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Zusammenfassung

Als Bestandteil eines gesamten Antriebssystems verbinden hydro-
dynamische Wandler eine Antriebs- mit einer Arbeitsmaschine. Sie be-
stimmen aufgrund ihres Ubertragungsverhaltens wesentlich die statio-
ndaren und dynamischen Eigenschaften der Gesamtkonstruktion,

In der vorliegenden Arbeit wird mit den Methoden der Teilsystemiden-
tifikation dieses Ubertragungsverhalten, unabhingig von anderen An-
triebsstrangkomponenten, bestimmt. Als erste Ansédtze kommen hierbei
lineare Modelle zum Einsatz, die durch eine bereichweise Linearisierung
um mehrere Arbeitspunkte identifiziert werden. Um die Giiltigkeit der
verwendeten Modelle zu liberpriifen, werden die experimentellen Unter-
suchungen von zwei verschiedenen Wandlern beschrieben, die sich in
ihrer Bauform, Baugrofle und ihrem stationdren Verhalten unterscheiden.
Aus den Erkenntnissen der linearen Modellierung wird fiir beide Wandler
jeweils ein nichtlineares Modell abgeleitet, mit dem bei gegebenen
Drehzahlverldufen die Momente iiber groBe Betriebsbereiche mit sehr
groBer Genauigkeit im Zeitbereich vorausberechnet werden konnen.

Summary

Hydrodynamic torque converters are components of whole drive
systems. They connect the drive side with the driving engine and
determine substantially the stationary and dynamic behavior of the
whole system.

Subject to this paper is the description of a subsystem identification to
determine the dynamic behavior of hydrodynamic torque converters,
independent of other components of the drive system. At first linear
models are used, which are determined by piecewise linearization at
several operating points. To consider the validity of the models, the
experimental examinations of two hydrodynamic torque converters are
described, which distinguish in their construction, size and stationary
behavior. Because of the results of the linear modeling a nonlinear
model will be deduced for each torque converter. With this model it is
possible to calculate the torques by known rotational speed over a
wide range in the time domain with high accuracy.
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1. Einleitung und allgemeine Zielsetzung der Arbeit

Um eine hohe Zuverldssigkeit und Sicherheit von Antriebssystemen zu
gewihrleisten, ist eine genaue Kenntnis aller Bauteilbelastungen not-
wendig. Betriebszustinde, die durch ein Blockieren der Antriebs-/
Arbeitsmaschine, durch deterministische oder stochastische Erregungen
bis hin zu Resonanzerscheinungen des Antriebssystems gekennzeichnet
sind, erfordern umfangreiche Analysen des Systemverhaltens. Auch vor
dem Hintergrund der Optimierung von Anlagen hinsichtlich der Dimen-
sionierung und Dauerfestigkeit ist eine Vorausberechnung bei statischen
und dynamischen Beanspruchungen schon in der Entwurfsphase unum-
géanglich.

Durch den Einsatz von digitalen Rechenanlagen konnen heute selbst
grole Konstruktionen in Form von Modellen abgebildet werden, mit
denen eine zum Teil genaue Abschitzung der im realen Betrieb auftre-
tenden Beanspruchungen vorgenommen werden kann. Ein groB3es Pro-
blem besteht in der mathematischen Beschreibung bzw. Modellierung
des meist nichtlinearen Systemverhaltens. Aufgrund fehlender oder un-
zureichender Abbildungsmodelle einzelner Baugruppen werden oft
grobe Abschitzungen oder starke Vereinfachungen fiir das tatsdchliche
Systemverhalten gemacht, die die Genauigkeit und Zuverldssigkeit von
Simulationsrechnungen in Frage stellen. Modellierungen scheitern
dabei oft an den unzureichenden Kenntnissen der teilweise sehr kom-
plexen, physikalischen Zusammenhinge oder an deren mathematischer
Beschreibung. Hier bietet die Systemidentifikation einen Ausweg, bei
der allgemeine oder aus a-priori Kenntnissen erstellte spezielle Modell-
ansitze an das reale Ein-/Ausgangsverhalten der einzelnen Baugruppen
oder des gesamten Systems angepallt werden konnen.

Eine Baugruppe in Antriebssystemen, iiber deren Ein-/Ausgangsver-
halten speziell bei instationédren Betriebszustdnden wenig Erkenntnisse
vorliegen, sind die hydrodynamischen Getriebel. Aufgrund der kom-
plexen physikalischen Stromungszusammenhinge konnten bisher keine

I: Zu den hydrodynamischen Getrieben zidhlen die hydrodynamischen Wandler

und Kupplungen.
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mathematischen Beschreibungen gefunden werden, die auf die ver-
schiedenen Getriebebauformen allgemein anwendbar sind. Meist
wurden Modelle unter groen Vereinfachungen und Annahmen iiber die
inneren Stromungsverhiltnisse und die Betriebsbedingungen! aufge-
stellt, die ihre Anwendung stark einschrinken.

Ziel dieser Arbeit ist es, mit den Methoden der Systemidentifikation
das dynamische Ein-/Ausgangsverhalten hydrodynamischer Wandler zu
bestimmen. Hiermit ist nicht die Erstellung allgemeingiiltiger Modelle
fir alle Wandlerbauformen und Ausfiihrungen gemeint, sondern die Be-
schreibung der Identifikationsmethode, mit der allgemein das dyna-
mische Verhalten solcher Komponenten bestimmt werden kann. Syste-
matische Untersuchungen spezieller Belastungsfalle, wie sekundarseitige
Blockiervorgidnge oder transiente Erregungen, konnen dann mit Hilfe
der identifizierten Modelle unter Beriicksichtigung anderer Antriebs-
strangkomponenten fiir den jeweiligen identifizierten Wandler durch-
gefiihrt werden.

Die vorliegende Arbeit gliedert sich grundsitzlich in 6 Themengebiete:

- Nach der Einfiihrung in die Grundlagen hydrodynamischer Wandler, in
der die verschiedenen Bauformen und einige grundlegende stromungs-
technische Zusammenhange beschrieben werden, sind die bisherigen
theoretisch und experimentell durchgefiihrten Untersuchungen im Lite-
raturiiberblick aufgefiihit.

- In Kap. 3 wird eine allgemeine Klassifizierung der verschiedenen
Identifikationsmethoden vorgenommen. Nach einer kurzen Beschrei-
bung von linearen und nichtlinearen Systemen wird eine spezielle Iden-
tifikationsmethode in allgemeiner Form abgeleitet, die bei der hier
durchgefiihrten Modellierung von hydrodynamischen Wandlern ange-
wendet wird. Die in diesem Zusammenhang wichtigen Fragestellungen

1: Z.B. wird bei der Modellierung hydrodynamischer Kupplungen hiufig ein

Fiillgrad von 100% vorausgesetzt. Weit iiber 90% der in der Praxis einge-

setzten Kupplungen werden jedoch einer mit Teilfiillung betrieben.

-2 -
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zur Identifikation von Teilsystemen aus einem Gesamtsystem werden
anschlieend erldutert.

- Die zwei untersuchten Versuchswandler und der fiir die experimen-
tellen Messungen aufgebaute Versuchsstand werden in Kap. 4 be-
schrieben.

- AnschlieBend wird das durch Messungen bestimmte stationidre Ver-
halten beider Wandler dargestellt und mit Hilfe von nichtlinearen
Modellansitzen identifiziert.

- Im Kap. 6 wird ausgehend von dem in Kap. 3 beschriebenen Verfah-
ren gezeigt, wie das instationdre Wandlerverhalten durch eine be-
reichsweise Linearisierung um einen Betriebspunkt identifiziert werden
kann. Mit Hilfe der stationdren Modelle und aus den Erkenntnissen der
linearen Modellierung wird im weiteren die Vorgehensweise zur nichtli-
nearen Systembeschreibung hydrodynamischer Wandler vorgestellt.

- Im Abschluf3 dieser Arbeit werden die Anwendungsmdoglichkeiten der
identifizierten Modelle im Hinblick auf Untersuchungen gesamter An-
triebsstringe beschrieben.
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2. Hydrodynamische Getriebe

Maschinen, bei denen liiber die Kkinetische Energie eines Fluids ein
Hauptanteil der Energielibertragung erfolgt, werden hydrodynamische
Getriebe genannt. Uberwiegen jedoch Druckanteile bei der Energie-
ibertragung, so spricht man von hydrostatischen Getrieben. Verdrianger-
maschinen sind ein typischer Vertreter dieser Getriebeart.

2.1. Allgemeine Grundlagen

Zu den hydrodynamischen Getrieben zdhlen Wandler, Kupplungen und
als Sonderbauform der Kupplung die Bremse. Die Hauptbaugruppen
dieser Getriebe sind das Pumpen- und Turbinenrad und speziell fiir den
Wandler das Leitrad, sowie ein alles umschlielendes Gehiduse. Die ein-
zelnen Laufrdader sind mechanisch nicht miteinander gekoppelt. Der
Energieaustausch erfolgt hauptsédchlich durch Impulsaustausch des
durch die Schaufeln der Laufrider stromenden Fluides. Die von einem
Antriebsmotor eingeleitete mechanische Energie wird vom Pumpenrad in
hydraulische Energie umgewandelt, die dann vom Fluid auf das Turbinen-
rad lbertragen wird. Die Turbine wandelt einen Teil dieser Energie
wieder in mechanische Arbeit um, die liber mechanische Kupplungen
und Wellen der Arbeitsmaschine zugefiihrt wird. Abb. 2.1 zeigt einen
Wandler- und Abb. 2.2 einen Kupplungsmeridianschnitt.

—

» Turbinenrad

'JL:'\ » Pumpenrad

\ inenm
I — | \— Turbfne oment
Turbinendrehzahl

Leitrad «—

Pumpenmoment
Pumpendrehzahl

Stromungsrichtung

Abb. 2.1) Meridianschnitt eines hydrodynamischen Wandlers
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Bei der Kupplung sind die Momente am Pumpen- und Turbinenrad im
stationdren Betrieb immer gleich. Es erfolgt lediglich eine Drehzahl-
wandlung, also eine Uber- oder Untersetzung der Pumpen- zur Turbi-
nendrehzahl. Wiadhrend die Drehzahlwandlung bei den mechanischen
Getrieben immer in festgelegten Verhiltnissen erfolgt, ist sie bei den
hydrodynamischen Getrieben eine stetige Funktion des Pumpen- und
Turbinenmomentes. Sie besitzen somit kein konstantes Ubersetzungsver-
haltnis. Da zwischen den Radern ein KraftschluB3 besteht, ist die Dreh-
zahlwandlung von der Belastung abhingig. Beim Wandler erfolgt neben
der Drehzahl- noch eine Momentenwandlung. Das vom Antriebsmotor
eingeleitete Pumpenmoment wird im Anfahrbereich (Turbine steht still)
und im unterem Fahrbereich verstiarkt. Die Momentenwandlung sinkt
dann mit zunehmender Turbinendrehzahl kontinuierlich ab (vergl. Abb.
2.3). Um dieses zu erreichen, durchstromt das Fluid noch ein in der
Regel feststehendes Leitrad. Hierdurch wird die Stromung umgelenkt
und ein Reaktionsmoment auf das leitradfestsetzende Bauteil, meistens
das Gehiuse, iibertragen. Im stationdren Fall errechnet sich das Reak-
tionsmoment aus der Differenz zwischen dem Pumpen- und Turbinen-
moment,

Pumpenrad ( >\§, » Turbinenrad

Turbinendrehzahl
Turbinenmoment

1N,

Pumpendrehzahl
Pumpenmoment

—g 7 ,/f,/l/l/

|-
4 E»é-%%-%b-%\k\}- —>

P Strémungsrichtung

Abb. 2.2) Meridianschnitt einer hydrodynamischen Kupplung




2. Hydrodynamische Getriebe

Die Richtung des Leistungsflusses und die Drehrichtungen der Lauf-
rader sind beim Wandler nicht umkehrbar, ohne dall sich sein Verhalten
wesentlich andert. Bei Kupplungen und Bremsen dagegen ist diese
Eigenschaft bauartabhingig.

Fiir quasistatische Anderungen der Drehzahlen kénnen die Momente
annahernd aus den stationdren Kennlinien bestimmt werden. Bei hoch-
dynamischen Anderungen ist das nicht mehr moglich.

Ein groBer Vorteil hydrodynamischer Getriebe ist die verschleiBfreie

Energielibertragung, da keine mechanische Verbindung zwischen der
An- und Abtriebsseite besteht.

2.2. Grundlagen hydrodynamischer Wandler

Die VDI-Richtlinie 2153 /1/ gibt einen Uberblick iiber Bauformen und
Wirkungsweisen hydrodynamischer Getriebe. Die Beschreibung des sta-
tiondren Verhaltens von hydrodynamischen Wandlern erfolgt durch
Kennlinien. Dabei wird zwischen dimensionsbehafteten und dimensions-
losen Kennlinien (Abb. 2.3) unterschieden. Bei der dimensionsbehafteten
Darstellung werden die Momente iber der Turbinendrehzahl bei kon-
stanter Pumpendrehzahl aufgetragen. Die dimensionslosen Kenngrof3en
werden aus den dimensionsbehafteten Gréen mit Hilfe der Ahnlichkeits-
beziehungen filir Stromungsmaschinen berechnet. Im Einzelnen sind
dieses:

Leistungszahl: A= MP/(pDSwPZ)
M. /Mp
(x)T/(:.)p

Wandlung: i

Drehzahlverhdltnis: v

Wirkungsgrad:

=
1

Bei gleichem Betriebsmedium und Temperaturbereich wird das statio-
nire Betriebsverhalten durch diese Grofen vollstdndig charakterisiert.
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wp = konstant

= > R

Abb. 2.3) Dimensionslose Wandlerkennlinie

~~ " Hydrodynamische Wandler werden nach verSchiedenen Gesichtspunkten
klassifiziert. Neben der Einteilung in verschiedene Bauformen werden
Wandler auch nach dem Verlauf der Leistungszahl a(v) und der Lage
des maximalen Wirkungsgrades n,,,.(v) unterschieden.

1) Einteilung nach dem Verlauf der Leistungszahl A.

Grundsitzlich werden die verschiedene Verldufe der Leistungszahl in
vier Gruppen unterteilt (Abb. 2.5):

1.1) Wandler mit nahezu konstanter x-Kennlinie (Bauform Abb. 2.4 a).
1.2) Wandler mit fallender x-Kennlinie (Bauform Abb. 2.4 b).
1.3) Wandler mit steigender ax-Kennlinie (Bauform Abb. 2.4 c).

1.4) Wandler, bei denen die a-Kennlinie bei bestimmten Drehzahl-
verhiltnissen stark abfalt (Bauform Abb. 2.4 d).
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Abb. 2.4) Beispiele verschiedener Bauformen hydrodynamischer Wandler
mit unterschiedlichen Leistungszahlverldufen

(P = Pumpenrad; T = Turbinenrad; R = Leitrad (Reaktionsglied))

Abb. 2.5) Leistungszahlverldaufe verschiedener Wandlerbauformen

2) Einteilung nach moglichen Betriebsphasen

Wihrend bei einphasigen Wandlern (Bauform Abb. 2.4 a bis d) alle
Schaufelrdder innerhalb des gesamten Betriebsbereiches ihren Funktions-
zustand beibehalten, dndert beim mehrphasigen Wandler mindestens
eines der Rader seine Funktion in Abhangigkeit vom Betriebspunkt.
Wenn sich in der Bauform Abb. 2.4 d das Leitrad liber einen Freilauf
am Gehause abstiitzt und somit Momente nur in einer Richtung iiber-

-8 -
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tragen kann, spricht man vom zweiphasigen Wandler. Jede Anderung
des Funktionszustandes eines Laufrades wird als neue Betriebsphase
bezeichnet.

3) BeeinfluBbare Wandler

Koénnen im Betrieb von aulen die Schaufelstellungen verandert werden,
handelt es sich um einen Stellwandler. Beim Schaltwandler dagegen be-
steht die Moglichkeit, von aulen einzelne Laufrdder an- bzw. abzu-
kuppeln oder festzusetzen.

4) Einteilung nach der Zahl der Schaufelrdder

Bei den mehrstufigen und mehrteiligen Wandlern besteht ein Haupt-
glied (Pumpen-, Turbinen oder Leitrad) aus mehreren Schaufelkrinzen.
Nur wenn diese im Stromungskreislauf unmittelbar nacheinander durch-
stromt werden, spricht man von mehrteiligen, ansonsten von mehr-

stufigen Wandlern (Bauform Abb. 2.4 b gehort zu den mehrstufigen
Wandlern, da die Turbine aus zwei Schaufelkrinzen besteht).

5) Einteilung nach dem Drehsinn vom Turbinen- und Pumpenrad

Die Bauform Abb. 2.4 c ist ein Beispiel fiir einen Gegenlaufwandler, bei
dem das Pumpen- und Turbinenrad jeweils einen entgegengesetzten
Drehsinn haben. Bei diesen Wandlertypen durchstromt das Fluid nach
dem Pumpenrad nicht sofort die Turbine, sondern zunidchst das Leit-
rad. Gleichlaufwandler zeichnen sich durch gleichen Drehsinn des
Pumpen- und Turbinenrades aus (Bauform Abb. 2.4 a, b und d). Hier
durchstromt das Fluid nach der Pumpe, abgesehen von moglicherweise
vorhandenen Umlenkungen durch den Stromungskanal, sofort das Tur-
binenrad.

Durch den Impulsmomentensatz (Eulersche Turbinengleichung) kann in
erster Ndherung der Zusammenhang zwischen der Stromung und dem
stationdiren hydraulischen Drehmoment beschrieben werden /38/. Ver-
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einfachend wird dabei angenommen, daB sich die Stromung lings des
Stromungskanals durch einen reprisentativen Stromfaden beschreiben
143t (Stromfadentheorie).
My = m (ricyi = FieiCuiet )

Dabei ist m der durch das Schaufelrad flieBende Massenstrom. Die Ra-
dien r; am Schaufeleintritt und r;,; am Schaufelaustritt ergeben sich
aus der Definition des Stromfadens ldngs des Stromungskanals (Abb.
2.6). ¢, und c,;,q sind die Umfangsgeschwindigkeiten der Absolut-
stromungen ¢; und c¢;,; am Schaufelein- und -austritt. Abb. 2.7 zeigt die
Geschwindigkeitsdreiecke an einem Schaufelprofil im Auslegungspunkt.

Allgemein gilt, dall sich die Absolutgeschwindigkeit c; aus der Relativ-
und der Umfangsgeschwindigkeit (w; und u;) berechnen ldBt.

N Y
: 3
I'z r3 r4
|
\(\ .Y y
N
N
N
v
N
0N

Abb. 2.6) Radien an den Schaufelein- und -austritten
ry, ry und rs = Radien an den Schaufeleintritten

ry, r4 und rg = Radien an den Schaufelaustritten

- 10 -



2. Hydrodynamische Getriebe

Abb. 2.7) Geschwindigkeitsdreiecke an einem Schaufelprofil

im Auslegungspunkt. (es gilt: ¢; = u; + w;)

Kennzeichnend fiir den Auslegungspunkt eines Schaufelrades sind die
i»1. Da-
durch sind die Ein- und Austrittswinkel der Relativstromung gleich der
Schaufelwinkel am Ein- und Austrittradius.

schaufelkongruent verlaufenden Relativstromungen w; und w

Mit Hilfe des Drallsatzes

Liv1€uie1 T LisoCyien
und der Kontinuitédtsgleichung

Cc

Crmis1Air1 = Cmis2Bis2

kann die Absolutstromung ¢;,, am Eintritt des nachfolgenden Laufrades
bestimmt werden (Dichte e=konst.; A.,,; und A,,, sind die Fldachen
Senkrecht zu den Meridiangeschwindigkeiten ¢_.,, und ¢,;,,).

Fir alle im Stromungskreislauf vorhandenen Hauptglieder konnen somit
in gleicher Weise die Geschwindigkeitsdreiecke im Auslegungspunkt

-1 -
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bestimmt werden. Mit dem Massenstrom und der Eulerschen Turbinen-
gleichung folgen dann (ohne Beriicksichtigung der einzelnen Verluste)
die stationdren hydraulischen Momente jedes einzelnen Schaufelrades.

Mpp = m (ryc s = 11Cy1 )
MTh =m ( I'3€y3 ~ TaCusa )

=m ( IsCys ~ T6Cu6 )

=
Z
I

Erfolgt die Anstromung w; am Laufradeintritt nicht mehr schaufelkon-
gruent, so entstehen dort StoBlverluste, da die Stromung beim Eintritt
in den Schaufelkanal mehr oder weniger scharf umgelenkt wird. Dieses
soll an einem Beispiel erldutert werden (Abb. 2.8).

Bei einer Anderung des Betriebspunktes #ndert sich auch der Volumen-
strom. In Abb. 2.8 ist der Volumenstrom und somit die Meridiange-
schwindigkeit der Absolutstomung grofler als im Auslegungspunkt. Da
die Umfangsgeschwindigkeit und die Richtung der Absolutgeschwindig-
keit konstant bleiben, muf3 sich der Stromungswinkel und der Betrag
der Relativgeschwindigkeit andern. Das hat zur Folge, dall} die Anstro-
mung nicht mehr schaufelkongruent erfolgt und beim Eintritt in den
Schaufelkanal umgelenkt werden mufl. Ein Mal fiir diese Umlenkung
ist die StoBgeschwindigkeit w,,. Nach der Stromfadentheorie wird die
StoBverlustleistung mit dem Ansatz

- 2
Pg = mC,w., /2

berechnet. ¢, wird als StoBverlustkoeffizient bezeichnet. Durch diesen
Koeffizienten wird beriicksichtigt, dall die Umlenkung der Stromung
nicht sprunghaft sondern kontinuierlich erfolgt. ¢ , wird im allgemeinen
tiber den gesamten Betriebshereich als konstant angenommen.

Aus Abb. 2.8 ergeben sich die folgenden Zusammenhénge:

=5t
Cip ~ Yjp * W

Cip = Ujp * Wi = Wy
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Geschwindigkeitsverhédltnisse im
Auslegungspunkt (vergl. Abb. 2.7)

Abb. 2.8) Geschwindigkeitsdreiecke am Schaufeleintritt auBerhalb
des Auslegungspunktes' '
(u;0: Umfangsgeschwindigkeit wie im Auslegungspunkt; . o _
Cijo: Gleiche Richtung wie die Absolutgeschwindigkeit im
Auslegungspunkt, betragsméBig jedoch gréBer;
w;o: Gleiche Richtung wie die Relativgeschwindigkeit im
Auslegungspunkt (d.h. schaufelkongruent), betragsmiBig jedoch
groBer; w;: Relativgeschwindigkeit auBlerhalb des

Auslegungspunktes; w,,: Stolgeschwindigkeit)

Fine nicht schaufelkongruente Abstromung w;,; am Laufradaustritt
wird Minderleistung genannt. Sie entsteht nicht nur, wenn der Betriebs-
punkt vom Auslegungspunkt abweicht, sondern auch bei einer geringen
Schaufelzahl des Laufrades. In diesem Fall entstehen zwischen den
Schaufeln groflere Zwischenriume, in denen die Strédmung der Schaufel-
kontur nicht mehr folgt. Durch Abldsegebiete auf der konvexen
Schaufelseite kommt es zudem im Bereich des Schaufelaustrittes zu
Kanalversperrungen, die den Strédmungsverlauf und somit den Abstrom-
winkel beeinflussen. Ein Ansatz zur quantitativen Erfassung der Minder-
leistung wurde von Pfleiderer /2/ aufgestellt.

