlT“T"'IIIIlIIIII|||IIIDI/I!| EllllllIlll|l'll||,Ill]‘]’lllllllllllillill
0 .2 4 .6 .8 Q 4 .6 .8
0 Model le / Umschal tpunkte Turbinermoment [Nnl - — - : Messung
- 200
5& 250 ]
1L ] E
4 ~300
] 3
0~ T e T e e T A B A o A
a .2 4 .B .8 a .2 .4 .6 8

+ Zeit t [sec]

Bild 6.20 : Simulierte Momentenverldufe bei Drehzahlsinussweep
(mittlerer Schlupf ~9.5%)
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Bild 6.22 : Simulierte Momentenverldufe bei einer Drehzahlrampe
(Beschleunigung 1000 min-1/sec)
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6.4.2 Grenzen und Optimierungsmdglichkeiten

Die angefiihrten Simulationsbeispiele zeigen, dafl sich mit Hilfe der Methode
der linearen Teilmodelle das dynamische Verhalten der Hydrodynamischen
Kupplung auch im Zeitbereich beschreiben 14Bt. Dies wurde in dem besonders
kritischen Bereich des Abknickens der stationdren Kennlinie bei Teilfiillung
bei extremer Belastung bzw. bei extremen Drehzahlverldufen nachgewiesen.

Der Genauigkeit und dem mdglichen Simulationsbereich sind jedoch Grenzen
gesetzt, wie die Abweichungen der simulierten Zeitverldufe von den MeBwer-
ten zeigen. Dabei haben sich drei Kriterien als besonders relevant herausge-
stellt : a) wieviele und b) welche Teilbereiche bzw. Teilmodelle durchfahren
werden und ¢) die maximal auftretende Beschleunigung.

Die Anzahl der durchfahrenen Teilbereiche ist von Bedeutung, da dies auch
der Anzahl der Umschaltpunkte entspricht. Jeder Umschaltpunkt erfordert eine
neue Berechnung der Anfangswerte fiir das neue Teilmodell. Trotz der berech-
neten Anfangswerte findet nach dem Umschalten ein Einschwingvorgang des
neuen Teilmodells statt, so dal zuviele Umschaltvorginge die Genauigkeit

PP b |
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Eine Mdglichkeit, Umschaltvorgéinge bei Simulationen mit kleinen Drehzahlam-
plituden zu vermeiden, besteht darin, ein Teilmodell fiir den erforderlichen
Drehzahlbereich aus dem Dampfungsmatrizenfeld (Kap. 6.2.2) zu berechnen.
Der Betriebspunkt fiir dieses Teilmodell kann dann optimal als Mittelwert der

dann dem Kennfeld entnommen werden. Bei kleinen Amplituden im oberen
Kennlinienbereich wurden damit gute Ergebnisse erzielt.

Ein besonders kritischer Bereich der Hydrodynamischen Kupplung ist der Be-
triebsbereich zwischen v=0.85 und v=10.9, da hier die Kennlinie abknickt. Ob-
wohl sich das nichtlineare Verhalten nicht nur in der stationidren Kennlinie,
sondern auch im Beschleunigungsverhalten und im Verhalten h6herer Ableitun-
gen bemerkbar macht (s. Kap. 7.3), ist der Vorzeichenwechsel der Kennlinien-
steigung in diesem Bereich sehr gravierend fiir das dynamische Verhalten und
macht sich im Simulationsverlauf auch stark durch Abweichungen, z.T. mit
Verlaufen in die entgegengesetzte Richtung, bemerkbar.

Bei der Messung der Frequenzginge zur Bestimmung der Ubertragungsfunktio-
nen fiir einen Betriebspunkt spielt die Drehzahlamplitude der harmonischen Er-
regung eine grofie Rolle. Zum einen wird damit der Drehzahlbereich des Teil-
modells und damit der Linearisierungsbereich der stationidren Kennlinie festge-
legt, zum zweiten aber wird dadurch auch die maximale Beschleunigung vorge-
geben, bei der das Teilmodell bestimmt wird. Treten in den Drehzahlverldufen,
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zu denen die Momentenverldufe simuliert werden sollen, wesentlich hdéhere
Beschleunigungen auf, als dies bei der harmonischen Erregung wiahrend der
Frequenzgangmessung der Fall war, so wird die Simulation dort ungenau. Dies
deutet darauf hin, daB auch das Beschleunigungsverhalten stark nichtlinear
ist. Eine Verbesserung ist zu erzielen, wenn dann Teilmodelle aus Messungen
mit groBerer Amplitude bestimmt werden.

Neben einer optimalen Durchfiihrung aller einzelnen Teilschritte der beschrie-
benen Identifikationsmethode sind der weiteren Optimierung enge Grenzen ge-
setzt. Wesentliche EinfluBmdoglichkeiten bestehen nur in der Wahl der Poly-
nomgrade und der Wichtungsfaktoren bei der Schitzung der Polynomkoeffi-
zienten. Dabei sollten die Verlaufe der Didmpfungsfunktionen mit den ge-
schiatzten Polynomkoeffizienten nicht nur die MeBwerte gut approximieren,
sondern auch im weiteren Verlauf anndhernd konstante Steigung aufweisen.
Dies ist jedoch nicht mit einem Giitekriterium, sondern nur graphisch zu iiber~
priifen.

Denkbar ist es, die Koeffizienten bg;; als Wert der Steigungen des stationédren
Kennfeldes vor der Parameterschiatzung festzulegen. Dies bringt jedoch keine
tatsichliche Verbesserung, da nach der Linearisierungsmethode (Kap. 5.2)

nicht die Steigung im Betriebspunkt geschitzt wird, sondern eine mittlere

Steigung fiir den gesamten Teil-Betriebsbereich.

Eine groBere Ungenauigkeit der Simulation in Bereichen grtferer Kennlinien-
kriimmung ergibt sich auch aus der Festlegung des stationfren Betriebspunktes
Po* fiir das entsprechende Teilmodell. Durch die Linearisierung weicht dieser
Punkt stark von der stationdren Kennlinie ab (s. Kap. 7.2), so daB bei sehr
kleinen und bei maximalen Amplituden innerhalb eines Teilmodells die simu-
lierten Werte ungenau werden.

Zusammenfassend 148t sich sagen, daB die Ungenauigkeiten bei der Simulation
auf die nichtlinearen Effekte im dynamischen Verhalten der Hydrodynamischen
Kupplung zuriickzufiihren sind. Auf die nichtlinearen Effekte und deren Auswir-
kungen wird in Kap. 7 noch n#her eingegangen. Eine QOptimierung der linearen

Teilmodelle bedeutet im wesentlichen, die bestmdgliche Teilbereichseinteilung

und Linearisierung im Hinblick auf die Kennfeldkriimmung, die Amplituden und
die Beschleunigung zu finden.
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6.5 Vergleich mit theoretischen Berechnungen

6.5.1 Allgemeines

Berechnﬁngen mit der in Kap. 2.4.2 hergeleiteten Gleichung 2.21 sollen nun
mit gemessenen Verldufen verglichen werden, um Aussagen treffen zu konnen,

wie gut und fiir welchen Bereich die theoretischen Gleichungen giiltig sind.
|

Bringt man in Gl. 2.21 die Ausdriicke auf einen gemeinsamen Nenner, so ist
formal bei einem Vergleich der Gl 2.21 mit den geschitzten Ubertragungsmo-
dellen festzustellen, daB der Nennergrad des Ubertragungspolynoms in Gl. 2.21
m=1 und der Zahlergrad n=1 betrigt. In den geschitzten Ubertragungsmodel-
len betrdgt der Nennergrad meist m=2 und der Zihlergrad n=3 (bzw. n=2,
wenn die Tridgheitsmassen nicht beriicksichtigt werden). Damit kann die theo-
retische Gleichung nur wesentlich weniger Details im Verlauf der Ubertra-
gungsfunktionen beschreiben.

Weiterhin sind die bei der Herleitung der theoretischen Gleichung getroffenen
Voraussetzungen und Einschrdnkungen zu beachten. Es wurde vereinfachend

angenommen, dafl das hydraulische Wechselmoment My, die betragsmaBig glei-
che Wirkung auf das Pumpen- wie auf das Turbinenrad hat. Daraus ergibt
sich, daBl sich die erste und die zweite Zeile der theoretischen Dynamischen
Dampfungsmatrix nur um den Faktor (-1) unterscheiden. Die Tragheitsmasse
der Betriebsfliissigkeit wurden zu den Kupplungsradmassen addiert und im
Ubertragungsverhalten dann nicht weiter beriicksichtigt.

Die Gleichungen wurden in der Herleitung linearisiert. Dabei ergibt sich die
Einschriankung auf kleine Amplituden und kleinen Schlupf.

Die Gleichung 2.21 und die in der Literatur angegebenen Gleichungen sind Be-
schreibungen im Frequenzbereich, die sich nur zur Bestimmung des Schwin-
gungsverhaltens in einem Betriebspunkt eignen. Eine Transformation in den
Zeitbereich, eine Uberpriifung der Modellbeschreibungen im Zeitbereich und
Simulationen anderer instationdrer Vorgdnge sind aus der Literatur bisher
nicht bekannt, sind aber analog zu den Ausfiihrungen in Kap. 5.4, Transforma-
tion in den Zustandsraum, mdglich.

Die Bestimmung der Gleichungsparameter setzt die Kenntnis des Stromungsver-
laufes, d.h. eines mittleren Stromfadens, voraus. Die Bestimmung der erfor-
derlichen GréBen ist zumindest bei teilgefiillten Kupplungen sehr problema-
tisch. Dafl es dennoch zu relativ guten Ergebnissen kommen kann, liegt daran,
daB in die Gleichungen das gemessene stationdre Moment fiir den speziellen
Betriebspunkt eingeht, und damit einige Unsicherheiten beziiglich der Reibungs-
verluste und der sonstigen Stromungsparameter vermindert werden.
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6.5.2 Parameterbestimmung und Parametervariationen

Folgende GréBen sind zu bestimmen :

Stationidrer Betriebspunkt

Mg stationdres Moment
®pg stationidre Pumpenwinkelgeschwindigkeit
S Schlupf

Geometrische StromungsgroBen

ra AuBerer Abstand } des mittleren Stromfadens von
ri innerer Abstand der Drehachse der Kupplung
L Ldnge des mittleren Stromfadens

A Kanalquerschnitt

Sonstige GroBen

o Dichte der Betriebsfliissigkeit

B Beiwert fiir Widerstandsziffer

Die Parameter fiir den stationdren Betriebspunkt sind vorgegeben. Die geome-
trischen StromungsgréBen miissen ndherungsweise aus der Kupplungsgeometrie
berechnet werden (s. Bild 2.4).

Bei der Bestimmung der geometrischen GréBen besteht das Problem darin, daB3
der Meridianschnitt der realen Kupplung nicht kreisformig, sondern elliptisch
ist. Beim Mischprofil wechseln sich mehrere Profilformen mit unterschiedli-
chen Formen und AbmaBen ab. AuBBerdem fehlt der Leitwulst, der eine Festle-
gung des Stromungsmittelpunktes gewihrleistet.

Es konnen daher nur geometrische Beziehungen fiir eine vollgefiillte Kupplung
aufgestellt werden unter der Annahme, daBl die Strémung bei konstantem Ka-
nalquerschnitt an der Aulenwand anliegt.

Fiir diese Annahme lassen sich folgende geometrische Beziehungen ableiten :
ry = %1/ 3D2 + 42 (6.13)
ri = =/ D2+ 3d2 (6.14)

>
b4

(D2-d) % - 25, (D - ) (6.15)
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Lwm [%(b* v h%) - L bFn* ] (6.16)
mit h*= r, -1 Hohe } des mittleren
2-42
b¥*~ b - —é— D=-d Breite Stromfadens
Iy *+rj
D : AduBerer Profildurchmesser
d : innerer Profildurchmesser

b : Profilbreite
z : Anzahl der Schaufeln
ss : Schaufeldicke

Fiir die Voith-Turbokupplung 422 TH werden folgende Berechnungsgroflen zu-
grunde gelegt (vgl. Bild 6.23) :

D =0.422 m

d =0.255 m (gemittelt fiir Mischprofil)
b =0.115 m (gemittelt fiir Mischprofil)
z =46 '
s¢ = 0.003 m
124
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Bild 6.23 : Geometriegroen an der Voith-Turbokupplung 422 TH
mit Mischprofil-Innenrad
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Damit ergeben sich folgende geometrische Stromungsgrofen :

r,=0.194 m
r; = 0.153 m
A = 0.039 m2
L =0.184 m

Fiir die Dichte der Betriebsfliissigkeit wird p=840 kg/m3 angenommen. Der
Beiwert B kann zwischen 0 und 1 liegen und wird nach Dien [2] zun#&chst mit
B=0.3 angenommen (vgl. Kap. 2.4.2).

Mit den nun festgelegten Werten soll der Verlauf der Démpfungsfunktionen
nach Gl. 2.21 berechnet und mit MeBwerten bei dem Betriebspunkt 5% Schlupf,
10 Liter Fiillmenge (praktisch wvollgefiillt) und der Pumpendrehzahl von
np=1000 min-1 verglichen werden (Bild 6.24). Bei den Vergleichsverldufen han-
delt es sich um die gemessenen Dynamischen Dadmpfungsfunktionen abziiglich
der pumpen- und turbinenseitigen Tr#gheitsmassen ©1=1.03344 kgm2 und
©,=0.28977 kgm?2 (s. Kap. 6.2.4, Gl. 6.6),

Der theoretische Verlauf kommt dem gemessenen qualitativ nahe, quantitativ
treten jedoch erhebliche Abweichungen auf. Der Anstieg der Imaginédrteile mit
e ST TEUT e Matrixeltenre € I U ; 5 ' citsel o3

der Betriebsfliissigkeit wird, wie bereits erldutert, in der Theorie nicht be-
riicksichtigt.

4 Matrixelement(1,1) 4 Matrixelement(1,2)
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Bild 6.24 : Vergleich Messung/Theorie bei 5% Schlupf,
np=1000 min-1, 10 Liter, B=0.3
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Bevor auf weitere Details eingegangen wird, soll der EinfluB einzelner Glei-
chungsparameter auf den theoretischen Verlauf der Diampfungsfunktionen un-
tersucht werden. Dabei ist der EinfluB der geometrischen Stromungsgréfen so-
wie des PB-Beiwertes von besonderem Interesse, da diese bei der Bestimmung
mit der groBten Ungenauigkeit behaftet sind.

Bei den Parameterstudien stellt man fest, dal Abweichungen von *5% bei den
GroBen p, A und L nur kleine Abweichungen im Verlauf gegeniiber dem bei den
Nenngroflen ergeben. GroBere Auswirkungen haben die GroBen ry, ri und B. In
Bild 6.25 ist der Einflu3 der Abweichung der GroBen ry und r;j um nur 3% fiir
das Matrixelement 1.1 dargestellt.

In Bild 6.26 ist die Auswirkung des B-Beiwertes fiir die Werte 0.5 £0.5, also
fiir den Bereich, der zwischen dem Wert von Hasselgruber und dem von Benz
liegt (vgl. Kap. 2.3.2), dargestellt. Der B-Beiwert hat also einen groBen Ein-
fluB, jedoch nur im unteren Frequenzbereich.

Beriicksichtigt man die Variation der drei Parameter r,, rj und B gemeinsam,
so ergibt sich ein sehr breites Band von Kurvenverlaufen (Bild 6.27). Von ei-
ner guten Ubereinstimmung der theoretischen Verldufe kann man dann nicht
mehr sprechen, da die geometrischen Stromungsparameter, speziell die Radien

T3 und 15, imatigemeinen nicht mitder erforderiichen Genauigkeit bestimmbar
sind, und daher ein groBer Interpretationsspielraum gegeben ist.

5
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Bild 6.25 : Theoretische Dampfungsfunktion di11 bei Parametervariation :
ra und r; je um *37%
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Bild 6.27 : Theoretische Dampfungsfunktion d1q bei Parametervariation :
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6.5.3 Anpassung des -Beiwertes

Die Beschreibung des dynamischen Verhaltens mit Hilfe der Gleichungen aus
dem theoretischen Ansatz 148t sich etwas verbessern, wenn neben dem gemes-
senen stationdren Moment My eine weitere mefBbare GroBe in die Bestimmung
der Gleichungsparameter eingeht : die Steigung der stationdren Kennlinie im
stationdren Betriebspunkt Pg.

Da aus den Parametervariationen Bild 6.26 hervorgeht, da der B-Beiwert ei-
nen wesentlichen Einflu auf den Verlauf der Dynamischen Dampfungsfunktio-
nen im unteren Frequenzbereich und speziell bei Q=0 hat, 148t sich eine An-
passung des B-Beiwertes aus der Kenntnis der Realteile der Dampfungsfunktio-
nen bei Q=0 durchfiihren. Diese Werte Re{dij(0=0)} entsprechen jedoch ziem-
lich genau der Steigung der stationdren Kennlinie im stationdren Betriebspunkt
Py (vgl. Kap. 6.2.3). Die Steigung der Kennlinie fiir einen bestimmten Be-
triebspunkt 14Bt sich z.B. graphisch recht genau aus der stationdren Kennlinie
ermitteln.

Damit 148t sich nun aus Gl. 2.21 eine Bestimmungsgleichung fiir B herleiten :

oM

0pg S s r;? )_1
C)I‘IT

P, Mo ry2 - (1-s)r;?

B=2- (1-s)

(6.17)

Dabei wird der Unterschied der Steigung des stationdren Kennfeldes in np-
und in np-Richtung vernachldssigt und nur die Steigung der Kennlinie in
nt-Richtung betrachtet.

Fiihrt man diese Anpassung fiir verschiedene Betriebspunkte durch, so lassen
sich einige Tendenzen des B-Beiwertes in Abhingigkeit vom Fiillungsgrad, vom
Schlupf und von der Viskositadt erkennen. Danach geht der Wert fiir B fiir ge-
ringe Fiillmengen und groBen Schlupf gegen Null (Ansatz fiir turbulente Stro-
mung) und bei groBen Fiillmengen und kleinem Schlupf gegen 1 (Ansatz fiir la-
minare Stromung). Die Ergebnisse sind in Tabelle 4 zusammengefaBt. Einze-
lergebnisse siehe auch Anhang A2.2.