- 13 -
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Weitere Verluste treten an den Schaufel- und Kanalwanden infolge von
Reibung auf. Im allgemeinen werden die Reibungsverluste in Anlehnung
an das Rohrreibungsgesetz nach der Gleichung

Pp = mAgWw /2

berechnet. Die Geschwindigkeit wird dabei als Mittelwert aller Relativ-
geschwindigkeiten an den Schaufelaustritten und Umlenkungen be-
rechnet. 1y ist der Reibungskoeffizient, der im gesamten Stromungs-
kreislauf und iiber den gesamten Betriebshbereich in den meisten Fillen
 als konstant angenommen wird.

Zur Zeit gibt es noch keine geeigneten Modellansédtze, mit denen alle
im Kreislauf auftretenden Verluste liber einen grofleren Betriebsbereich
qualitativ und quantitativ beschrieben werden kodnnen, so dall bei der
rechnerischen Auslegung der Wandlerkreislaufstromung auf empirisch
ermittelte Verlustkoeffizienten zurlickgegriffen werden mul}. Dieses gilt
auch fir die differenzierte Aufteilung der Verluste auf die einzelnen
Laufrader sowie die stromungsfiihrenden Kanile.

Um die aufgrund von Verlusten entstehende Warmeenergie abzufiihren,
wird das Betriebsmedium kontinuierlich ausgetauscht und gleichzeitig
die Warmeausdehnung ausgeglichen. Dabei wird das Betriebsmedium
unter Druck (Wandlervorfiilldruck) gehalten, um Kavitation! zu vermeiden.

1 Kavitation (lat.): Hohlraumbildung. Durch &rtliche Unterschreitung des
Dampfdruckes des Betriebsmediums entstehen Gasblasen, die beim Druckan-
stieg explosionsartig wieder zusammenfallen. Hierdurch konnen grofle Schi-

den an den stromungsfiihrenden Bauteilen entstehen.

- 14 -
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2.3. Stand der Forschung

Die Beriicksichtigung instationdrer Betriebszustinde in der Antriebs-
und Regelungstechnik hat in den letzten Jahren immer mehr an Bedeu-
tung gewonnen. Da hydrodynamische Wandler als Elemente eines An-
triebsstranges das dynamische Verhalten wesentlich beeinflussen, ist
die Kenntnis ihres Ein-/Ausgangsverhaltens von groflem Interesse.

Theoretische und auch experimentelle Untersuchungen, die sich
speziell mit instationarem Wandlerverhalten beschiftigen, liegen schon
mehr als 20 Jahre zuriick /3 - 9/. Arbeiten mit neuen Modellansitzen
und Methoden sind nicht bekannt. Wihrend Peeken /10/ und Rath /36/
das Modell von Herbertz /9/ fiir Simulationsrechnungen von Antriebs-
stringen verwenden, stellte Rohne /11/ gemessene instationdre Mo-
mente den stationdren Kennlinien gegeniiber.

1967 ist in der Arbeit von Ishihara et al. /4/ das instationdre Verhal-
ten hydrodynamischer Wandler und Kupplungen in Modellen abgebildet
worden, die auf theoretischen Uberlegungen basieren. Grundlagen der
Modellierung waren der instationdre Impulssatz und die Beschreibung
der kinetischen Energie des gesamten Betriebsmediums. Vereinfachend
wurde angenommen, dag sich der Stromungsverlauf ldngs eines einzel-
nen Stromfadens beschreiben 1dBt. Fiir die Bestimmung der im ge-
samten Stromungskreislauf auftretenen Verlustleistungen ist eine Glei-
chung angegeben worden, deren Herleitung in /12 - 16/ zu finden ist.
Ishihara /4/ verglich die aus Messungen gewonnenen Drehzahlverldufe
bei schlagartiger Entlastung der Pumpen- und Turbinenseite sowie einer
Erregung mit einer Kardangelenkwelle (zwei Storungen pro Um-
drehung) mit den simulierten Drehzahlverlaufen. Wahrend sowohl die
Kardangelenkwellenerregung als auch die Abbildung des stationdren
Verhaltens mit nur méaligem Erfolg simuliert werden konnte, stimmten
die Mel3- und Modellergebnisse bei der schlagartigen Entlastung recht
gut uberein.

Ishihara /4/ untersuchte speziell den EinfluB der Tragheitswirkung des
Betriebsmediums auf das instationdre Verhalten. Er kam dabei zu der

- 15 -
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Erkenntnis, dafl die Auswirkungen bis zu einer Stdrfrequenz von 0.3 Hz
vernachlassigt werden konnen. Weiterhin wurden mechanische Ersatz-
systeme aufgestellt, die das Ein-/Ausgangsverhalten mit und ohne
Tragheitswirkung des Betriebsmediums beschreiben sollen. Die Ab-
bildung erfolgte durch Parallel- und Reihenschaltung von Massen,
viskosen Dampfern, linearen Federn und Hebeliibersetzungen.

Die Arbeit von Herbertz /9/ kann als derzeitigef' Stand der Forschung
angesehen werden. Ausgehend vom instationdren Impuls- und Energie-
satz wurde von ihm ein nichtlineares Differentialgleichungssystem auf-
gestellt (Gl. 2.1 a-d), mit dem das Pumpen-, Turbinen- und Reaktions-
moment in Abhidngigkeit der Pumpen- und Turbinendrehzahl berechnet
werden kann, Die Koeffizienten der Gleichungen ergeben sich aus den
geometrischen Daten aller stromungsfiihrenden Bauteile, wie z.B, den
Radien an den Schaufelein- und austritten, den Profilformen und Trag-
heitsmassen. Speziell fiir den Fichtel & Sachs Wandler W240 konnte
Herbertz /9/ dle Gultlgkelt der leferentlalglelchungen nachwelqen

Mp = all(ﬂp + aqu + al4Vmp + alGV (2.1 a)
MT = 322(1)'1‘ + '1qu + 324V0)p + ﬂqu(x)T + '126\/ (2.1 b)
MR = aqu + ﬂqu(})T + "1';6\/2 (2.1 C)

0= 341(03 + 340(1)’1‘24‘ a4qV + 344\/(1)1:) + a45V(1)T +
346\/ + '147(:)p + a4qu (21 d)

Die GIl. 2.1 a-c folgen aus dem instationdren Impulssatz. Im stationdren
Fall konnen diese Gleichungen auf die Eulersche Turbinengleichung
zuriickgefiihrt werden. Die Anwendung der instationdren Energie-
gleichung auf die Wandlerstémung fiithrt zu Gl. 2.1 d. Auf eine Auflistung
der Gleichungen zur Berechnung der Koeffizienten wird in dieser Arbeit
verzichtet werden. Sie ist in den Arbeiten /9, 10, 17, 36/ zu finden.

Die Herleitung des Differentialgleichungssystems erfolgte unter An-
nahmen, die die Anwendung der Theorie nur auf bestimmte Wandler zu-
lassen. So ist die Annahme, Schaufelverengungen zu vernachldssigen,
nur fiir Wandler mit diinnwandigen Blechschaufeln zuldassig. Im Fall dick-
wandiger Schaufelprofile ist jedoch mit einer groBeren Beeinflussung
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der Stromung infolge der Querschnittsinderungen zu rechnen, die nicht
mehr unberiicksichtigt bleiben kann.

Die von Herbertz /9/ gemachten Vereinfachungen und Annahmen kdnnen
wie folgt zusammengefalit werden:

- Der Verlauf der Gesamtstromung kann durch einen mittleren Strom-
faden beschrieben werden.

- Der Verlauf dieses Stromfadens ist unabhingig vom Betriebspunkt.

- Die Querschnittsflachen senkrecht zum Meridianschnitt werden als
konstant angenommen,

- Der Einflu3 von Schaufelverengungen wird vernachlédssigt.

- Sowohl mechanische Verluste wie Lager-, Dichtungs- und Radseiten-
reibung als auch Spalt-, Diffusor- und Ventilationsverluste bleiben
unberiicksichtigt.

- Das Betriebsmedium wird als inkompressibel angenommen.

Weitere Vereinfachungen wurden bei den quantitativen Beschreibungen
der Stromungsverluste gemacht. So werden die Stof3- und Reibungsver-
lustkoeffizienten als konstant angenommen. Adrian /18/ wies jedoch
durch experimentelle Stromungsuntersuchungen an einem Wandler an-
derer Bauform nach, dall der StoBverlustkoeffizient bei jedem Schaufel-
gitter einen anderen Wert hat und zudem abhédngig von Betriebspunkt ist.
Eine Aufschliisselung des Reibungskoeffizienten fiir die einzelnen
Schaufelgitter und Umlenkungen fiihrte ebenfalls zu unterschiedlichen
Zahlenwerten /18/, so dal} die Annahme eines fiir alle Baugruppen kon-
stanten Wertes nicht in jedem Fall gilt. Die Annahme eines vom Be-
triebspunkt unabhéngigen Reibungskoeffizienten konnte von Adrian /18/
als gute Naherung bestitigt werden.

Fiir die Minderleistung am Leitrad errechnete Herbertz /9/ nach dem An-
satz von Pfleiderer /2/ eine Fehlabstromung von konstant 4°. Dieser
Ansatz gilt jedoch nur im Bereich eines stoflfreien Eintritts in das
Laufrad. Die von Adrian /18/ fiir zwei Betriebspunkte aus Messungen
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ermittelten Fehlabstromungen am Leitrad betragen a«(v=0) = -4° und
Aaf{v=1.1) = +4°, Je nach Betriebspunkt fiihrt die Fehlabstrémung somit
nicht immer zu einer Minderleistung sondern auch zu einer Mehr-
leistung.

Peeken /10/ und Rath /36/ machten den Vorschlag, die aus dem Diffe-
rentialgleichungssystem von Herbertz /9/ berechneten Momente an die
aus Messungen gewonnenen Momente anzupassen, indem der Rohrrei-
bungskoeffizient und die Minderleistung variiert werden.

Die von Laschet /19/ beschriebene Modellierung des instationidren
Wandlerverhaltens beruht auf einer drehzahlabhingigen Abtastung der
stationdren Kennlinie mit nachtraglicher Tiefpaffilterung (PT1 oder
PT2) der so bestimmten Momente. Uber die einzustellende Verstédrkung
und Eckfrequenz des Filters wurden jedoch keine Angaben gemacht.

Wie die umfangreichen experimentellen Untersuchungen von Adrian
/18/ gezéigtﬂ haben, besitzt die "Strbmuhg( im Kreislauf l:ly'dr_ociyhai _
mischer Wandler in hohem Malie rdumlichen Charakter. Versuche, die
Wandlerstromung mit potentialtheoretischen Methoden /16, 20 -~ 22/
oder dem Stromfldachenverfahren /23, 24/ zu beschreiben, fiihrten bis-
lang zu unbefriedigenden Ergebnissen /18/. Zur Abbildung des instatio-
ndren Verhaltens spezieller Wandler ist man somit zur Zeit noch auf
experimentell bestimmte Systembeschreibungen angewiesen, zu deren

Bestimmung diese Arbeit beitragen soll.
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3. Systemidentifikation

3.1. Allgemeines

Die Systemidentifikation ist eines der vier Teilgebiete der Systemdyna-
mik, die sich allgemein mit dem Verhalten dynamischer Systeme unter
dem EinfluB} zeitlich veridnderlicher Einwirkungen befalt. Die weiteren
Aufgabenstellungen der Systemdynamik sind die Systemanalyse, die in-
verse Systemanalyse und die Systemsynthese (Abb. 3.1) /37/. Die Be-
schreibung der vier Teilgebiete kann anhand Abb. 3.2 verdeutlicht werden.

System-
dynamik
- yah
System- inverse Sys- System- System-
analyse temanalyse synthese identifikation

Abb. 3.1) Teilgebiete der Systemdynamik

Eingang reales System » Ausgang

Abb. 3.2) Ein-/ Ausgangssystem

Die Aufgabe der Systemanalyse besteht darin, bei bekanntem System-
verhalten und gegebenem EingangsgroBenverlauf den Ausgang des
Systemes zu beschreiben. Ein Beispiel ist in der zuvor beschriebenen

-19 -



3. Systemidentifikation

Arbeit von Herbertz /9/ zu finden. Ausgehend von den Konstruktions-
unterlagen und einigen Annahmen beziiglich des Systemverhaltens wurde
ein Differentialgleichungssystem aufgestellt, das das dynamische Ver-
halten eines hydrodynamischen Wandlers beschreiben kann. Bei be-
kannten Systemeingangsgroen berechnete Herbertz /9/ den System-
ausgang durch Simulationsrechnungen auf dem Analog- und Digital-
rechner.

Eine umgekehrte Fragestellung ergibt sich bei der inversen Systemana-
lyse. Hier wird der Systemeingang bei bekanntem Systemverhalten und
gegebenem Systemausgang gesucht. Dieses Problem tritt in der MeB-
technik hiufig auf, wenn aus dem verrauschten Ausgang von Mel3wert-
aufnehmern oder -verstdarkern der wahre Verlauf der MeligroBe be-
stimmt werden muf.

Die Systemsynthese beschéftigt sich damit, unter Vorgabe von Ein- und
-ausgangsgrofienverldufen Systeme zu entwerfen, die hinsichtlich ihrer

dynamischen Ubertragungseigenschaften bestimmte Anforderungen er-
fiillen sollen.

Im Gegensatz zur Systemsynthese beschiftigt sich die Systemidentifika-
tion nicht mit der Vorgabe des Systemverhaltens, sondern mit dessen
Beschreibung. Dieses erfolgt mit Hilfe von Modellen, die durch Mes-
sungen der Systemein- und -ausgidnge an das reale System angepalit
werden. Grundsitzlich kann die Vorgehensweise anhand Abb. 3.3 erldu-
tert werden.

Nach der Festlegung der Modellstruktur und der Modellanfangsparame-
ter werden sowohl das reale System als auch das Modell mit dem glei-
chen Eingang erregt. Aus der Differenz der beiden Ausgangsgroflen
folgt der Ausgangsfehler. Nach der Bewertung mit einem Giitekriterium
(z.B. quadratischer Fehler), folgt die Parameterschidtzung und -anpas-
sung. Ein gebrduchliches Verfahren hierfiir ist die Minimierung des
quadratischen Fehlers.
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reales
System

Eingang AusgangsgroBenfehler

»()

O—> Modell

A

Parameter- Giite-
schitzung kriterium

Abb. 3.3 Vorgehensweise der Systemidentifikation

Je nach System und Modellstruktur ist eine iterative Anpassung der
Modellparameter notwendig. In diesem Fall fithrt die Schitzung der Pa-
rameter hinsichtlich des Giitekriteriums nicht sofort auf ein optimales
Modell, sondern nihert sich mit jedem Iterationsschritt diesem Optimum
an.

3.1.1. Klassifizierung der Identifikationsmethoden

Die Systemidentifikation kann hinsichtlich der verwendeten Methoden
nach den folgenden Kriterien unterschieden werden /28/.

Klassen von mathematischen Modellen
Klassen der verwendeten Eingangssignale
Abweichung zwischen Prozef3 und Modell
Ablauf der Messung und Auswertung

Verwendete Algorithmen zur Datenverarbeitung
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Abgesehen von der zeitdiskreten und zeitkontinuierlichen Modellform
unterscheidet man zwei Klassen von mathematischen Modellen: das pa-
rametrische und das nichtparametrische Modell. Beim parametrischen
Modell, oder auch Modell mit Struktur, wird das Ein-/Ausgangsverhal-
ten in der Form von algebraischen Gleichungen abgebildet. Bei relativ
einfachen Systemen und bei der richtigen Wahl des Modellansatzes
konnen die Parameter der Gleichung physikalischen Grof3en, wie bei-
spielsweise Federsteifigkeiten oder Triagheitsmassen, zugeordnet wer-
den. Meist sind die ermittelten Parameter aber physikalisch nicht inter-
pretierbar. Um einige grundlegende Informationen iiber Resonanzstellen
und Dampfungseigenschaften des Systems zu erhalten, wird das Ver-
halten héufig zuerst in nichtparametrischer Form dargestellt. Hierbei
handelt es sich um Modelle, die einer direkten numerischen Auswer-
tung nicht zuganglich sind. Vielmehr vermitteln sie, in graphischer
Form, beispielsweise als Frequenzgang, einen Gesamteindruck iber
das Systemverhalten. Die Erkenntnisse der nichtparametrischen Model-
lierung kénnen dann in die Erstellung geeigneter Modellstrukturen fiir
das parametrische Modell mit einflief3en. -

Die Modellstruktur richtet sich stark nach der Art der verwendeten Ein-
gangssignale. Diese kdnnen natiirlicher Art sein, also vom System selber
herrithren, oder kiinstlich dem System beaufschlagt werden. Kiinstliche
Signale sind meist deterministisch, wihrend systemeigene Erregungen
sowohl deterministisch als auch stochastisch sein kdonnen. In Abb. 3.4
ist eine Ubersicht iiber die Signalklassifizierung dargestellt /25/.

Grundsdtzlich konnen drei verschiedene Fehler zwischen dem Prozef
und dessen Modell definiert werden (Abb. 3.5 a-c). Welcher Fehler zur
Bewertung der Modellgiite verwendet wird, hiangt zum einen von der Auf-
gabenstellung und zum anderen davon ab, wie einfach sich die ge-
suchten Groflen bestimmen lassen.

- 27 -
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" Abb. 3.4) Signalklassifizierung

3. Systemidentifikation

Zeitsignale
deterministisch stochastisch
nicht
periodisch L. stationdr instationér
periodisch
har- allgemein fast ) . nicht
o o transient ergodisch
monisch [periodisch|periodisch ergodisch

X y X y X y
System System System —b()
+ +
Modell — — Modell Modell 1
+—
Modell 2
eV Ve €
a) Ausgangsfehler b) Eingangsfehler c) verallgemeinerter
Fehler

Abb. 3.5) Verschiedene Definitionen des Fehlers zwischen dem System

und dessen Modell
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Beim Ablauf der Messung und Auswertung unterscheidet man die direk-
te und indirekte Kopplung zwischen dem realen System und dem Mo-
dell. Ist das System direkt mit dem Modell gekoppelt, so handelt es
sich um eine on-line-Identifikation. Werden dagegen die Ein- und Aus-
ginge des Systems zwischengespeichert und dann erst zur Modellan-
passung ausgewertet, spricht man von einer off-line-Identifikation.

In Abhidngigkeit von der direkten oder indirekten Kopplung zwischen
dem System und dem Modell kann der verwendete Algorithmus zur
Datenverarbeitung in eine blockweise, nichtrekursive und rekursive
Echtzeitdatenverarbeitung unterteilt werden. Die blockweise und nich-
trekursive Verarbeitung wird bei der off-line-Identifikation verwendet.
Die zwischengespeicherten Systemein- und -ausgangsgrolen werden in
einem Block zur einmaligen Modellanpassung verwendet. Die on-line-
Identifikation setzt dagegen eine Echtzeitdatenverarbeitung voraus, bei
der das Modell nach jedem neu gemessenen Datensatz rekursiv ange-
- paBt wird. Bei dem Datensatz handelt es sich entweder um einzelne
oder mehrere MeBwerte.

Da je nach Modellstruktur und Parameterschitzverfahren eine iterative
Anpassung der Modellparameter notwendig ist und diese Vorgehens-
weise unter Umstinden sehr zeitintensiv sein kann, ist sie meist nur
bei der off-line-Identifikation, und nur bedingt bei der on-line-Identifi-
kation, durchfiihrbar.

Auf die Vielzahl der verschiedenen Parameterschitzverfahren soll nicht
eingegangen werden. Zu diesem Themengebiet sei auf einige der vielen
Veroffentlichungen hingewiesen /25 - 28/.
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3.1.2. Beschreibung und Darstellung von linearen und nichtlinearen,
kausalen, zeitinvarianten Systemen

Lineare, kausale und zeitinvariante Systeme mit q Ausgidngen und p
Eingdngen konnen allgemein in der Form eines linearen Differential-
gleichungssystems mit konstanten Koeffizienten (bzw. Matrizen) darge-
stellt werden (G1. 3.1).

m (1) n (1)

y(t) x(t)
Z ,) - Z ﬁJ' ) 3.1
i=0 dt i-0 dt"

Dabei repriasentieren die Vektoren y die q Ausgidnge und x die p Ein-
ginge des Systems. Wihrend die Gl. 3.1 das Ein-/Ausgangsverhalten
des Systems in kontinuierlicher Form beschreibt, ist die Differenzen-
gleichung (Gl. 3.2) eine zeitdiskrete Darstellung.

D ajy(-i) = > b x(r-j) (3.2)
i=0 §=0

Der Vektor y(r-i) ist der (r-i)-te diskrete Abtastwert der kontinuier-
lichen Systemausgangsgrofle. Entsprechendes gilt fiir den Vektor x(r-j).

Der Ubergang von der zeitkontinuierlichen zur zeitdiskreten Darstel-
lung kann unter anderem mit Hilfe der bilinearen Z-Transformation er-
folgen, was im folgenden gezeigt werden soll. Wird das Differential-
gleichungssystem in Gl. 3.1 in den Frequenzbereich! transformiert, so
folgt mit der komplexen Variablen s = jo die GI. 3.3.

n

z o_Liy(s)si= Z ﬁjz(s)sj (3.3)
i=0

i=0

1: Alle Transformationen in den Bildbereich erfolgen mit Hilfe der einseitigen

Fouriertransformation unter Vernachlidssigung der Anfangswerte.
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Wiahrend die Fouriertransformierte eines kontinuierlichen Signals fiir
Frequenzen - < f < +® definiert ist, kann mit der Substitution '

f = 1/@Cm)tan[n(f’/f,)]
das Spektrum in diskreter Form auf ein Intervall -0.5f, < f"< +0.5f, ab-

gebildet werden. f, ist hierbei die Abtastfrequenz des diskontinuier-
lichen Signals.

Mit
s =j2nf
“und
i tan(x) = (1-¢7%¥) / (1+e_j2X)
folgt:
s = (1-271) / (142°1) |

Dabei stellt die komplexe Variable z™' = e 12 Ta) 4in Verzogerungs-
glied erster Ordnung dar. Wird die Variable s in Gl. 3.3 substituiert, so

erhdlt man die Z-Transformierte der Differenzengleichung 3.2.

(1-2-1)’

. x(z)
(14271)

(1-2-1)’

i ,\[(Z) = 8
(14271) 2"

b}

m

Z &j

(=0
Diese Gleichung kann mit Hilfe der inversen Z-Transformation in den

Zeitbereich auf die Gl. 3.2 zuriicktransformiert werden.

Die Anwendung der bilinearen Z-Transformation soll hier an einem Bei-
spiel erlautert werden. Aus der Differentialgleichung

agy(t) + ayy(t) = Bex(t) + Byx(t)
folgt nach der Transformation in den Frequenzbereich die Gleichung

ooy (s) + aysy(s) = Box(s) + Bysx(s) .
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Wird nun die Variable s substituiert und die Gleichung auf eine Sum-
menform gebracht, folgt mit den Transformationspaaren

x(z) &—0O x(r) y(z) @&—0O y(r)
znlx(z) —O x(r-1) z_ly(z) e—C y(r-1)

die rekursive Differenzengleichung (oder auch Zeitreihe)
yv(r) = ¢ x(r) + cyox(r-1) + c3y(r-1)

mit den Koeffizienten:

+

Cy = (010 + 0‘1)_1(50 51)
(010 + 0‘1)_ (Bo - Bl)
(ag + ozl)_l(oz1 - ag) .

%]
C3

Aus der nichtrekursiven, analytischen Losung der Differentialgleichung

-ao/alt

y(t) = yge + Bo/ g (fiir x(t) = 1)

ist durch die Transformation eine rekursive Zeitreihe geworden.

Die Anwendung der numerischen Rechteck- oder Trapezintegration
fiihrt neben der bilinearen Z-Transformation auch auf eine Differenzen-
gleichung, fiir die folgende Substitutionen der komplexen Variablen s
angegeben werden kdnnen.

Rechteckintegration: s = f (z-1) oder s = f (z-1)/z

£,(z-1)/(z+1)

Trapezintegration: S

Auch diese soll an einem Beispiel erlautert werden. Nach der Rechteck-
oder auch Eulerintegration gilt:

Xj.s1 = X+ x/0,
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Die Losung der Differentialgleichung

y(t) = x(t) (v; = x;)
lautet dann:
yi = fa(xp-xp -

Das gleiche Ergebnis erhdlt man auch aus der Differentialgleichung
mit der Substitution s = f,(z-1).

x(t)

sx(s)

H

y(t)
y(s)
y(z) = f (z-1)x(2)
yi = falxg-xp)

Alle weiteren Darstellungsformen linearer Systeme, wie beispielsweise
die Zustandsraumdarstellung, konnen aus der Differential- oder Differen-
zengleichung abgeleitet werden. Auf die grundlegenden Eigenschaften
~ linearer Systeme, wie das Superpositions- und Proporticnalitdtsprinzip
sowie die Stabilitéit, soll nicht weiter eingegangen werden.

Der erste bekannte nichtlineare Modellansatz zur Beschreibung zeitin-
varianter und kausaler Eingroflensysteme mit stetigen Nichtlinearitdten

ist die Volterra-Funktionalreihe (Gl. 3.4).

y(t) = | hy(x) x(t-1) de +

f ..... + o o, (3.4)

OV—38 Of—)g Of_’8 Ot_’8

Diese Reihe ist eine Summe aus unendlich vielen Integralausdriicken,
die als Sonderfall das Duhamelsche Faltungsintegral fiir lineare, zeitin-
variante und kausale Systeme beinhaltet.
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y(t) = [ h(o) x(t-1) d
[¢]
Die Funktionen h.(t;, t,, ...., t;) werden als Kerne bezeichnet, wobei
h,(t) die aus der linearen Theorie bekannte Gewichtsfunktion ist.

Die Anwendung der Volterra-Funktionalreihe sowie einige Eigenschaften
nichtlinearer Systeme sollen hier kurz an einem Beispiel erldutert wer-
den. Gegeben sei das System in GI. 3.5.

y(t) = ax(t) + ax(t)® + agx()’ (3.5)
Fiir das harmonische Eingangssignal

x(t) = 2 xg cos(wgt) = xo| e + 1 (3.6)
lautet die analytische Losung fiir das Ausgangssignal y(t):

y(t) = cos(wgt) | 2a;xq + 6azx,” | +
COS(B(Dot) [ 233X03 ] + 232)(02 . (3.7)

Anders als bei linearen Systemen antwortet das nichtlineare System
auf eine monofrequente Erregung nicht nur mit der gleichen Frequenz,
sondern auch mit deren Vielfachen und bei mehrfrequenter Erregung
auch mit Kombinationsfrequenzen der Erregerfrequenzen. Grundsitz-
lich gilt fiir nichtlineare Systeme nicht das Superpositions- und Propor-
tionalitatsprinzip.

Speziell fiir das System in Gl. 3.5 sind die Kerne der Volterraschen
Funktionalreihe bekannt.

hy(ty) = a8(ty)
hy(ty,tp) = a,8(t))8(t,)
ha(ty,ty,tg) = asz8(t))8(t,)8(t;,)
hy=hg=..=h_ =0
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Somit kann der Ausgang y(t) des Systems aus der Gleichung

(=)

y®) = apxg [ 3(cy) | IOt grieltet) ] 40
0
2 o o . . )
aXg 6[! 8(ty) 8(typ) [ e jal-t) | J.w(t Ty ]
[ e+](1)(t 12) '](1)(t+‘[2) ] dtldtz .
a3x0 6[‘6[6[‘ 8(‘[:1) 8(-[:2) 8(1:3)[ +](:.)(t-‘t.1) + e'](,d(t+‘[;1) ]

e
e+jm(t—12) . e-jw(t+tz) ]
[ eriwlity) | grielty) ] dtydeodeg

berechnet werden. Mit Hilfe der Beziehungen

[ e*iw(t-t) . e'jh)(t+‘t) ] - ZCOS((.Ot)e_ij

ry T
[s()e™®F =1
0

und den Transformationen

alS(fl) = hl(‘tl) O—e@ Hl((‘ol) = al
328(1:1)8('[2) = h2(t1’t2) O—e Hz((x)l,(x)z) = az
338('[:1)8(‘52)8(13) = hs(tl’tg’t:‘)) O—@ HB((A)l,(.t)z,(x):;) = 33

folgt die gesuchte Ausgangsgrofie y(t) (vergl. Gl. 3.7).

3
y(t) = cos(wyt) [ 2H (w)xy + 6H3(w,0y,w3)X, ] +
)
cos(2wpt) [ 2H,(w),05) x4 ]«
COS(3(J)0t) [ 2['[3((.01,(02,(.03))(03 ] + 2!‘[2((1)1,(1.)2))(02

Neben einigen anderen allgemeinen nichtlinearen Modellansidtzen /30/
sind vor allem spezielle Prozel3beschreibungen entwickelt worden, mit
denen eine begrenzte Klasse nichtlinearer Systeme beschrieben werden
konnen. Hierzu ziithlen auch die Ein- und MehrgrioBenmodelle von Wiener
und Hammerstein. Wihrend das Wiener-Modell aus einer linearen, dyna-
mischen Ubertragungsfunktion und einem dahintergeschalteten sta-
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tischen Element besteht, ist es beim Hammerstein-Modell umgekehrt.
Dem durch Polynome endlichen Grades reprasentierten statischen Ele-
ment ist eine dynamische Ubertragungsfunktion nachgeschaltet.

Neben der kontinuierlichen Darstellungsform nichtlinearer Systeme gibt

es, dhnlich wie bei der linearen Beschreibung, auch zeitdiskrete Abbil-
dungen, auf die hier jedoch nicht ndher eingegangen werden soll.

3.2. Identifikation von linearen Systemen

Im nachfolgend beschriebenen Verfahren wird eine Identifikationsmetho-
de vorgestellt, die speziell fiir die Modellierung von hydrodynamischen
Wandlern und Kupplungen entwickelt und angewendet wurde. Grundsatz-
lich kann die Methode auch auf andere mechanische oder elektrische
Systeme iibertragen werden. Obwohl bei der Herleitung von der linearen
Systemtheorie ausgegangen wird, ist die Anwendung des Verfahrens
nicht nur auf lineare Systeme beschrinkt sondern kann auch auf nicht-
lineare Systeme ausgedehnt werden. Dieses wird im weiteren Verlauf die-
ser Arbeit (Kap. 6.) exemplarisch fiir hydrodynamische Wandler gezeigt.

An dieser Stelle sei darauf hingewiesen, daBl alle Herleitungen und
Darstellungen, sowohl im Zeit- als auch im Frequenzbereich, diskret
erfolgen. Die Vorgehensweise der Identifikation kann in vier Schritte
unterteilt werden, die im folgenden kurz beschrieben werden.

1. Experimentelle Frequenzgangmessung

Durch mehrere aufeinanderfolgende, monofrequente Erregungen und
Messungen der jeweiligen Systemantworten im eingeschwungenen Zu-
stand kann der Frequenzgang eines linearen Systems in nichtparametri-
scher und diskreter Form bestimmt werden. Da ein System nur mit end-
lich vielen Frequenzen erregen werden kann, ist der so bestimmte Fre-
quenzgang bandbegrenzt. Die Anwendung der experimentellen Fre-
quenzgangmessung auf nichtlineare Systeme wird harmonische Lineari-
sierung genannt /37/.
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2. Parametrisierung des Frequenzganges

Mit Hilfe geeigneter Parameterschadtzverfahren kann ein gebrochen ra-
tionales und komplexes Polynom gefunden werden, das den Frequenz-
gang in dem bandbegrenzten Bereich, in dem er bestimmt wurde, ap-
proximiert. Dabei darf da} der Abstand zwischen zwei Frequenzpunkten
nicht zu gro} sein, damit das Systemverhalten auch fiir Zwischenwerte
durch die Approximation hinreichend genau beschrieben werden kann.
AuBerhalb des bestimmten Frequenzbandes kann jedoch mit dem Poly-
nom keine Aussage iiber das Ein-/Ausgangsverhalten des Systems ge-
macht werden. Die Parametrisierung des Frequenzgangs fiihrt auf ein
parametrisches Modell.

3. Transformation in den Zeitbereich

Nach der linearen Theorie kann mit Hilfe der inversen Fouriertransfor-
mation aus dem geschdtzten, komplexen Polynom ein Modell in der
Form einer linearen Differentialgleichung bestimmt werden.

4. Darstellung im Zustandsraum

Bei hoheren Polynomansatzgraden ist die numerische Losung dieser
Differentialgleichung mit grollen Schwierigkeiten verbunden, da hohere
Ableitungen des Systemein- und/oder -ausganges berechnet werden
miissen. Um dieses Problem zu umgehen, wird die Differentialgleichung
in den Zustandsraum transformiert, in dem die numerische Integration
schneller und einfacher durchgefiihrt werden kann. Der Differential-
gleichung n-ter Ordnung wird dabei in ein Differentialgleichungssystem
erster Ordnung liberfiihrt.

Abb. 3.6 verdeutlicht den Ablauf der Identifikation am Beispiel eines
Einfreiheitsgradsystems. In den folgenden Kapiteln werden die einzel-
nen oben aufgefiihrten Schritte der Identifikationsmethode "Experimen-
telle Frequenzgangmessung”, “Parametrisierung des Frequenzganges”,
"Transformation in den Zeitbereich” und ”Darstellung im Zustands-
raum” ausfiihrlich beschrieben.
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Experimentelle Frequenzgangmessung

ﬁ y(t)
m . System h m .
‘ NV ’ } NV

y(wy,)
x(wy,) H(w,) = — y(wy)
x(wy,)
w =1, 2,3, , nf L nf = Anzahl der Frequenzpunkte
Parametrisierung m
des Frequenzganges Z bj sl
H(w,,) = J;O—
Z a; s,
i=0
Sw < 1/'1 Wy,
___________________ R
Transformation in
den Zeitbereich ) (m)
agy + ay + ... + a,y =
. (n)
box + byix + ... + byx
___________________ D
Darstellung im
Zustandsraum .
z = Az + Bx
y = Cz + Dx + Ex

Abb. 3.6) Ablaufschema der linearen Identifikation fiir

Einfreiheitsgradsysteme
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3.2.1. Experimentelle Frequenzgangmessung

Fiir ein System mit ¢ Freiheitsgraden hat die Frequenzgangmatrix q-q
komplexe Koeffizientenl, die durch Ein-/Ausgangsmessungen bestimmt
werden sollen. Wird ein lineares System monofrequent mit w,, erregt,
so antwortet es mit der gleichen Frequenz, meist jedoch phasenver-
schoben und nicht mit der gleichen Eingangsamplitude. Die Amplituden-
und Phaseniinderungen werden im Frequenzgang abgebildet.

y(w,) = hio,) x(o) mit ¢ = 1
v(vg) = H(wy) x(wy) mit ¢ # 1
w=1 2,3, ... , nf (nf = Anzahl der Frequenzpunkte)

Fir q = 1 kann die Unbekannte h(w,) fiir diskrete Frequenzen durch
eine Messung der Systemein- und -ausgangsgroBe pro Frequenzpunkt
w,, bestimmt werden.
Fir g > 1 stehen bei einer Messung den q2 unbekannten Koeffizienten
hy(w,,) aber nur q Gleichungen gegeniiber. Dementsprechend muf} das
Ein-/Ausgangsverhalten des Systems fiir einen Frequenzpunkt g-mal
bestimmt werden. Die Erregungen miissen hierbei linear unabhingig
voneinander sein, damit die Matrix x(o) zur Bestimmung der Fre-
quenzgangmatrix invertiert werden kann. In den Matrizen x(o,) und
ylw,) sind die Systemein- und -ausgéinge spaltenweise zusammenge-
faBt. Fiir die verschiedenen Erregungen x,(w,,) bietet sich an, jeden
Freiheitsgrad des Systems nacheinander und einzeln anzuregen. Die
Systemeingangsmatrix x(w,) wird dann zur Diagonalmatrix der Einzel-
erregungen X (o).

1: Die Koeffizienten einer Frequenzgangmatrix sind im allgemeinen komplexe
Funktionen der Frequenz. Gleiches gilt auch fiir die dynamische Steifigkeits-

und Ubertragungsmatrix.
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Vi1{wy)
ya1(oy)

yq1((ﬂw)

hyi(ey)
hyy(ey)

hql(mw)

..........

----------

..........

qu(mw)
qu(mw)

Xll((‘)w)

X21(0y)

qu(("w)

X i1 (@)

—

H(w,) = y(o,) x(o,)

Xja(0y)

X22(wy,)

Nr. der Messung

Freiheitsgrad

..........

Werden nicht alle relevanten Freiheitsgrade angeregt (nicht steuerbar)
oder gemessen (nicht beobachtbar), so kann nur eine reduzierte Fre-
quenzgangmatrix bestimmt werden. Nachfolgend wird ein Beispiel an-
gegeben, bei dem nur die Freiheitsgrade 1 und q erregt aber alle System-
ausgangsgrofien y, (o,) gemessen werden kdnnen,

yi1{wy)
Va1(0y,)

qu(("w)
hll(“)w)

hy ()

ylz(ﬁ)w)
Y22(“)w)

..........

..........

..........

Xll(mw)
0

0

qu(mw)

Xlz((l)w) .......... qu(mw)
0 . 0
0 0
Xq2(@y) «oorienn. X qq(0y)
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Durch das Streichen der entsprechenden Zeilen und Spalten entsteht
ein reduziertes Gleichungssystem.

Xll((’)w) xlq(“)w)

qu(ww) xqq((ow)

hj(ey) hig(e,)
hql(mw) hqq(“)w)

yll(")w) YIq(“)w)
Vq1{oy) Ygqlow)

v (o) H*(w,,) x* (o)

Bei der punktweisen, numerischen Ermittlung der Frequenzgangmatrix
konnen die Koeffizienten x,;(w,,) und y.(e,) entweder durch eine dis-
krete Fourier-Transformation (DFT) der Systemein- und -ausgangs-
groBBen ermittelt oder direkt aus den Zeitsignalen geschidtzt werden.

Die Fehler, die bei der Auswertung mit der DFT auftreten konnen,
machen eine Rechnung im Frequenzbereich schwierig, da Sprungstellen
an den Intervallgrenzen, Spiegelungsfehler und die konjugiert kom-
plexen Anteile die Spektren unter Umstédnden stark verfédlschen.

Bei der Schitzung der Koeffizienten x(w,,) und y(e,) kénnen diese
Fehler nicht auftreten. Hier werden, ausgehend von einem harmo-
nischen Ansatz fiir x,(t)) und y,(t), die Real- und Imaginérteile von
X (w,) und yi(e,) mit Hilfe der Fehler-Quadrat-Methode direkt aus
den Zeitsignalen bestimmt. Wird fir das diskrete Zeitsignal der Ansatz

Xpiwlty) = Xg g + Axy sin(oyt e ) (3.8)

Xg k1 = Offset von XkLw(ty)

r=1,2,3, ....... , nt (nt = Anzahl der Zeitdiskretisierungen)
gewihlt, so kann durch die Umformung

Xkl,w(tr) = Xpkl ¢ Axkl’w[sin(mwtl.)cos(qokl,w) + cos(wwtr)sin(cpkl’w)]
Xkl,w(tr). = XO.kl + Sin((x)wtl.) Akl,w + COS((JJth.) Bkl,w

das lineare Gleichungssystem

-~
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1 sin(ogt) cos(wyt)) X ki Xgpwltp)
1 sin(ogty)  cos(wyts) Ariw| - xkl,w(tZ)
Bkl,w
1 sin(oyt,) cos(oyt,) Xk1,wlth)
Qw Ekl,w = Xkl,w

Aglw = Bxpp oC0s(@y o) Brw = Axyg g sin(ey o)

aufgestellt werden. Der Vektor Py, mit den gesuchten GrdBen der
Gl. 3.8 errechnet sich dann aus der Gl. 3.9.

Qkal,w = Xkl,w
T _ T
Uw Uy Brw = UwXpw
[ugu, ] Ul
-l:—)kl,W = -[—IW -L_]W _L_IW .X_kl’w (3.9)

Py w wird demnach so bestimmt, dall der quadratische Fehler zwischen
dem Ansatz in Gl. 3.8 und dem diskreten Zeitsignal minimiert wird, was
an dieser Stelle verdeutlicht werden soll.

Der Fehler zwischen dem diskreten Zeitsignal und dem Ansatz x .(t,)
in Gl. 3.8 betragt

Vkl,w(tr) = xkl,w(tr) - [XO,kl + AXkl,wSin((‘owtr"-cpkl,w)]'

FaBt man vy ,(t,) zu einem Vektor Vi, zusammen, dann folgt mit
J = MEI,W_\_/H,W der quadratische Fehler. Vorausgesetzt, V,, héngt
linear von den gesuchten Parametern ab, so kann mit der Matrix

DVijw =~ [ OVitw/ OP 1kl w » OVKLw/ OP2klw 5 ovevees s OVt w/ OPnp kl,w ]

(np = Anzahl der unbekannten Parameter, hier np = 3)
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die Gleichung

Vetw = Yoki,w = DV Priw
aufgestellt werden. Aus der Bedingung, dal der quadratische Fehler J

minimiert werden soll, folgt sofort, dal die partiellen Ableitungen von J
nach den einzelnen Parametern gleich Null sein miissen.

0 =09]/ api,kl,w

Nach weiterer Rechnung ergibt sich die Bestimmungsgleichung fiir den
Parametervektor Py .

T T
0 = OV w/Pikiw Yiiw + Yiiw OV, w/ OPikl,w

T
0 =2 oVyyw/ODi k1w Yki,w
-— T o
0 = DVywViiw
0=DVS [V DVi o Poio |
= kl,wl ><0.kl,w ~ =2¥Kl,m *~kl,w
T 1T
Priw = [ DV DV o | DV Vorw

Mit Uy, = DV, und Xy 4 = Vg 11 kann sofort auf die Gl. 3.9 geschlos-
sen werden.

Aus der Beziehung

Imaginirteil [xy(w,)]

tan(ey; ) =
KLW™ " Realteil [x4(0y)]
kann der Real- und Imaginéarteil von x,,(w,) abgeleitet werden:

Aglw = Realteil [x)(w,,)] Briw = Imaginirteil [xy(oy,)]

Xpilogw) = Ay + V-1 By -
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Entsprechend gilt fiir yy,(0,) mit dem harmonischen Ansatz in Gl. 3.10:
Ykiw(te) = Yok + AViw Sin(ogt+ @y ) (3.10)
Vii(0g) = Cyry + V-1 Dy -
Dyjw = Aykl,wcos((bklyw) Dyjw = Aykl,wsin(d)kl,w)

Voraussetzung fir die Bestimmung der Real- und Imaginirteile von
X (0y) und y {w,) ist die Kenntnis der Erregerfrequenz w,,.

Die konstanten Anteile Xg,; und yg,, werden bei der Bestimmung des
Frequenzganges nicht berilicksichtigt, da hier nur das dynamische Ver-
halten beschrieben werden soll. Bei einer spéteren Simulationsrech-
nung muf} dieses jedoch beriicksichtigt werden, indem das aus Modell-
rechnungen bestimmte instationidre mit dem stationdren Verhalten des
Systems iiberlagert wird.

3.2.2. Parametrisierung des Frequenzganges

Liegt der Frequenzgang nichtparametrisch in diskreter Form als Matrix
mit g2 komplexen Koeffizienten hy vor, so konnen hierfiir mit der
Fehlerquadratmethode g2 komplexe, gebrochen rationale Polynome ge-
funden werden, die den Frequenzgang in parametrischer Form abbil-
den. Mit dem Ansatz fiir hy ,, [ = h(e)]

n -
by k1 S
I
0 S

hy w = ’m W =71 ey, (3.11)

Z aj k1 Sty

i=0

folgt:
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n m
> b; k18w = hkl,wZ aj k1 Sw
i=0

—
"
(=]

m
bi k18w = Driw (ao,kl + Z aj k1 Sw )

N

]:0 izl
n m .
D bipashy - Digw 21 ajk1Sw = aokthkiw - (3.12)
j=0 i=
w =1, 2, 3, ...., nf Anzahl der Frequenzpunkte
kK, 1=1,2,3, ...., q

Fir ag,, = 1 stellt die Gl. 3.12 ein lineares Gleichungssystem mit m+n+1
Unbekannten (a;y, und b, ;) und nf Gleichungen dar.

2 n m
1 Sl S% ......... Sl —hkl,l _hkl,lsl ......... 'hkl,lsl bO,kl hkl,l
n m
1 Sz S% ......... S2 -hkl,z _hkl,2S2 .......... ‘hkl’zsz bl,kl hkl,2
n
1 83 83 ......... S3 _hkl,3 ‘hk1’3S3 .......... _hkl,BS? bZ,kl = hkl,3
2 --on - m -
I Spp Spp wveeenen Snt “hrinr PrinpSpe oo “heineSnfl | P ki hytne
a
1,kl
a
2,kl
am ki
Ua =+ Bu = by

Mit agy; = 0 ist die Gl. 3.12 fiir a;,; = 1 entsprechend aufzustellen. Der
Vektor Py, mit den reellen Koeffizienten a;y; und b, berechnen sich
nach Gl. 3.13.
Uk Py = by
Re(!kl) Bkl = Re(.hm)
Im(gkl) Py = Im(l_lkl)
{Re(Up)+Im(Uy )} Pyy = {Re(hy)+Im(hy)}

Py = {{Re(ukl) +Im(gk1)}T {Re(ukl)ﬂm(um)}}'l-
{Re(Up) +Im(Uy)} - {Re(hyy) +Im (y)} (3.13)
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Wie schon im Kap. 3.2.1. exemplarisch gezeigt wurde, wird auch hier
der gesuchte Parametervektor P, so bestimmt, daf3 der quadratische
Fehler zwischen hy,, und den q’ Polynomen minimiert wird.

Aus der bekannten Beziehung y(e,) = H(w,)x(e,) konnen die einzel-
nen AusgangsgroBen im Frequenzbereich y,(e) sofort berechnet wer-
den.

Vi(oy) = hkl,wxl((‘)w) + hkz’wxz(mw) i + hkq,wxq(mw)

3.2.3. Transformation in den Zeitbereich

Werden bei der Parametrisierung von hy,, die gleichen Nennerpoly-
nome a;y; geschitzt (a; ) = a;, = ... = a;y) (vergl. Gl 3.11), so kann
die Riicktransformation in den Zeitbereich vereinfacht werden. Es gilt
dann die Transformation:

m n _ n ,
Z ai,kk SWl yk(mw) = Z bj,kl SWJX]_((.L)W) + el + Z bj,quW]Xq(mW)
i=0 j=0 i=0
u (i) < G) < ()
2, ik V() = X b (6 4 v 2, bikqXq(ts
i=0 j=0 i=0
k=1,2,3, ...., q (317) = d(i)y/dt(i) ()Jc) = d(j)x/dt(j)

Die Koeffizienten a;,, bzw. b, ,, konnen entsprechend ihrer Indizes in
den Matrizen «;* bzw. g;* zusammengefalit werden. Die Matrix «;* wird
dabei zu einer Diagonalmatrix der Koeffizienten a; .