Bild 6.28 zeigt die theoretische Dadmpfungsmatrix bei einem Betriebspunkt
entsprechend zu Bild 6.24, jedoch mit einem angepaBten p-Beiwert von
B=0.854. Der Verlauf ist damit im unteren Frequenzbereich etwas besser an-
gendhert, die Abweichungen im oberen Frequenzbereich bleiben bestehen. Fiir
eine weitere Verbesserung miiten die Stromungsradien angepallt werden. Wei-
tere Vergleiche mit angepal3tem [(}-Beiwert sind in Anhang A2.1 dargestellt.
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Profil | Mischprofil gestaffelt Mischprofil, aufien
fmtrieb aullen/innen auflen | innen Schlupf
Fiillung VG 5 VG 32 VG 100 |VG 32 |VG32|| 5% | 8% |10% | 12%

6 L |0.19 -0.56]0.28-0.45| 0.48-0.56  0.39 | 0.39
8L [0.93 -1.0010.93-0.95| 0.99-1.00| 0.92 | 0.78 || 0.98  0.48| 0.0 | 0.0
10L |0.68 -0.79|0.77-0.87| 0.83-0.89 | 0.94 | 0.84

Tabelle 4 : Berechnete B-Beiwerte fiir verschiedene Betriebsparameter

4 Matrixelement(1,1) 4 Matrixelement(1,2)

= [N min!
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Bild 6.28 : Vergleich Messung/Theorie bei 5% Schlupf, np=1000 min-1, 10 Liter
mit angepaltem B-Beiwert B=0.854
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6.5.4 Vergleich in verschiedenen Betriebspunkten

Vergleicht man theoretische Berechnungen und gemessene Verldufe fiir ver-
schiedene Betriebspunkte, so ergeben sich je nach Betriebspunkt und Fre-
quenzbereich unterschiedliche Abweichungen. Der prinzipielle Verlauf 148t
sich fiir die verschiedenen Betriebspunkte berechnen.

Meistens liegt jedoch der theoretische Verlauf unter dem gemessenen, so daf3
die Momentenamplituden nach den theoretischen Gleichungen zu klein errech-
net wiirden.

Dabei wurden die geometrischen StromungsgroBen auch bei verschieden Fiil-
lungsgraden zundchst nicht gedndert. Zwar ist es anzunehmen, daB3 sich diese
GroBen bei Variation der Fiillung dndern, wie, ist jedoch theoretisch schwierig
zu ermitteln. Eine optimale Anpassung an die gemessenen Verldufe durch eine
geeignete Wahl der Geometrieparameter (s. Variationsmoéglichkeit durch die
Parameter, Bild 6.27) wird in Kap. 6.5.5 durchgefiihrt.

Tendenziell 1aB8t sich feststellen, daB die Verldufe bei einer Fiillmenge von
8§ Litern mit Mischprofil die besten Ubereinstimmungen zeigen. Dies deckt
sich insofern mit den berechneten B-Beiwerten, da diese fiir das Mischprofil
bei 8 Litern Fiillmenge die groten Werte liefern (Tabelle 4). Nach dem theo-
retischen Ansatz entspricht dies laminarer Stromung. Die geringeren B-Werte
bei 10 Litern Fiillmenge konnten darauf hin deuten, daB der EinfluBl der Misch-
profilierung bei einem groferen Stromungskreislauf grofer wird, und es zu gro-
Beren Turbulenzen kommt.

Die geringen B-Werte bei 6 Liter Fiillung weisen darauf hin, dal die Stromung
durch die Teilfiillung turbulenter wird. Dies jedoch auch aus dem Grund, da
die Kennlinie fiir 6 Liter Fiillung bei 5% Schlupf bereits flacher wird und dann
abknickt (s. Kennlinien Bild 2.7-2.10). Der Bereich weist daher bereits quali-
tativ anderes Verhalten auf.

Bild 6.29 zeigt den Vergleich bei dem Betriebspunkt 5% Schlupf und 8 Liter
Fiillmenge. Hier ist der theoretische Verlauf im oberen Frequenzbereich gut,
jedoch im unteren Bereich sind die Abweichungen trotz der Verbesserung durch
die Anpassung des -Wertes noch erheblich.

Bei groerem Schlupf kann die theoretische Gleichung das Verhalten im unter-
en Frequenzbereich nicht mehr beschreiben. In Bild 6.30 sind auch qualitative
Unterschiede deutlich erkennbar. Die Grenze fiir den zuldssigen Giiltigkeitsbe-
reich der theoretischen Gleichung liegt dort, wo die stationidre Kennlinie ab-
flacht bzw. abknickt. Der in Bild 6.30 gezeigte Betriebspunkt von 12% Schlupf,
8 Liter Fiillmenge, liegt kurz vor dem Sattelpunkt der stationdren Kennlinie
(vgl. Bild 6.2). Bei 6 Liter Fiillmenge wird die Giiltigkeitsgrenze entsprechend




132 6 Identifikationsergebnisse und Auswertungen
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Bild 6.29 : Vergleich Messung/Theorie bei 5% Schlupf, np=900 min-1, 8 Liter,
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dem Kennlinienverlauf schon bei geringerem Schlupf erreicht.

Weitere Vergleiche zwischen theoretischen und gemessenen Verldaufen sind in
Anhang A2.1 dargestellt.

6.5.5 Parameterbestimmung aus gemessenen Verldufen

In Kap. 6.5.3 wurde nur der B-Beiwert an die Steigung der stationaren Kennli-
nie angepallt. Die geometrischen GroBen wurden jedoch aus theoretischen
Uberlegungen berechnet. Es sollen nun alle Gleichungsparameter der Gl. 2.21
mit denen aus den gemessenen Dampfungsfunktionen geschatzten Parametern
der Ubertragungsmodelle verglichen werden. Dies soll zu verbesserten Kennt-
nissen iiber das tatsdchliche physikalische Geschehen bzw. die Giiltigkeit der
theoretischen Gleichung beitragen.

Zunichst ist es erforderlich, die Gl. 2.21 auf eine vergleichbare Form zu den
geschatzten Ubertragungsmodellen zu bringen. Dazu werden zur Vereinfachung
zwei Abkiirzungen eingefiihrt :

. Mo
ke = Bpo S (6.18)
K = > (6.18)
T or,2-(1-s)r2 '
Damit folgt aus Gl. 2.21 nach Umrechnung auf gleiche Nenner :
(2-B)okk.r 2 + ok +iQk k1,2
dqq = -dy = S(;-;)o " ?Q st (6.20)
und
(2-B)ok.k,.r;2 + sk, + iQk.k,r;2
‘d12 = d22 = S(E-IB)O - ?Q shrii (6.21)

Dies soll nun verglichen werden mit den geschitzten Ubertragungsfunktionen
mit den entsprechenden Polynomgraden n=m=1 :

4o = bpij + b1451Q
1 ap + aliQ

(6.22)

Da bei der theoretischen Dampfungsmatrix die Elemente d11 und dyq sowie dqp
und dz2 bis auf den Faktor (-1) identisch sind und keine Trigheitsanteile be-
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riicksichtigen, werden zum Vergleich nur die Elemente di2 und dz1 der gemes-
senen Dynamischen Dampfungsmatrix herangezogen. Damit ergibt sich unter
Beriicksichtigung der Einheitenumrechnung :

ag = [(2-B)e] /2y

boyy = = [ (2-B) okgkera2 + okg 1 (1/30) /a4

boyp = - [ (2-B) okgker;2 + okg 1 (n/30)/ a; (6.23)
b1y = - [ kegkera?2 1 (n/30) /a4

bigp = - [ keker;2 1 (m/30)/a;

Daraus lassen sich nun folgende GroBen berechnen :

_ apa1b1p1-bo21 30 _ 2021b112-bo1z 30

kg a1 g * K, a1~ (6.24)
p =2- -0 (6.25)
r
% = 1/b121/ b1y, (6.26)
A ok 1,2 (1,2 q
A48 - 7S —a_  _ —a_ _ _
"L T Tepgle ( 7.2 1) 2 (1-s)) (6.27)

Ein Problem besteht darin, daf die interessanten, d.h. die weitgehend unbe-
kannten GréBen ra, ri, A und L nicht absolut, sondern nur in Verhdltnissen zu-
einander berechenbar sind. Man ist also auch hier wieder auf Annahmen ange-
wiesen.

Eine weitere Moglichkeit bestdnde darin, die Gleichungsparameter fiir Gl. 2.21,
speziell die GroBlen ry, ri, L und A, direkt zu schitzen. Die komplizierten Be-
ziehungen der Parameter in den Gleichungen (z.B. auch in Gl. 6.20/6.21) wiir-
den jedoch zu stark nichtlinearen Schétzproblemen mit schlechter Konvergenz
fiihren.

Die Ergebnisse der Berechnungen nach den Gleichungen 6.24-6.27 sind im An-
hang A2.2 angegeben und sollen hier nur kurz zusammengefallt werden:

Die Messungen bei 6 Liter Fiillmenge und bei groBerem Schlupf lassen sich
nicht auswerten, da die Verldufe der Dampfungsfunktionen bei diesen Messun-
gen nicht ausreichend gut mit den Polynomgraden n=m=1 approximiert werden
konnen. Daran ldaBt sich bereits die Grenze des Giiltigkeitsbereiches fiir die
theoretischen Gleichungen erkennen.

Bei den anderen Messungen bei 5% Schlupf ergeben sich Radienverhiltnisse
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ra/ri zwischen 1.3 - 2.2, im Mittel ca. 1.5. Das theoretische Radienverh#ltnis
fiir die vollgefiilite Kupplung ergab einen Wert von 1.27 (Kap. 6.5.2). Damit
liegen die Werte aus der Parameterschidtzung generell hoher und ergeben zum
‘Teil geometrisch unmdgliche Werte. Bei einem Radienverh#ltnis von 2.2 ldge
der mittlere Stromfaden schon unterhalb des inneren Profildurchmessers. Eben-
so ergibt die Berechnung der Stromfadenlinge L und des Kanalquerschnittes A
unter Annahme eines (anschaulich sinnvollen) duBeren Radius r, und einem da-
raus resultierendem Kanalquerschnitt in vielen Féllen unrealistische Werte.
Die B-Beiwerte liegen in den Bereichen, die auch schon in Tabelle 4 angege-
ben wurden, Geringe Abweichungen entstehen hier durch die anderen gednder-
ten Geometriewerte.

Damit zeigt sich nun, daB die physikalische Interpretation der gemessenen
Dampfungsfunktionen mit Hilfe der theoretischen Gleichung 2.21 im Hinblick
auf den Stromungskreislauf doch schwierig ist. Speziell 1ldBt sich vermuten,
daB aufgrund der groBeren erforderlichen Radienverhdltnisse auller der Dralldn-
derung aus der Eulerschen Turbinengleichung (Gl. 2.6) noch andere Ubertra-
gungskrifte (StoBvorgidnge, Turbulenzen in der Strémung) eine Rolle spielen
miissen. Nur dann konnten sich fiir die Gleichungen realistische Radienverhalt-
nisse ergeben. ”

6.6 Resiimee der Ergebnisse und Auswertungen

Es werden nun noch einmal die wichtigstén Ergebnisse der Identifikation mit
linearen Teilmodellen zusammengefaBt und im Hinblick auf deren Anwendung
erldutert. Dabei ergeben sich drei Schwerpunkte : 1. die Ubertragungsmatrizen
als Modelle im Frequenzbereich, 2. die Zeitbereichssimulationen und 3. Aussa-
gen iiber den Zusammenhang zwischen der hier durchgefiihrten ”black box”-
Identifikation und physikalischen Vorgidngen bzw. den theoretisch-physikali-
schen Gleichungsansédtzen.

Die Ubertragungsmatrizen sind die grundlegenden Modelle zur Beschreibung
der dynamischen Eigenschaften der Hydrodynamischen Kupplung im Frequenz-
bereich. Ein Teilergebnis dieser Arbeit ist daher, konkrete Zahlenwerte fiir die
Koeffizienten der Ubertragungspolynome fiir verschiedene Betriebsparameter
der hier untersuchten Voith-Turbokupplung 422 TH bereitzustellen (s. Anhang
Al).

Es hat sich dabei die Dynamische Dampfungsmatrix als vorteilhafte Darstel-
lungsform herausgestellt; die verschiedenen Ubertragungsmatrizen lassen sich
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jedoch je nach Anwendungsfall numerisch ineinander umrechnen (s. Tabelle 2,
Kap. 3.4).

Die Anwendung der Ubertragungsmatrizen besteht in Untersuchungen des
Schwingungsverhaltens eines gesamten Antriebsstranges im Frequenzbereich.
Nach dem Ubertragungsverfahren lassen sich die speziellen Ubertragungsmatri-
zen Uj aller Antriebsstrangkomponenten miteinander multiplizieren, um damit
eine Gesamtiibertragungsmatrix Uges zu erhalten (Ubertragungsmatrizen fiir
einfache Antriebsstrangkomponenten s. Tabelle 1, Kap. 3.2). Die Untersuchung
der Nullstellen dieser Gesamtiibertragungsmatrix Uges fiihrt zu den Eigenwer-
ten des Systems. Ebenso 148t sich auch die Gesamtiibertragungsmatrix Ugeg in
eine Frequenzgangmatrix umrechnen und Resonanzstellen im Antriebsstrang er-
scheinen dann als Uberhthungen in den Frequenzgangfunktionen.

Aus den Ubertragungsmodellen im Frequenzbereich lassen sich durch Transfor-
mation in den Zeitbereich Zustandsmodelle berechnen, die Simulationen im
Zeitbereich ermoglichen. Dabei erlaubt eine Kopplung der einzelnen Teilmo-
delle, die jeweils nur fiir begrenzte Teilbetriebsbereiche gelten, eine kontinu-
ierliche Simulation auch iiber gréBere Betriebsbereiche.

Vorzugsweise lassen sich die Momentenverldufe aus vorgegebenen Drehzahl-

verraufen simulieren. Damit ist die Ermittlung der Momentenbelastung im An-
triebsstrang bei dynamischen Vorgdngen moglich. Es konnen somit Drehzahl-
rampen oder Blockiervorginge liber einen groflen Betriebsbereich, aber ebenso
die zeitlichen Momentenverldufe bei Drehzahlschwankungen oder periodischen
Storungen in einem Teilbereich untersucht werden. In Kap. 6.4 wird anhand
mehrerer Beispiele die Mdoglichkeit der Modellierung mit linearen Teilmodellen
unter Beweis gestellt.

Es ist jedoch anzumerken, dafl die Zeitbereichssimulation iiber groe Betriebs-
bereiche eine groBe Anzahl von Teilmodellen erfordert, die wiederum aus einer
grolen Anzahl von Frequenzgangmessungen ermittelt werden miissen. Die Fre-~
quenzgangmessung bei groBem Schlupf (> 40...50%) wird auBerdem durch sehr
schnelle Erwidrmung der Hydrodynamischen Kupplung eingeschrinkt. Daher
muBl es z.Z. noch als zu groBer Aufwand angesehen werden, Teilmodelle fiir
den gesamten Kennfeldbereich einer Hydrodynamischen Kupplung anzugeben.

Langfristiges Ziel weiterer Arbeiten ist sicherlich, das stationdre und dynami-
sche Verhalten aus rein theoretischen Berechnungen anhand der Konstruktions-
daten einer Hydrodynamischen Kupplung zu bestimmen und Messungen, wie sie
hier durchgefiihrt wurden, nur zur Kontrolle zu benutzen.

Um diesem Ziel etwas ndher zu kommen, behandelt der dritte Schwerpunkt die
Interpretationsmdéglichkeiten aus der ”black box”-Identifikation im Hinblick
auf physikalische Eigenschaften und Stromungsvorgdnge, sowie den Vergleich
der MeBBergebnisse mit Berechnungen nach theoretischen Ans#tzen.
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Aus der Darstellung der Dynamischen Didmpfungsmatrix lassen sich die auBen-
und innenradseitigen Trdgheitsmassen der Hydrodynamischen Kupplung bestim-
men. Damit 14Bt sich auch der Anteil der Betriebsfliissigkeit an der Trigheits-
masse und die Verteilung auf Pumpen- und Turbinenrad ermitteln. Dies ist bei
teilgefiillten Kupplungen theoretisch sehr schwierig. Die Verteilung gibt be-
reits Hinweise auf Stromungszustédnde in der Kupplung.

Durch Herausrechnen der Trigheitsmassen aus dem Ubertragungsverhalten des
gesamten Teilsystems “Hydrodynamische Kupplung” ergibt sich das eigentliche
hydrodynamische Ubertragungsverhalten des Stromungskreislaufes.

Die Betrachtung der Inversen Dynamischen Dadmpfungsmatrix 148t einen Eigen-
wert des Modells im betrachteten Frequenzbereich erkennen. Der. Eigenwert
kann zwischen 4 und 15 Hz liegen und ist stark pumpendrehzahl- und schlupf-
abhidngig. Es wird vermutet, daB3 dieser Eigenwert in direktem Zusammenhang
mit der Umlauffrequenz des Volumenstroms im Stromungskreislauf der Kupp-
lung steht. Eine periodische Anregung in der Umlauffrequenz des Volumen-
stroms fiihrt dann zu einer Uberhdhung im Frequenzgang bzw. im Verlauf der
Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen. Hier sind jedoch weitere Unter-
suchungen notwendig. Speziell muBl bei htheren Pumpendrehzahlen auch der
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SchlieBlich erfolgt ein Vergleich der gemessenen Ubertragungsfunktionen mit
Verlaufen, die mit Hilfe der theoretischen Gleichungen nach der eindimensio-
nalen Stromfadentheorie berechnet werden.

Es zeigt sich, daB die theoretischen Berechnungen das dynamische Verhalten
um einen Betriebspunkt qualitativ anndhernd beschreiben k6nnen, wenn zusétz-
lich der p-Beiwert, ein Exponent der Reynoldszahl fiir die Reibungsverlustbe-
rechnung, nach Gl. 6.17 angepaflt wird. Dies gilt fiir verschiedene Pumpen-
drehzahlen und einen Schlupfbereich bis ca. 5...8%, je nach Fiillungsgrad. Da-
fiir ist jedoch die genaue Messung des stationidren Momentes und der Steigung
der stationdren Kennlinie im Betriebspunkt erforderlich.

GroBe Unsicherheiten liegen in der Bestimmung der Stromungsradien ry und rj.
Hier kénnen nur ungefihre GroBen berechnet bzw. geschidtzt werden, die im
Einzelfall zu mehr oder weniger groBen Ungenauigkeiten fiihren. Tendenziell
fiihren die theoretischen Uberlegungen jedoch zu zu kleinen Radienverhiltnis-
sen und damit auch zu zu kleinen Amplitudenverhiltnissen in den Ubertra-
gungsfunktionen.

Zur vollstidndigen theoretischen Beschreibung muBl zus#tzlich die Trégheitswir-
kung der Betriebsfliissigkeit und speziell die Aufteilung auf Pumpen- und Tur-
binenrad beriicksichtigt werden.

Die Genauigkeit der theoretisch berechneten Verldufe reicht jedoch nicht aus,
um Zeitbercichssimulationen iiber groBere Betriebsbereiche durchzufiihren, wie
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dies nach der Methode der linearen Teilmodelle in Kap. 6.4 gezeigt wurde. Die
Anforderungen an die Genauigkeit der Teilmodelle sind fiir die Zeitbereichssi-
mulationen sehr hoch. Dariiberhinaus kann mit den theoretischen Modellen nur
ein kleiner Schlupfbereich berechnet werden, und Simulationen von z.B. Blok-
kier- oder Anfahrvorgidngen iiber einen groBlen Drehzahlbereich sind damit
nicht moglich. Sie eignen sich jedoch fiir Schwingungsuntersuchungen im Fre-
quenzbereich fiir den Nennbetriebsbereich.
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7 Untersuchung nichtlinearer Eigenschaften

Die Modellierung der Hydrodynamischen Kupplung mit Hilfe linearer Teilmo-
delle fiir verschiedene Betriebsbereiche stellt eine Approximation durch mehr-
fache Linearisierung des an sich nichtlinearen Verhaltens dar. Bei der Lineari-
sierung treten Fehler bzw. Abweichungen auf, die vom Grad der Nichtlineariti-
ten abhingen.

Die Auswirkungen der Nichtlinearitdten sollen im folgenden dargestellt und in
Beziehung zu Fehlern, Grenzen und Verbesserungsmoglichkeiten der Modellie-
rung mit linearen Teilmodellen gebracht werden. Es werden zunidchst die Ef-
fekte der Phasenlage in Abhdngigkeit von der Kennliniensteigung und der Fre-
quenz aufgezeigt. Es folgt die Untersuchung der Amplitudenabhingigkeit (Kap.
7.2), wobei die Erscheinungen der Offsetverschiebung und der amplitudenab-
hdngigen Linearisierung so nachgewiesen werden koénnen, wie sie in Kap. 5.2
bei der Theorie der Linearisierung hergeleitet wurden.

Das Beschleunigungsverhalten wird in Kap. 7.3 dargestellt, da sich nichtline-
are Zusammenhinge zwischen Beschleunigung und Momentenverlauf ergeben.
Das Beschleunigungsverhalten bei Blockiervorgidngen gibt dariiber hinaus wich-
tige Hinweise fiir die praktische Auslegung bei blockiergefahrdeten Arbeits-

maschinen. Wesentliche Erkenntnisse werden in diesem.-Zusammenhang darge- = -

stellt.

SchlieBlich wird aufgrund des gemessenen dynamischen Verhaltens auf vermu-
tete Stromungsvorgéange in der Hydrodynamischen Kupplung eingegangen (Kap.
7.4), wobei wesentliche nichtlineare Effekte durch die Wirkung von Stauraum
und Teilfiillung entstehen konnen. Auf die weiteren Moglichkeiten der nichtli-
nearen Identifikation und Verbesserung der Modellierung wird abschlieBend in
Kap. 7.5 eingegangen.

7.1 Auswirkungen des nichtlinearen Verhaltens

Untersucht werden soll im folgenden wieder der Kennfeldbereich der Voith-
Turbokupplung 422 TH, der auch in Kapitel 6 betrachtet wurde und in Bild 6.1
dargestellt ist. Es handelt sich um eine Pumpendrehzahl von 900 %50 min-1,
0 - 35% Schlupf bei 8 Litern Fiillmenge.

Das stationédre Kennfeld ist in diesem Bereich stark positiv wie auch negativ
gekrimmt. Die Kriimmung des Kennfeldes ist direkt ein MaB fiir eine Nicht-
linearitdt, jedoch zunichst nur im stationfdren Verlauf. Im instationdren Be-
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trieb iiberlagern sich weitere nichtlineare Effekte, die das dynamische Verhal-
ten beeinflussen.

Im allgemeinen ist das nichtlineare Verhalten bereits an der starken Anderung
der Dynamischen Dampfungsfunktionen mit dem Drehzahlverhidltnis erkennbar.
Dies wurde in Kap. 6.2.2 durch die Darstellung des Dampfungsmatrizenfeldes
(Bilder 6.5-6.8) gezeigt.

Die daraus resultierenden Effekte sollen an gemessenen Momentenverldufen bei
harmonischer Erregung der Turbinendrehzahl in verschiedenen Betriebspunkten
beispielhaft fiir zwei Frequenzen dargestellt werden. In den Bildern 7.1 und 7.2
sind die Momentenverldufe iiber dem Drehzahlverhdltnis v in den sechs Be-
triebspunkten vg=0.7, 0.75, 0.8, 0.85, 0.9, 0.95 aufgetragen. Aus den gemes-
senen Momentenverldufen sind die Trdgheitsmomente dabei vollstidndig heraus-
gerechnet.

In Bild 7.1 betrdgt die Frequenz der Erregung 3.3 Hz, in Bild 7.2 6.6 Hz. Zu
beachten ist hierbei die Drehrichtung der Verlaufe, gekennzeichnet durch ei-
nen Pfeil. In Bild 7.1 wechselt dort die Drehrichtung, wo auch die Kriimmung
der stationdren Kennlinie das Vorzeichen wechselt, hier zwischen v=0.73 und
0.87. Bei einer Erregungsfrequenz von 6.6 Hz in Bild 7.2 sind dagegen alle
Drehrichtungen gleichsinnig. Daraus ist zu ersehen, daB der EinfluBl des statio-
ndren Kennlinienverlaufes im hoheren Frequenzbereich geringer wird.
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Bild 7.1 : Momentenverldufe M=f(v) bei harmonischen Erregungen, 3.3 Hz
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Bild 7.2 : Momentenverlauie M=1{v) bel harmonisChen Erregungen, 6.6 Hz

Dieser Phasenwechsel zwischen Drehzahl- und Momentenverlauf ist in den Dy-
namischen Dadmpfungsmatrizen als Vorzeichenwechsel der Imaginérteile zu er-
kennen. Anschaulicher 148t sich dies durch den Phasenwinkel zwischen Dreh-
zahlschwingung und Momentenschwingung zeigen. In Bild 7.3 ist das Element
dqz des komplexen Dampfungsmatrizenfeldes (vgl. Bild 6.7) in Amplitude und
Phase dargestellt. Im Bereich v = 0.7 - 0.88 ergibt sich im unteren Frequenz-
bereich ein groBer positiver Phasenwinkel, der Verlauf in den negativen Be-
reich ist gut erkennbar. Dies entspricht den Darstellungen in Bild 7.1 und 7.2.
In dem Bereich des positiven Phasenwinkels hat die Hydrodynamische Kupp-
lung anders ausgedriickt eine “negative Steifigkeit” (vgl. Realteil der Dynami-
schen Steifigkeitsmatrix Bild 6.13).

Durch den nichtkontinuierlichen Phasenwechsel zwischen zwei Teilmodellen
kommt es bei der Zeitbereichssimulation in dem entsprechenden Frequenzbe-
reich beim Umschalten der Teilmodelle dann zu groBeren Abweichungen oder
Einschwingvorgangen, wie dies auch in den Simulationsergebnissen in Kap. 6.4
zu erkennen ist.

Das nichtlineare Verhalten spiegelt sich auch in den Formen der Verldufe in
den Bildern 7.1 und 7.2 wieder. Bei linearen Systemen wiirde es sich um exak-
te Ellipsen handeln. Die Abweichung von der Ellipsenform wird durch Storun-
gen und iiberlagerte Schwingungen hoherer Ordnung hervorgerufen. Durch die
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Linearisierung bei der Bestimmung der Frequenzgangfunktionen werden die ge-
messenen Verldufe an mittlere Ellipsen angepaBt.

Amplitude [Nm min] Phase [Gradl
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Bild 7.3 : Dynamische Dampfungsfunktion d{; in Amplitude und Phase

7.2 Die Amplitudenabhingigkeit

Ein wesentliches Kriterium nichtlinearer Systeme ist die Abhéngigkeit des dy-
namischen Verhaltens von der Groe der Schwingungsamplitude. Um diese Ab-
hidngigkeit an der Hydrodynamischen Kupplung zu untersuchen bzw. zu bestiti-
gen, wurden Frequenzgangmessungen mit verschieden groen Drehzahlamplitu-
den durchgefiihrt. Die Amplituden der harmonischen Drehzahlerregungen betru-
gen dabei 20, 40, 80 und fiir einige Betriebspunkte auch 120 min-1, Dies ent-
spricht bezogen auf die Pumpendrehzahl von 900 min-1 einer Amplitude des
Drehzahlverhidltnisses von 0.022, 0.044, 0.089 und 0.133. Nach der Theorie der
Linearisierung (Kap. 5.2) muf sich dies bei nichtlinearen Kennlinien sowohl im
geschitzten Offset, als auch in der geschiatzten Amplitude der linearisierten
Schwingung bemerkbar machen.
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7.2.1 Der Offset des Betriebspunktes

Es werden exemplarisch fiir die Betriebspunkte v=0.92, 0.88 und 0.75 die ge-
schitzten Offsets von den stationdren Betriebspunkten betrachtet (Bild 7.4).
In den folgenden Bildern 7.5-7.7 ist dazu der geschidtzte Mittelwert der Mo-
mentenschwingung Mq iiber der Erregungsfrequenz in den verschiedenen Be-
triebspunkten bei unterschiedlichen Amplituden dargestellt. Da fiir die Mes-
sung der Dynamischen Dadmpfungsmatrix zwei unabhingige Messungen erfor-
derlich sind (vgl. Bild 5.5), ist hier sowohl die Schétzung aus der ersten Mes-
sung bei harmonischer Erregung der Pumpendrehzahl als auch aus der zweiten
Messung bei harmonischer Erregung der Turbinendrehzahl dargestellt.
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Bild 7.4 : Betriebspunktabhéngige Offsettendenz bei der Teilmodellbestimmung

Aus den Darstellungen geht hervor, daBl der Offset des geschatzten Mittelwer-
tes vom stationdren Betriebspunkt, von der GroBe der Amplitude und von der
Kriimmung der stationdren Kennlinie abhingt.

Der Offset ist bei pumpenseitiger Erregung wesentlich geringer, da auch die
Kriimmung des Kennfeldes in Pumpendrehzahlrichtung wesentlich geringer ist,
und wirkt sich praktisch nur im Sattelpunkt des Kennfeldes (v~ 0.88) aus. Die
Kriimmung des Kennfeldes in np-Richtung ist in Bild 6.1 anhand des Gitternet-
zes gut erkennbar.
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Grundmoment 1, pumpenseitige Erregung Grundmoment 1, turbinenseitige Erregung
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Bild 7.6 : Geschitzter Mittelwert des Momentes M1o™®, v=0.88

Grundmoment 1, pumpenseitige Erregung Grundmoment 1, turbinenseitige Erregung
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Die Anstiege der Verlaufe bei den Amplituden 80 und 120 min-1 bei hoherer
Frequenz (Bild 7.5/7.6) ist auf Leistungsgrenzen des Versuchsstandes zuriick-
zufithren. Da die erforderliche Beschleunigungsleistung mit der Frequenz und
der Amplitude steigt, macht sich die Leistungsgrenze bei diesen groen Ampli-
tuden bei entsprechenden Frequenzen bemerkbar. Die Erregungsamplituden
verringern sich, und damit verkleinert sich auch der Offset.

Der Offset wird zwar bei der Simulation durch die Addition des tatsichlich
geschitzten Betriebspunktes zum dynamischen Anteil des Teilmodells beriick-
sichtigt (s. Bild 5.10/5.11), jedoch miifte dieser aus beiden Messungen gleich
grof} sein. Die Simulation mit Teilmodellen, gerhessen bei groBen Amplituden,
wird also aufgrund der unterschiedlichen Offsets bei pumpen- und turbinensei-
tiger Erregung ungenau, da ein mittlerer Offset festgelegt werden muBl. Die
Abweichung daraus kann je nach Amplitude bei der Teilmodellbestimmung
4-12% vom Nennwert betragen.

7.2.2 Amplitudenabhéngigkeit der Dynamischen Démpfungsmatrizen

Da sich bei nichtlinearen Kennlinien neben dem Offset auch die linearisierte
Amplitude der Systemantwort bei unterschiedlichen Erregungsamplituden #n-
dert, ist auch eine Amplitudenabhidngigkeit der Dynamischen Dimpfungsmatri-
zen zu beobachten, da diese die Amplitudenverhidltnisse beinhalten. Wie zu er-
warten ist, hangt auch die Amplitudenabhingigkeit der Dynamischen Diamp-
fungsmatrizen von der Kriimmung der stationdren Kennlinie ab. In den gemes-
senen Betriebspunkten v=0.95, 0.92 und 0.90 sind die Anderungen in den Ver-
laufen der Dampfungsfunktionen durch die verschieden groBen Amplituden ge-
ring (Bild 7.8), im Bereich von v=0.88-0.80 sind sie sehr groB (Bild 7.9) und
bei v=0.75 und 0.70 wieder sehr gering (daher hier nicht mehr dargestellt).

In Bild 7.9 ist zu erkennen, daB sich die Amplitudenabhéngigkeit in den einzel-
nen Elementen der Dynamischen Dampfungsmatrix unterschiedlich stark aus-
wirkt. So ist die Auswirkung auf die Elemente 1.2 und 2.2 groBer, da sich auch
hier der Einflu der stdrkeren Kennfeldkriimmung in Turbinendrehzahlrichtung
bemerkbar macht.

Im Nennbetriebsbereich (bis ca. 10% Schlupf) verhdlt sich die Hydrodynami-
sche Kupplung anndhernd linear.

Andererseits filhren jedoch auch schon die geringen Abweichungen der Dynami-
schen Dampfungsmatrizen in Bild 7.8 durch die verschiedenen Amplituden bei
der Teilmodellbestimmung zu merklichen Abweichungen bei der Simulation im
Zeitbereich (Kap. 6.4).
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Bild 7.8 : Amplitudenabhéngigkeit der Dynamischen Dampfungsmatrix, v=10.95
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7.3 Das Beschleunigungsverhalten

Bei den Simulationen im Zeitbereich (Kap. 6.4) wurde deutlich, daB die GroBe
der Beschleunigung, also die zeitliche Anderung der Drehzahlverldufe, einen
wesentlichen Einfluf auf die Simulationsergebnisse hat. Dies 1aBt auf ein
nichtlineares Beschleunigungsverhalten schlieBen. Als Beschleunigungsverhal-
ten wird hier das Verhalten bei Drehzahldnderung, im wesentlichen iiber groBe-
re Drehzahlbereiche, verstanden. Ebenso ist dies an der Amplitudenabhéingig-
keit der Dynamischen Didmpfungsmatrizen zu erkennen, da eine groBere Dreh-
zahlamplitude bei harmonischer Erregung auch eine grofere Beschleunigung
hervorruft.

In den harmonischen Erregungen bei der Frequenzgangmessung sind alle hohe-
ren Ableitungen ebenfalls als harmonische Funktionen enthalten. Um jedoch
isoliert das Verhalten bei unterschiedlicher Beschleunigung untersuchen zu
konnen, wurden Drehzahlrampen mit anndhernd konstanter Beschleunigung ge-
messen.

7.3.1 Auswertung gemessener Drehzahlrampen

Es wurden zundchst Messungen bei einer Pumpendrehzahl np=900 min-1, 8 Li-
ter Fiillmenge, bei verschiedenen Beschleunigungen durchgefiihrt. Die Turbinen-
drehzahl wurden von 1000 min-1 gleichmaBig auf ca. 400 min-1 vermindert und
nach kurzer Verweilzeit wieder auf 1000 min-1 erhéht (Bild 7.10). Die anni-
hernd konstanten Beschleunigungen wurden von 100 bis 1000 min-1/sec in
Schritten von 100 min-1/sec variiert.

Die gemessenen Momentenverldufe wurden dann um die Trégheitsmomente be-
reinigt (©1=1.07229 kgm?2, ©,=0.38245 kgm?2, vgl. Kap. 6.2.4) und iiber dem
Drehzahlverhdltnis v aufgetragen (Bild 7.11). Es ergibt sich eine zunehmende
Abweichung bzw. Verschiebung der Momentenverldufe gegeniiber der stationi-
ren Kennlinie bei zunehmender Beschleunigung.

Besonders deutlich wird das Beschleunigungsverhalten, wenn man die Abwei-
chung des Momentenverlaufes von der stationdren Kennlinie iiber der Be-
schleunigung auftrdgt. Es ergeben sich dann ”Beschleunigungskennlinien” in
Abhidngigkeit vom Drehzahlverhdltnis v. In Bild 7.12 ist der Drehzahlbereich
v=1.0-0.9 dargestellt, in Bild 7.13 der Bereich v=0.9-0.75.

Es ist zu ersehen, dal die Steigung dieser Kennlinien von v=1.0 nach v=0.75
das Vorzeichen wechselt. Im Bereich v=0.90-0.85 sind die Kennlinien beson-
ders stark gekriimmt und verlaufen nur im negativen Bereich.
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Beschleunigung A1 =200 min-1/sec

— 400 —
‘e
> o —— | T
= e i U e —_— T
% :_"\—’;:&\\~~—-.____// //‘js(*\\(
= 300 frmt==—eT =\
@ E .\'\\j.:-—-‘:‘__/;/ ,./ 4! \_\>
T AN \_/ AN
EOARN e I S VN
& 200 ~ RN R I R N ""\T\ -
2 200— = 1 e e e
2 - \QR . /_/.— = \
E’ - ™ \\.-//’———/ \\
1 = \\\
100 — B
0 3 Beschleunigung (1/min/sec)
- 200 ee-----
- 400 _——
. 600 _———
- 800 _—
-100— 1000 -
A Vnin S Vmax T
IlIIIliII|IlIlIII|IlIIIIIllIlllllllllllllllllllll!
.5 .55 .6 .65 7 .75 .8 .85 .9 .95 1.0 1.05 1.1
= Drehzahlverhal tnis

Bild 7.11 : Momentenverldufe M =f(v, i) bei konstanter Beschleunigung




7.3 Das Beschleunigungsverhalten 149
5 150
o _
= =
c n
5 100——‘
. _
L 7 1.00
=)
§ ] o TE-E
S 50
i e
%n | ~
-] g ’e\ @\
s e L
g o e
Z | -8B ST TAL AL
< N ’/IB/’ ; 8 A A
T . ~ <
~ g;ﬁ/ ;! -9 Aot 0.94
N B o D -& -
=0T 0 g H o A R
. 1 o . @//, \€>/ , ‘<§~\®\
— P / N
_ T A B o .o 0.90
1097 o -0-0-9 AT K ©
-100 — /g,
: é/{_g’/’
4 0.94 -t
7 0.90 o
-150 | @
I | I I I [ T I [} [ I I T I T I I T ! I
-1200 -1000 -800  -600  -400  -200 0 200 400 600 800 1000 1200
= Beschleunigung [1/min/sec)
Bild 7.12 : Beschleunigungskennlinien fiir v=10-0.9
£ 150
1) -
= -
= _
£ 100— 0.75 n._
VA Aem
F. =,
’ 4 080 %o )
§ =0 A Broex
> - S
o ] Bl
5 7 B
S e R
= — o LA TR 4.
GSJ 0 ./A;’ A //T\ ~ 3
S R W R peam g SRS
T | s /,Q)/ E @\} [
] K P /Eﬂ/ N B
_ | 7 / \§§\ .
50 ; / SK~ PR - e - PX - A
; : / / B s
- A ) & ‘glilﬂ
T o0.88 A J S VP
/ =@ = -2
N @ A s
-100—| o it
1 088§ =
1 g
g0 ] 00
f | I I f I I f I T | | [ f ] I I ] | I
-1200 -1000 -800  -B00  -400  -200 0 200 400 600 800 1000 1200

= Beschleunigung [1/min/sec)

Bild 7.13 : Beschleunigungskennlinien fiir v=0.9-0.75




150 7 Untersuchung nichtlinearer Eigenschaften

Aus dieser Darstellung (Bild 7.12/7.13) wird nun auch sofort klar, daB die Si-
mulation in diesem Bereich v=0.90-0.85 etwas ungenauer und stark beschleu-
nigungsabhéngig ist, da bei der Linearisierung zur Teilmodellbestimmung auch
das Beschleunigungsverhalten linearisiert werden muf.