LU € nooG
o} v(t) = D BY x(t) (3.14)
0 j=0

i=

Die Gl. 3.14 beschreibt fiir die Ausgangsfolgen y,(t,) jeweils ein ent-
koppeltes Differentialgleichungssystem,
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3.2.4.Darstellung im Zustandsraum

Das lineare Differentialgleichungssystem in Gl. 3.15, das den allge-
meinen Fall eines Systems mit q Ausgingen und p Eingingen be-
schreibt, kann in eine dquivalente Darstellung im Zustandsraum (Gl. 3.16)

iiberfiihrt werden.
matrix.

Die Matrix «;* ist dabei in der Regel keine Diagonal-

m (l) n (J)
d y(t,) d'x(t,)
D et ——— = > B —— (3.15)
. 1.0 . L M
i=0 dt j=0 dt
n s m+l
Z(t) = A Z(t) + B x(t,
Z(t,) = A Z(t) + B x(t) } (3.16)
y(t) = C Z(t) + D x(t) + E x(t,)
+ + Z Z +
X —O— B f " C —D(‘?—b M
+ +
A
+
!'\ » +;
‘¢ » D '
] X
L dzae = E

Abb. 3.7) Zustandsraumdarstellung (n=m+1)

Bei der Herleitung der Zustandsraumgleichung ergeben sich fiir die

Vektoren und Matrizen verschiedene Dimensionen.
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Spaltenvektor der Linge g

Spaltenvektor der Lange p

Matrix mit q Spalten und q Zeilen

Matrix mit p Spalten und q Zeilen

Matrix mit q-m Spalten und q-m Zeilen
Matrix mit p Spalten und g-m Zeilen

Matrix mit ¢-m Spalten und q Zeilen

Matrix mit p Spalten und q Zeilen

Matrix mit p Spalten und q Zgilen

Matrix mit p Spalten und g'm Zeilen
Nullmatrix mit q Spalten und q Zeilen
Einheitsmatrix mit q Spalten und ¢ Zeilen
Untermatrix von Z mit p Spalten und q Zeilen
Untermatrix von B mit p Spalten und q Zeilen

R I® K

(=>]
S+ -

o N I D I 1 >

—

15" IN

—

Wird die Gl. 3.15 von links mit «¥ -1 multipliziert, so folgt mit o =1

> = > B - (3.17)
dtJ

i=0 d '=

Es soll zuerst der einfache Fall

a' y(t)

> a

i=0 l

= @0 X(t)

untersucht werden. Setzt man

z,(t,) = y(t,)
zy(t,) = dy(t)/dt
z5(t,) = dz}{(tr)/dtz

{(m-1) (m- 1)

zm(.tr) = d v(t)/dt

dann gilt mit den Gleichungen
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dgu(tr)/dt = gwl(tr)
dZm(tr)/dt = - Zl(tr) - Zz(tr) = e - % Zm(tr) + By K(tr)
z(t)T = 1 z(t) z,(t) ... 2, (t) |

und

0 I 0 i 0 0
0 0 I 0 0
Z(t,) = : Z(t) + | | x(t)
] 0 0 cereeeeees 1 0
"Xy %] Ty e -1 Bo
v(t) = C 2Z(t,)

Fiir die Gl. 3.17 mit n = m+]1 bestimmen sich die Matrizen B, D und E
der Gl. 3.16 folgendermalen. Die Matrizen A und C bleiben dabei un-
verandert. Es gilt nach GI. 3.16:

y(t) = z.(t) + D x(t) + E x(t,)
¥(t) = z5(t) + by x(t) + D £(t,) + E ¥(t,)
i(tl‘) = Z3(tl') + DZ S(tl') + .I..l l(tl) + D. i‘{(tr) + E }.(tr)
m). .\ _
y(tr) = =2y Zl(tl) - %) Z_Q(tl) N - 2Xm-1 Zm(tr) +
by x(6) + by %(8) + oo+ b % (1) +
Q(gf')(t,.) + E_(m_)zl)(tr) . (3.18)

Werden diese Gleichungen der Reihe nach von links mit «g, o4, ..., 2,
multipliziert und aufsummiert, so kann durch Koeffizientenvergleich
mit der Gl. 3.17 ein lineares Gleichungssystem zur Bestimmung der

Matrizen B, D und E angegeben werden,

- 44 -




3. Systemidentifikation

I 0 0 0 0 eernen. 0 E B
ot I 0 0 0 0| |[D Bo-1
.a.m-z gm—l I .(.). Q """"" .Q 1‘21 Bn 2
Em-3 %m-2 Ly l D_ .......... Q Dz = Bn-s
ay % Gy E3 G4 eeeeeennn 0 bm-1 By
0 %0 oq 2 %) A3 ceveenenns _I_ Dm QO

Fiir n = m wird die E Matrix zu Null, und fiir n = m-1 werden die E und D
Matrizen zu Null. Das oben beschriebene Gleichungssystem reduziert

sich dann entsprechend.

Die Anfangsbedingungen fiir Z(ty)) errechnen sich aus der Gl. 3.18
durch einfaches Umstellen nach z;(t,).

zq(ty) = [ v(tg) - D x(ty) - E x(tp) ]
z5(tp) = [ 9(ty) - by x(ty) - D %(tg) - E ¥(tg) ]
z5(tg) = [ ¥(tg) - by x(tg) - by x(ty) - D X(ty) - E X (tg) ]
2, (tg) = | ™" (tg) - byyy x(tg) = woveen. -
L0 - D%V ) - ER (1) ]

Die allgemeine Losung der Zustandsraumdarstellung lautet mit der
At,
Ubertragungsmatrix O(t,) = e—

t
v(t) = C O(t,~ty)Z(ty) + CJ@(t,~1)B x(x)dt + D x(t) + E %(t,)
to
Die Transformation in den Frequenzbereich erfolgt durch die GI. 3.19.
I ist in diesem Fall eine Einheitsmatrix mit ¢-m Zeilen und q-m Spalten.

sw Z(0y) = A Z(oy) + B x(0)
Z(wy) = (sy I - A1 B x(w,)
v(wg) = C (s, I - A1 B x(0,) + D x(w,) + E s,, x(u,)
v(og) =[ C (54 1-A)1B +D +E sy | x(0y)
V(o) / x(0y) = Hluy) = [ C (s, 1 -A)1B+D+E sy ] (3.19)
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Im folgenden sollen zwei Matrizen angegeben werden, mit denen ein
rechnerischer Nachweis der Steuer- und Beobachtbarkeit erfolgen
kann. Dieser Nachweis kann jedoch nur fiir Systeme gefiihrt werden,
die durch die GIl. 3.16 in allen Freiheitsgraden darstellbar sind. Reale
Systeme, die nur durch eine reduzierte Frequenzgangmatrix abgebildet
werden konnen, sind nicht vollstandig steuerbar und/oder beobachtbar,

Mit den konstanten Matrizen A und B ist das durch die Gl. 3.16 be-
schriebene System genau dann vollstdndig steuerbar, wenn die Steuer-
barkeitsmatrix W den Rang m hat, und nur dann vollstindig beobacht-
bar, wenn die Beobachtbarkeitsmatrix V den Rang m hat.

[ws

>
o

Jes]

w=[B,A

v=[c,

@)
(>
@]
>
(@}
>

Neben der Steuer- und Beobachtbarkeit ist die Stabilitdt eine weitere
allgemeine Systemeigenschaft. Hierbei unterscheidet man zwischen der
Stabilitdt des erregten (x%0) und des nicht erregten (x=0) Systems.
Ausgehend von der Gl. 3.16, gleichgiiltig ob sie das System in allen
Freiheitsgraden abbilden kann oder nicht, folgt fiir x=0 das charalkteris-
tische Polynom

D(p) det[pl-A] ={ .

p = Eigenwerte

Eine notwendige und hinreichende Bedingung fiir die asymptotische
Stabilitdt ist die Forderung, dall alle Nullstellen des Polynoms D{p)
einen negativen Realteil haben (lurwitzsche Polynome). Als notwen-
dige aber fiir m > 2 in GIl. 3.17 nicht hinreichende Bedingung kann die
Forderung aufgestellt werden, daf} alle Koeffizienten des Polynoms D(p)
positiv sein miissen. Dieses bedeutend gleichzeitig, dall alle Koeffizien-

ten der Matrizen «;

a; in Gl. 3.17 bzw. «;* in Gl. 3.14 positiv sein miissen.
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Bei der Parametrisierung der Frequenzgangmatrix ist also darauf zu
achten, daB} die Koeffizienten aller Nennerpolynome grofier Null sind,
um die notwendige Bedingung fiir die Stabhilitit der Zustandsraumdar-
stellung zu erfiillen.

Weitere Stabilitdtskriterien (E. J. Routh und M. A. Lyapunov) und Ein-

zelheiten zur Stabilitdt von erregten Sytemen sind in /26/ zu finden.
Hierauf soll im weiteren nicht eingegangen werden.

3.3. Identifikation von nichtlinearen Systemen

In diesem Abschnitt wird die Identifikation von nichtlinearen Systemen
nicht in aller Allgemeinheit oder anhand spezieller nichtlinearer Modell-
ansitze beschriebenl. Es soll vielmehr die im Kap. 3.2. vorgestellten
Identifikationsmethode auf ein nichtlineares System angewendet und
erlautert werden. Dieses ist im Zusammenhang mit der Identifikation
von hydrodynamischen Wandlern wichtig, da diese im allgemeinen nicht-
lineares Verhalten aufweisen. Weiterhin sollen Parallelen zur Volterra-
schen Funktionalreihe aufgezeigt werden.

Es wird ein nichtlineares System untersucht, an dem auch schon in
Kap. 3.1.2. die Anwendung der Volterraschen-Funktionalreihe sowie einige
Eigenschaften nichtlinearer Systeme erldutert wurden (vergl. Gl. 3.5).

y(t) = ajx(t) + azx(t)?' + a3x(t)3

Fiir dieses System soll nun durch Linearisierung um einen Betrieb-
spunkt ein lineares Modell identifiziert werden. Es wird davon ausge-
gangen, dall das System als "black box” vorliegt und nur die Zeitver-
laufe am Ein- und Ausgang gemessen werden konnen.

1: Hierfiir sei auf einige der vielen Verodffentlichungen hingewiesen /29, 30,
32 - 35/.
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Zur Bestimmung ‘des Frequenzganges wird das harmonische Eingangs-
signal
x(t) = u + 2x; cos(wyt)

verwendet. Durch den Parameter p wird der Betriebspunkt vorgegeben,
in dem das Modell bestimmt werden soll. Da H(w) fiir das untersuchte
System frequenzunabhingig ist, reicht eine Erregerfrequenz zur voll-
stdndigen Beschreibung aus. Die analytische Losung des Systemaus-
gangs lautet:

y(t) = ajp + a2p2 + 33u3 + 2x02a2 + 0 ux0233 +
cos(wgt) [ 2xga; + 4pxgag + 6u2xoa3 + 6x03a3 ]
cos(zmot)[ 2x02a2 + 6px0233 ]
cos(3(o0t)[ 2x03a3

Liegen die Zeitverldufe x(t) und y(t) als MeBwerte vor, so kdénnen die
Mittelwerte und die Amplituden der Grundwelle fiir beide Verldufe mit
Hilfe der Ansitze S “,

x(t)* = ux* + xo*cos(wot) und y(t)’k = uy* + yo*cos(wot)

geschatzt werden.

By = W
* 2 3 4,2 2
iy = ag +asu +azi + 32X ag + 6 uxg ag
*
XO = 2X0
* 2 3
Yo = 2Xga; + 4uxgap + 6p xgag + 6Xy ag

Der Frequenzgang H,(w) ergibt sich als Verhiltnis der Ausgangs- zur
Eingangsamplitude.

5 2
H (o) = y(,*/xo* = ap + 2u0, + 3pTag + 3x02a3
Nur fir den Betriebspunkt p=0 und fiir kleine Erregeramplituden x, ist

der identifizierte Frequenzgang H,(v) flir das untersuchte System eine
gute Niherung fiir den ersten Volterra-Kern, der schon im Kap. 3.1.2.
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mit a; angegeben wurde. Der konstante Anteil ¢ im Eingangssignal ver-
ursacht jedoch zusitzliche Schwingungen mit der Grundfrequenz o,
und der Amplitude {(4pa, + 6p2a3), die auch bei der Schitzung der Grund-
welle im Ausgangssignal beriicksichtigt werden. Aus diesem Grund ist
im allgemeinen nicht davon auszugehen, dall der experimentell be-
stimmten Frequenzgang und der erste Volterra-Kern gleich sind.

Im weiteren wird das stationdare Systemverhalten untersucht. Darunter
ist die Ein-/Ausgangsbeziehung des Systems bei konstanten Eingangs-
groBBen zu verstehen.

Xsta.(t) 3
2 3
ysta.(t) = ajw + ae + asp

Wie zu erwarten war, deckt sich die stationédre Ausgangsgrofle yq,, (t)
nicht mit dem aus instationiren Messungen geschitzten Mittelwert uy*.
Dieses ist damit zu begriinden, dal} fiir nichtlineare Systeme das Super-
positionsprinzip nicht gilt. = ' ‘

y(u+2xgcos(ot)) *# y(u) + y(2xycos(ot))

Fiir kleine Erregeramplituden kann jedoch der Unterschied zwischen
der stationdren Ausgangsgrofle und dem geschédtzten Mittelwert ver-
nachliassigt werden. Das um den Betriebspunkt p linearisierte Modell
lautet dann mit allgemein periodischen Eingangsfunktionen:

[ee]

los]
x(t) = p + Zlaico_s(wit) + Zlbjsin(wjt)
i= j=

0]

V(iin. = VYsia (t) + H-l(w)[Zaicos(wit) + ijsin(wjt)] .
i=1

i=1

Oberwellen und Kombinationsfrequenzen werden von diesem Modell
nicht abgebildet. Weiterhin gilt es auch nur fiir den einen Betriebs-
punkt p und fiir kleine Erregeramplituden. Somit kann das Modell nur in
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erster Ndherung das instationédre Systemverhalten abbilden. Die Genauig-
keit, mit der dieses erfolgt, hingt von den Eingangssignalen und der
Art der Nichtlinearitdat des Systems selbst ab. Allgemeingiiltige Aus-
sagen konnen nicht getroffen werden. Der Erfolg der Modellierung muf
im Einzelfall durch den Vergleich von MeBwerten und Simulationsrech-
nungen lberpriift werden.

3.4. Teilsystemidentifikation

Eine Identifikation grofer mechanischer Konstruktionen kann aufgrund
der komplizierten Geometrie und der Fiille der zu beriicksichtigen Rand-
einfliisse in vielen Fillen nicht mehr am gesamten System durchgefiihrt
werden. Haufig ist auch das dynamische Verhalten der gesamten Kon-
struktion auch gar nicht von Interesse, sondern nur das von Subsys-
temen. Die Teilsystemidentifikation bietet die Moglichkeit, groBere Kon-
struktionen in Subsysteme aufzuteilen, diese zu identifizieren und zu
einem Gesamtmodell zusammenzusetzen.

Eine Anwendung der zugrundeliégenden Theorie findet man in der
Systemanalyse speziell bei der Finite-Elemente-Methode. Basierend auf
einfachen physikalischen Gesetzmilligkeiten wird hierbei das gesamte
Systemverhalten durch das Zusammenwirken einer endlichen Zahl von
finiten Elementen beschrieben. Jedes einzelne dieser Elemente besitzt
ein Eigenverhalten!, das unabhingig von Einwirkungen anderer Teil-
systeme oder den geometrischen Randbedingungen der Gesamtkonstruk-
tion ist. Dieses Eigenverhalten wird meist in der Form von dynamischen
Ubertragungs- oder Steifigkeitsmatrizen angegeben. Hiufig wird auch
die inverse dynamische Steifigkeitsmatrix, der Frequenzgang, verwendet.
Unter Beriicksichtigung der Randbedingungen werden die Teilsystem-
matrizen dann zu einer Gesamtmatrix zusammengefallit, mit der das
dynamische Verhalten des gesamten Systems beschrieben werden kann.

1: Unter dem Eigenverhalten eines Teilsystems sind die Systemeigenschaften
zu verstehen, die sich auf physikalischen GesetzmiRigkeiten (z.B. Werkstoff-

gesetzen) und Geometriedaten (z.B. Ldngen und Fliichen) begriinden.
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Ein einfaches Beispiel zur Finiten-Element Rechnung ist der in der
Abb. 3.8 a dargestellte Zugstab. Aufgrund der unterschiedlichen
Flachen-, Dichte- und Liangenverteilung wird der Zugstab in drei Teil-
systeme unterteilt (Abb. 3.8 b), fiir die jeweils eine Ubertragungsmatrix
angegeben werden kann (Gl. 3.20) /27/.

e1 A1 Ly o2 Ay Ly e3 Az L
2
2
7
Teilsystem 1 Teilsystem 2 Teilsystem 3
T T T T T LI T [Nt -=--=- === |
u; U uyliu, ujzl tug uyl
| || —> | | <+ — |
b)

Abb. 3.8) a) Zugstab (E-Modul = konstant)
b) Einteilung des Zugstabes in Teilsysteme

(u; = Verschiebung; N; = Normalkraft)

U cos(B;) L;sin(B;)/(EA;B;)
=i 'OiAjLiﬁ)zsin(Bi)/Bi COS(Bi) (3.20)

0.5

=
1l

Diese Matrix U; stellt fiir jedes Subsystem die Beziehung zwischen den
Kraft- und VerschiebungsgroBen an der linken und der rechten Teil-
systemgrenze her.

zy = Uz, z3 = Uyzy z4 = Uz z
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Die Gesamtiibertragungsmatrix ergibt sich somit aus dem Produkt aller
Teilsystemmatrizen.

Z4 = U Zl L]

Z =ges.= = LI3-u2gl

ges.
In gleicher Weise wie das Ubertragungsverhalten des gesamten Systems
aus dem der einzelnen Teilsysteme bestimmt wurde, kann das Ein-/
Ausgangsverhalten einzelner Teilsysteme aus dem des Gesamtsystems
identifizieren werden. Hierfiir sind im allgemeinen alle Zustandsgroen
notwendig, die die Systemgrenzen iiberschreiten. Speziell fiir den hier
untersuchten Zugstab sind das die Zustandsvektoren des zu identifizie-
renden Teilsystems. In den vielen Fillen stehen den n® unbekannten
Koeffizienten der teilsystembeschreibenden Matrix aber nur n Glei-
chungen gegeniiber.

Nivi| [ Ui2r Uizz| [N

Demnach miissen n linear unabhingige Messungen durchgefiihrt wer-
den, um das Gleichungssystem 10sen zu kinnen.

Uip 1 Y12 Uitr Uitz| (w1 W2
Niit1 Nivr2| [Uiar Ui2e| [Nit Nio

Z

L+l

U, Z;

Dieses Problem ergibt sich meist auch bei der Identifikation des ge-
samten Systems (vergl. Kap. 3.2.). Es kann jedoch vorkommen, dal} die
unterschiedlichen Erregungen des Systems immer zu linear abhingigen
Zustandsvektoren an der Teilsystemgrenze fiihren. In diesem Fall miissen
ein oder mehrere Teilsysteme, nicht aber das zu untersuchende, bei
jeder Messung hinsichtlich des Eigenverhaltens geindert werden. Dieses
kann beispielsweise durch Anderungen von Steifigkeiten erfolgen.
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Der Sachverhalt soll an dem in Abb. 3.8 b abgebildeten Zugstab ver-
deutlicht werden. Fiir das zu identifizierende Subsystem 2 muf} das
Gleichungssystem

uz1 ugo| (Uzqp Uzqa| |Ug1 Uz

N31 Ngo| |Usz21 Uzog [Nay N

gelost werden. Der Zustandsvektor z, errechnet sich, unter Beriick-
sichtigung der geometrischen Randbedingung (u; = 0), aus den Glei-
chungen

uy = Ujp pN;p und Ny = Uj 55Ny .

Bei unterschiedlichen Erregungen des Gesamtsystems, gleichgiiltig an
welcher Stelle, dndert sich in den beiden oben genannten Gleichungen
nur die Normalkraft N, so daB die Matrix Z, der Zustandsvektoren 2, ;
singuldr wird.

Up 2N UgaNg

det .
Uy 20Ny UjpgaNoy

*
(Up 12U 22 = Uy 1oU) 22N 1Ny | =

1
[an]

Wird jedoch bei der zweiten Messung die Steifigkeit des ersten Teil-
systems gedndert, und somit auch die Koeffizienten U, ;, und U ,,,
konnte die Matrix Z, invertiert und das Subsystem identifiziert werden.
Die Anderung des ersten Teilsystems darf sich jedoch nicht linear in
beiden Koeffizienten (U] ;,, Uy ,,) duBern, wenn die Erregung bei bei-
den Messungen die gleiche ist.

{ * *
Ujp 12N Up1aNg g

det M .
Uj2oNp UpaoNg g

+ 0

(L]1,12U;k,22 - Ul*,12Ul,22)Nl,lN;,1 F 0

L 3 *
Uy 12/U 00 3 U 15/U) 55
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Bei der Identifikation des ersten Teilsystems konnen aufgrund der Ver-
schiebungsbehinderung u; = 0 die Koeffizienten U, ;; und U, ,; nicht
bestimmt werden. Besteht das Teilsystem bei einer Anderung der System-
grenzen jedoch aus einem Zugstab mit einseitiger, fester Einspannung,
so kann dieses durch eine einzige Messung identifiziert werden, da den
zwei unbekannten Koeffizienten genau zwei Gleichungen gegeniiber-
stehen.

up = Uy 19/ Uges 22F(1) und Ny = Uyp55/Uges 55F(t)

Das dritte Teilsystem kann ohne Anderungen anderer Subsysteme iden-
tifiziert werden, indem nacheinander am freien Ende und am Ubergang
vom ersten zum zweiten Teilsystem der Zugstab mit einer harmo-
nischen Kraft erregt wird.

Die Identifikation von Subsystemen unterscheidet sich rein formal nicht
von der des gesamten Systems. Wie am Beispiel des Zugstabes jedoch
verdeutlicht wurde, muf} fir jedes zu untersuchende System iliberpriift
werden, unter welchen Bedingungen dieses identifiziert werden kann.

Die im Kap. 3.2.1. vorgeschlagene Vorgehensweise zur experimentellen
Frequenzgangmessung kann grundsitzlich auch auf die Ubertragungs-
und Steifigkeitsmatrix eines Systems angewendet werden, ebenso auch
die Parametrisierung in Form von komplexen, gebrochen rationalen
Polynomen (vergl. Gl. 3.11). An dieser Stelle sei jedoch auf die Konver-
genzeigenschaften der Matrizen H(w), K(w) und Ul(w) fiir @ — 0 und
w — o hingewiesen, die man beim Polynomansatz der einzelnen Koef-
fizienten beachten mull. Bei der ldentifikation von Subsystemen treten
in der Regel Starrkorperverschiebungen auf, die beispielsweise dazu
fiihren, daf} der Frequenzgang fiir o— 0 gegen unendlich strebt.

In der Tab. 3.1 sind die Grenzwerte flir @« — 0 und o — 0 von Syste-
men mit und ohne mogliche Starrkorperverschiebung angegeben. Sie
sollen nur Anhaltswerte fiir den Koeffizienten agy, und die Parameter n
und m in Gl. 3.11 liefern. Die angebenen Grenzwerte kdnnen nicht fiir
jedes System verallgemeinert werden. Ein ® deutet darauf hin, dafl fiir
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einige Systeme oder Koeffizienten Grenzwerte existieren, iliber die
keine Aussagen gemacht werden kénnen.

In der Tabelle bedeutet:

\74Y% Koeffizienten, die das Verhiltnis von Verschiebungen
beschreiben

K/K  Koeffizienten, die das Verhidltnis von Kraftgré3en beschreiben

V/K  Koeffizienten, die das Verhiltnis von Verschiebungen zu
KraftgréBen beschreiben

K/V Koeffizienten, die das Verhiltnis von Kraftgréofien zu

Verschiebungen beschreiben

Tab. 3.1) Grenzwerttabelle fiir H(w), K(®w) und U(w)

Systeme ohne Frequenz- |Steifigkeits- Ubertragungsmatrix
Starrkodrper- gang H(w) |matrix K(w) U(w)
verschiebung v/vV K/K | K/V | V/K
lim o — o 0 o % " - 0
lim o — 0 | % H * sk % 8
a9,k1 1 1 1 1 1 1

Systeme mit
Starrkorper-

verschiebung

lim ow— @ 0 1S9) * * o 0
lim o — 0 1) 0 | * 0 o)
aO,kl 0 1 1 1 1 0

fiir beide

Systeme gilt n<m n>m n=m n=m n>m n<m

Abschlie3end sollen noch einige Bemerkungen zur Identifikation von
nichtlinearen Subsystemen gemacht werden. Bei linearen Teilsystemen
besteht die Schwierigkeit darin, an den Systemgrenzen linear unabhéan-
gige Zustandsvektoren zu realisieren. Oft ist es nicht moglich einzelne
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Teilsysteme zu verdndern oder das gesamte System gezielt zu erregen.
Besteht dagegen das Gesamtsystem aus mindestens einem nichtline-
aren Subsystem, so wiirde schon eine Amplitudeninderung der Erre-
gung bei den einzelnen Messungen ausreichen, um linear unabhingige
Zustandsvektoren zu realisieren. Weist jedoch das zu identifizierende
Teilsystem nichtlineares Verhalten auf, so werden bei einer Amplituden-
variation die Identifikationsergebnisse verfalscht, da das Superpositions-
und Proportionalit.'zitSprin'zip fiir dieses System nicht gilt. Frequenzgénge,
Steifigkeits- und Ubertragungsmatritzen nichtlinearer Systeme sind
immer amplitudenabhingig und gelten nur im betrachteten Betriebspunkt.

Wie diese kurze Einfiihrung in die Subsystemidentifikation gezeigt hat,
sind einige Kenntnisse iiber das Gesamtsystem notwendig, um gezielt
und systematisch einzelne Teilsysteme identifizieren zu kénnen.
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4. Allgemeines zur ldentifikation hydrodynamischer Wandler

In Abb. 4.1 ist ein einfacher Anwendungsfall fiir den Einsatz von hydro-
dynamischen Wandlern dargestellt. Die von der Antriebsmaschine in
den Wellenstrang eingeleitete, mechanische Energie wird iber den
Wandler nach einer Momenten- und Drehzahlwandlung der Arbeits-
maschine zugefiihrt. Sind Einrichtungen zur Messung der Teilsystem-
ein- und -ausgangsgroBen vorhanden, so kann prinzipiell das dyna-
mische Verhalten hydrodynamischer Wandler aus diesem Gesamtsystem
identifiziert werden.

Subsystem

Abb. 4.1) Grundlegender Versuchsstandaufbau
(1: Antriebsmaschine; 2: Arbeitsmaschine; 3: hydrodynamischer

Wandler; 4: MeBeinrichtung fiir Momente und Drehzahlen)

Abgeleitet aus der Finite-Element-Methode wird fiir den Wandler ein
Modell angegeben, das eine Beziehung zwischen den Ein- und Ausgangs-
groflen an den Grenzen des Systems herstellt. Mehrfreiheitsgradsysteme
werden dabei in der Form von Matrizen abgebildet, die entweder aus
einem Differentialgleichungssystem hergeleitet oder darauf zuriickge-
fiihrt werden konnen. Fiir hydrodynamische Wandler sind in GIl. 4.1 bis
4.3 drei verschiedenen Modellformen angegeben, die sich in den unter-
schiedlichen Definitionen der Zustandsvektoren unterscheiden. Die MeR3-
orte der Zustandsvektoren werden durch die Systemgrenze bestimmt.
Die Subsystemein- und -ausgangsgrofien sind die pumpen- und turbinen-
seitigen Momente und Drehzahlen. Welche MeflgréBen als Eingangs-
und welche als Ausgangsgrioflen bezeichnet werden, ist dabei rein will-
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kiirlich, da die einzelnen Formulierungen ineinander Uberfiihrt werden
kdnnen.

lMp(m) a1 dpp(@)| [np(w)
‘ MT((J)) C121((1)) dzz(())) nT((J.))
M(w) = D(w) n(w) (4.1)
‘np((ﬂ) ‘ = h“(m) hlg(‘ﬁ) Mp((ﬁ)
nT(‘l’) hgl(‘ﬁ) hgg((ﬂ) MT(‘ﬂ)
n(w) = H(w) M(w) (4.2)
nr(w) ] Uy (0) up(w)| [nplw)
Mp(w) Us1(w) uyy(w)| [Mp(w)
Zy(w) = U(w) Z1(w) (4.3)

Die Matrix D(w) in Gl. 4.1 wird im folgenden dynamische Dampfungs-
matrix genannt, da sie die Beziehung zwischen den Momenten und den
Winkelgeschwindigkeiten beschreibt. Thre Inverse ist die Matrix H(w) in
Gl. 4.2. Wird H(w) durch jo geteilt, dann stellt die so gebildete Matrix
die Beziehung zwischen den Winkeln und den Momenten her. Im allge-
meinen wird diese Matrix als Frequenzgang bezeichnet. Dementspre-
chend wird das Produkt D(w)-jo dynamische Steifigkeitsmatrix genannt.
Die Matrix U(w) in Gl. 4.3 ist die dynamische Ubertragungsmatrix. Die
Koeffizienten aller drei Matrizen sind komplexe Funktionen,

Aus dem grundsidtzlichen Versuchsstandaufbau in Abb. 4.1 und den ver-
wendeten Modelle in Gl 4.1 bis GI. 4.2 ergibt sich, dal} diese flir das
Teilsystem Wandler fiir jeweils eine Erregerfrequenz « durch eine pum-
pen- und eine turbinenseitige Erregung identifiziert werden konnen.,
Andere Teilsysteme des Antriebsstranges brauchen hinsichtlich ihrer
dynamischen Eigenschaften nicht gedndert zu werden.
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4.1. Beschreibung des Versuchsstandes

Im Rahmen des Sonderforschungsbereiches (SFB) 278 ("Hydrodynami-
sche Leistungsiibertragung” wurde in den Jahren 1990 und 1991 ein
von der Deutschen Forschungsgemeinschaft (DFG) finanzierter Ver-
suchsstand aufgebaut, .der in Abb. 4.2 dargestellt ist.

Abb. 4.2) Wandler- und Kupplungsversuchsstand mit einphasigem

Versuchswandler

Das Teilprojekt A5 dieses SFB’s beschiftigt sich mit der Modellierung
und Identifikation des instationaren Verhaltens von hydrodynamischen
Wandlern und Kupplungen. Der Versuchsstand wurde speziell fiir diese
Aufgabenstellung geplant und ausgefiihrt. Dieses erfolgte in Zusammen-
arbeit mit Herrn Dipl. Ing. U. Folchert, der auch die Untersuchungen
an der hydrodynamischen Kupplung durchfiihrte /31/.
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Aus der allgemeinen Zielsetzung der Subsystemidentifikation von Wand-
lern und Kupplungen heraus, ergaben sich spezielle Anforderungen an
den Versuchsstand, die folgendermaflen zusammengefalit werden konnen:

1) Hohe Dynamik der Antriebs- und Bremseinheit,

2) Schnelle und genaue Drehzahl- bzw. Momentenregelung der
Antriebs- und Bremseinheit im Vierquadrantenbetrieb.

3) Rechnergestiitzte MeBwerterfassung, -verarbeitung und Versuchs-
standsteuerung.

4) Flexibler und modularer Aufbau aller mechanischen Komponenten.

5) Genaue meBtechnische Erfassung von zum Teil schnellen Drehzahl-
und Momentenidnderungen

Aufgrund der geforderten Eigenschaften an die Antriebs- und Brems-
einheit wurden hydrostatische Getriebe eingesetzt. Die Wahl fiel dabei
auf zwei gleiche, sekundirgeregelte Axialkolbeneinheiten. Sie zeichnen
sich, im Gegensatz zu elektrischen Antrieben, durch ein geringes Bau-
volumen und geringe Massentrigheitsmomente aus. Grundsitzlich kann
bei den Axialkolbeneinheiten nicht eindeutig zwischen Antriebs- und
Bremseinheit unterschieden werden, da beide Maschinen im Vierqua-
drantenbetrieb eingesetzt werden konnen.

Bei der Sekundirregelung bleibt der Betriebsdruck anndhernd konstant
und wird durch den Ladezustand der im System befindlichen Hydraulik-
speicher bestimmt. Wechselnde Belastungen verursachen daher haupt-
sdchlich Anderungen des Volumenstromes. Dieses hat den Vorteil, daR
die von der Bremsmaschine abgegebene hydraulische Energie wieder in
das Konstant-Drucknetz zuriickgefiihrt werden kann, so dal} nur die in
der Anlage auftretenen Verluste durch eine Versorgungseinheit gedeckt
werden miissen. In Abb. 4.3 ist das hydraulische Antriebssystem skiz-
ziert.
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Abb. 4.3) Prinzipielle Darstellung des hydraulischen Antriebssystems
1, 2) elektro-hydraulische Schwenkwinkelverstellung;
3) Hochdruckleitung;
4) Niederdruckleitung;
5, 6) Antriebsmaschine 1,2;
7) Hauptversorgungspumpe;
8) Speisepumpe;
I;, I,) Steuerstrom Maschine 1,2;

s %2isy) Schwenkwinkelistwert Maschine 1,2;
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Abb. 4.4) Antriebsregelung

4. Allgemeines zur Identifikation hydrodynamischer Wandler

Die Anderung des Hubvolumens und somit des Volumenstroms einer hy-
drostatischen Einheit erfolgt tiber die elektro-hydraulische Verstellung
des Schwenkwinkels. Der zur Verstellung einer Maschine notwendige
Steuerstrom I wird von einem analogen Schwenkwinkelregler (a-Regler)
vorgegeben. Diesem ist alternativ entweder ein analoger Drehzahl-
oder Momentenregler (n-Regler oder M-Regler) vorgeschaltet (Abb.
4.4). Grundsitzlich ergeben sich daraus fiir die Regelung der Anlage
vier Kombinationen oder auch Regelmoden (Tab. 4.1).

Sollwert o
Sollwert —> M-Regler / Steuer-
n oder M ~ strom I
T - ng' a~-Regler —
(O— n-Regler

Istwert n oder M Istwert «

L

Tab. 4.1) Regelmoden

Regelmodus pumpenseitig turbinenseitig
(Maschine 1) (Maschine 2)
1 Drehzahl ‘ Drehzahl
2 Drehzahl Moment
3 Moment Drehzahl
4 Moment Moment

Zudem besteht die Moglichkeit unter Umgehung des Momenten- und
Drehzahlreglers den Schwenkwinkelsollwert « vorzugeben. Der Regel-
modus 4 und die Kombinationen Momenten-/Schwenkwinkelregelung,
Schwenkwinkel-/Momentenregelung und Schwenkwinkel-/Schwenkwin-
kelregelung sind jedoch ausgeschlossen, da hierbei unzuldssig hohe
Drehzahlen auftreten kiénnen. Die Regelparameter fiir den Momenten-
und Drehzahlregler konnen fiir beide Maschinen unabhingig voneinan-
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der an die jeweiligen Versuchsbedingungen angepalit und manuell einge-
stellt werden. Die MeBwerte fiir die Momente und Drehzahlen an der
Subsystemgenze werden gleichzeitig zur Modellanpassung und als Ist-
werte flir die analoge Regelung verwendet. Das hat den Vorteil, da mit
der Sollwertvorgabe die ZustandsgroBBen an der Teilsystemgrenze direkt
beeinfluBt werden kdnnen.

Die Sollwertvorgabe, MeBwerterfassung sowie die Melwertverarbeitung
erfolgt durch ein VME-Bus Rechersystem, dessen prinzipieller Aufbau
in Abb. 4.5 dargestellt ist.

Harddisk Streamer
385 Mb. 150 Mb.
ST 4385 Viper 21508

3

A/D Wandler | Target CPU | Host CPU Tar;et CPU |D/A Wandler
16 Kanidle SE | 4 Mb. RAM |16 Mb. RAM |4 Mb. RAM |8 Kanile
12 bit 25 MHz. 25 MHz. 25 MHz. 12 bit
DVME 601 VME 133 XT | VME 147 SB1|VME 133 XT |DVME 628
Sample &
Hold Target Master Target
16 Kandle SE| Console 1 Console Console 2
DVME 645

MeBwerte fiir Sollwerte fiir

Momente und Drehzahlen¢

Momente und Drehzahlen

Abb. 4.5) Rechnerkonfiguration
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Das System ist aufgrund des modularen Aufbaus sehr flexibel und viel-
seitig einsetzbar. Den Kern bildet die Host-CPU (Motorola MC 68030)
mit dem Betriebssystem UNIX V/68. Die eigentliche MelBwerterfassung
und Sollwertvorgabe lduft unter dem Echtzeitbetriebssystem VME-exec
auf den beiden Target-CPU’s (Motorola MC 68020) ab. Wahrend die
eine Target MeBwerte aus dem Analog/Digital-Wandler liefit und fiir
deren Abspeicherung verantwortlich ist, werden auf der anderen Target
die Sollwerte fiir die Versuchsanlage berechnet und liber den Digital/
Analog-Wandler der jeweiligen analogen Antriebsregelung fiir beide
Maschinen zugefiihrt. Fiir die Synchronisation der Target-CPU”s und
dem A/D- bzw. D/A-Wandler ist ein systeminterner Timer mit einstell-
barem Zeittakt verantwortlich. Dadurch ist ein closed-loop-Betrieb
moglich, bei dem die Sollwertberechnung in Abhingikeit von den MeB-
werten erfolgt. Dieses ist im Zusammenhang mit der Realisierung spe-
zieller Versuchsreihen und einer geplanten digitalen Regelung der Ver-
suchsanlage notwendig. Die Mellwerte werden blockweise und off-line
auf der Host-CPU ausgewertet und zur Modellanpassung weiterverar-
beitet. Grundsatzlich ist jedoch auch eine blockweise on-line Auswer-
tung mdoglich, bei der das Modell rekursiv an die neuen MeRwerte an-
gepalt wird.
d

Die Uberwachung der Betriebssicherheit wird von einer speicherpro-
grammierbaren Steuerung (SPS) iibernommen. Kritische Betriebszu-
stande werden von ihr erfal3t und fiihren in den meisten Fédllen zur Not-
abschaltung der Anlage. Hierzu zihlen beispielsweise eine Uberschrei-
tung der maximalen Drehzahlen, eine unzuldssig hohe Temperatur der
Hydraulikfliissigkeit oder zu grolle Regelabweichungen. Weiterhin wird
auch die Bedienung der Anlage tiberwacht.

Der sechs Meter lange Grundrahmen des Versuchsstandes besteht aus
einer torsionssteifen Schweillkonstruktion, auf der iiber die ganze Linge
zwei bearbeitete und mit Gewindebohrungen versehene Fiihrungsbahnen
aufgesetzt sind. Diese ermdglichen eine beliebige Positionierung aller
Aufbauten. Hierzu zihlen die beiden Antriebseinheiten, die Wandler
oder Kupplungseinheit, sowie Einheiten zur Aufnahme von Zwischen-
wellen und Zusatzdrehtrigheiten. Somit konnen im gesamten Antriebs-
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strang weitere Subsysteme ohne groferen Aufwand eingebaut werden,
um das dynamische Verhalten hydrodynamischer Wandler und Kupplungen
unter nahezu beliebigen Randbedingungen untersuchen zu konnen. Jede
Einheit ist so konstruiert, das sie radial leicht ausgebaut und ausge-
tauscht werden kann, Die Verbindungen zwischen den Einheiten erfolgen
iiber torsionssteife, rein mechanische Kupplungen. Diese ermdglichen
es, Fluchtungsfehler und einen axialen Versatz zwischen den einzelnen
Komponenten auszugleichen.

Bedingt durch den mechanischen Aufbau der Antriebseinheiten werden
von diesen drehzahlfrequente Schwingungen in den starren Antriebs-
strang eingeleitet, die in der Ndhe der Resonanzfrequenzen zu groflen
Momentenschwankungen fiihren. Bei der Konstruktion wurde jedoch auf
dampfende Bauelemente im Antriebsstrang verzichtet, weil sich diese in
hochdynamischen Versuchstdnden nachteilig auswirken kdnnen. Zudem
ist die Auslegung eines Antriebsstranges hinsichtlich der Vermeidung
von Resonanzschwingungen meist nur in einem begrenzten Betriebsbe-
reich moglich. Die setzt voraus, daB die Dynamik der einzelnen Teilsy-
steme bekannt ist und mathematisch beschrieben werden kann. Bei der
Auslegung des Versuchsstandes war dieses jedoch nicht mdglich, da
tiber die Dynamik der zu untersuchenden, hydrodynamischen Wandler
und der Kupplung wenig Kenntnisse vorlagen. Da die Momenten-
schwankungen mit Frequenzen > 130 Hz weit {iber dem Dynamikbereich
liegen, der fiir die Untersuchung von hydrodynamischen Wandlern und
Kupplungen von Interesse ist, wurden sie durch eine analoge und digi-
tale Filterung der Mefsignale unterdriickt.

Die maximal zur Verfligung stehende mechanische Antriebsleistung Pp
ist von den Wirkungsgraden der einzelnen hydrostatischen und -dyna-
mischen Baugruppen sowie von der installierten elektrischen Versor-
gungsleistung Py abhangig. Die Zusammenhédnge ergeben sich in erster
Nidherung aus Abb. 4.6.
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PhV PhT

Abb. 4.6) Wirkungsgrade in der gesamten hydraulischen Anlage
(ng = Wirkungsgrad Elektromotor; 1y = Wirkungsgrad Versorgungs-
pumpe; np = Wirkungsgrad Antriebsmotor; np = Wirkungsgrad
Bremsmaschine; ny = Wirkungsgrad Wandler; Pyp = hydraulische
Versorgungsleistung fiir den Antriebsmotor; Py = zuriickgewonnene
hydraulische Leistung von der Bremsmaschine; Py = hydraulische
Leistung der Versorgungseinheit; P p = pumpenseitige mechanische
Leistung; P 1 = turbinenseitige mechanische Leistung;

Pg = elektrische Versorgungsleistung)

Pap = pEnannE/(l'nPn\vﬂT) (4.4)

Mit Gl. 4.4 und den stationdren Kennlinien der hydrodynamischen Bau-
gruppen kann abgeschitzt werden, ob die installierte elektrische Ver-
sorgungsleistung ausreicht, bestimmte Betriebspunkte der eingesetzten
hydrodynamischen Baugruppe anzufahren. Dieses ist erforderlich, um
zu {iberpriifen, ob ausreichend hydraulische Energie von der Brems-
maschine zuriickgewonnen wird. In Betriebspunkten mit einem schlech-
ten Wandler- oder Kupplungswirkungsgrad ist dieses jedoch nicht immer
gewiahrleistet. Da die mechanische Aufnahmeleistung hydrodynamischer
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Getriebe im allgemeinen mit der Antriebsdrehzahl steigt, kann auch die
im Dauerbetrieb maximal gefahrene Pumpendrehzahl mit Hilfe der
Leistungszahl A abgeschitzt werden. Die Wirkungsgrade der hydrosta-
tischen Baugruppen und des elektrischen Antriebes konnen in erster
Niherung als konstant angenommen werden (ng = ny = 0.9; np = np = 0.89).
Lediglich die Betriebspunktabhingigkeit des Wirkungsgrades der hydro-
dynamischen Getriebe ny, ist zu beriicksichtigen.

Die Olversorgung der Wandler ist in der hydraulischen Anlage fiir die
Antriebs- und Bremsmaschinen integriert. Das Betriebsmedium ist das-
selbe wie das der hydrostatischen Antriebe. Es wird aus einem 630 Liter
groBem Vorratstank bezogen. Die Olkreisldufe fiir die Wandler und die
Antriebseinheiten sind an einen Wiarmetauscher mit 35 kW Kiihlleistung
angeschlossen. Uber ein Druckbegrenzungs- und Stromregelventil kénnen
der Druck (max. 15 bar) und der Volumenstrom (max. 10 1/min) fiir das
Betriebsmedium der Wandler eingestellt werden. Mit jeweils zwei an
den Wandlern angebrachten Widerstandsthermometern wird die Betriebs-
temperatur wihrend der Versuchsdurchfiihrung iiberwacht. o

Da iiber die Teilsystemgrenze des Wandlers durch das Betriebsmedium
hydraulische Leistung zu- und auch wieder abgefiihrt wird, und zudem
Wirmeenergie liber diese Grenze das System verldafit, miiBte der Ener-
gieaustausch mit der Umgebung in die Modellierung mit einflieBen.
Verglichen mit der mechanischen Leistung sind diese Einfliisse jedoch
so gering, daf sie vernachlédssigt werden konnen.

Zur genauen Drehzahlerfassung werden Inkrementalgeber mit einer
hohen Auflésung (1250 Impulse pro Umdrehung) eingesetzt. Die Mes-
sungen der An- und der Abtriebsdrehzahl erfolgen jedoch nicht, wie bis-
her vorausgesetzt, an der Teilsystemgrenze, sondern an den jeweiligen
freien Enden der hydrostatischen Antriebe. Da die relativen Drehzahl-
schwankungen des Antriebs- und Abtriebsstranges von den Drehzahl-
mefstellen bis zur Subsystemgrenze aufgrund des starren Aufbaus sehr
gering und zudem hochfrequent sind, kdnnen sie vernachlédssigt werden.
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Die Momentenmessung erfolgt durch handelsiibliche Drehmomentenmef3-
wellen, die im An- bzw. Abtriebsstrang genau an der Subsystemgrenze
eingebaut sind. In diesen MeBwellen ist jeweils ein Inkrementalgeber
integriert, der jedoch aufgrund der geringen Auflosung mit den ge-
brauchlichen MeBverstiarkern und Auswerteverfahren zur genauen Er-
fassung von zum Teil schnellen Drehzahlinderungen nicht eingesetzt
werden kann. Fiir die Zukunft ist daher geplant, spezielle Auswertever-
fahren fiir diese Geber zu entwickeln, mit denen die Anspriiche an eine
schnelle und genaue Drehzahlerfassung erfiillt werden konnen. Der
Einsatz dieser Drehzahlmelistellen hat dann den Vorteil, dall sie an
jeder beliebigen Stelle im Gesamtsystem eingesetzt werden konnen,
also auch genau an der Teilsystemgrenze.