Trotz der starken Kriimmungen in diesem Bereich, sowohl in der stationiren
Kennlinie, als auch in der Beschleunigungskennlinie, wird das Verhalten der
Hydrodynamischen Kupplung bei den hier vorgegebenen Beschleunigungen
durch die linearen Teilmodelle dennoch recht gut beschrieben.

7.3.2 Blockierverhalten bei verschiedenen Betriebsparametemn

Die Untersuchungen der Drehzahlrampen bei noch relativ geringen Beschleuni-
gungen in Kap. 7.3.1 dienten in erster Linie der Erkldrung nichtlinearer Effek-
te im Hinblick auf die Modellierung mit den linearen Teilmodellen. Dariiber
hinaus wurden auch Drehzahlrampen (der Turbinendrehzahl bei annihernd kon-
stanter Pumpendrehzahl) mit hSheren Beschleunigungen bei verschiedenen Be-
triebsparametern gemessen, um allgemeinere Aussagen iiber das instationire
Betriebsverhalten der Hydrodynamischen Kupplung treffen zu kénnen.

Drehzahlrampen mit hohen Beschleunigungen entsprechen Blockiervorgingen
an der Turbinenseite der Hydrodynamischen Kupplung. Blockiervorgédnge kon-
nen z.B. auftreten bei Brecher- und Forderanlagen aufgrund extremer plotzli-
cher Belastungen oder allgemein bei Stdrungen oder Schdden an einer
Arbeitsmaschine. Die Kenntnis des dynamischen Verhaltens der Hydrodynami-
schen Kupplung bei Blockiervorgidngen ist wichtig, um anhand der auftretenden
Belastungen den Antriebsstrang auslegen zu konnen.

Es wurden am Versuchsstand Drehzahlrampen mit maximalen Beschleunigungen
bis zu 6000 min-1/sec vorgegeben. Das entspricht einer Blockierzeit von ca.
0.17 sec fiir das Abbremsen von 1000 min-1 bis zum Stillstand.

Die Variation der Betriebsparameter entspricht der schon in Kap. 6.1 erwdhn-
ten und erstreckt sich auf den Fiillungsgrad (6/8/10 Liter), die Pumpendreh-
zahl (600/1000/1500 min-1), die Viskositdt der Betriebsfliissigkeit (VG 5/32/
100), die Innenradausfiihrung (Mischprofil/gestaffeltes Profil) und die An-
triebsart (AuBlenrad/Innenrad). Die Beschleunigungen betrugen 500, 1500, 3000
und 6000 min-1/sec.

Die wesentlichen Ergebnisse sollen hier kurz zusammengefallt werden. Die
wichtigsten Parameter fiir das dynamische Verhalten bei Blockieren der Turbi-
nenseite sind der Fiillungsgrad und die Pumpendrehzahl. Das dynamische Ver-
halten #ndert sich anndhernd proportional zur Hohe der Beschleunigung. Von
untergeordneter Bedeutung ist die Viskositdt. Innenradausfiihrung und An-
triebsart beeinflussen das Verhalten nicht prinzipiell, sondern nur analog des
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stationdren Verhaltens bei diesen Betriebsparametern. Ebenso #dndert sich der
Momentenverlauf nicht prinzipiell, wenn das Drehzahlverhéltnis im Nennbe-
triebspunkt v, zu Beginn des Blockiervorganges veridndert wird (z.B.
vp=1.0 oder 0.95).

Einige charakteristische Momentenverldufe werden in den folgenden Bildern
7.14 -7.17 dargestellt. Es wurde dabei das gemessene Turbinenmoment abziig-
lich der turbinenseitigen Tragheitsmomente (©;=0.28977 kgm2, s. Kap. 6.2.4)
auf X normiert iiber dem Drehzahlverhdltnis v aufgetragen. In den Momenten-
verldufen sind also noch die turbinenseitigen Tradgheitsmomente der Betriebs-
fliissigkeit enthalten, da fiir die verschiedenen Betriebsparameter die anteili-
gen Tridgheitsmassen der Betriebsfliissigkeit nicht genau genug ermittelt wer-
den konnten.

Die Turbinendrehzahl ny wurde vom Nennbetriebspunkt v,=1.0 mit der ent-
sprechenden negativen Beschleunigung auf ca. -50 min-1 vermindert und nach
ca. 0.4 sec wieder auf Nenndrehzahl beschleunigt.

In den Bildern 7.14-7.17 handelt es sich um Messungen bei AuBenradantrieb,
Mischprofil und Betriebsfliissigkeit der Viskositat VG 32.
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Alle Momenten- bzw. A-Verldufe zeigen gleiche charakteristische Eigenschaf-
ten beim Abbremsen des Turbinenrades : Der Momentenanstieg wird zunichst
gegeniiber der stationdren Kennlinie verzdgert, um dann iiber deren Verlauf
hinaus stark anzusteigen. Die Verzogerung vom Nennbetriebspunkt aus sowie
die Hohe des Anstiegs iiber die stationdre Kennlinie hinaus sind direkt abhén-
gig von der Hohe der Beschleunigung. Weiterhin 148t sich feststellen, daB die
Abweichung des Verlaufes iiber .die stationdre Kennlinie hinaus um so grofler
ist, je kleiner die Fiillmenge (Bild 7.14-7.16) und je geringer die Pumpendreh-
zahl ist (Bild 7.17).
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Bild 7.17 : Blockiervorgédnge bei verschiedenen Pumpendrehzahlen
Fiillmenge 8 Liter, Beschleunigung=6000 min-1/sec

7.4 Stromungsvorgénge in der Hydrodynamischen Kupplung

Es soll nun versucht werden, das dynamische Verhalten der Hydrodynamischen
Kupplung anhand von vermuteten Stromungsvorgdngen zu deuten. Dabei kann
es sich jedoch nur um sehr vereinfachende Darstellungen des sicherlich sehr
komplexen Stromungsverhaltens handeln. Da die Stromung in der Kupplung je-
doch nicht direkt beobachtet werden kann, werden grundlegende Strémungsvor-
ginge aus der Theorie und dem realen Ubertragungsverhalten der Hydrodyna-
mischen Kupplung abgeleitet.
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Wesentliche Auswirkung auf das reale Ubertragungsverhalten haben Stau- und
Nebenrdume sowie Sonderprofile des Innenrades. Das Ubertragungsverhalten
wird dabei durch diese konstruktiven MaBnahmen aufgrund von Erfahrungen
und experimenteller Entwicklungsarbeit der Kupplungshersteller gezielt beein-
fluBt. Die Auswirkungen verschiedener Bauformen zeigen sich in den Verlaufen
der stationdren Kennlinien (vgl. Kap 2.4).

Durch einen Stauraum (s. Bild 2.2a) wird das Abknicken der stationdren Kenn-
linie oberhalb des Nennbetriebsbereiches erreicht, um damit das Anlaufmoment
moglichst gering zu halten. Ein Stauraum hat jedoch auch wesentlichen Ein-
fluB auf das dynamische Verhalten.

In Bild 7.18 sind einige Stromungszustdnde in der Hydrodynamischen Kupplung
bei Teilfiillung angedeutet. Daran lassen sich sowohl einige stationidre, als
auch einige instationdre Eigenschaften erldutern.

1@1"5Y
S|

Bild 7.18 : Stromungszustdnde in der Hydrodynamischen Kupplung

Zunichst soll das stationdre Verhalten betrachtet werden. Bei Gleichlauf von
Pumpen- und Turbinenrad wird die Betriebsfliissigkeit durch die Fliehkraft
nach auBen gedriickt (Bild 7.18a). Bei geringem Schlupf im Nennbetriebsbe-
reich beginnt sich eine Kreislaufstromung auszubilden (Bild 7.18b). Dabei wird
der Stromungskreislauf immer weiter nach innen gedriickt. Nach Uberschreiten
eines bestimmten Schlupfes erreicht die Innenkante der Kreislaufstromung die
Innenprofilkante des Pumpenrades und ein Teil der Betriebsfliissigkeit wird
nach innen in den Stauraum abgeleitet und damit dem aktiven Stromungskreis-
lauf entzogen (Bild 7.18c). Da der Stauraum nicht beschaufelt ist, kann hier
keine wesentliche Momenteniibertragung mehr stattfinden. Die stationire
Kennlinie knickt dann in diesem Schlupfbereich ab. Um ein zu starkes Einbre-
chen des Momentenverlaufes nach dem Abknickpunkt zu verhindern (vgl. z.B.
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Kennlinie bei 8 Liter Fiillmenge in Bild 2.9), werden Mischprofile eingesetzt,
die durch einen groBeren Innenprofildurchmesser an einigen Schaufelkanilen
des Innenrades (s. Bild 2.6) einen Teil der Betriebsfliissigkeit in den Stro-
mungskreislauf zuriickfiihren.

Das instationdre Verhalten bei den gemessenen Blockiervorgiangen (Bild
7.14-7.17) 14Bt sich ebenfalls anhand Bild 7.18 deuten. Zunichst befindet sich
die Betriebsfliissigkeit bei v=1.0 am Umfang des Arbeitsraumes (Bild 7.18a).
Es findet keine Kreislaufstromung statt; das ilibertragene Moment ist praktisch
Null. Durch das Abbremsen des Turbinenrades mufl3 die Betriebsfliissigkeit be-
schleunigt werden. Mit zeitlicher Verzdgerung steigt das Moment an, da sich
erst allm#hlich eine Kreislaufstrémung einstellt (Bild 7.18b). Aufgrund der
Tragheit der Betriebsfliissigkeit wird diese nicht schnell genug nach innen in
den Stauraum gedriickt, sondern verbleibt ldnger im Arbeitsraum, so daB sich
ein hoheres Moment aufbauen kann. Bei kleineren Beschleunigungen tritt dann
ebenfalls das Abknicken der Kennlinie auf, jedoch erst bei kleineren Drehzahl-
verhdltnissen v und bei htheren Momenten als bei der stationdren Kennlinie.

Bei einer héheren Pumpendrehzahl ist die mittlere Geschwindigkeit des umlau-
fenden Volumenstromes groBer.eMit der grofieren Umlaufgeschwindigkeit er-

reicht die Betriebsfliissigkeit auch schneller den Punkt;—an—dem—sie—in—den

Stauraum abgeleitet wird und sich den stationiren Verhiltnissen annidhert. Bei
geringen Pumpendrehzahlen verbleibt die Betriebsfliissigkeit ldnger im Arbeits-
raum und das Ansteigen des Momentes iiber die stationidre Kennlinie wird im
Verhidltnis groBer (Bild 7.17).

Bei groBeren Fiillmengen sind die Bewegungsmdglichkeiten der Kreislaufstro-
mung geringer und damit auch die dynamischen Momente. Bei vollgefiillter
Kupplung ist selbst der Stauraum gefiillt, so daB hier keine Betriebsfliissigkeit
mehr verdridngt werden kann. Dies ist bereits im stationdren Fall zu erkennen.
Im instationidren Fall wird die Dynamik bei vollgefiillter Kupplung im wesentli-
chen nur noch durch die Beschleunigung der Kreislaufstromung und die daraus
resultierende Verzogerung des Momentenanstieges bestimmt (Bild 7.16). Bei
geringen Fiillmengen dagegen sind die Effekte durch Verlagerung der Kreis-
laufstromung und Verdrdngung in den Stauraum wesentlich groBer. Entspre-
chend sind die dynamischen Momente gegeniiber der stationiren Kennlinie gro-
Ber.

Obwohl bei diesen Betrachtungen Stromungserscheinungen wie Zweiphasenstro-
mung und starke Turbulenzen noch nicht beriicksichtigt wurden, so zeigt sich
doch, daB die Hauptproblematik der Modellierung des dynamischen Verhaltens
in der betriebspunkt- und zeitabhingigen Anderung der Strémungsgeometrie,
d.h. Anderung des umlaufenden Volumenstromes in seiner Lage und seinem Be-
trag, liegt.
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7.5 Nichtlineare Identifikation

Nachdem die wesentlichen nichtlinearen Effekte und deren Auswirkungen auf
das dynamische Verhalten der Hydrodynamischen Kupplung untersucht wurden,
stellt sich nun die Frage, ob eine Verbesserung der Modellierung durch eine
Erweiterung der linearen Teilmodelle moglich ist, oder ob und welche nichtli-
nearen Ansitze verwendet werden konnen.

Die Amplitudenabhéingigkeit der Dynamischen Dampfungsmatrizen kann da-
durch beriicksichtigt werden, daf} fiir die Simulation dynamischer Vorgédnge mit
groBen Beschleunigungen Teilmodelle aus Frequenzgangmessungen mit entspre-
chend groBen Amplituden verwendet werden. Dall dieses Vorgehen tatsédchlich
zu besseren Ergebnissen fiihrt, wurde bereits in Kap. 6.4.2 erwidhnt.

Da die Beschleunigungskennlinien fiir bestimmte Drehzahlverhdltnisse stark
nichtlinear sind (Bild 7.12/7.13), liegt es nahe, die Teilbereichseinteilung fiir
ein Teilmodell nicht nur anhand des Drehzahlverhiltnisses, sondern auch nach
der GroBe bzw. dem Vorzeichen der Beschleunigung vorzunehmen. Da jedoch
bei der harmonischen Erregung fiir die Frequ’enzgangmessung die Beschleuni-

gung nicht unabhingig von der Amplitude vorgegeben werden kann, ist man da-
rauf angewiesen, die gemessenen Ausgangsschwingungen mehrfach, z.B. in Ab-
hidngigkeit von der Beschleunigung, auszuwerten.

Dies entspricht einer zusidtzlichen Aufteilung und mehrfachen Linearisierung
einer nichtlinearen Kennlinie (Bild 7.19, vgl. auch Bild 5.4).
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Bild 7.19 : Bereichsweise Linearisierung einer nichtlinearen Kennlinie
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Durch die bereichsweise Linearisierung der Kennlinie 148t sich der tatsachli-
che Verlauf besser anndhern. Eine bereichsweise Auswertung des Zeitverlaufes
(in Bild 7.19 fiir x kleiner x; bzw. x grofer xy) wurde an den gemessenen Mo-
mentenschwingungen der Hydrodynamischen Kupplung in Abhéngigkeit des Vor-
zeichens der Beschleunigung durchgefiithrt. Man erhdlt dann pro drehzahlabhédn-
gigem Teilbereich zwei beschleunigungsabhingige Frequenzginge fiir ny klei-
ner 0 bzw. ny groBer 0. Diese beiden Frequenzgénge unterscheiden sich um so
mehr, je ausgeprdgter das nichtlineare Verhalten in dem jeweiligen Betriebsbe-
reich ist.

Da durch die beschleunigungsabhingige Aufteilung jeweils nur halbe Schwin-
gungsperioden zur Auswertung zur Verfiigung stehen, ergeben sich allerdings
ungenaue Schitzungen mit erheblichen Abweichungen fiir einzelne Frequenz-
punkte. Daher ergab sich insgesamt mit dieser Methode keine Verbesserung
der Zeitbereichssimulationen.

Auch andere Verfahren, die darauf beruhen, die gemessenen Momentenschwin-
gungen in Anteile zu zerlegen bzw. bekannte nichtlineare Anteile des stationd-
ren Kennfeldes abzuziehen und einzeln zu betrachten, filhrten zu keinen wei-
teren Verbesserungen, da dann meist Storungen und iiberlagerte Schwingungen
stiarker hervorfraten

Eine qualitativ andere Modellierung ist dann nur mit Hilfe nichtlinearer Mo-
dellansidtze moglich. Hierbei besteht die Moglichkeit, allgemeine nichtlineare
Modellanséitze; z.B. die Volterra-Reihe, zu verwenden. Die Anzahl der zu be-
stimmenden Parameter und damit der durchzufiihrenden Messungen ist jedoch
selbst bei daraus abgeleiteten, optimierten Modellansdtzen [10] unpraktikabel
grof3. Dariiberhinaus stellt sich die Frage, ob die erforderlichen mehrfrequen-
ten Erregungen an dem Versuchsstand realisierbar sind, und ob Systemantwor-
ten mit einem ausreichenden Informationsgehalt aus den storungsbehafteten
MeBwerten herausgefiltert werden konnen.

Aussichtsreicher erscheint daher die Verwendung spezieller nichtlinearer Mo-
dellansétze, die gegebenfalls aus den physikalischen Zusammenhdngen herge-
leitet werden. Ein solcher spezieller physikalischer Modellansatz ist die
Stromfadentheorie, die dem theoretischen Ansatz fiir das Schwingungsverhal-
ten zugrunde liegt (Kap. 2.3.2). In der Herleitung wurden die Gleichungen je-
doch linearisiert. Eine Verwendung der Stromfadentheorie fiir einen nichtline-
aren Modellansatz ergibt allerdings auch keine Verbesserung, da die Stromfa-
dentheorie die in Kap. 7.4 erlauterten Effekte der Teilfiillung und der Stau-
raume nicht beschreiben kann.

Die Stromfadentheorie miiSte daher um Terme erweitert werden, die die Kreis-
laufstromung bei Teilfiillung und das zeitabhdngige Verdridngen der Betriebs-
fliissigkeit in den Stauraum beriicksichtigen. Ob eine solche Beschreibung mit
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integralen Gleichungen mdéglich ist, ist noch nicht geklart. Allerdings kdnnte
die Beschreibung nur des dynamischen Verhaltens mit einem theoretischen An-
satz dennoch einfacher sein, als eine vollstdndige Beschreibung inclusive des
stationdren Verhaltens, da sich einstellende StromungsgroBen und Verlustantei-
le aus einer gemessenen stationdren Kennlinie berechnet und evtl. fiir das
dynamische Verhalten zugrundegelegt werden kdnnen.
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8 Zusammenfassung

/
Die vorliegende Arbeit beschiftigt sich mit dem dynamischen Verhalten Hy-
drodynamischer Kupplungen und dessen Identifikation am Beispiel der Voith-
Turbokupplung 422 TH.