Im folgenden sind einige Leistungsdaten der Versuchsanlage zusam-
mengefalt,

Allgemeines

Aufbauart; Verspannungéﬁrﬁfstand mit abtri‘ebsseitiger
Energieriickfiihrung

Betriebsart: Vierquadrantenbetrieb beider Antriebseinheiten

Antriebssystem: Hydraulisch

Betriebsmedium: Hydraulikol ISO VG 46

Antriebseinheiten

Bauart: Sekundidrgeregelte Axialkolbeneinheiten nach
dem Schragscheibenprinzip

Lieferant: Mannesmann Rexroth

Bezeichnung: A4VSG250DS

max. Leistung: 200 kW

max. Drehzahl: 1860 min”*

max. Moment: 1060 Nm (hei einem Ap=280 bar)

max. Schluckvolumen: 250 c¢m®

Tragheitsmoment: 0.0959 I<gm2

Hydraulikspeicher: fiir jede Maschine 20 dm® im Hochdruck- und

10 dm® im Niederdruckbereich
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Versorgungseinheit

Lieferant: Mannesmann Rexroth

Installierte elektrische

Leistung: 55 kW (+ 7.5 kW fiir Speisepumpe und
Olversorgung des Wandlers)

Druckdifferenz: Ap = 280 bar (manuell einstellbar)

Olvorratstank: 630 cm’

Kiihlleistung: 35 kW

Steuerung und Regelung

Lieferant: Mannesmann Rexroth

Momentenregler: analoger PID-Regler (manuell einstellbar)
Drehzahlregler: analoger PID-Regler (manuell einstellbar)
Schwenkwinkelregler: analoger PD-Regler

Steuerung: SPS

Regelmodus: 1, 2 und 3 siehe Tab. 4.1 und reine Schwenk-

winkelregelung

Rechnersystem

Hardware: siehe Abb. 4.5

Betriebssystem: UNIX und VME-exec

MeBwerterfassung

Drehzahlerfassung: Inkrementalgeber 1250 Impulse pro Umdrehung

Lieferant: Mannesmann Rexroth
Folgeelektronik fiir
Drehzahlerfassung: f/U Wandler VTS 0102S1x/FUW1
Taktfrequenz: 50 MHz.
Lieferant: Mannesmann Rexroth

Momentenerfassung: DrehmomentenmefBwellen T30EN
MeBprinzip: DMS
max. Moment: # 2000 Nm
max. Drehzahl: + 3000 min™’
Genauigkeitsklasse: 0.1
eingebauter Inkrementalgeber mit 60 Imp./U
Lieferant: HBM
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Folgeelektronik fiir
Momentenerfassung: MeRverstirker MDGO

Genauigkeitsklasse: 0.1
Lieferant: HBM

4.2, Beschreibung der Versuchswandler

Fiir die experimentellen Untersuchungen wurden zwei einstufige und
mit Ol als Arbeitsfluid gefiillte Gleichlaufwandler verwendet. Beide
Wandler unterscheiden sich in ihrer Bauform und in den unterschied-
lichen Verldufen der Leistungszahl x. Da sie keine duBleren Stell- oder
Schalteinrichtungen zur Beeinflussung ihrer Charakteristik enthalten
und die Funktion der Schaufelridder sich nicht selbstindig dndern kann,
zédhlen beide zur Gruppe der einphasigen Wandler.

Die Funktionsinderung eines Schaufelrades ist beim Trilok-Wandler
moglich, wo sich nach dem Erreichen des Momentengleichgewichtes
am Pumpen- und Turbinenrad das vorher am Gehduse abgestiitzte Leit-
rad 10st und ohne Momenteniibertragung rotiert. Der Wandler wird da-
durch in eine Kupplung iiberfiihrt. Jede Anderung des Funktionszustan-

des eines Laufrades bezeichnet man als neue Betriebsphase.

Einer der experimentell untersuchten Wandler ist so konstruiert, dal} er
entweder durch den Einbau eines Freilaufes in einen Trilok-Wandler
umgebaut oder durch das dauerhafte Losen des drehbar gelagerten
Leitrades in eine Kupplung {iberfiihrt werden kann. Obwohl alle Mes-
sungen an diesem Wandler in nur einer Betriebsphase erfolgten, soll er
im Rahmen dieser Arbeit zur besseren Unterscheidung als "zweiphasiger”
Wandler bezeichnet werden, da er durch relativ einfache Eingriffe im
mechanischen Aufbau in einen echten zweiphasigen Wandler umgebaut
werden kann.
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Abb. 4.7) Meridianschnitt des einphasigen Wandlers

(P = Pumpenrad; T = Turbinenrad; L = Leitrad)
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4.2.1. Einphasiger Wandler

Beim einphasigen Wandler sind das Pumpen- und Turbinenrad unmittel-
bar hintereinander angeordnet. Diese beiden Laufrider werden zentri-
fugal und das Leitrad zentripetal durchstromt. Weiterhin besteht der
Stromungskreislauf aus einer 180° Umlenkung zwischen Turbinen- und
Leitrad und einer 90° Umlenkung zwischen Leit- und Pumpenrad.
Abb. 4.7 zeigt einen Meridianschnitt des Wandlers.

Dieser Wandler ist von seiner Stdmungsgeometrie baugleich mit dem
von Adrian /18/ im Rahmen seiner Dissertation untersuchten Wasser-
und Luftwandler. Die Konstruktion basiert auf den Zeichnungsunter-
lagen des Wasserwandlers, wie sie seinerzeit am Lehrstuhl fiir Fluid-
energietechnik unter der Leitung von Prof. Fister entstanden sind. Es
waren jedoch umfangreiche konstruktive Anderungen notwendig, damit
der Wandler fiir dynamische Untersuchungen auf dem Versuchstand
_eingesetzt werden konnte.

Aufgrund der gestiegenen Belastung der Schaufelprofile durch die in-
stationdren Messungen wurde das Pumpenrad mit einer Deckscheibe
versehen. Die von Adrian /18/ gewihlte koaxiale Lagerung der Pum-
pen- und Turbinenwelle ist gedndert worden, indem die Antriebswelle
auf die gegeniiberliegende Seite der Abtriebswelle verlegt wurde.

Das Gehiuse wurde drehbar gelagert und stiitzt sich liber eine Kraft-
meBdose am Fundament ab (Abb. 4.8). Somit ist es moglich geworden,
aus dem Produkt Hebelarm mal gemessene Kraft das Reaktionsmoment
auch fiir instationiire Betriebszustinde zu berechnen. Da die verwendete
Kraftmefdose nur sehr kleine Verschiebungen zuldlit, kann die Ver-
drehung des gesamten Wandlergehiuses vernachlassigt und als fest-
stehend betrachtet werden.

Die Werkstoffe des gesamten Wandlers wurden so gewihlt, daB er
auch mit Wasser betrieben werden kann.
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Gehiuse

KraftmefB3dose

Abb 4.8) Gehiduselagerung des einphasigen Wandlers (Mg=L"F)

Soweit es konstruktiv moglich war, wurden die von Adrian /18/ verwen-
deten Bohrungen zur Druckmessung, die Einrichtungen zur Aufnahme
von Mehrlochsonden sowie die optischen Fenster fiir spitere Unter-
suchungen von instationdren Druck- und Geschwindigkeitsverteilungen
beibehalten. In der Abb. 4.7 sind fiinf dieser MeBstellen dargestellt.

Im folgenden sind die wichtigsten Daten des einphasigen Wandlers und
der Kraftmef3stelle zusammengefalit.

KraftmeBstelle

MeRsystem: KraftmeRdose U2A
Lieferant: HBM
MeRprinzip: DMS
MeRBbetreich: 5000 N
Genauigkeitsklasse: 0.1

Folgeelektronik fiir

Kraftmessung: : Mellverstdarker K52
Lieferant: HBM
Genauigkeitsklasse: 0.1
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Einphasiger Wandler

Herstellerbezeichnung: VOITH E7yS

Schaufelzahlen: Pumpenrad: 13
Turbinenrad: 40
Leitrad: 32

max. Stromungsdurchmesser: 510 mm

Gewicht: ca. 300 kg

4.2.2. "Zweiphasiger” Wandler

Beim zweiten experimentell untersuchten Wandler wird das Leitrad
axial, das Pumpenrad zentrifugal und die Turbine zentripetal durch-
stromt. Zwischen Pumpen- und Turbinenrad erfolgt eine 180° und
zwischen Turbinen- und Leitrad bzw. Leit- und Pumpenrad jeweils eine
90° Umlenkung der Stromung. Es handelt sich um den in der Abb. 4.9
im Meridianschnitt dargestellten VOITH Einbauwandler vom Typ W405
TB 416 mit umlaufendem Geh#duse. Wandler dieser Bauart werden vor-
wiegend in Zusammenarbeit mit Verbrennungsmotoren zum Einbau in
Lastschaltgetrieben fiir Baumaschinen und Transportfahrzeuge einge-
setzt.

Aufgrund des umlaufenden Gehiduses gestaltet sich die Olversorgung
bei diesem Wandler schwieriger als beim einphasigen Wandler. Hierzu
war die Konstruktion einer speziellen Lagerung erforderlich, liber die
das Betriebsmedium zu- und abgefiihrt werden kann. Innerhalb dieses
Lageraufbaus kann auch die Rotation des Leitrades ermoglicht oder
verhindert werden.

Im Gegensatz zum Versuchsstandaufbau fiir den einphasigen Wandler
ist hier zusitzlich eine Tragheitsmasse auf der Turbinenseite in das
Gesamtsystem eingebaut worden. Die Massendrehtrigheit des Turbinen-
rades war zu gering, um eine stabile Regelung der Bremsmaschine zu
gewihrleisten. In Abb. 4.10 ist der Einbau des "zweiphasigen” Wandlers
im Versuchsstand dargestellt. Hier ist auch gut die zusatzliche Trag-
heitmasse zu erkennen.
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0405
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Abb. 4.9) Obere Hilfte des "zweiphasigen” Wandlers im Meridianschnitt

Eine Moglichkeit zur Messung des Reaktionsmomentes ist bei diesem
Wandler nicht vorgesehen. Auch die Verwendung von Wasser als Be-
triecbsmedum ist hier nicht moglich. Nachfolgend sind die technischen
Daten des "zweiphasigen” Wandlers aufgefiihrt.

"Zweiphasiger” Wandler
Herstellerbezeichnung:
Schaufelzahlen:

max. Eingangsleistung:
max. Pumpendrehzahl:

max. Stromungsdurchmesser:
Gewicht:

VOITH W405 TB 416
Pumpenrad: 16
Turbinenrad: 28
Leitrad: 24

280 kW

2500 min”’

405 mm

ca. 28 kg
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Abb. 4.10) Wandler- und Kupplungsversuchstand mit ”zweiphasigém” Wandler

4.3. Allgemeines zur MeRBwerterfassung, -verarbeitung
und Versuchsdurchfiihrung

Um bei allen Untersuchungen an den beiden hydrodynamischen Wand-
lern die Reproduzierbarkeit der Messungen zu gewahrleisten, ist es
notwendig, alle duBeren Randbedingungen moglichst konstant zu hal-
ten. Hierzu z#hlen, abgesehen von den geometrischen Wandlergré3en,
der Wandlerfiilldruck p,,, das verwendete Betriebsmedium, dessen Tem-
peratur Ty und der Volumenstrom V,, mit dem es ausgetauscht wird.
Die eingestellten Werte fiir beide Wandler sind im einzelnen:

Wandlerfilldruck p,, : 3 bar

Volumenstrom V, : 10 L/min
Betriebsmedium . Hydraulikol ISO VG 46
Betriebstemperatur Ty~ : 45°C - 50°C
kinematische Visositdt v : 46 mm2/s bei 40°C
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Abb. 4.11) Allgemeine und spezielle Vorzeichenregelung

In Abb. 4.11 sind die allgemeine und die spezielle Vorzeichenregelung
abgebildet, wie sie bei allen Auswertungen angewendet wurde. Fiir die
stationdren Untersuchungen sind die Vorzeichen des Turbinen- und
Pumpenmomentes in entgegengesetzter Richtung als positiv definiert
worden, um zu den gebriduchlichen Darstellungsformen der Kennlinien
und Kennfelder zu gelangen (Abb. 4.11 b). Bei instationdren Unter-
suchungen und auch bei §1mu1at10nsrechnungen wurde demgegenuber
die Vorzeichenregelung in Abb, 4.11 a verwendet.

Bei der Diskretisierung des analogen Signals ist das Abtasttheorem von
Shannon einzuhalten, wonach die hochste im Signal auftretende Fre-
quenz mindestens zwei mal pro Periode abgetastet werden muf}. Hierzu
miissen die MeBwerte vor der Analog/Digital-Wandlung analog gefiltert
werden. Ein grofler Nachteil vieler analoger Filter ist die frequenzab-
hingige Gruppenlaufzeit t,, = de/dw. Die im Melsignal vertretenen
Frequenzanteile erfahren durch die Filterung eine unterschiedliche
zeitliche Verschiebung, die in der Niéhe der Filtereckfrequenz o, am
grofiten ist.

Abb. 4.12 zeigt den qualitative Verlauf der normierten Gruppenlaufzeit

Tgr = tg0eck/(2n) eines Tschebyscheff-Tiefpafifilters.
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Abb. 4.12) Quallitativer Verlauf der normierten Gruppenlaufzeit

eines Tschebyscheff-Tiefpal}

Fir Frequenzverhiltnisse o/w,,. < 0.1 ist die Gruppenlaufzeit an-
nihernd konstant. Die einzelnen Frequenzanteile werden dann um den
gleichen Betrag verzogert. Dieser Sachverhalt kann direkt aus den unten

aufgefiihrten Gleichungen abgeleitet werden.

sin(wgt)
tgr(w) = de(w)/do

p(w) = ftgr(o)) dw

" = p(wg)/wg

sin(wgt+e(vg)) = sin(mo(t+t*))

1
Fzn

tgr(m) = de(w)/dw
p(w) = Itgr(w) do = ko
t* = e(wg)/wg = k
sin(wg(t+k))

IFiltereingangssignal

Frequenzabhidngige Gruppenlaufzeit
Frequenzabhingige Phasenverschiebung
Frequenzabhiingige Zeitverschiebung

Filterausgangssignal (0.1o,. < 0y < 0o )

Konstante Gruppenlaufzeit
Frequenzproportionale Phasenverschiebung
Frequenzunabhiingige Zeitverschiebung

Filterausgangssignal (0 < 0.lwg.)

- 78 -



4. Allgemeines zur Identifikation hydrodynamischer Wandler

Die Filtereckfrequenz ist so einzustellen, daBl die im Nutzsignal vertre-
tenen Frequenzen kleiner als 0.le. sind und das Abtasttheorem ein-
gehalten wird.

Das bei allen Messungen eingesetzte analoge Filter MPV990 der Firma
Burr-Brown besitzt im Sperrbereich eine Flankensteilheit von -100dB/
Oktave. Der qualitative Verlauf der Gruppenlaufzeit ist vergleichbar
mit dem eines Tschebyscheff-TiefpaBfilters mit 0.5 dB Welligkeit.

Bei allen durchgefiihrten Messungen wurde mit einer Abtastfrequenz
von 2000 Hz gearbeitet. Hieraus ergibt sich nach Shannon eine maximal
darstellbare Frequenz von 1000 Hz. Fiir die numerische Auswertung
wurden nur Frequenzen bis maximal 15 Hz beriicksichtigt. Um fiir das
relevante Frequenzband anndhernd eine konstante Gruppenlaufzeit zu
gewihrleisten, wurde die Eckfrequenz des analogen Filters auf 512 Hz
eingestellt. Die nach der analogen Filterung noch in den diskreten Sig-
nalen vertretenen Frequenzanteile > 15 Hz wurden mit einem digitalen
Tiefpalifilter unterdriickt. Eine Gruppe dieser Filter gewihrleistet auf-
grund ihrer frequenzunabhingigen Gruppenlaufzeit eine unverzerrte
Abbildung der Filtereingangssignale. Hierzu zahlen die nichtrekursiven
Finite-Impulse-Response-Filter (FIR-Filter).

N+i
y(N+i) = z o X (N+i-k)
k=i
i=1,2,.., nt (nt= Anzahl der Zeitdiskretisierungen)
N = Filterordnung op.; = Filterkoeffizienten

Die Gruppenlaufzeit der FIR-Filter ist eine Funktion der Filterordnung
und der inversen Abtastfrequenz, die in der Regel konstante GroBen
sind.

gr = 0. a 1/T, = f, = Abtastfrequenz
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Im folgenden wird eines der vielen Entwurfsverfahren vorgestellt, mit
dem die Filterkoeffizienten «, (k=0, 1, ..., N) bestimmt werden konnen
/39/. Im Rahmen dieser Arbeit wurde dieses Verfahren cingesetzt,

Mit der normierten Filtereckfrequenz F,=f /f, erh@lt man aus GI. 4.5
die Rohwerte «, fiir die Filterkoeffizienten .

sin(2k-N) = Fg

% = o 3 [0.54 - 0.46 cos(2nk/N)] (4.5)

Die eigentliche Berechnung von «_ erfordert ein iteratives Vorgehen,
bei dem abwechselnd die Gleichspannungsverstarkung (0 dB) und die
Sperrdampfung bei F, eingestellt werden mussen.

Die Gleichspannungsverstdarkung wird auf 0 dB normiert, indem man je-
den Koeffizienten o durch die Summe aller Koeffizienten teilt.

Mit der Gleichung

A = % oz;: cos[n(N-2K)F,] fiir gerade Symmetrie a;_k = ay
k=0

kann die Sperrdimpfung an der Eckfrequenz berechnet werden. Norma-
lerweise wird sie auf -3 dB festgelegt. Stimmt der errechnete Wert
nicht mit dem festgelegten iiberein, so muB3 F, in Gl. 4.5 korrigiert wer-
den. Nach anschlieflender Normierung der Gleichspannungsverstirkung
muf} die Sperrdimpfung nochmals liberpriift werden. Dieses Vorgehen
wird so lange wiederholt, bis alle gewlinschten Werte mit den errechne-
ten libereinstimmen.

In Abb. 4.13) ist der Amplitudengang eines FIR-Tiefpalifilters beispiel-
haft fir N = 100, f,.. = 15 Hz und f, = 2000 Hz abgebildet. Wie zu er-
kennen ist, betrdgt die Gleichspannungsverstidrkung 0 dB und die Sperr-
dampfung bei der Filtereckfrequenz -3dB. Die Gruppenlaufzeit t,, ist
fiir dieses Filter gleich 0.025 sec.
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Abb. 4.13) Amplitudengang eines FIR-TiefpaBfilters
- (N =100; fooi = 15 Hz; f, = 2000 Hz)
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5. Stationdres Wandlerverhalten

Fiir die Modellierung des Ein/Ausgangsverhaltens hydrodynamischer
Wandler ist neben der Beschreibung des rein instationdren auch die
des stationdre Verhaltens notwendig. Wie im Kap. 2.2 schon gezeigt
wurde, erfolgt dieses durch stationdare Kennlinien, die immer nur fiir
eine konstante Pumpendrehzahl gelten. Durch eine Variation dieser
Drehzahl gelangt man zu stationdren Kennfeldern, aus denen die
Momente in Abhédngigkeit von der Pumpen- und Turbinendrehzahl be-
stimmt werden konnen. Die verschiedenen Betriebspunkte werden ein-
deutig durch diese Kennfelder und den beiden Drehzahlen bestimmt.

Bei den Messungen der stationdren Kennfelder wurde bei einer kon-
stanten Pumpendrehzahl die Turbinendrehzahl in 128 Stufen von
0 min"! bis 1000 min~" verstellt. Fir jede Stufe wurde ein Block mit den
gemessenen Momenten und Drehzahlen (f,=2000 Hz; 1024 MeBwerte;
MefB3zeit: 0.512 sec) digital abgespeichert. Aus den Mittelwerten der

Momente und Drehzahlen eines jeden Blockes wurde dann jeweils ein
Punkt der stationdren Kennfelder bestimmt. Die Pumpendrehzahl wurde
im Bereich von 0 min™' bis 1100 min™' in 12 Stufen verstellt. Somit er-
gaben sich jeweils 12-128=1536 Blocke fiir die dimensionslose und dimen-
sionshbehaftete Darstellung des stationédren Verhaltens der beiden Ver-
suchswandler.

Fiir eine konstante Pumpendrehzahl erfolgte die Verstellung der Turbinen-
drehzahl rechnergesteuert durch ein eigens hierfiir geschriebenes Pro-
gramm. Nach der Eingabe der Anfangs- und Enddrehzahl und der Anzahl
der Stufen wurden die Sollwerte fiir die stationdren Drehzahlen der
analogen Regelung vom Rechner automatisch vorgegeben. Nach einer
kurzen Verweilzeit in jedem einzelnen eingestellten Betriebspunkt er-
folgte die Analog-/Digitalwandlung und Speicherung der Mellwerte.

Bei allen Messungen wurde die Temperatur des Betriebsmediums an-
nihernd konstant gehalten. In groBen Schlupfbereichen mufiten die
Messungen jedoch oft unterbrochen werden, da die enstehende Verlust-
leistung nicht mehr iiber das Ol abgefiihrt werden konnte und somit zu
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einer unzuldssig hohen Erwdrmung fiihrte. Nach einer Abkiihlphase
wurden die Messungen dann in dem Punkt fortgesetzt, in dem sie un-
terbrochen worden waren.

Hinsichtlich der Art und Weise, wie stationidre Kennlinien oder -felder
experimentell zu bestimmen sind, gibt die VDI Richtlinie 2153 /1/ keinen
AufschluB3. Meist werden die Kennlinien aus quasitastiondren Brems-
versuchen ermittelt, bei denen die Turbinendrehzahl vom Synchron-
punkt aus langsam aber kontinuierlich bis zum Anfahrpunkt verzdgert
wird. Dabei wird davon ausgegangen, daf} sich die Betriebstemperatur
nur unwesentlich dndert. Dieses ist nur gewihrleistet, wenn die Verzo-
gerungszeiten klein gehalten werden. In diesem Fall konnen jedoch in-
stationidre Einfliisse die Messung beeinflussen. Auch der Vergleich der
Kennlinien aus einem Brems- und Beschleunigungsversuch (Beschleuni-
gung der Turbinendrehzahl vom Anfahr- bis zum Synchronpunkt) gibt
keine gesicherte Erkenntnis liber das tatsachliche stationdre Verhalten.
In der VDI Richtlinie sind fiir die Angaben der Leistungszahl X, der An-
fahrwandlung p, und des Wirkungsgrades 5 im Optimalbereich Toleran-
zen angegeben, die neben den Ungenauigkeiten bei der Versuchsdurch-
filhrung auch die folgenden EinfluBgroBen beriicksichtigen:

- Bauart und Baugrofie
- Bauausfiihrung (Fertigungstechnologie)

- MeBtechnik (Giiteklasse und MeBbereich)

Die angegebenen Toleranzen sind:

"

S%
5%

Wirkungsgrad im Optimalbereich n - 3% .

Leistungszahl A <

1+

Anfahrwandlung u,

In Abb. 5.1 bis 5.6 sind die drei Momente (Mpg, My, Mgg) und die
dimensionslosen Groflen (u, %, n) tber die Pumpen- und Turbinendreh-
zahl oder deren Quotienten v fiir beide Wandler aufgetragen.
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Bei den dargestellten Kennfeldern fiir Mpy, und Mg, handelt es sich
nicht um MeRwerte, sondern um Modelle in der Form von Polynomen
(GI. 5.1 bis GIl. 5.4). Die Reaktionsmomente und die dimensionslosen
GroBen wurden mit Hilfe dieser Polynome berechnet.

einphasiger Wandler

ip . jt . ipt jpt . . 5
MPO = Z ﬂpi npl + Z bP] I]T'l + Z Z Cpij nPlnT]/IO (5.1)
i=1 j=1 i=1 j=1
ip ipt jpt s
MTO = Z aTi np Z hT] nT + Z Z CTI_] np nT /10 (5.2)
i=1 i=1 j=1
. -1 . -1 . ~1 -1
0 min ~ < np < 1100 min 0 min < ny < 1000 min
“zweiphasiger” Wandler
ip _ jt . ipt jpt o
- 1 ] ]
Mpo = D, ap; np + . bp; np” + > > Cpj; Np Nt +
i=1 j=1 i=1 j=1
is .
Z dp; np' [arctan[O.OS(nT - 0:77np)] + Tt/2] +
i=1
is )
Z ep ny [arctan[0.05(ngp - 0.77np)] + w/2] (5.3)
i=1
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ipt jpt

Z ar np +Z b ny’ +Z ZCTU nPnT +
i=l j=1
is .
Z dp; Np' [arctan[O.OS(nT - 0.77np)] + n/2] +
i=1
is .
> er; n [arctan[0.05(np - 0.77np)] + w/2] (5.4)
i=1

! 0 min"' < np < 1000 min”"

0 min"' < np < 1100 min
Mit den in diskreter Form vorliegenden Meflwerten fiir die Pumpen- und
Turbinendrehzahl sowie dem Pumpen- und Turbinenmoment sind die
Koeffizienten der Gl. 5.1 bis GIl. 5.4 mit Hilfe der Fehler-Quadrat-Me-
thode geschitzt worden. Zur Berechnung der Momente [Nm] miissen
die Drehzahlen in der Dimension [min™'] eingesetzt werden. Im Anhang
sind die Koeffizienten fiir beide Wandler abgebildet.