Grundlage der mathematischen Beschreibung der Hydrodynamischen Kupplung
ist eine lineare Vierpoldarstellung, eine allgemeine Beschreibungsform eines
Systems mit zwei Eingangs- und zwei Ausgangsgroflen. Es soll damit eine
“plack box”-Identifikation durchgefiihrt werden, bei der keine Kenntnisse iiber
den inneren Aufbau bzw. die inneren physikalischen Vorgidnge vorliegen miis-
sen. Es werden nur die Ein- und Ausgangsgroen des Systems gemessen.

Voraussetzung ist jedoch eine eindeutige Systemabgrenzung. Es wird daher
eine Teilsystem-Identifikation eingefiihrt, die eine Identifikation des Teilsy-
stems “Hydrodynamische Kupplung” unabhéingig vom Verhalten des Versuchs-
standes oder sonstigen Einbauten ermdéglicht. Mit der Teilsystem-Identifikation
lassen sich einzelne Komponenten eines Antriebsstranges auf dem Versuchs-
stand untersuchen, und die identifizierten Modelle lassen sich in ein Gesamt-
modell fiir ein komplettes Antriebssystem integrieren.

Fiir die experimentellen Untersuchungen wurde ein hochdynamischer Versuchs-
stand konzipiert und aufgebaut. Neben sinusférmigen Drehzahl- und Momen-
tenschwankungen fiir Frequenzgangmessungen lassen sich auch extreme Dreh-
zahlverldufe und Belastungswechsel realisieren. So konnen dynamische Be-
triebsbedingungen in kritischen Bereichen simuliert werden.

Es wird ein Identifikationsverfahren vorgestellt, mit dem sich nichtlineare Sy-
steme, wie z.B. die Hydrodynamische Kupplung, durch Aufteilung in Betriebs-
bereiche und Identifikation von Iinearen Teilmodellen fiir die einzelnen Be-
triebsbereiche beschreiben lassen. Die Identifikation findet zundchst im Fre-
quenzbereich statt. Eine Transformation in den Zeitbereich ermoglicht dann
die Simulation von Zeitverldufen mit mehreren ancinandergesetzten Zustands-
modellen.

Als grundlegende lineare Teilmodelle im Frequenzbereich werden einige ermit-
telte Dynamische Didmpfungsmatrizen dargestellt. Die Dynamische Dampfungs-
matrix ist eine spezielle, in dieser Arbeit definierte Formulierung eines Uber-
tragungsmodells im Frequenzbereich, die sich sehr gut zur Darstellung des dy-
namischen Ubertragungsverhaltens der Hydrodynamischen Kupplung eignet. Die
Verlaufe der Dynamischen Dadmpfungsmatrizen kénnen im Hinblick auf das ei-
gentliche hydrodynamische Ubertragungsverhalten, auf Trigheitsmassen im
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Teilsystem und auf EinfluBgréB8en der Betriebsparameter interpretiert werden.
Es werden mehrere Dynamische Dampfungsmatrizen mit Zahlenwerten angege-
ben, so daB die Berechnung des Schwingungsverhaltens eines kompletten An-
triebsstranges mdoglich ist.

Durch die Transformation der Ubertragungsmodelle vom Frequenzbereich in
den Zeitbereich und eine geeignete Kopplung mehrerer Teilmodelle sind Zeit-
bereichssimulationen mdoglich. Es werden einige Simulationsergebnisse im Ver-
gleich mit MeBwerten bei starken Drehzahl- und Belastungsénderungen darge-
stellt. Damit wird die Giiltigkeit der identifizierten Modelle und die Moglich-
keit der Modellierung nichtlinearer Systeme durch mehrere lineare Teilmodelle
unter Beweis gestellt. Ein Nachteil besteht jedoch noch in der groBen Anzahl
der erforderlichen Messungen bzw. Teilmodelle.

Die gemessenen Ubertragungsfunktionen werden mit Berechnungen nach den
bisher bekannten theoretischen Ans#dtzen nach der eindimensionalen Stromfa-
dentheorie verglichen. Dabei zeigt sich, daB die theoretischen Berechnungen
im Nennbetriebsbereich zu brauchbaren Ergebnissen im Frequenzbereich fiih-
ren. Verbesserungen im unteren Frequenzbereich lassen sich durch die darge-
stellte Anpassung des (-Beiwertes erzielen. AuBerhalb des Nennbetriebsberei-
ches ist zumindest bei teilgefiillten, wulstlosen Kupplungen die Anwendung der
eindimensionalen Stromfadentheorie nicht mehr méglich.

Bei der Linearisierung des nichtlinearen dynamischen Verhaltens in den einzel-
nen Teilbereichen entstehen Fehler, die sich in einer Offsetverschiebung und
einer Amplitudenabhéngigkeit deutlich zeigen. Diese stellen auch ein MaR fiir
den Grad der Nichtlinearitdt dar. Im Nennbetriebsbereich der Hydrodynami-
schen Kupplung kann das dynamische Verhalten jedoch als weitgehend linear
angesehen werden.

Starke nichtlineare Effekte ergeben sich bei Beschleunigungsvorgidngen iiber
groBe Drehzahlbereiche. Speziell wurde das Verhalten der Hydrodynamischen
Kupplung bei turbinenseitiger Blockierung bzw. Abbremsung untersucht. Da
sich solche Vorgédnge in der Praxis kaum messen lassen, ergeben sich aus die-
sen Untersuchungen mit dem hochdynamischen Versuchsstand wichtige Hinwei-
se fiir die Auslegung blockiergefdhrdeter Antriebe. Dabei spielt fiir den Mo-
mentenverlauf der Fiillungsgrad und die Pumpendrehzahl eine groBe Rolle.

Eine Verbesserung der Modellierung des dynamischen Verhaltens der Hydrody-
namischen Kupplung iiber groBere Drehzahlbereiche ist nur in der Anwendung
nichtlinearer Modellansitze zu sehen. Um die Zahl der mdéglichen nichtline-
aren Modellansdtze einzuschrénken, sollten jedoch mdéglichst viele a priori-
Kenntnisse liber die Stromungsvorginge in die Modellierung einflieBen. Spe-
ziell sollten Effekte der Teilfiillung und der Stau- und Nebenrdume realer
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Kupplungsbauformen beriicksichtigt werden. Eventuell reichen hier schon ein-
fache Beschreibungen einer Stromfadenverlagerung und einer Anderung der ak-
tiven Betriebsfliissigkeitsmenge aus. Zusidtzliche Informationen sind aus theo-
retischen Stromungsberechnungen zu gewinnen, wenn diese in integralen Aus-
sagen formuliert werden kdnnen.

Die Identifikation nichtlinearer Modellansidtze stelit jedoch auch an die Ver-
suchs- und MeBtechnik hohe Anforderungen, so daB auch hier weitere Verbes-
serungen erforderlich sind.
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Anhang

Al Ubertragungsmatrizen

Al.l Dynamische Dampfungsmatrizen

Es werden im folgenden einige charakteristische Dynamische Dampfungsmatri-
zen dargestellt und die wichtigsten dazugehdrigen Grofen angegeben. Alle
Messungen gelten nur fiir die Voith-Turbokupplung 422 TH.

Folgende Angaben werden gemacht :

Betriebsparameter

Pumpendrehzahl ny
Drehzahlverhdltnis v

Fiillmenge [1]

Viskositatsklasse der Betriebsfliissigkeit

Profilform des Innenrades

Antriebsart

Erregungsamplitude der harmonischen Drehzahlerregung

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen

(s. Kap. 5.3.3 : Modelldarstellung im Frequenzbereich)

stationdrer Betriebspunkt Py*

(die Momente ergeben sich aus der Schidtzung des Offsets, Kap. 5.3.1.2)

Tragheitsmatrix B

(Sie soll der Beurteilung der pumpen- und turbinenseitigen Trigheiten
dienen. Die anderen Komponenten des Zustandsmodells lassen sich mit
den Koeffizienten der Dynamischen Diampfungsfunktionen nach Gl. 5.51,
Kap 5.4.3 berechnen.)
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Datei : traeg np = 500 min-! 0 Liter v = 1.0
Messung ohne Ol, Mischprofil
Nr.: 1 Erregungsamplitude 80 min-1
6 Matrixelement(1,1) 5 Matrixelement(1,2)
= B .
€ 3
£ E
T4 4
- E
27 2—5
0 MRS S e T B B e =+
L L L B R B O L LA B L R L L I L L B B B
0 2 4 10 12 14 0 2 4 8 8 10 12 14
6 Matrixelement(2,1] @ : Realtel] 6 Matrixelement(2,2) A : Imaginarteil
4 - 4 -]
2 2—3 /
0 + + Sttt 03 e S,
L L L B L L L L B B . L L L L L L L L DL L L B2 B
0 2 4 10 12 14 0 2 4 3 8 10 12 14
= Frequenz [It]

Koeffizienten der Dynamischen Dimpfungsfunktionen (m=1, n=2)

a: 1.00000000
0.00795104

bip ¢ 0.06891610 bi2

: -0. 05717826
~-0.00031971
-0.00000606

0.09701652
0.00086048

by1 : ~0.06011889 bss
-0.00034646

0.06385008
0.02818875

-0. 00000225 0.00024127
stationdrer Betriebspunkt Po* : Mgy = 1.2 Nm
Mgz = 1.5 Nm
ngy = 500 min-1
ngz = 500 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.10822203 0.00076276
[Nm min s/rad] -0.00028274 0.03034479
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Datei : k05_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.95
VG 46, Mischprofil, AuBenradantrieb
Nr.: 2 Erregungsamplitude 40 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
E 4 4]
=] ]
2 - 2 N
R Ve 7 ®
2~ _2—_ MMW
‘4 IIIll-lIIIl?llllrrll‘l“ﬁlli'l —4\llIl|l|—|_||I|III|I|I||ll||‘III“
0 2 4 6 a8 10 12 14 0 2 4 153 a 10 12 14
Matrixelement(2,1) @ : Realtell Matrixelement(2,2) & : Imaginarteil

' L A L L A B IR B I L L A L L M B L i R L L o
0 2 4 8 8 10 12 14 0 2 4 6 a 10 12 14
L = Frequenz [Hz)
Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=1, n=2)
a: 1.00000000 b1 : 3.83141250 b1z : -3.60316669
0.05204693 0.11460415 -0.00633289
0.00587232 -0.00010772
b>1 : -3.82172185 bao 3.61825169
-0.01618426 0.04329363
-0.00007944 0.00213795
stationdrer Betriebspunkt Po* : Mgy = 156.6 Nm
Moz = —154.6 Nm
ng1 = 900 min-1
ng2 = 855 min-1
Tréagheitsmatrix E : 0.11282734 -0.00206973
[Nm min s/rad] -0.00152628 0.04107740
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Datei : k08_904 np = 900 min-1 8 Liter

VG 46, Mischprofil, Aulenradantrieb

Z
=

23

Erregungsamplitude 40 min-1

Matrixelement(1i,1)

Matrixelement(1,2)

= (Nm min]

N
]
'
N

[ T

6 8

_4 T I T I T | T I T I T 1 T | T ‘ T l T I T I T | T I T | T _4 T ‘ T | T l T | T | T | T ' T t ¥ ' T ' T l I T l T I T
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 1%

Matrixelement(2,1) < : Realtell Matrixelement(2,2) A : Imaginirteil

4.._

2._

0

2

4 L L L L L L L B L B I L B 4 LU L L L Y L B B L L L DAL L L
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4

12 14
= Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=1, n=2)

a : 1.00000000 bi11 : 2.83690463 b1z : -2.44689330
0.03127609 0.11022780 -0.00318299
0.00352950 ~0.00001085
bs1 : -2.76013034 bz : 2.48378586
-0.01141777 0.04109897
0.00001539 0.00124943
stationdrer Betriebspunkt Po* : Mgp; = 231.3 Nm
Mgz = -229.3 Nm
ng; = 900 min-1
ngz = 828 min-1
Trégheitsmatrix E : 0.11284991 -0.00034694
[Nm min s/rad] -0.00049220 0.03994856
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Datei : k10_904 np = 900 min-1

8 Liter

v = 0.90

VG 46, Mischprofil, Aullenradantrieb

Nr.: 4 Erregungsamplitude 40 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
e
E
4 4
£
r ] i
> Bobs >
o
_2__
]
-4 L LU L UL LN DL L LR L I LI LI L L B -4 TTTT T T T T TN R T YT T R T T T T TN T
o] 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 I} 10 12 14
Matrixelement(2,1) & : Realtell Matrixelement(2,2) A : Imagindrteil
4 ~| 4
2_
)
=2 — &,
4 T T T T T T 7T "7 T T 77T 7T I 4 I T T 7T T T 7 T " T TT " T P r TTrTTT 717"

6 8 10 12 14

2 Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dadmpfungsfunktionen (m=2, n=3)

a: 1.00000000 b1 ¢ 2.06242221 bi12 : -1.63993074
0.06441235 0.22496526 -0.09575597
0.00118855 0.00727365 -0. 00017105

0.00013450 -0. 00000062
bz1 : -2.09469149 b;» 1.64254344
-0.11765036 0.13772156
-0.00053304 0.00264194
0.00000101 0.00004774
stationdrer Betriebspunkt Po* @ Mgy = 266.5 Nm
1\’102 = -264.5 Nm
ng; = 900 min-1
ng2 = 810 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.11316093 -0.00051900
[Nm min s/rad] 0.00085259 0.04016327
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Datei : k12_904 np = 900 min-1 8 Liter v = (.88
VG 46, Mischprofil, AuBenradantrieb
Nr.: 5 Erregungsamplitude 40 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
2
E 4] 4
g
T T —
2— 2_
JM
0
_2._.
4 L B T L B L WL B e -4 L L L L Rt I L I L L I
0 2 4 6 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) @ : Realtetl Matrixelement(2,2) A ; Imagindrtetl
4 - 4 -
2 5
.
-4 LI L B B B LN L SR LY L B 4 L L L L A L IO L LA AL BIL BN BB
0 2 4 6 10 12 14 0 2 4 6 a 10 12 14
= Frequenz {Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)
a: 1.00000000 bi1: 1.26053168 bi12 : -0.76670058
0.05526429 0.20872121 -0. 08161819
0.00100933 0.00630327 -0. 00015575
0.00011381 -0. 00000081
byq : -1.27775388 bso 0.76337883
-0. 10352858 0.12493015
-0.00049052 0.00226581
-0.00000107 0. 00004041
stationdrer Betriebspunkt Pg* : Mgy = 286.8 Nm
M02 = -284.8 Nm
ng1 = 900 min-1
ngy = 792 min-1
Trégheitsmatrix E : 0.11276168 -0.00079809
[Nm min s/rad] 0.00106333 0.04003715
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Datei : k15_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.85
VG 46, Mischprofil, AuBBenradantrieb
Nr.: 6 Erregungsamplitude 40 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(},2)
2
B 4 4
£
+ ] ]
2 2 ~
_— 1 Mwaﬁﬁﬁﬂméﬂm—ﬁ
0 0 .
...2_: _2]
—+ LA L L L LY L L L L L L SN AL A ~ L T L L L B L L L L B AL L L B
0 2 4 6 8 10 12 14 Q 2 4 & 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) ¢ : Realtel! Matrixelement(2,2) A . lmagindrteil
T
4 - 4 —
2; 2
. W . .
-2 -2
’4 IIIITliI|Ir|ll|l"_I||'I'III|I ’4 (IIIIII'IlIll‘||||l|ll||l|lTl
0 2 4 6 8 10 12 14 1] 2 4 153 a 10 12 14
= Frequenz [Hz]

Koeffizienten der Dynamischen Dimpfungsfunktionen (m=2, n=3)

a: 1.00000000 b1 : 0.41661478 bi2 : 0.10519493
0.04284459 0.18506421 -0.05938854
0.00075944 0.00482671 -0. 00004450

0.00008659 -0.00000091
by1 : -0.44549502 bsyp @ -0.11348059
-0.08172759 0.10389726
-0.00030829 0.00169094
0.00000014 0.00003031
stationdrer Betriebspunkt Pg* : Mgy = 292.1 Nm
Mpz = -290.1 Nm
ng1 = 900 min-1
ngz = 765 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.11401605 -0.00119752
[Nm min s/rad] 0.00019073 0.03990834
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Datei : k20_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.80
VG 46, Mischprofil, AuBBenradantrieb
Nr.: 7 Erregungsamplitude 40 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
i ] i
E o4 4 —
g i B
+ ] ]
2 2
| = A A ASMIAMAAMSAN DA Jpp———
0 i Y Y A
2] 2]
—4 I‘I'lll'l'lllllll‘lIIll'iIIII _4 I|Il||l[|‘Illllllll‘lllllllll
0 2 4 & 8 10 12 14 0 2 4 & 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) ¢ : Realtell Matrixelement(2,2) A : Imagindrtesl
4 - 4
2 2
0 L pebb bbb ApAb g A .
- L L L L L LI LA Y L L L L B B B -4 L L L B L L L LA B L L S L L B
o] 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
= Frequenz [Hz}

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)

a: 1.00000000 bi1 @ 0.25932284 b12 : 0.32111922
0.03397092 0.15283963 -0.03559292
0.00067977 0.00389049 -0.00003822

0.00007602 -0.00000084
bz1 : -0.27477927 bz : -0.33207723
-0.04834843 0.07894296
-0.00036349 0.00138507
0.00000099 0.00002687
stationdrer Betriebspunkt Po* : Mp; = 269.7 Nm
Mgz = -267.7 Nm
ngr = 900 min-1
ng2 = 720 min-1
Trdgheitsmatrix E : 0.11183824 -0.00123217
[Nm min s/rad] 0.00145585 0.03952245
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Datei : k25_904

np = 900 min-1

8 Liter

v = 0.75

VG 46, Mischprofil, Aullenradantrieb

Z.
a3

8

Erregungsamplitude 40 min-1

Matrixelement(1,1)

= [Nm minl]

Matrixelement(1,2)
I

_4 T I T | T I T l T I T l T I
0 2 4 6 8
Matrixelement(2,1)

10

LA L B B B

T T T -4
12 14 0
& : Realtell

LI I B A B g
2 4

Matrixelement(2,2)

LA A B I B
10

12 14

A : Imaginadrietl

0 2 4 &) 2} 10

Lo L LA LA A

T 7T 777 -4

12 14 0

T
12 14
- Frequenz (Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)

a : 1.00000000 b11 : 0.46200883 b1z : 0.03575924
0.03574975 0.14761087 -0.03293196
0.00085213 0.00407985 -0. 00005330

0.00009485 -0. 00000123
bay : -0.47824012 bas : -0.04169725
-0.04350360 0.07689225
-0. 00045206 0.00148499
0.00000009 0.00003441
stationdrer Betriebspunkt Po* : Mgq = 252.3 Nm
Mgz = -250.3 Nm
‘'ng; = 900  min-1
ngz = 675 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.11130650 -0.00144757
[Nm min s/rad] 0.00011096 0.04038340
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Datei : k30_904 np = 900 min-! 8 Liter v = 0.70