Die Modellansidtze in den GIl. 5.1 und Gl. 5.2 reichen in den meisten
Fillen aus, um stationdre Kennlinien oder -felder zu parametrisieren.
Speziell fiir den "zweiphasigen”™ Wandler wurden die Modellansdtze um
Polynome mit der Arcus-Tangens Funktion erweitert, um den bereichs-
weise starken Abfall der Momentenkennlinien bzw. -felder (Abb. 4.4)
approximieren zu koénnen. Das Argument der Arcus-Tangens Funktion
wird im Kap. 6.2 beschrieben. Die Fehler der Momentenberechnung fiir
beide Wandler betragen max. 2% der jeweiligen Maximalwerte.
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Pumpenmoment (Nm) Turbinenmoment [Nm)

400 -,
300 \ 1000
] 500 \\\\\\\\‘\‘\‘Q N
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-200 ; -500
1000 1000

Abb. 5.1) stationédres Pumpen- und Turbinenmoment

(einphasiger Wandler)

Reaktionsmoment [Nm] Yirkungsgrad [-1

s
Lo Jo b gt dsd

N
/

-500

Abb. 5.2) stationires Reaktionsmoment und Wirkungsgrad

(einphasiger Wandler)
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Abb. 5.3) Wandlung und Leistungszahl

(einphasiger Wandler)
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Abb. 5.4) stationiires Pumpen- und Turbinenmoment

(Pzweiphasiger” Wandler)
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Abb. 5.5) stationdres Reaktionsmoment und Wirkungsgrad

- ("zweiphasiger” Wandler)

Mue [-]
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Abb. 5.6) Wandlung und Leistungszahl

(Pzweiphasiger” Wandler)
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Bei groB3eren und konstanten Pumpendrehzahlen ist das stationédre Ver-
halten beider Wandler bis zu einer bestimmten Turbinendrehzahl grund-
satzlich gleich. Die Pumpenmomente sind relativ konstant, wihrend die
Turbinenmomente kontinuierlich abfallen.

Dieses Verhalten dndert sich beim einphasigen Wandler iiber den
gesamten Turbinendrehzahlbereich nicht. Die Leistungszahl a ist hier
iiber alle Drehzahlbereiche anndhernd konstant. Da das Pumpenmo-
ment nahezu unabhédngig von der Turbinendrehzahl ist, sind Wandler
dieser Bauart fiir Antricbsmotoren geeignet, die mit konstanter Dreh-
zahl arbeiten sollen.

Beim “zweiphasigen” Wandler fallen Pumpen- und Turbinenmoment
kurz vor der Synchrondrehzahl in einem schmalen Drehzahlbereich
stark ab. Dieser Abbfall ist auf eine Verringerung des umlaufenden
Volumenstromes zurlickzufithren. Da die Turbine in diesem Wandler
zentripetal durchstromt wird, libt die Fliehkraft des Betriebsmediums
mit zunehmender Turbinendrehzahl einen immer stdrkeren EinfluR auf
den umlaufenden Massen- bzw. Volumenstrom aus. Bei Wandlern mit
symmetrischer Radanordnung ist der Volumenstrom bei einem Dreh-
zahlverhiltnis v=1 gleich Null, so dal} in diesem Betriebszustand keine
Momente iibertragén werden konnen. Gleiches Verhalten weisen auch
hydrodynamische Kupplungen auf. Durch den Abfall des Turbinenmo-
mentes ist die maximale Abtriebsdrehzahl begrenzt, was in manchen
Anwendungsfillen sehr erwiinscht sein kann.

Bei gleichen Drehzahlverhdltnissen v bilden sich im Stromungskreislauf
auch bei anderen Antriebsdrehzahlen dhnliche Stromungszustinde aus.
Aus diesem Grund bleiben die dimensionslosen KenngréBen (i, p, )
tiber die Pumpendrehzahl bei beiden Wandlern anndhernd konstant.
Gleiches gilt auch bei einer geometrisch dhnlichen Anderung der Ab-
messungen.
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5.1 Abbildung des stationaren Verhaltens mit dem
Differentialgleichungssystem von Herbertz

Um die von Herbertz /9/ zur Beschreibung des stationdren und insta-
tiondren Verhaltens von hydrodynamischen Wandlern gemachten An-
nahmen und Berechnungen auf eine andere Wandlerbauform anzuwen-
den und deren Giiltigkeit zu iberpriifen, wurden fiir den einphasigen
Wandler die stationdren Momente fiir eine Pumpendrehzahl mit Hilfe
der von Herbertz /9/ aufgestellten Differentialgleichungen GIl. 2.1 a-d
berechnet. Da nur stationdre Vorginge berechnet werden sollen, kon-
nen alle Zeitableitungen der Pumpen- und Turbinendrehzahl sowie des
Volumenstroms zu Null gesetzt werden. Die Koeffizienten a;; dieser
GroBen brauchen nicht berechnet zu werden. Aus den Gl. 2.1 a-d
folgen dann die GI. 5.5 a-d.

Mp = ajVop + al6V2 (5.5 a)
Mr = a,4Vop + assVor + a26V2 (5.5 b)
Mg = agsVor + a36V2 (5.5 ¢)

0 = ayVop + agsVoq + 2146V2 + a47mP2 v aggor? (5.5 d)

Beim Vergleich der gemessenen mit den berechneten Kennlinien er-
gaben sich groBe Abweichungen, die nicht auf Ungenauigkeiten bei der
Bestimmung der Koeflfizienten des Differentialgleichungssystems zu-
riickgefiihrt werden konnen. Fiir die Abweichungen kénnen mehrere
Ursachen angegeben werden, die sich alle aus den von Herbertz /9/
gemachten Vereinfachungen und Annahmen ableiten lassen.

Da die Schaufeln beim hier untersuchten Wandler nicht aus diinnwandi-
gem Blech bestehen, wie es z.B. bei dem von Herbertz /9/ unter-
suchten Wandler W240 der Firma Fichtel & Sachs der Fall war, kann
der EinfluB von Schaufelverengungen nicht vernachlidssigt werden.
Ebenso ist die Annahme, dall die Querschnittsflaichen senkrecht zum
Meridianschnitt konstant sind, nicht zutreffend.

Wie schon im Kap. 2.3 erwihnt wurde, stellte Adrian /18/ in seinen
umfangreichen, experimentellen Stromungsuntersuchungen fest, daB die
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Stromung im Kreislauf hydrodynamischer Wandler in hohem MaBe
raumlichen Charakter besitzt. Aus diesem Grund ist nicht gewihr-
leistet, daB sich die Stromungsverhidltnisse ldngs eines mittleren
Stromfadens mit ausreichender Genauigkeit beschreiben lassen.

Weiterhin konnte Adrian /18/ experimentell nachweisen, dal3 der Stof3-
verlustkoeffizient ¢, und der Fehlabstromwinkel Ao« am Austritt der
Schaufelprofile (Ursache fiir die Minderleistung, vergl. Kap. 2.2) vom
Betriebspunkt abhingig sind. Nur der Reibungskoeffizient Xy kann in
guter Niaherung iiber den gesamten Betriebsbereich als konstant ange-
nommen werden. Die von Herbertz /9/ gemachte Annahme betriebs-
punktunabhédngiger Zahlenwerte fiir ¢, und A« gilt fiir den hier unter-
suchten einphasigen Wandler nicht.

Fiir den "zweiphasigen” Wandler wurden die stationdren Momente nicht
mit Hilfe der Differentialgleichungen GIl. 5.5 a-d berechnet, da auch
hier die Annahmen diinnwandiger Schaufeln und konstanter Quer-
schnittsflachen senkrecht zum Meridianschnitt nicht gelten,
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6. Instationdres Wandlerverhalten

Das instationire Wandlerverhalten ist bei den folgenden Betrachtungen
durch zeitvariante Drehzahl- und Momentenverldufe gekennzeichnet.
Der Begriff "instationdr” bezieht sich sowohl auf die eingeprigten Mo-
mente und die sich daraus ergebenden Drehzahlen als auch auf innere
Stromungsvorgange. Diese kinnen jedoch auch bei konstanten Dreh-
zahl- und Momentenverldufen instationdar sein, so daBl je nach Be-
trachtungsweise (innere bzw. dullere Zustandsgroen) unterschiedliche
Begriffsdefinitionen vorliegen konnen.

Hydrodynamische Wandler z#hlen zur Klasse der nichtlinearen, kau-
salen und, wie experimentelle Untersuchungen auch gezeigt haben, zeit-
invarianten Systeme. Eine Moglichkeit dieses Verhalten zu beschreiben
besteht darin, nichtlineare physikalische Modellansétze zu verwenden.
Das Differentialgleichungssystem von Herbertz /9/ ist ein solches Mo-
dell. Die Koeffizienten leiten sich aus physikalischen Grof3en wie der
Geometrie des Stromungskanals ab. Modelle dieser Art eignen sich zur
Simulation (Systemanalyse), Vorausberechnung und Optimierung (System-
synthese) des dynamischen und stationédren Verhaltens von hydrodyna-
mischen Wandlern. Da zur Zeit noch keine geeignete Theorie zur voll-
stdandigen Beschreibung der Wandlerstromung und der Verluste existiert,
konnen Modelle mit physikalisch interpretierbaren Parametern unter
bestimmten Annahmen und Vereinfachungen nur fiir eine begrenzte
Klasse von Wandler aufgestellt werden,

Eine weitere Moglichkeit das instationdire Verhalten hydrodynamischer
Wandler abzubilden, besteht in der Verwendung allgemeiner oder spe-
zieller nichtlinearer Ansadtze ohne physikalische Interpretierbarkeit der
Koeffizienten. Da diese Koeffizienten nicht aus der Wandlergeometrie
abgeleitet werden konnen, miissen sie am realen System identifiziert
werden. Dieses fiihrt jedoch hédufig zu nichtlinearen Parameterschétz-
verfahren, deren numerische Losung oft mit groflen Schwierigkeiten ver-
bunden ist. Der Erfolg der Modellierung héngt zudem stark von der
richtigen Wahl des Modellansatzes ab, von denen es jedoch beliebig
viele Mdoglichkeiten gibt. Auflerdem ist eine Verallgemeinerung und
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Klassifizierung wie in der linearen Theorie hier nicht moglich. Ein all-
gemeiner nichtlinearer Ansatz ist die Volterrasche Funktionalreihe.
Spezielle nichtlineare Modellansitze wurden bei der Approximation der
gemessenen stationdren Kennfelder beider Wandler angewendet (Gl. 5.1
bis Gl. 5.4).

Die Verwendung von linearen Modellansitzen besitzt den Nachteil, daf3
diese nur fiir kleine Schwankungen um einen bestimmten Betriebspunkt
gelten. Weiterhin stellen diese Ansédtze meist nur eine erste Ndherung
fiir das reale, nichtlineare Verhalten dar. lhre analytische und nume-
rische Behandlung ist dagegen relativ einfach, da die lineare System-
theorie leistungsfahige Methoden zur Verfiigung stellt und viele Verall-
gemeinerungen zuldft. Die Anwendung ist jedoch auf zeitinvariante,
kausale und meist nur schwach nichtlineare Systeme beschrankt.

6.1. Modellierung des instationdren Verhaltens des
einphasigen Wandlers

Im folgenden Kapitel wird die Modellierung durch eine bereichsweise
Linearisierung um einen Betriebspunkt ausfiihrlich beschrieben. Wei-
terhin wird gezeigt, wie durch das Hintereinanderschalten einzelner, line-
arer Modelle fiir verschiedene Betriebspunkte ein groflerer Arbeitsbe-
reich des Wandlers abgebildet werden kann. Anschliefend werden die
einzelnen, um verschiedene Betriebspunkte linearisierten Modelle, um
die stationdren Kennfelder (Gl. 5.1 und GIl. 5.2) erweitert und daraus
ein einziges, nichtlineares Modell erstellt. Mit diesem kann das Ein-/
Ausgangsverhalten des einphasigen Wandlers iiber einen gro3en Betriebs-
bereich abgebildet werden. ‘

6.1.1. Modellierung durch Linearisierung um einen Betriebspunkt

Wie im Kap. 4. schon beschrieben wurde, ist der Wandler Teilsystem
des gesamten Wellenstrangs mit Antriebs- und Bremsmaschine. Die
teilsystembeschreibenden Modelle werden aus den vier Schnittgréfien
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(pumpen- und turbinenseitige Momente und Drehzahlen) an den Sub-
systemgrenzen in der Form der Vierpolmatrizen D(w), H(w) und U(w)
(GL. 6.1 bis GI. 6.3; vergl. Kap. 4.) aus dem gesamten Wellenstrang iden-
tifiziert. Jede der drei Vierpolmatrizen beschreibt das dynamische Ein-/
Ausgangsverhalten des Wandlers im gleichen Arbeitspunkt.

Mp(w)| _|dg1(@) djp(e)| |np(w)
np(w) | _ |hyg(e) hiy(e)| [Mp(w)
np(w) hy(@) hyy(w)| [Mp(w) (6.2)
np(e) | _|up(e) up(e)| |nple)
Mp(w) Uy1(w) uss(w)| [Mp(w) (6.3)

Die vier in den Frequenzbereich transformierten Schnittgroen np(w),
np(ew), Mp(ew) und M(w) in den GIl. 6.1 bis Gl. 6.3 beinhalten nur die
Schwankungen um einen Betriebspunkt. Die stationdren Momente und
Drehzahlen (np,, nty, Mpy und My,) bleiben vorerst unberiicksichtigt.
In allgemeiner Form wurde die Vorgehensweise zur Bestimmung der Vier-
polmatrizen und der Uberfiihrung der Modelle in den Zustandsraum in
Kap. 3.2. beschrieben. Sie wird an dieser Stelle speziell fiir einen Be-
triebspunkt noch einmal verdeutlicht.

Ein Betriebspunkt wird eindeutig durch die Pumpen- und Turbinendreh-
zahl bestimmt. Bei einer konstanten Pumpendrehzahl kann er auch durch
das Ubersetzungsverhiltnis v bzw. den Schlupf s (s[%] = (1-v)-100) be-
schrieben werden. Abb. 6.1 zeigt die stationdaren Momente des einphasi-
gen Wandlers, die fiir die konstante Pumpendrehzahl np = 900 min~! iiber
v aufgetragen sind. Im folgenden wird die Modellbestimmung der drei
Vierpolmatrizen exemplarisch flir den Betriebspunkt v = 0.5 (np = 900
min"'; np = 450 min"!) aufgezeigt. In diesem Bereich erreicht der
Wandler seinen maximalen Wirkungsgrad. Die aus den Modellen durch
Simulationsrechnungen gewonnenen Kurvenverldufe werden dann mit
den MeBergebnissen verglichen, um den Erfolg der Modellierung iiber-
priifen zu konnen.
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Abb. 6.1) Stationiire Momentenkennlinien

(einphasiger Wandler; np=900 min" Y

Die Modellbildung erfolgte in acht Schritten:

1)
2)

3)

4)

5)
6)
7)

Einstellen des Betriebspunktes .

Monofrequente Erregung einer Schnittgréfe mit o, (w = 1, 2,.., nf)
um diesen Betriebspunkt.

Monofrequente Erregung einer anderen Schnittgroe mit w,,

(w =1, 2,..., nf). Diese Erregung muf jedoch linear unabhéngig von
der ersten sein.

Schitzung der Amplituden, Phasen und Mittelwerte aller
SchnittgréBen fiir die 2nf Erregungen.

Berechnung der Matrix D(w), H(w) und Ulw).

Parametrisierung der Matrix D(w), H(w) und U(w).

Transformation in den Zeitbereich.

Uberfiihrung in den Zustandsraum,
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Fiir den Betriebspunkt v = 0.5 in Abb. 6.1 ergaben sich die folgenden
stationdren Momente und Drehzahlen:

npe = 900 min" npy = 450 min”"
MPO = 210.3 Nm MTO = 300.9 Nm

Grundsatzlich wurden alle Messungen aul der Pumpen- sowie Turbinen-
seite drehzahlgeregelt gefahren. Das hatte den Vorteil, da jeder belie-
bige stationdre Punkt sofort eingestellt werden konnte. Bei einer Dreh-
zahl-/Momentenregelung mii3te fiir eine gewlinschte stationére Drehzahl
auf der momentengeregelten Seite diese mit Hilfe der stationdren Kenn-
linien in ein entsprechendes stationdres Moment umgerechnet werden.

Zur Bestimmung der vier Koeffizienten der Matrix D(w), H(w) bzw. Ulw),
mulBlte der Wandler nacheinander mit zwei linear unabhangigen Erre-
gungen beaufschlagt werden. Dieses wurde dadurch erreicht, dall zu-
erst die Pumpen- und dann die Turbinendrehzahl monofrequent erregt
wurde. Die jeweilig andere Drehzahl wurde konstant gehalten. Da die
Sollwerte beider Drehzahlen am Versuchsstand jedoch nicht exakt ein-
gehalten werden konnten und zudem die Mittelwerte der gemessenen
Momentenverldufe nicht mit den stationdren Momenten iibereinstimmten
(dieses wird spéter genauer erlautert), muliten die Amplituden, Phasen
und Mittelwerte aller vier Zustandsgroflen aus den Mellwerten geschitzt
werden. Denen waren zusitzliche Storsignale iiberlagert, die zum einen
auf Antriebsstrangschwingungen und zum anderen auf die Einfliisse des
nichtlinearen Wandlerverhaltens zurlickgefiihrt werden konnten.

Drehzahlsollwerte fiir die Regelung

Messung 1 Messung 2

* * *® * * HH

npwi(t) = npo+Anpsin(wyt+ep i) npwa(t) =np

* k ik * ko *®
nwilt) =ngg Nt w2(t) = npg+anpsin(ogt + e o)
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MeBwerte

Messung 1

np wi1(t) = npo+Anpysin(wytrepyq)  + Stérsignale
npwi(t) = npo+dng g sin(wyt+er )  + Stdrsignale
Mp 1(t) = Mpo+AMp i qsin(wy t+®p q) + Stdrsignale
M1 w1(t) = Mpg+AMyp o gsin(ugt+®@p,q) + Storsignale
Messung 2

np w2(t) = npg+Anp o sin(wyt+ep r)  + Stdrsignale
N walt) = npo+dng osin(wgt+er o)  + Stdrsignale
Mp w2(t) = Mpo+AMp i osin(wyt+®@p \5) + Storsignale
M1 oo(t) = Mpg+AMp yosin(w,t+ @ ) + Storsignale

Schitzansitze fiir die MeBwerte

Messung 1 . ' Messung 2

npwi(t) = npo+Anp i 18in(wyt+@p 1) npya(t) = npo+Anp yosin(wyt+ep o)
ntwi(t) = npg+dng g sin(ogt+er 1) npya(t) = npg+rdng g osin(wgt+er o)
Mp o 1(D) = Mpo+AMp i 1sin(eyt+@p 1) Mp ,o(1)
M1 wi1(t) = Mg+ AMp g qsin(opt+@p 1) My a(t) = Mg+ AMrp osin(egt+ O o))

Mpg+AMp yosin(wyt+Op )

Mit den geschiatzten Werten fiir die Amplituden und Phasen konnten
die Zeitverldufe fiir beide Messungen in den Frequenzbereich trans-
formiert werden. Die Mittelwerte wurden bei der Transformation nicht
beriicksichtigt.

Messung 1

np (wy) = Anp 1c0s(@p ) + § Anp y18in(ep 1)
ny 1(0y) = Ang g cos(@rwg) + § Anggsin(er g
Mp j(0y) = AMp y1c0s(@p k1) + j AMp yq5in(®p gy)
My i(0y) = AM7 y1008(Op 1) + § AMp g sin(Q )
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Messung 2

npo(wy) = Anp rcos(ep o) + j Anp yosin(ep o)
npa(ey) = Anggycos(er wa) + § Ang osin(e o))
Mp p(@y) = AMp y5c08(®p y2) + j AMp yosin(Qp o)
Mr p(wy) = AM7p 5c08(Qp ) + § AMy yosin(Dy )

Aus Gl. 6.1 ergab sich dann fiir diskrete Frequenzen w,, ein Gleichungs-
system zur Bestimmung der Matrix D(w,) (Gl. 6.4).

Mp 1(wy) Mp ()
Mr 1(0y) M (o)

dji(ey) dja(ey)
d21(“’w) clzz(ww)

np,1(wy) npz(oy)
nr(wy) np (o)

(6.4)

Dementsprechend konnte auch jeweils ein Gleichungssystem fiir die
Matrizen H(w,,) und Ulw,,) aufgestellt werden (Gl. 6.5 und Gl. 6.6).

np (wy) np,(wy) hii(ey) hipley)| (Mp (o) Mp (o)
n'i"-l((ﬂw) nTyg((dw) hgl(ww) hzg((x)w) MT,I((‘)W) MT,Z(wW) (6.5)
np g(wy)  np (o) upi(oy,) upley)| (npiley) npoley)
MP,l(“)w) MP‘2((‘)W) u21((ow) llgg((x)w) MT,I((‘OW) MT,Z(wW) (6.6)

Die Frequenz w,, wurde bei allen Messungen im Bereich von o, = 2r [s']
bis w,; = 10-2x [s™'] diskret mit einem Frequenzabstand von Aw = 0.2-2n .
[s”'] verstellt. Die Vorgabe fiir die Drehzahlamplituden betrug 80 min™'.
Bei nichtlinearen Systemen ist eine konstante Erregeramplitude wichtig,
da die Matrizen D(w), H(w) und Ulw) amplitudenabhingig sind. Diese
Abhingigkeit wurde im Rahmen dieser Arbeit jedoch nicht untersucht.
Nachdem die Matrizen D(o,), H(w,) und U(w,,) in bandbegrenzter und
diskreter Form bestimmt waren, konnten die einzelnen Koeffizienten
mit dem Ansatz in Gl. 6.7 parametrisiert werden.

n .
Z b; k15w
= 200 = /-
et,ws Diws Ukiw = 7 Sw = 71 oy (6.7)

i
Z aj k1 Sw

i=0
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k,1=1,2

w=1,2,3,..,nf Anzahl der Frequenzpunkte

n=4 m=3 fiir dkl,w n=3 m =4 fiir hkl,w
n=2 m=3 fiir Uqpw n=4 m=3 fiir Unq,w
n=3 m=3 fiir Uy w und Ug) w

Der Faktor ag; wurde fiir jeden Koeffizienten entsprechend der Tab. 3.1
gewdhlt. Die besten Ergebnisse bei der Parameterschiatzung wurden
unter Ausnutzung der Symmetrieeigenschaften von komplexen Funk-
tionen im Frequenzbereich erzielt. Nach der linearen Theorie kausaler
Systeme ist der Realteil spiegel- und der Imaginérteil punktsymetrisch
zur Ordinate. Die errechneten Frequenzpunkte der einzelnen Koef-
fizienten dy , hyw und uy, wurden fiir die Schitzung in den nega-
tiven Frequenzbereich entweder punkt- oder spiegelsymmetrisch fort-
gesetzt und entsprechend ihrer Anzahl auch verdoppelt.