VG 46, Mischprofil, AuBenradantrieb

Nr.: 9 Erregungsamplitude 40 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
g ]
E 4 4
5 i
T o
2~ 2
0 ¢ 0__
2. 2]
-4 Fr T T T T Ty T T TP "I T mrrTT -4 IR R
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 a8 10 i2 14
Matrixelement(2,1) ¢ : Realtell Matrixelement(2,23} A : Imaginrtell

S

[ VI A I

L]

o

T T
12 14
= Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)

a: 1.0000000 bi1 ¢ 0.65840218 bi2 : -0.31072180
0.04786884 0.15448596 -0. 03891486
0.00108515 0.00533268 0.00001756

0.00012047 -0.00000135
by1 : -0.67679442 bay @ 0.30179810
-0.05114814 0.08515670
-0.00048321 0.00190681
0.00000026 0. 00004407
stationdrer Betriebspunkt Pg* : Mp1 = 251.5 Nm
Mgz = -249.5 Nm
ng; = 900 min-1
ngz2 = 630 min-1
Trigheitsmatrix E : 0.11101678 -0.00124710
[Nm min s/rad] 0.00024116 0.04060992
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Datei : k001 np = 1000 min-1 6 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb
Nr.: 10 Erregungsamplitude 35 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
2
E 4] 4 —
2 _
T ] ]
2 2
o /A/n M 0 W
_2_ _2_
-4 T T T YT T T T T T T T T T T T T T T T -4 LA LI LN DL DL L L BN LN N BLE LN B DL B
a 2 4 8 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) @ : Realtell Matrixelement(2,2) & : Imaginartetl

0 2 4 8 8

LI L LA LN L I I A L I B I

0 2 4

L L L AL

T T
10

T
12 14
~* Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dimpfungsfunktionen (m=2, n=3)

a: 1.0000000 b1 ¢ 1.16957948 b12 : -1. 10386579
0.03259513 0.13266142 -0.02490210
0.00057346 0.00355795 -0.00014448

0.00006277 -0.00000028
baq : -1.17991611 by ¢ 1.11015923
-0.02753423 0.06283297
-0.00017269 0.00132775
0.00000064 0.00002152
stationdrer Betriebspunkt Pg* : Mgy = 80.9 Nm
Mgz = -76.4 Nm
ng; = 1000 min-1
ngz = 950 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.10946286 0.00049294
[Nm min s/rad] 0.00112346 0.03752323
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Datei : k008 np = 1500 min-1 6 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb

Nr.: 11 Erregungsamplitude 50 min-1

Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)

= [Nm minl

nN ES
P T |
B

b

>

b

E

N ES

| I I

2.'— 2__

4 L L L L L L L L N L L B IR L O -4 L L L L L A S B M B L L L B O
0 2 4 B a 10 12 14 0 2 4 B a8 10 12 14
Matrixelement(2,1) ® : Realtetl Matrixelement(2,2) A : Imaginarteil

4 4

4 L T L RO ILON L LU DL DL AL DL L L B -4 FTTETTTT T TR T TITTT T TN
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
~? Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dvnamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)

a : 1.00000000 b11 : 1.67949024 bi2 : ~-1.59582235
0.02164429 0.13784901 ~0.02894598
0.00029708 0.00243336 -0.00012799

0.00003359 -0.00000063
b1 : -1.68329717 boo @ 1.60079507
-0.03310497 0.06654063
-0.00013115 0.00093455
~0. 00000057 0.00001207
stationdrer Betriebspunkt Po* : Mgy = 177.5 Nm
Mgz = -171.7 Nm
ng1 = 1500 min-1
ng2 = 1425 min-1
Trigheitsmatrix E : 0.11307708 -0.00212340

[Nm min s/rad] -0.00191512 0.04061697
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Datei : k014 np = 600 min-1 6 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, Aulenradantrieb
Nr.: 12 Erregungsamplitude 21 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
1

N
vl
N
|

1
0 M a W
2 ~ 2 |
—4 T I T l T l T I T | T ' T l T l T I T l T | T l T | T I T -4 T I T l T l T l T l T I T I T I T l T l T ‘ T l T I T l T
0 2 4 6 a8 10 12 14 0 2 4 & 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) @ : Realtel!l Matrixelement(2,2) 4 : Imagindrteil

‘4 T ' T l ] | T | ¥ I T I T | T | T I T | T I T I T l l7] T '4 T | T I T [ T I T | T | T | T | T l T l T ' T I T | T | T
a 2 4 & a 10 12 14 0 2 4 6 a 10 12 14
= Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)

a: 1.00000000 b11 : 0.72354019 bi2 : -0.67620996
0.02344399 0.10444179 0.00205498
0.00019074 0.00260873 -0. 00009304

0.00002104 0.00000120
bz1 : -0.73215964 bz : 0.68963701
0.00123415 0.03559814
-0.00009974 0.00095830
0.00000104 0.00000648
stationdrer Betriebspunkt Pg* : Mp1 = 32.5 Nm
Mgz =-29.6 Nm
ng1 = 600 min-1
ngz2 = 570 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.11032014 0.00630396

[Nm min s/rad] 0.00547801 0.03396456
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Datei : k023 np = 1000 min-1 8 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, Aulenradantrieb

Nr.: 13 Erregungsamplitude 35 min-1

_ Matrixelement(1i,1) _ Matrixelement(1,2)

E 4

T

b b B

B L L L L B B B S S L L -4 L L L L L L L L L L L B L B
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 8 8 10 12 14

Matrixelement(2,1) @ : Realtetl Matrixelement(2,2) A : Imaginarteil

- L L L L L L S L L LS L L L s B L L L L L L L B I L L B

0 2 4 6 8 i0 12 14 0 2 4 [} 8 10 12 14
-* Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dimpfungsfunktionen (m=2, n=3)

a: 1.00000000 bi1 : 3.64011379 bi12 : -3.50082902
0.05129702 0.15227499 -0. 03644293
0.00050399 0.00576423 -0. 00021514

0.00005688 0.00000134
b21 : -3.65078631 brz ¢ 3.51220363
-0. 04608047 0.07627597
-0.00025948 0.00217930
0.00000118 0.00001930
stationdrer Betriebspunkt Po¥ : Mgq = 178.1 Nm
Mgz =-174.9 Nm
ngy = 1000 min-1
ngz = 930 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.11285346 0.00265203

[Nm min s/rad] 0.00233274 0.03830392
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Datei : k030 np = 1500 min-1 8 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb

Nr.: 14 Erregungsamplitude 50 min-1

_ Matrixelement(1,1) ' Matrixelement(1,2)

*

P I PN S R
PR I I I AP

(=]

[=3

_5_: 5—&/M‘
T ' T l T | T l T I T | T | T l T | T ! T | T l T ] T | T T ‘ T I T I T | T l T | T l T l T I T I T | T l T I T | T
0 2 4 6 a 10 12 14 0 2 4 6 <] 10 12 14
Matrixelement(2,1) ¢ : Realtell Matrixelement(2,2) 4 : Imagindrtell

[&]

I I P |

A

o
o

!
a

,l|||
&

I I P T I O T T S A T

|

T | T l T | T I T I T l T l T I T l T I T l T I T ' T | T T I T I T I T ‘ T l T | T l T I T | T I T I T I T I T I T
0 2 4 5} a 10 12 14 0 2 4 6 a 10 12 14
-2 Frequenz (Hz)

Koeffizienten der Dvnamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)

a: 1.00000000 bi11 : 5.74730717 b12 : -5.37364264
0.03241122 0.14597873 -0.03315898
0.00028426 0.00389882 -0.00032555

0.00002876 0.00000265
ba1 : -5.75542418 by @ 5.39379645
-0.04020358 0.07310953
-0.00037241 0.00159264
0.00000386 0.00000936
stationdrer Betriebspunkt Pg* : Mgy = 416.0 Nm
M02 = -411.6 Nm
ngy = 1500 min-1
ngz = 1425 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.10117411 0.00933109

[Nm min s/rad] 0.01356602 0.03291594
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Datei : k036 np = 600 min-! 8 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, Au3enradantrieb
Nr.: 15 Erregungsamplitude 21 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
g
E
4..4
z
: ‘ ]
2 & g 2
| - e ¢ 0" Wooo‘v
_2.: -2 _—\
'4 I -4 R
0 2 4 6 8 10 i2 14 0 2 4 6 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) @ : Realtell Matrixelement(2,2) A : Imagindrteil

T TTETT -4 L UL L IR AL AL L L LA L LI LD L B B
1} 2 4 ) 8 10 12 14 1} 2 4 6 8 10 12 14
— Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=1, n=2)

a: 1.00000000 bi11 : 2.11509872 b12 : -2.01142437
0.07158948 0.10913934 -0. 00428227
0.00782384 -0. 00003907
bz1 : -2.09949236 by @ 2.04288478
-0.01140460 0.04224161
-0.00000711 0.00281998
stationdrer Betriebspunkt Po* : Mpg1 = 62.4 Nm
Mg2 = 60.0 Nm
ngy = 600 min-1
ng2 = 570 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.10928753 -0.00054579
[Nm min s/rad] -0.00009925 0.03939098
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Datei : k045 np = 1000 min-1 10 Liter v =0.95
VG 32, Mischprofil, Aulenradantrieb
Nr.: 16 Erregungsamplitude 35 min-1
Matrixelement(1,1} Matrixelement(1,2)
e 7] ]
E 44 4 -
£ _
t ] ]
2—' 2_
0 0 |
] ]
_2-—- _2_..
-4 LI JRLE DL L L LA L " T TTr 17T T 4_ﬁ‘l'|'|'l'|'||‘|‘lll'lI'I
0 2 4 6 10 12 14 0 2 4 5} 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) ¢ : Realtell Matrixelement(2,2) & : Imaginirteil

12 14
—* Frequenz LHz)

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)
a: 1.00000000 bi1 ¢ 4.04074511 bi12 : -3. 80560536
0.06188907 0.17262527 -0. 05040794
0.00042145 0.00674045 0.00003471
0.00005016 -0. 00000065
ba1 : -4.04438720 b2 3.82183368
-0.06456643 0.09118122
0.00001578 0.00239842
-0.00000014 0.00001871
stationdrer Betriebspunkt Pg* : Mg1 = 210.5 Nm
M02 = -206.9 Nm
np1 = 1000 min-1
ng2 = 950 min-1
Tragheitsmatrix E : 0.11902327 -0.00155209
[Nm min s/rad] -0.00032520 0.04438912
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Datei : k052 np = 1500 min-1 10 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb
Nr.: 17 Erregungsamplitude 50 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
R 7
E g1 ]
£ "0 °
+ g -
0 0]
5 -5
R R R e _'I'|'|'|'I'I|'I'I T T
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
Matrixelement(2,11] o : Realtetl Matrixelement(2,2) A : Imaginirtel!

ol

IS B W P O

(=]

a
S

o

1
[$2]

\

t
ul

IS I N T

T l T I L}
12 14
- Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)

a : 1.00000000 b1 ¢ 6.37443286 b12 : -5.95941696
0.04641566 . 0.20039436 -0. 07245593
0.00024394 0.00505587 0.00006565

0.00003376 -0.00000226
bs1 : -6.37429799 bos ' 5.96205760
-0.09247547 0.11375805
0.00006154 0.00176091
-0.00000332 0.00001328
stationdrer Betriebspunkt Pg* : Mgy = 481.3 Nm
Mgz = -467.9 Nm
ngr = 1500 min-1
ngy = 1425 min-1
Tréagheitsmatrix E : 0.13837932 -0.00926462
[Nm min s/rad] -0.01359481 0.05442407




Anhang Al.l1 : Dynamische Dadmpfungsmatrizen 185
Datei : k058 np = 600 min-! 10 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, Auenradantrieb
Nr.: 18 Erregungsamplitude 21 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
=
2 ]
4_
E 4
1 B .
2
0 i o rLy (fau —
] ] W
1
-2 - -2 —~
-4 TTT T T T " T T T " I "7 " T T rrTT" -4 TTTT VT T T T T T T T T T T TR T T T T
0 2 4 6 [:] 10 i2 14 0 2 4 6 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) ¢ : Realteil Matrixelement(2,2) & : Imaginartell

0 2 4 6 8 10 i2

LI L L L L -4 LI I L Y e

14 0 2 4

T
12 14
= Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=2, n=3)

a: 1.00000000 b1 @ 2.21352133 bi2 : -2.06310006
0.07960712 0.13101483 -0.01061103
0.00013107 0.00861046 0.00009356

' 0.00001973 0. 00000049
bs1 : -2.21176218 byy : 2.08491685
-0.02520604 0.05142263
0.00011568 0.00304805
~0.00000224 0.00000568
stationdrer Betriebspunkt Po* : Mgy = 70.8 Nm
Mog = -68.4 Nm
ng1 = 600 min-1
ng2 = 570 min-1
Trigheitsmatrix E : 0.15054162 0.00377306
[Nm min s/rad] -0.01710695 0.04331828
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Al.2 Inverse Dynamische Dampfungsmatrizen

Es werden im folgenden einige charakteristische Inverse Dynamische Damp-
fungsmatrizen dargestellt und die wichtigsten dazugehdrigen GroBen angege-
ben.

Es handelt sich um die gleichen Betriebsparameter wie in Anhang Al.l, die
Numerierungen sind daher entsprechend; hier mit dem Zusatz "a”.

Folgende Angaben werden gemacht :

Betriebsparameter

Pumpendrehzahl np

Drehzahlverhiltnis v

Fiillmenge [L]

Viskositédtsklasse der Betriebsfliissigkeit

Profilform des Innenrades
Antriebsart
Erregungsamplitude der harmonischen Drehzahlerregung

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Diampfungsfunktionen

(s. Kap. 5.3.3 : Modelldarstellung im Frequenzbereich)

Die Eigenwerte der Systemmatrix A des zugehdrigen Zustandsmodells

(s. Kap. 6.3.2 ;: Die Inverse Dynamische Dampfungsmatrix)
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Datei : k05_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.95

VG 46, Mischprofil, Aulenradantrieb

Nr.: 2a Erregungsamplitude 40 min-1

—
o

- [1/minANm]
n

Matrixelement(1,1)

Matrixelement(1,2)

1.0

LIS L N A N N N N I N Y S I B T

-1.0 -1.0 ||x|||;|||||1|||||||||||1||||
2 4 8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
Lo Matrixelement(2,1) & : Realteil 0 Matrixelement(2,2) A : Imaginarteil
.5 A 5 4
0. a.
-.5 4 -.5
-1.0 ~-1.0 LIt T T Y I S A N Y M

LI LA T LT L L N Y N T A Y O Bt B

2 4

8 10 12 14

2 4 6 8 10

T I T | T l T | T
12 14
2 Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Inversen Dvnamischen Dampfungsfunktionen (m=3, n=2)

a: 0.0 b11 : 6.79100410 b1z : 6.74396330
1.00000000 0.09248432 0.01675248
0.01115670 0.00424458 -0.00005258
0.00046378

bsq 7.14680733 bss ¢ 7.22320781
0.03707388 0.23864104
-0.00012747 0.01213052
Eigenwerte
Realteil Imaginérteil Eigenfrequenz [Hz]

1 0.00 0.00 0.00

2 -12.03 44 .85 7.14

3 -12.03 -44.85 -7.14
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Datei : k08_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.92
VG 46, Mischprofil, Aulenradantrieb
Nr.: 3a Erregungsamplitude 40 min-1
10 Matrixelement(1,1} 0 Matrixelement(1,2)
E ] ]
S 5] ]
r '54 .5
T M
0. ~fteee S 0.
-5 -5 -
1.0 L L L L L L N B e e L L L B L L N L LI LA L
2 4 6 8 i0 12 14 2 4 6 8 10 12 14
Lo Matrixelement(2,1) & : Realteil 0 Mat rixelement(2,2) A : Imagindrteil
.5 1
0. ASAAAAAA LA
]
_.5 -
L N N L L L T e S L LA B L B L L L B B SR A
2 4 8 10 12 14 4 6 8 10 12 14
= Frequenz [Hz)

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Didmpfungsfunktionen (m=3, n=2)

a : 0.00000000 b11 @ 6.60347125
1.00000000 0.11372000
0.01335755 0.00344989
0.00038245

by @ 7.43406100
0.03264948
-0.00009024

biz :

b2 :

6.53458974
0.01083378
-0.00004131

7.52021554
0.30393163
0.00988171

Eigenwerte

Realteil Imaginérteil
1 0.00 0.00
2 -17.46 48.06
3 -17.46 -48.06

0.00
7.65
-7.65

Eigenfrequenz [Hz]
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Datei : k10_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.90
VG 46, Mischprofil, AuBBenradantrieb
Nr.: 4a Erregungsamplitude 40 min-1
Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
— 1.0 1.0
: @
§ 5 1 5 -
T ]

AAAAAAAAAAAAA
AAAAAAAA

T N N |

-1.0 LI A R A Nt L I B B -1.0 L2 L (A A I O By I
2 4 6 8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14

Matrixelement(2,1) & : Realteil Matrixelement(2,2) A : Imaginarteil

12 14
= Frequenz (Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=4, n=3)

a: 0.00000000 b1 : 6.42219708 b1z : 6.30990923
1.00000000 0.29355461 0.14534742
0.03867224 0.00589462 0.00034430
0.00067997 0.00007654 -0.00000131
0.00000840

ba1 ¢ 7.98662187 bos : 8.12356815
0.17945848 0.56596906
0.00095459 0.01638952
-0.00000689 0.00021610
Eigenwerte
Realteil Imagindrteil Eigenfrequenz [Hz]
1 0.00 0.00 0.00
2 -40.14 0.00 0.00
3 -20.41 50.49 8.04
4 -20.41 -50.49 -8.04
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Datei : k12_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.88

VG 46, Mischprofil, AuBenradantrieb

Nr.: S5a Erregungsamplitude 40 min-1
10 Matrixelement(1,1) 1.0 Matrixelement(1,2)
% 0 B
E ]
S .5 A 5 4
T 4
:%
o I eromoessenesnsssssessessssessnssnsastas 0.
-5 ] 5
_1.0 T l T I T l T { T l T l T ‘ T I T l T l T l T ! T l T I T _110 T [ T | T I T I T I T | T ! T ' T I T l T l T i T I T | T
2 4 6 a8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
10 Matrixelement(2,1] & : Realteil Lo Matrixelement(2,2) A ¢ Imaginirteil
5 5 4
o bbb 0
]
5 5
_1-0 T I T I T I K ' I ' T I T [ T [ T I T l T I T ] T -10 T I T l T I T l T I T | T l T l T ‘ T I T I T I T ] T | T
2 4 6 8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
- Frequenz [Hz]

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=4, n=3)

a:

0.00000000
1.00000000
0.08595783
0.00136652
0.00002217

b1 :

5.92735162
0.64568581
0.01154547
0.00020395

9.16398995
0.44569670
0.00297585

-0.00001838

bi2 :

bas

5.69151023
0.36848695
0.00110186
-0.00000221

9.60396320
1.13579536
0.03178949
0.00057685

Eigenwerte

Realteil

0.00
-14.06
-23.79
-23.79

Imaginérteil

0.00
0.00
51.40
-51.40

0.00
0.00
8.18
-8.18

Eigenfrequenz [Hz]
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Datei : k15_904

np = 900 min-1 8 Liter v = (.85

Nr.: 6a

VG 46, Mischprofil, AuBlenradantrieb

Erregungsamplitude 40 min-1

1.0 Matrixelement(1,1) L0 Matrixelement(1,2)
E ] N
S .5 5
1. e ]
' —\%%WA‘ ]
0. -] 2206 0.
-5 1 -5
-L.o TV TrTT T TTT 7T 7T T7TTTITorTTIT -1.0 LI LI UL IO DL L DL LA RLE L DAL DL LI BRI B
2 4 8 10 12 14 2 4 3] 8 10 12 14
Lo Matrixelement(2,1) <O+ Realteil Lo Matrixelement(2,2) A : Imagindrteil
5] 5
0. 0.
-5 4 - B >
1»0 T I T T T T T T ‘1.0 T ‘ T | T I T I T I T l T l T | T I T I T I T | T | T l T
2 4 8 10 12 14 2 4 3] 8 10 12 14
= Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dédmpfungsfunktionen (m=4, n=3)

a: 0.00000000 bi1 : 5.47115863 b1z : 2.70430092
1.00000000 1.30250804 0.70243453
0.16675488 0.02068368 0.00026710
0.00237377 0.00033467 0.00001994
0.00003624

b1 : 10.46333205 bas :16.90757157
0.77437028 2.20878369
0.00305197 0.05971422
-0.00003412 0.00089466
Eigenwerte
Realteil Imaginirteil Eigenfrequenz [Hz]
1 0.00 0.00 0.00
2 -6.55 0.00 0.00
3 -29.48 57.85 9.21
4 -29.48 -57.85 -9.21
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Datei : k20_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.80
VG 46, Mischprofil, Auenradantrieb

Nr.: 7a Erregungsamplitude 40 min-1

L0 Matrixelement(1,1] 0 Matrixelement(1,2)
;\ué .5 A 54 °
: e>(9 ES

d,

0. 2990000000000esesnsssensns " 0.

-5 - -5

B L N Lt L L I L B UL B R R (L L L L L LA B L L L LA I L

2 4 12 1 2 4 6 8 o 12 4
Matrixelement(2,1) ¢ : Realteil Matrixelement(2,2) A : Imagindrteil

1.0

1.0

1l

T
12 14
- Frequenz [Hz)

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dédmpfungsfunktionen (m=3, n=2)

a: 0.00000000 bi1 ¢ 7.97197952 bi2 : 3.55388810
1.00000000 0.12428716 0.01318736
0.01388339 0.00263418 0.00019044
0.00029133

bz1 @ 4.09972401 bao : 14.84975059
0.02005530 0.30965676
-0.00008300 0.00706955
Eigenwerte
Realteil Imagindrteil Eigenfrequenz [Hz]

1 0.00 0.00 0.00

2 -23.83 53.52 8.52

3 -23.83 -53.52 -8.52
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Datei : k25_904 np = 900 min-! 8 Liter v = 0.75
VG 46, Mischprofil, AuBBenradantrieb
Nr.: 8a Erregungsamplitude 40 min-1
10 Matrixelement(1,1) L0 Matrixelement(1,2)
P ]
S 5 5
.
0. SO0 000060000004 *< 0.
AAAAAAAAAAA AAAD At
-5 ] -5
] 1 a
_1.0 II‘!]III'I'I,I‘I‘III‘IIIII _1-0 |I||ll|‘li||lll]l|l|Ill'l[l]l
2 4 6 8 10 12 14 2 4 & 8 10 12 14
1o Matrixelement(2,1) & : Realteil Lo Matrixelement(2,2) A : Imaginirteil
.5 ] 5 4
0.
5
'1-0 T ' T I T | T I T , I T , l I T I T I T ‘ T l ’ T _1-0 T I T ' T ' T I T | T | T I T I T | T I T | T I T l T I T
2 4 6 8 10 12 14 2 4 6 8 i 12 14
= Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dimpfungsfunktionen (m=4, n=3)

a : 0.00000000 bi1 ¢ 1.25408981 b1z : -0.26357489
1.00000000 3.11937044 1.32024295
0.39168235 0.06417604 0.00293702
0.00740825 0.00144384 0.00003442
0.00015833

b1 :20.49289649

boo :24.07441281

1.60155113 5.89619227
0.01973238 0.17463732
-0.00006131 0.00398634
Eigenwerte
Realteil Imaginirteil Eigenfrequenz [Hz]
1 0.00 0.00 0.00
2 -2.68 0.00 0.00
3 -22.05 43.23 6.88
4 -22.05 -43.23

-6.88
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Datei : k30_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.70
VG 46, Mischprofil, Aulenradantrieb
Nr.: 9a Erregungsamplitude 40 min-1
_ Matrixelement(1,1) Matrvixelementtl,2l
£1.0 1.0
£
T 57, 5
E\%\%’W
0. SE2OE000L068508000060660684 o
-5 ]
1.0
L LA UL LA LA LI L LA L L T TTT L AL AL L L L L LA HL N AL ML L DL LN
2 4 6 8 10 12 14 2 4 s} 8 10 12 14
Matrixelement(2,1] © : Realtefl Matrixelement(2,2) A : Imagindrteil

1.0

2 Frequenz [Hz1

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=4, n=3)
a : 0.00000000 bi11 : 5.40205521 bi2 : 4.84829298
1.00000000 0.99899223 0.40530123
0.124367717 0.02232310 0.00003942
0.00253871 0.00049773 0.00000878
0.00005425
bo1 @ 9.94826678 boo :11.16669249

0.50102079
0.00588846
-0.00002082

1.84701008
0.06234162
0.00135805

Eigenwerte
Realteil

0.00
-9.51
-18.64
-18.64

B W N -

Imaginérteil

0.00
0.00
39.88
-39.88

Eigenfrequenz [Hz]

0.00
0.00
6.35
-6.35
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Datei : k001 np = 1000 min-! 6 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb
Nr.: 10a Erregungsamplitude 35 min-1
=10 Matrixelement(1,1) Lo Matrixelement(1,2)
£
= .5 A 5 4
T 4
0. T—0 32006990060 CDO-0-0 0 0 o
-.5
-1.0 T 7T TTTT T FrT T T vPTTd I T
2 4 8 10 12 14 14
1.0 Matrixelement(2,1) ¢ : Realtet! Lo Matrixelement(2,2) A : Imaginarteil
.5 4 .5 ] 66
0. 0. :
-5 -5 7 M ._A.-A’A'//
ot
-1.0 ] T -1.0

T | T | T I T ] T I T ' T l T I T | T | T I T | T I T ' T
2 4 6 8 10 12 14
- Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=3, n=2)

a : 0.00000000 b11 : 7.02625351 b1z : 6.51509468
1.00000000 0.18300105 -0.00709560
0.01903350 0.00374327 0.00021319
0.00041835

br1 : 7.01878152 b2o 8.37393645
-0.00097934 0.53602432
0.00014958 0.01062811
Eigenwerte
Realteil Imaginérteil Eigenfrequenz [Hz]

1 0.00 0.00 0.00

2 -22.75 43.28 6.89

3 -22.75 -43.28 -6.89
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Datei : k008 np = 1500 min-? 6 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, Aulenradantrieb
Nr.: 11a Erregungsamplitude 50 min-1
Mat rixelement(1,1) Matrixelement(1,2)

.0 1.0

- [1/ninANn]
o
o

[N |

0 VX W PPN Y 568 0 e
5 -5
‘1'0 IIIII[I!I'Illllllllll‘llltlll '1-0 ||I|I|l|l|l|lll'l|l|||l|l|l|l
2 4 B 8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
Lo Matrixelement(2,1) ¢ : Realtet!l Lo Matrixelement(2,2) A : Imagindrteil
-
5 4 5 4

17

T l T I T , T [ T ' T I T I T l T I T | T | T I T _1 - 0 T ‘ T '
4 6 8 10 12 14 2 4 5] 8 10 12 14
- Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=3, n=2)

a : 0.00000000 bi1 ¢ 7.03497582 bi2 : 6.67830048
1.00000000 0.09245327 -0.03615628
0.00882070 0.00116885 0.00050032
0.00014368

bo1 @ 7.09467484 bso : 8.02853993
-0.03586784 0.32893789
0.00040712 0.00247274
Eigenwerte
Realteil Imaginérteil Eigenfrequenz [Hz]
1 0.00 0.00 ‘ 0.00
2 -30.70 77.57 12.35

3 -30.70 -77.57 -12.35
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Datei : k014 np = 600 min-1 6 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb
Nr.: 12a Erregungsamplitude 21 min-1
~ Matrixelement(1,1} Matrixelement(1,2)
%1 0] 1.0
£
+ .5 E 5
:W N
T 0.
] 1579
5 1 -5 1
1.0 -1.0
T I T i T I T | T ‘ T [ T l T | T I T | T I T [ T l T I T T I T l T l T | T T F l T ‘ l l T [ T I T I T l T I T [ T
2 4 6 8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) ® : Realteil Matrixelement(2,2) A : Imaginartetl
1.0 1.0
00
5 5
0. as

E |

o

L Sy
4 6 8 10 12 14
—* Frequenz (Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=3, n=2)

a: 0.00000000 by : 6.95239142 b1z : 5.94986903
1.00000000 0.32889137 0.00630996
0.03300921 0.01159413 -0.00008470

0.00126633
bs1 ¢ 6.99870964 by2 : 8.48961153

0.01283409 0.90328806
0.00021391 0.03373762
Eigenwerte
Realteil Imaginirteil Eigenfrequenz [Hz]
1 0.00 0.00 0.00
2 -13.03 24.90 3.96

3 -13.03 -24.90 ~3.96
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Datei : k023 np = 1000 min-1 8 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, Aulenradantrieb

Nr.: 13a Erregungsamplitude 35 min-1
= 1.0 Matrixelement(1,1) 0 Matrixelement(1,2)

S ]
= .5 4 .5 -

T -

0. b—eosse P A i o S a P o R i S

-5 1 -5

Bt e B L I B L Lt e o e e I A L L L L B L L W B

2 4 6 8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
Matrixelement{(2,1) ¢ : Realtell Matrixelement(2,2) A : Imaginarteil

1.0

1.0

—140_||/d|| T T
2

T | T ! T I T ' T I T
2 4 6 8 10 12 14
. = Frequenz (Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=3, n=2)

a: 0.00000000 b11 : 6.81989230 bi12 : 6.72513768
1.00000000 0.07965635 0.01127202
0.00938266 0.00343930 0.00011701
0.00037966

ba1 7.05619212 bys : 7.20270928
0.02482401 0.20804420
0.00007158 0.00945893
Eigenwerte
Realteil Imaginirteil Eigenfrequenz [Hz]

1 0.00 0.00 0.00

2 -12.36 49.81 7.93

3 -12.36 -49.81 -7.93
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Datei : k030 np = 1500 min-1 8 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb
Nr.: 14a Erregungsamplitude 50 min-1
=10 Matrixelement(1,1) 0 Matrixelement(1,2}
:
= .5 5 4
s
0 B e pmiipiop i D . A S —— 0
] ]
-5 1 -5
i ]
_1.0_|||'||l'l‘l|l'l|1]Ili'lll'l'l -IAO I‘l‘llliIlbll'lll[lllll'!'!ll
2 4 6 8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
Lo Matrixelement(2,1) © : Realtell Lo Matrixelement(2,2) A : Imaginarteil
5 '5 : VMM\
:W
D. A A
-5 1 K~
_1-0 T Ij/;l T T T T T T
2 4 B a8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
- Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=3, n=2)

a: 0.00000000 bi11 : 6.80301328 bi2 : 6.74956376
1.00000000 0.04548914 0.00198322
0.00561086 0.00158739 0.00022424
0.00017719

bo1 7.12912322 bso 7.18645094
0.01069136 0.12902194
0.00013842 0.00395185
Eigenwerte
Realteil Imaginirteil Eigenfrequenz [Hz]

1 0.00 0.00 0.00

2 -15.83 73.44 11.69

3 -15.83 -73.44 -11.69
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Datei : k036 np = 600 min-1 8 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, Aulenradantrieb

Nr.: 15a Erregungsamplitude 21 min-1

_ Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)

g ] J

£ 1 15

iy

LA L L L N N O N Y I Mt N B O LAY L N R I N (L N IR A IO A L I L B Lt N

2 4 & 8 10 12 14 2 4 [} a8 10 12 14
Matrixelement(2,1) ¢ : Realtell Matrixelement(2,2) A Imagindrtefl
1 1]
1 ee
1~ 7‘ L\E‘A/J
TTT T TTT [T T T T T T T T T T T " T 7T 7T 7 ™10
12 14 2 4 6 8 10 12 14

—* Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=3, n=2)

a: 0.00000000 bi11 ¢ 6.85112084 bi12 : 6.26182583
1.00000000 0.15438062 0.03072415
0.01691658 0.01033567 -0.00036495
0.00111683

ba1 : 6.85988558 by @ 7.65840612
0.06011191 0.34704196
-0.00029653 0.02941409
Eigenwerte
Realteil Imaginérteil Eigenfrequenz [Hz]
1 0.00 0.00 0.00
2 -7.57 28.95 4.61

3 -7.57 -28.95 -4.61
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Datei : k045 np = 1000 min-1 10 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, Aulenradantrieb
Nr.: 16a Erregungsamplitude .35 min-1
=10 Matrixelement(1,1) Lo Matrixelement(1,2)
:
= -5 A ‘5 -
T
0. W PN L e A S S 0
-5 -5 1
1.0 L N N B T T T 717 T T 7T R L N B L B LA B L BLAN N LA I L
2 4 a 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
o Matrixelement(2,1) & : Realtell 0 Matrixelement(2,2) A : Imagindrteil

-1.0

TTTT T T T T T T T T TN
2 4 <] 8 10

T I T l T l T
12 14
= Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dadmpfungsfunktionen (m=3, n=2)

a: 0.00000000 bi1 : 6.62285854 b1z : 6.70852568
1.00000000 0.08515475 0.00709241
0.01016972 0.00309841 0.00002787
0.00034041

- by 7.15419888 ba2 6.83933190
0.02385079 0.23540229
-0.00010031 0.00848568
Eigenwerte
Realteil Imaginirteil Eigenfrequenz [Hz]

1 0.00 0.00 0.00

2 -14.94 52.10 8.29

3 -14.94 -52.10 -8.29
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Datei : k052 np = 1500 min-1 10 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, Aulenradantrieb
Nr.: 17a Erregungsamplitude 50 min-1
~ 1o Matrixelement(1 1) , o Matrixelement(1,2)
g ]
~ .5 5 1
T i
i} S i PPN N o i ——) 0
-5 -5 1
-1.0 L L DL L DLUN D L AL L L LI LD L L B -1.0 TTTT T T T T T T T T T T T T T T T T T TITT TT
2 4 b 8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
Lo Matrixelement(2,1) & : Realtetl o Matrixelement(2,2) A : Imagindrteil
g '5 ZM
0. “—owasarzarrss e 0. ]
= ] M
1.0 'l/{'i'l'lllll‘l'll'll' 1.0 'I/:/l']'I'I‘I'l'I'I'I'I'I'I‘I‘
2 4 6 8 10 12 14 2 4 6 a8 1D 12 14

= Frequenz {Hz]

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Dampfungsfunktionen (m=3, n=2)

0.00000000
1.00000000
0.00583279
0.00016456

a:

6.59503563
0.04786210
0.00142754

by :

7.17759286
0.00717215
0.00012358

6.68624455
-0.00243815
0.00019721

b1z :

'6.97838553
0.14340304
0.00366190

bss :

Eigenwerte

nfrequenz [Hz]

Realteil Imagindrteil Eige
1 . 0.00 0.00
2 -17.72 75.91
3 -17.72 -75.91

0.00
12.08
-12.08
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Datei : k058 np = 600 min-1 10 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBBenradantrieb
Nr.: 18a Erregungsamplitude 21 min-1
o Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
§1.0—_ 1.0 ]
g 7
t .5 5 ]
0 P A S 0 Y il - A
-5 -.5
A
-1.0 ] -1.9 -]
L L A L L L L B L B e B B I L L L I L A
2 4 & 8 10 12 14 2 4 6 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) @ : Realteil Matrixelement(2,2) A : Imoginarteil

1.0

o
|

et

-1.0 ]

-1.0 ..:

6 8 10

TTT 7T T T

12 14

= Frequenz [Hzl

Koeffizienten der Inversen Dynamischen Démpfungsfunktionen (m=3, n=2)

a : 0.00000000 bi11 : 6.61301264 b12 : 6.36228478
1.00000000 0.16536050 0.01379824
0.01826900 0.00896340 -0.00040426
0.00097418

bo1 7.30223426 bss @ 7.17267368
0.03185465 0.42653033
-0.00027048 0.02547073
Eigenwerte
Realteil Imaginirteil Eigenfrequenz [Hz]

1 0.00 0.00 0.00

2 -9.38 30.64 4.88

3 -9.38 -30.64 -4.88
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A2 Vergleich Theorie/Messung

A2.1 Vergleich Dynamischer Dampfungsmatrizen aus Theorie und Messung

Es werden im folgenden einige Verldufe der Dynamischen Dampfungsfunktio-
nen aus theoretischen Berechnungen im Vergleich zu gemessenen Verldufen
dargestellt. Die theoretischen Verlaufe wurden nach Gl. 2.21 (Kap. 2.3) be-
rechnet. Dabei wurde der angepaBte B-Beiwert (Gl. 6.17, Kap. 6.5.3) verwen-
det.

Die Betriebsparameter und die Numerierung der Messungen (hier Zusatz b)
entsprechen den Darstellungen in Anhang Al.

Folgende geometrische und sonstige GroBen liegen zugrunde (vgl. Kap. 6.5.2) :

ra = 0.194 m
ri = 0.183 m
A = 0.039 m<
L =0.184 m
p = 840 kg/m3

Der B-Beiwert, der stationédre Betriebspunkt und die sonstigen Betriebsparame-
ter sind jeweils angegeben.

Bei den Vergleichsverlaufen handelt es sich um die gemessenen Verlaufe
(s. Al.1) abziiglich der auBen- und innenradseitigen Tréagheitsmassen
©1=1.03344 kgm? und ©,=0.28977 kgm?2 (s. Gl. 6.6, Kap. 6.2.4).
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Datei : k05_904

np = 900 min-1

8 Liter v = 0.95

Nr.:

VG 46, Mischprofil, Aulenradantrieb

2b

B-Beiwert = 0.986

Erregungsamplitude 40 min-1

= {Nim min]

Matrixelement(1,2)

Matrixelement(1,1)

—4 T I T I T ] T I T I T I T I T I T I T I T I T l T | T I T -4 T I T | T I T I T | T ' T ‘ T I T I T I T I T i T | T l T
it 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
4 Matrixelement(2,1) + Realtetl 4 Matrixelement(2,2) = —-—-—--- + Imagindrteil
2_
a
HEN
- \‘
_2.__
-4'||||||||||||1]|||||]1||||||l| -4

Q 2 4 5] 8 10 12 14

T I T ] T l T I T I T | T i T I T I T I T ] T ' T l T [ T
2 4 6 8 iQ 12 14
- Frequenz [Hzl
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Datei : k08_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.92

VG 46, Mischprofil, Aullenradantrieb

Nr.: 3b Erregungsamplitude 40 min-1

B-Beiwert = 0.476

4 Matrixelement(1,1} 4 Matrixelement(1,2)

= [Nm min]

L L B B B L Lt AL B LU L L L St L L L L B L B L L L B
0 2 4 & 8 10 2 14 0 2 4 6 8 10 12 14

4 Matrixelement(2,1} : Realtell Matrixelement(2,2) = ----- : Imagindriet!

T | T ' T ’ T l T ' T ' T I T 1 T | T ' T | T ' T I T | T '4 T I T | T i T I T I T | T ' ¥ ' T ' T I T ] T l T | T I T
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 }5) i0 12 14
- Frequenz (Hz)
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Datei : k10_904 np = 900 min-1 8 Liter v = 0.90

VG 46, Mischprofil, Aulenradantrieb

Nr.: 4b Erregungsamplitude 40 min-1

B-Beiwert = 0.0

Matrixelement(1,1) 4 Matrixelement(1,2)

= [Nm mini

_2_
1T === Messung
i T2 T2V Thearde
B L L L B L L EL L L R L AL L B N L B A O L A R L
0 2 4 6 a8 10 12 14 0 2 4 5] 8 10 12 14
4 Matrixelement(2,1) : Realtetl 4 Matrixelement(2,2) = —-—---- + Imaginérteil

'4 T | T ' T l L} I T I T [ T | T I T ' T I T I T | T I T l T -4 T I T I T I T l T [ ¥ | T I T ] T I T [ T I T l T I T | T
0 2 4 5] 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
= Frequenz (Hz]
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Datei : k001 np = 1000 min-1 6 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb

Nr.: 10b Erregungsamplitude 35 min-!

B-Beiwert = 0.446

Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
2 7] 2]
g ] ]
1 1 1 -
0 0
-1 = -1 -
T Messung ]
1 Iz Theorle E
_2 T | T ' T I T | T I T I T l T ] T I T I T l T I T I T l T -2 T I T I T | T l T | T l T , T I T l T I T I T I T l T | T
0 2 4 5} 8 10 12 14 0 2 4 8 a8 10 12 14
5 Matrixelement(2,1) : Realteil 5 Matrixelement(2,2) = ----- : Imaginarteil
-
o
14
B L L B L g L L B B e e L L L W I N B L By L B
0 2 4 %) 8- 10 12 14 a 2 4 6 8 10 12 14

= Frequenz [Hz]
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Datei : k008 np = 1500 min-1 6 Liter v = 0.95

VG 32, Mischprofil, AuBBenradantrieb
Nr.: 11b Erregungsamplitude 50 min-1

B-Beiwert = 0.422

s Matrixelement(1,1} 2 Matrixelement(1,2)
] ] ]
5 i 1
£ ]
1 1 i1 e
1 ] B R R
g § PP
0 — = —— il e == T
. 1]
1T == Messung ]
b izt Thearle T
“2 l'l[llllllI|I|I|||I|I|I|I]|’I '2 Illlll||l[||lflllIllllllll|ll
0 2 4 6 8 10 12 14 1] 2 4 6 5] 10 12 14

Matrixelement(2,1) : Realtell Matrixelement(2,2) - =-~~ : Imaginarteil

N
N

TN R

\

\

'

1

t

!

[

[

i

!

[

i

!
IIII[X!

o

1

i

1

=
H

\3

1
L
I R RS

ce e r oy

T I T l T I T ] T I T l T ! T I T l T | T I T | T I T l T _2 T ‘ T I T | T I T | T | T , T I T I T | T l T | T | T I T
a 2 4 & 8 10 12 14 aQ 2 4 6 8 10 12 14
= Frequenz [Hz]

!
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Datei : k014 np = 600 min-1 6 Liter v = 0.95
VG 32, Mischprofil, AuBBenradantrieb

Nr.: 12b Erregungsamplitude 21 min-1

B-Beiwert = 0.278

s Matrixelement(1,1) 5 Matrixelement(1,2)

= [(Nm mind

,..
ce e by
—

TR IR B A AR

o

|
L

IR EN I B
|
L

AT I

_____ Messung
il Thearle
—2 T I T ] T | T ' T | T ' T I T l T I T l [} ! T I T I T I T -2 T l T ' T I T I T ' T l T , T I T I T ' T I T ‘ T I T ' T
0 2 4 & 8 10 12 14 0 2 4 B 8 10 12 14
5 Matrixelement(2,1) : Realteil 5 Matrixelement(2,2) - ---- + Imagindrtetl

ETEN I IR P |
—
tag g e efes

=T T T e~
I — N .

1
—
AN BRI

NS LAt (L S L L L Lt L L TR B L Lt -2 LR L L L L L L L L T AL LA NL I LI
0 2 4 & [} 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
- Frequenz [Hzl
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Datei : k023

np = 1000 min-!

8 Liter v = 0._95

Nr.: 13b

VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb

B-Beiwert = 0.953

Erregungsamplitude 35 min-!

Matrixelement(1,2)

Matrixelement(1,1)

2 ] i
E — —
£ ] i
T+ 2
0 __ e
4~ 00 == e
\\\ TS T
NS S 4_’—:;“
2 - T
i = .. Thearle
-4 LN LN R DL LI L L DL L L AL L S L B -4 LN L NN DL L v AL L L L BELE LA B L
0 2 4 6 ] 10 12 14 0 2 4 6 a8 10 12 14
4 Matrixelement(2,1) : Realtell 4 Matrixelement(2,2) - ---- + Imagindrte!l
4 4
] N
2 -1 2 -
L LE e~ -
s e T - —
/s T~ LTI T - N
v - - e
0 0 — =
i d~ e -
DY L - A
| S P
B - \-:\:-V—:":——
_2_ _2._..
_4 ‘I l T I T ' T I T I T I T I T l T ‘ T | T l T I T l T I T _4 T | T ] T l T l T | T ’ T f T I T I T I T I T I T l T l T
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 5] ) 10 12 14

- Frequenz (Hzl
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Datei : k030 np = 1500 min-1 8 Liter v = 0.95

Nr.: 14b

VG 32, Mischprofil, Auflenradantrieb

Erregungsamplitude 50 min-1

B-Beiwert = 0.942

Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
2 = ]
E 5] 5——
Z2 ]
1 7 -
0 0
- N - ha
— s e T —
1 >~ e T i
g4 Nt e ZEE .
=== Messung A
5] iz Theordle -5 -]
Illil!lll'llI|I|I’I|III|ITI|I ||III|IIIIIII,I'I‘I'!'I’I'III
0 2 4 6 6 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) ——— : Realtetl Matrixelement(2,2) = —---- + Imaginartetl
5 5__
4 e T e 7]
1 s e T ] ]
— /’/ ------ —]
1.z R
0 a
4 RN -
— o emememmmmmmem e NN -
1 e i \\\\‘ ____,__-s'/"_" -
= -5
’: I T l T I T l T | T I T ' T ' T I T I T l T ' T I T I T T | T I T I T I T ' T ' T ' T I 11 T I T l T ' T I T I T
0 2 4 6 8 10 12 14 a 2 4 5} a 10 12 14
= Frequenz [Hz)
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Datei ;: k036

np = 600 min-1 8 Liter v = 0.95

Nr.: 15b

VG 32, Mischprofil, Auflenradantrieb

Erregungsamplitude 21 min-1

B-Beiwert = 0.935

Matrixelement(1,1)

Matrixelement(1,2)

N

—_—
ce s bl

= [Nm min]

,_.
il

o

1
—
Loy by oy

P ool s e

-2 -2
T I T , T | T I T l T ' T l T l T i T I T | T I T ‘ T I T T ] T [ T I T ' T l T I T ' T I T l T I T ] T | T | T I
0 2 4 10 12 14 0 2 4 B 8 10 12 14
Matrixelement(2,1} : Realtell Matrixelement(2,2) - ~=-~-- : Imaginarietl
2] 2
.- 1]
0 0 ———
] T P ————
] 7 k\ ek
] 1 Ol
_l — _1 —
2 A 24
T I T | T | T ' T | T 1 T l T I T I T I T ' T I T I T I T T I T l T l T | T I T [ T ' T ] T I T I T I T -'_|7| T 'I‘l
0 2 4 10 12 14 0 2 4 5] 8 10 12 14

= Frequenz [Hzl
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Datei : k045 np = 1000 min-1 10 Liter v = 0.95

VG 32, Mischprofil, Aulenradantrieb

Nr.: 16b Erregungsamplitude 35 min-1

B-Beiwert = 0.854

Matrixelement(1,1) 4 Matrixelement(1,2)

- [Nm min]
t
|

-4 L2 T O L O D I -4 LA T R A et Rt R B e A B B B
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14

Mstrixelement(2,1)

: Realtefl Matrixelement(2,2) = ——=--- : Imaginarteit

— - \

2 - e 2

J ST Al i

s - ~ I e L

I D7 N

AT T e ] 4
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i 4~
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4 - AN

- - - \‘\
_2‘ R _2_
4 LY DL ELINE LN L DL L L R L BN L L R B -4 TTTTTT T T T T T T T T T T T T T TN T AT T

0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 B 10 12 14

~* Frequenz [Hzl
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Datei : k052 np = 1500 min-1 ‘ 10 Liter v = 0.95

VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb

Nr.: 17b Erregungsamplitude 50 min-1

B-Beiwert = 0.874

Matrixelement(1,1) Matrixelement(1,2)
2 = J
g . 1
5~ 5 -]
£ 7 3
T _“ 3
0k 0]
5] -5
T I T l T I T I T l T I T | T I T | T ] T ] T l T ' T l T T I T ! T I T l T l T h T ! T I T | T I T I T | T l T | T
a 2 4 5 8 10 12 14 1] 2 4 5] 8 10 12 14
Matrixelement(2,1) . ¢ Realtel! Matrixelement(2,2) = ——---- : Imaginariesl
5 ] gl =
0 0]
_5_: -5
—'I ' T | T ' T | T [ T I T I T | T ] T I T l T I T | T I T T | T I T I T l T ' T I T ‘ T | T I T I T [ T I T I T ! T
a 2 4 ) 8 10 12 14 0 2 4 5] 8 10 12 14

- Frequenz [Hzl
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Datei : k058 np = 600 min-1 10 Liter v = 0.95

VG 32, Mischprofil, AuBenradantrieb

Nr.: 18b Erregungsamplitude 21 min-1

B-Beiwert = 0.770

Matrixelement(1,1) Matrixelementf1,2)
E 2—.\ 2
E -4 * -
g 10 ]
L " 1_:
0 T 0 ]
hEY R e - 4 T T T T
:\\ - e N
4 \\\_,./’ B
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B TTTII il Theerie b
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l'l|||l|l[I]I'lll'lll[l"lfllll I'I[Ill’l'l|l,I|I|T'[l|Y||||,Ai
1] 2 4 [S) 8 10 12 14 0 2 4 5} 8 10 12 !
Matrixelement(2,1) ———— : Realteil Matrixelement(2,2) = —---- : Imaginér et
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A2.2 Ergebnisse der B-Anpassung und der Parameterbestimmung

Zusammenfassung der Ergebnisse aus der Anpassung der p-Beiwerte (Kap.
6.5.3) und der Parameterbestimmung aus gemessenen Verldufen (Kap. 6.5.5).

Aufgefiihrt sind alle durchgefiihrten Messungen zur Bestimmung Dynamischer
Dampfungsmatrizen.

Erlauterungen zur Tabelle :

Spalte 1 : Viskositdtsklasse der Betriebsfliissigkeit
Spalte 2 : Profil / Antrieb

M: Innenrad mit Mischprofil

gest. : Innenrad mit gestaffeltem Profil
a: AuBlenradantrieb

i: Innenradantrieb

Spalte 3+ sfationdres Moment im Betriebspunkt
Spalte 4 : Steigung der Kennlinie im stationdren Betriebspunkt
Spalte 5 : angepaBter B-Beiwert nach Gl. 6.17, Kap. 6.5.3

Spalte 6 : berechneter o-Wert (Gl. 2.18) mit den stationdren Werten und
den geometrischen StromungsgroBen nach Kap. 6.5.2 :

ra = 0.194 m
ri = 0.153 m
A =0.039 m2
L =0.184 m
p =840 kg/m3

Spalte 7-10 : Berechnete GroBen aus Parameterschatzung der gemessenen
Verlaufe (Kap. 6.5.5, Gl. 6.24-6.27).
Sind keine Werte angegeben (-), so war eine Parameter-
schiatzung der Verldufe mit Nennergrad = Zidhlergrad = 1
nicht mdéglich.

Zum Vergleich der Werte in den Spalten 9 und 10 :
(ra/ri)theo = 1.268
(ri%A/L)theo = 1.160 %10-4
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1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Betriebs- stationire B-An- .
parameter Werte passung Parameterschitzung
Visko- | Profil / oM ra |r4A/L
M ~ o] . —_ 1
sitat | Antrieb 0 | 3ntlp, B Stheo |Oschitz| P Ti | %104
6 Liter, np= 600 min-1, s = 5%
VG 5 M/a 35 0.7 0.187 | 13.82 | 19.80 | 0.462 - -
VG 32 » 32.5 0.68 | 0.278 | 14.88 | 19.31 | 0.389 | 1.482 | 0.404
vG 100 | ” 30 0.7 0.478 | 16.12 | 22,50 | 0.717 | 3.121 -
6 Liter, np= 1000 min-1, s = 5%
VG 5 M/a 88 1.3 0.566 | 25.45 | 44.91 | 0.699 - -
VG 32 » 80 1.1 0.446 | 27.99 @ 43.56 | 0.688 - -
VG 100 » 85 1.25 | 0.559 | 26.35 | 45.03 | 0.763 - -
VG 32 |M/i 59 0.75 | 0.302 | 37.96 - - - -
VG 32 |gest./a| 60 0.8 0.392 | 37.32 - - - -
VG 32 |gest./i| 60 0.8 0.392 | 37.32 - - - -
6 Liter, np= 1500 min-i, s = 5%
VG 5 M/a 191 1.7 0.394 | 39.57 - - - -
VG 32 » 177 1.6 0.422 | 42.70 - - - -
VG 100 ”? 197 1.9 0.532 | 38.37 - - - -
8 Liter, np= 600 min-1, s = 5%
VG 5 M/a 77 2.8 1.000 | 6.28 9.93 | 1.082 | 1.601 | 0.291
VG 32 ? 62 2.0 0.935| 7.80 | 12.48 | 0.946 | 1.476 | 0.513
vG 100 | ” 55 1.9 1.000 | 8.79 | 12,27 | 1.019 | 1.226 | 2.321
8 Liter, np= 1000 min-1, s = 5%
VG 5 M/a 217 4.2 0.935| 10.32 | 16.99 | 0.943 | 1.378 | 0.895
VG 32 ” 178 3.5 0.953 | 12.58 | 20.55 | 0.963 | 1.419 | 0.704
VG 100 ” 169 3.5 1.000 | 13.25 | 20.30 | 1.011 | 1.318 | 1.222
VG 32 |M/i 154 3.0 0.942 | 14.54 | 18.41 | 0.948 | 1.319 | 1.010
VG 32 |gest./a| 178 3.4 0.919 | 12.58 | 22.41 | 0.951 | 1.527 | 0.450
VG 32 |gest./i| 210 3.6 0.784 | 10.66 | 18.86 | 0.702 | 1.305 | 1.548

8 Liter, np= 1500 min-1, s = 5%

VG 5 M/a 461 6.3 0.999 | 16.40 | 26.43 | 0.984 | 1.423 | 0.679
VG 32 » 416 5.4 0.942 | 18.17 | 32.38 | 0.988 | 1.722 | 0.209
VG 100 | 7 413 5.6 0.990 | 18.30 | 31.40 | 1.004 | 1.642 | 0.269
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1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Betriebs- stationdre B-An- v
parameter Werte passung Parameterschdtzung
Visko- | Profil / oM ra |r4A/L
= G 1 -2 i
sitdt | Antrieb Mo J c3r1T|PQ P Otheo SCha‘ZJ P Ti * 104
10 Liter, np= 600 min-1, s = 5%
VG § M/a 83 2.2 0.679 5.83 | 10.22 | 0.803 | 1.678 | 0.240
VG 32 ” 71 2.0 0.770 6.84 | 13.23 | 0.710 | 1.596 | 0.364
VG 100 » 58 1.8 0.889 8.34 | 13.46 | 0.894 | 1.342 | 1.102
10 Liter, np= 1000 min-1, s = 5%
VG 5 M/a 240 4.0 0.746 9.33 | 15.75 | 0.753 | 1.450 | 0.616
VG 32 ? 210 3.8 0.854 | 10.66 | 17.25 ! 0.824 | 1.423 | 0.683
VG 100 ” 180 3.25 0.851| 12.44 | 19.80 | 0.865 | 1.370 | 0.908
VG 32 [M/i 217 3.75 0.794 | 10.32 | 18.67 | 0.804 | 2.019 | 0.087
VG 32 |gest./a| 252 4.9 0.940 8.89 | 19.12 | 0.980 | 2.214 | 0.065
VG 32 |gest./i 319 5.7 0.838 7.02 | 14.35 U.796J 1.577 A0.415
IMN L itor = 1900 wain-=-1 o = &0/
1O =1 TCT1T5 up 1T U U ITIIIT ] /0
VG 5 M/a 348 5.0 0.791 ] 11.12 | 17.83 | 0.754 | 1.397 | 0.781
VG 100 » 269 4.0 0.836 | 14.39 | 22.68 | 0.850 | 1.395 | 0.776
10 Liter, np= 1500 min-1, s = 5%
VG 32 (M/a 481 5.95 0.874 ' 15.71 | 23.89 | 0.828 | 1.334 | 1.090
8 Liter, np= 900 min-1, VG 46
s =5% |M/a 160 3.6 0.986 | 10.20 | 18.32 | 1.004 | 1.416 | 0.787
s = 8% ? 234 2.45 0.476 | 11.67 | 26.89 | 0.663 | 2.993 | 0.017
s = 10% ? 270 1.64 | 0.000| 13.01 | 46.15 | 0.530 - -
s = 12% » 291 0.76 | 0.000 | 14.90 - - - - J
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