Bei der hier durchgefiihrten Parametrisierung wurden fiir alle Koeffi-
zienten di (k1 = 1, 2) die gleichen Nennerpolynome geschétzt. Hier-
durch konnte die Transformation in den Zeitbereich und die Uberfiihrung
in den Zustandsraum vereinfacht werden. Ebenso wurden die Matrizen
H(w,,) und Ulw,,) parametrisiert.

In Tab. 6.1 sind die Parameter fiir die Polynomansitze (Gl. 6.7) der
Matrizen D(w,,), H(w,,) und Ulw,,) abgebildet. Als notwendige Bedingung
fiir die Stabilitat der Modelle wurde bereits in Kap. 3.2 die Forderung
aufgestellt, daf} die Koeffizienten aller Nennerpolynome grof3er Null sein
miissen. Die Ordnungen der Zahler- und Nennerpolynome wurden des-
halb so gewdhlt, daf} die Stabilitdtshedingung erfiillt und die gemessenen
Koeffizienten der einzelnen Matrizen gut approximiert werden konnten.

In Abb. 6.2 bis Abb. 6.7 sind die gemessenen und geschitzten kom-
plexen Koeffizienten der Matrizen D(w,,), H(w,) und U(w,) iiber die
Frequenz abgebildet. Es ist zu beachten, daB die Polynome nur in dem
gemessenen Bereich von 1 Hz bis 10 Hz das dynamische Verhalten des
einphasigen Wandlers abbilden, obwohl sie liber einen griéfleren Fre-
quenzbereich dargestellt sind.
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Tab. 6.1) Parameter fiir die Polynomansitze der Matrizen
D(oy), H(wg) und Ulwy,).
(k,1 = 1, 2; einphasiger Wandler; np = 900 min_l; np = 450 min_l)

H(w) D(w) U(w)
80 k1 +1.0000000 +1. 0000000 +1.0000000
ag ki +1.5049363%10"" +1.9819369%1072 | +8.09264254107>
8341 +7.5613413%10° +3.9940449x107 +1.3511742%107°
a341 +1.1966901%10™% | +1.5749333%107° +1.9989451%10°
ag k1 +1.5417031%10"°
bo.11 +2.0934391 +4.5603568%10"" +1.5371962
by 1q +1.7206460%10 " +4.5069994%10 +2.2768286%10 2
by 11 +2.96298594107° +8.5826596%10"" +3.5350610%10""
b3 11 +4.2763067%10°° +1.4838030%10° -1.1631055%10°
b1 +5.5144967%10"°
Do.12 ~3.6933528%10"> +1.5859590410"> 1. 4694162
by 10 +3.5276077%107° -1.0016655%10"° +2.5555096%10 "2
by 12 ~4.7692524%107° +2.0979837%10"° +4.5140813%10"%
b3.1 +1.0014857x10°° -2.3592752410"
bg.12 +2.2426412%107
bo 21 +3.2194237 ~1. 0480932 +4.7133818%10""
by.91 +5.0898274%10 -1.7955091%10 "> +7.1381669%10°2
D221 +7.43491424104 -3.3593405%10 " +3.5229605%107°
b3.21 _2.4895109%10°° ~4.0486199%10"" +5.4807246%10°
by 21 +4.0909310%107° | +7.1743738%10"
bo,22 +1. 4050100 +6.8323255%10"" +1.6418574%10°>
by 2 +1.3757403%10"" +5.6509165410 2 ~1.6434548%10>
by 22 +2.3476308%107° +1.0977854%10"° +2.1715440%10"°
D3.22 +3.4673754%107° +1.8323841%10"° -4.7302712%10""
by 2 +7.1094925%10°°
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Abb. 6.2) Realteil der dynamischen Didmpfungsmatrix (einphasiger

Wandler; v = 0.5; MeBwerte punktiert; Modell durchgezogen)
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Abb. 6.3) Imaginiirteil der dynamischen Dampfungsmatrix (einphasiger

Wandler; v = 0.5; MeBwerte punktiert; Modell durchgezogen)
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Abb. 6.4) Realteil der inversen dynamischen Dimpfungsmatrix
(einphasiger Wandler; v = 0.5; MeBwerte punktiert; Modell

durchgezogen)
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Abb. 6.5) Imaginiirteil der inversen dynamischen Dimpfungsmatrix
(einphasiger Wandler; v = 0.5; MeBBwerte punktiert; Modell
durchgezogen)
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Abb. 6.6) Realteil der Ubertragungsmatrix (einphasiger Wandler;
v = 0.5; MeBwerte punktiert; Modell durchgezogen)
Im(ull*lOl) _ Im(ulZ*lOl)
= = E 1=
| e p
3 E &
1R T
'BQT['P' TTT T T T T 7] l"“'7||| T T T
2 4 G 8 10 12 Hz z 4 & 8 10 12 Hz
Im(u21%109) Im(u22%102)
= ] ﬁ%
2.5 3 D
2.0 .
1.5 0 s
1.0 > A«Z N
55 _2_5 k& N
—’l IJfl T T 1] ] T T T T T T _mb | T T 1 T T T T T
2 4 6 8 10 12 Hz z 4 5 8 10 12 Hg

Abb. 6.7) Imaginirteil der Ubertragungsmatrix (einphasiger Wandler;

v =

0.5; MeBwerte punktiert; Modell durchgezogen)
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Aus der Transformation der GIl. 6.4 in den Zeitbereich folgen mit dem
Ansatz in Gl. 6.7 die entkoppelten Differentialgleichungen Gl. 6.8 und

Gl 6.9 der Matrix D(e,,).
3 l)* )* ( *
> aMg(o) = Z by aame(®) + Z by 12070

6)]
a. MT(t) = E b] 12np(t) + E b] 221‘1’;(1:)
i=0

@ =dsat; G = azad

(6.8)

(6.9)

Das #* deutet darauf hin, daf} es sich hierbei um Drehzahl- und Momen-

tenwerte handelt, die vom stationiren Punkt abweichen.

Mp(t) = Mp(t) - 210.3 Nm
Mp(t) = Mp(t) + 300.9 Nm
np(t) = np(t) - 900. 1/min
np(t) = np(t) - 450. 1/min

Entsprechend ergeben sich aus den Transformationen der Gl.

6.5 und

Gl. 6.6 die Differentialgleichungen fiir die Matrizen H(w,,) (Gl. 6.10 und

Gl. 6.11) und Ulw,) (Gl. 6.12 und GI. 6.13).

& () 3 (i) 3 Q) «
Z a: I‘lp(t) Z bj,l'lMP(t) + Z bj,lZMT(t)
j=0 j=0

i=0
3, (i),
Z a: n’l (t) = Z b] 12Mp(t) + Z b] 22MT(t)
i=0 i=0 i=0

und
3. (i), 2 (i) «
Z a: l'l’I(t) Z b] llnp(t) + Z b],leT(t)
i=0 i=0

3 (i) 4 3 () &
Z a: I\I})(t) = Z b] 17np(t) + Z b],ZZMT(t) .
j=0

i=0 i=0

(6.10)

(6.11)

(6.12)

(6.13)
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Fiir den stationdren Fall (alle Zeitableitungen sind gleich Null) kdonnen
aus den GI. 6.8 und GI. 6.9 in guter Nidherung die Gradienten des statio-
niren Kennfeldes in einem Betriebspunkt berechnet werden (Gl. 6.14).

ag,Mp(t) = by 1ynp(t) + by 1507 (t)
ag, M1 () = by 2qnp(t) + by 2anp(t)
* * * *
de(t)/dnp(t) de(t)/dnT(t) bo’u/ao, b0,12/a0’
dMp(t)/dnp(t) dM(t)/dnp(t) |~ | bgp1/2g,  bgaa/ag (6.14)

+4.5604%10°F  +0.1586%10 "
~1.0481 +6.8323%10 !

Die aus den Polynomen der stationdren Kennfelder (Gl. 5.1 und GI. 5.2)
berechneten Ableitungen im Betriebspunkt v = 0.5 stimmen gut mit den
oben angegebenen Werten iiberein.

+4.3288+10°0  +0.0888%10 "

deo(t)/dnp(t) deo(t)/dnT(t)
~1.0784 +6.9221%10" "

v=0.5

Grundsitzlich konnen instationdre Betriebszustdnde um den Arbeits-
punkt v = 0.5 mit den Differentialgleichungen GIl. 6.8 bis Gl. 6.13 im
Zeitbereich simuliert werden. Da dabei jedoch numerisch hoéhere Mo-
menten- und Drehzahlableitungen bestimmt werden miissen, steigt zum
einen die erforderliche Rechenzeit, und zum anderen werden die nume-
rischen Ungenauigkeiten mit steigenden numerisch bestimmten Ablei-
tungen groBer. Um dieses zu umgehen, werden die Differentialgleichun-
gen in den Zustandsraum (Gl. 6.15) transformiert (vergl. Kap. 3.2).

Z(t) + B x"(t)
Zt) + D x (1) + E x (t) ] (6.15)

Z(t)
y (1)

I >

Fir die in Tab. 6.1 aufgefiihrten Parameter ergeben sich je nach
Modellformulierung (D(w), H(w) oder U(w)) unterschiedliche Zustands-
raumdarstellungen (GIl. 6.16 bis GI. 6.21).
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L]

Aus den GI. 6.8 und Gl. 6.9 folgen fiir das Modell in der Form der dyna-
mischen Dampfungsmatrix D(o) die Zustandsraumdarstellung Gl. 6.16
und Gl. 6.17.

+0 +1 +0
A = +0 +0 +1
~6.34947508%10%° -1.2584259%10"%  -2.53600883%10">
z1 z, -3.30613619%10"" +1.24971121%10"%| |nj
zp| = A |z, | + |+7.95181174%10"° -2.68033945%10%*| |ngp
Z4 24 -1.65495700%10"° +5.55917228%10"°
Mp = z; + 5.41748691%10° " ny - 5.10918967%10"" np
+ 3.50141592%107% npy + 1.42395947%10°° ny (6.16)
71 z, | -1.37404637%10"" +8.16053620%10"" | |np
2y | = A |zy| + |+1.95943860%10" -1.58273542%10"*| |ng
z4 z4 ~4.08000350+10"° +3.30213371%10"°
My =z, - 9.15801107#107 " np + 1.86741554%10 " ng
+ 2.59752643%107° np + 4.51415454%10° np (6.17)

Aus den Gl. 6.10 und Gl. 6.11 folgen fiir das Modell in der Form der
inversen dynamischen Dampfungsmatrix H(w) die Zustandsraumdarstel-
lung Gl. 6.18 und GI. 6.19.

+0 +1 +0 . +0

A = +0 +( +1 +0
+0 +( +0 +1
-6.48633320%10" -9.76151828%10"* -4.90453791%10"° -77.6213079
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2y
2
23

Z4

Zq
23
Z3

Z4

_Zl

Z1 +2
A 22 . -2
- Z3 -6
Z4 +2
Zl -1.
A 22 . +6
- 23 “6
24 '2

.77375501%10 "
.31133538%10">
.49214486%10">
. 87800295+10"°

61477973

. 0759462410 ">
.22822478%10"°
.50675389%10"°

+0.
.13575295%10°"
+5,
-1,

49597007%10

41722862% 10"
08838130%10"°

.24905521%10""
. 22994503102
.76153801%10"°
. 01577408%10">

(6.18)

(6.19)

Aus den Gl. 6.12 und Gl. 6.13 folgen fiir das Modell in der Form der
Ubertragungsmatrix U(w) die Zustandsraumdarstellung Gl. 6.20 und
Gl. 6.21.

>

Z1
2y
Z3

Zq
(%)
z3

+0
+0

+1
+0

+0
+1

-5.00263854%10%% -4.04845655%10%° -6.75943608%10""

Zl +2,
_A_ Zs + -8.
23 —1.

1617675610 ™"
6654552010 ""
84965698%10"°

= 2z, - 5.81859655¢10 " np

+9,

59282882
~1.51414561%10"2
-2.08200064%10"%

.25823172%10™"
.48008204%10%2
. 14999221210 "

. 68588692
6796489610 ">
.48496145+10%°

(6.20)
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Mp = zq + 3.15792785%10°" np - 2.36638369%10> My
+ 3.58907991%10°% np (6.21)

Die vollstdandigen Drehzahl- und Momentenverldufe ergeben sich, wenn
zum instationdiren Verhalten (Gl. 6.16 bis Gl. 6.21) die stationdren
Werte addiert werden. Die Momente wurden unter Vorgabe der
Pumpen- und Turbinendrehzahl direkt aus den geschédtzten stationéren
Kennfeldern (Gl. 5.1 und Gl. 5.2) bestimmt.

Fiir Glg. 16 und Glg. 21 gilt : Mp(t) = Mp(t) + 210.3 Nm
Fiir Glg. 17 gilt : Mp(t) = M(t) - 300.9 Nm
Fiir Glg. 18 gilt : np(t) = np(t) + 900. min”"
Fiir Glg. 19 und Glg. 20 gilt : np{t) = np(t) + 450. min !

In Abb. 6.8 bis Abb. 6.10 sind einige Simulationsergebnisse mit den
entsprechenden Mel3werten fiir die drei verschiedenen Modelle aufge-
tragen. Die Turbinendrehzahl wurde harmonisch mit 10 Hz bei einer
Amplitude von 70 min”! erregt, wihrend die Pumpendrehzahl konstant
gehalten wurde. In allen drei Abbildungen handelt es sich um dieselben
MeBergebnisse. Von den gemessenen Drehzahl- und Momentenver-
laufen (gestrichelte Linie) sind zwei die jeweiligen Modelleingédnge,
wihrend die anderen beiden mit den Modellausgingen (durchgezogene
Linie) verglichen werden.

Die Anfangsbedingungen der numerischen Integration der Zustands-
raumgleichungen wurden bei allen drei Modellen zu Null gesetzt. Aus
diesem Grund sind am Anfang der Zeitschriebe auch Einschwingvor-
ginge zu erkennen, die jedoch nach kurzer Zeit abgeklungen sind. Als
Integrationsverfahren wurde die Einschrittformel nach Runge-Kutta (4.
Ordnung) verwendet.
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Abb. 6.8) Vergleich Simulations-/MeBergebnisse (einphasiger Wandler;
Modell in der Form der dynamischen Dimpfungsmatrix;
MeBwerte gestrichelt; Simulation durchgezogen)
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Abb. 6.9) Vergleich Simulations-/MeBergebnisse (einphasiger Wandler;
Modell in der Form der inversen dynamischen Dampfungsmatrix;
Melwerte gestrichelt; Simulation durchgezogen)
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Abb, 6.10) Vergleich Simulations-/MeBergebnisse (einphasiger Wandler;
Modell in der Form der Ubertragungsmatrix; MeBwerte
gestrichelt; Simulation durchgezogen)

Die in Abb. 6.8 bis Abb. 0.10 teilweise erkennbaren geringen, aber
konstanten Abweichungen der simulierten von den gemessenen Kurven-
verldaufen sind darauf zurlickzufiihren, daf3 fiir nichtlineare Systeme all-
gemein das Superpositionsprinzip nicht gilt. Fir den stationdren Fall
konnen den konstanten Pumpen- und Turbinendrehzahlen eindeutig
auch konstante Pumpen- und Turbinenmomente zugeordnet werden.

stationar
Npg; NT( :_L) MPO; MTO
Schwanken die Drehzahlen um den stationidren Punkt, so kann nicht

davon ausgegangen werden, dal3 auch die Momente um den der statio-
niaren Kennlinie entsprechenden Punkt schwanken.

npg+Anp(t); npg+Anp(t) %} M;0+AMp(t); M:;«O+AMT(t)

*® *®
Mpy ¥ Mpy Mt ¥ My
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Allgemein kann gesagt werden, daf} sich eine Ausgangsgrifle y(t) als
Funktion einer schwankenden Eingangsgrofe x(t) = x,+Ax(t) nicht aus
der Summe der TeilausgangsgrdBen y,(t) = f(xy) und y,(t) = f(ax(t)) be-
rechnen 14a8t.

Die Unterschiede zwischen den stationdren Momenten und den im insta-
tioniren Betrieb geschitzten Mittelwerten der Momente sind beim hydro-
dynamischen Wandler abhiingig vom Betriebspunkt, den Amplituden und
der Erregerfrequenz. Die Abhingigkeiten wurden im Rahmen dieser
Arbeit nicht weiter untersucht, da der Fehler meist zu vernachlissigen
war. Wenn anstelle der stationdren Momente die geschitzten Mittel-
werte fiir das Modell verwendet werden, kann der Fehler sogar fast
vollstdndig vermieden werden.

Zusammenfassend kann gesagt werden, dall die identifizierten Modelle
das dynamische Verhalten des einphasigen Wandlers fiir kleine
Schwankungen um den Betriebspunkt v = 0.5 sehr gut beschreiben. Der
Giiltigkeitsbereich der Modelle ist jedoch eingeschriankt. Fiir pumpen-
und turbinenseitige Drehzahlschwankungen > 80 min”' kinnen die Ab-
weichungen der linearen Modelle vom nichtlinearen Systemverhalten
des Wandlers zum Teil sehr grol} werden.

6.1.2. Abbildung des instationdren Verhaltens fiir groBBere
Betriebsbereiche

Um das instationdre Verhalten des einphasigen Wandlers in einem
groBeren Drehzahlbereich simulieren zu konnen, wurden bei gleichblei-
bender Pumpendrehzahl fiir verschiedene Turbinendrehzahlen weitere
Modelle in der Form der dynamischen Dampfungsmatrix bestimmt. Die
stationdren Betriebspunkte, in denen die Modelle bestimmt wurden,
sind so gewdhlt worden, dall durch eine betriebspunktabhingige Um-
schaltung in die entsprechenden Teilmodelle ein grofer Turbinendreh-
zahlbereich abgebildet werden konnte.
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Insgesamt wurden 9 lineare Teilmodelle in den Betriebspunkten v = 0.1,
0.2, ..., 0.9 bzw. s = 90%, 80%, ..., 10% bestimmt. Die stationdre Pumpen-
drehzahl betrug np = 900 min"". Die Vorgehensweise zur Berechnung
der einzelnen Modelle ist identisch mit der in Kap. 6.1.1. gezeigten.

Abb. 6.11 bis 6.14 zeigen die Koeffizienten der Matrix D(w) fiir den ein-
phasigen Wandler als Funktion der Frequenz und des Betriebspunktes
(Schlupf s[#]). Dabei sind die direkt aus den MeBwerten bestimmten,
komplexen Grélen aufgetragen worden und nicht der Polynomansatz
(Gl. 6.7), mit dem die 9 verschiedenen dynamischen Dampfungsmatrizen
parametrisiert wurden. Im Gegensatz zu Abb. 6.2 bis 6.7 sind die Funk-
tionswerte nicht in diskreter, sondern in kontinuierlicher Form darge-
stellt.

Realteil d(w,s) Imaginiirteil d;;(w,s)

>
N drgoe g e fesgl

2

il t b apirad g gapretd

S
3 EN
~—
<
;)7/
\

Abb. 6.11) dynamische Dampfungsmatrix

(einphasiger Wandler; Koeffizient d;q(w,s); s = Schlupf)
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Realteil djy(w,s) Imaginarteil dj5(w,s)

S ;/
0
2
0

-1 : /;'I‘
W Uy
&
4

4,
%

Abb. 6.12) dynamische Dimpfungsmatrix
(einphasiger Wandler; Koeffizient dy(w,s); s = Schlupf)

Realteil dy (w,s) Imaginarteil dsq(w,s)

Abb. 6.13) dynamische Dimpfungsmatrix

(einphasiger Wandler; Koeffizient d,(w,s); s = Schlupf)
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Realteil djs(w,s) Imagindrteil dpy(w,s)

2.0

I R I B |

1.5 |

Lot

1.0

FEN I B!

Abb. 6.14) dynamische Dampfungsmatrix

(einphasiger Wandler; Koeffizient d,,(w,s); s = Schlupf)

Jeder Schnittpunkt der Gitterlinien in den Abbildungen wurde experi-
mentell bestimmt. Zur Berechnung der 9-46 = 414 Funktionswerte jedes
Koeffizienten waren 2-9-46 = 828 Messungen erforderlich (9 Betriebs-
punkte; 46 verschiedene Erregerfrequenzen fiir jeden Betriebspunkt;
2 linear unabhingige Erregungen fiir jede Frequenz). Wie diese Zahlen
verdeutlichen, ist der versuchstechnische Aufwand zur Bestimmung der
dynamischen Dimpfungsmatrix nicht unerheblich.

Bei Modellen in der Form der inversen dynamischen Dampfungsmatrix
oder der Ubertragungsmatrix war ein Umschalten in die einzelnen Teil-
modelle in Abhingigkeit vom Betriebspunkt nicht moglich, da aus den
Eingangsgrolien dieser Modelle (M, und My fir die inverse dynamische
Déampfungsmatrix; np und My fur die Ubertragungsmatrix) der stationire
Arbeitspunkt nicht bestimmt werden konnte. Die hier durchgefiihrten
Simulationsrechnungen waren somit nur mit Modellen in der Form der
dynamischen Dampfungsmatrix moglich.
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Bei der Parametrisierung der Koeffizienten konnten fiir jedes Modell
die gleichen Ansatzgrade fiir das Zidhler- und Nennerpolynom verwen-
det werden (n=4; m=3), woraus sich auch gleiche Dimensionen der
Matrizen im Zustandsraum ergaben.

Nachdem fiir jeden Betriebspunkt die dynamischen Dampfungsmatrizen
experimentell bestimmt, parametrisiert (Gl. 6.7) und in den Zustands-
raum transformiert worden waren (Gl. 6.15), stellte sich die Frage nach
den optimalen Umschaltpunkten zwischen den einzelnen Modellen.

Dieses soll anhand Abb. 6.15 erldautert werden, die den prinzipielle Ver-
lauf einer stationdren Momentenkennlinie als Funktion des Drehzahl-
verhéltnisses v zeigt. Die in den Betriebspunkten v; und v,;,; bestimm-
ten Modelle P; und P,,; approximieren den nichtlinearen Verlauf der
Kennlinie durch Geraden. Aus diesem Grund spricht man auch von
einer Linearisierung um einen Betriebspunkt. Wird nun der Bereich von
v; bis v;,; durchfahren, so mull von dem Modell P; auf das Modell P,
umgeschaltet werden. Wie aus Abb. 6.15 leicht zu ersehen ist, ist beim
Umschalten der Fehler zwischen den Geraden und der Kennlinie im
Schnittpunkt der Tangenten minimal. Ein friiheres oder spiteres Um-
schalten wiirde zu gréeren Abweichungen fiihren.

Der optimale Umschaltpunkt liegt also genau im Schnittpunkt der Tan-
genten. Da die jeweiligen stationiren Kennlinien fiir das Pumpen- und
das Turbinenmoment grundsétzlich einen anderen Verlauf haben, ergeben
sich auch fiir jedes Moment unterschiedliche Umschaltpunkte. Gl. 6.22
und Gl. 6.23 beschreiben jeweils eine Tangente an der stationdren Kenn-
linie des Pumpenmomentes in den Betriebspunkten v; und v;,;.

Gy

[‘”“41’0/‘1%]\)i [nT - gl + Mpg; (6.22)

Gy [dMPO/dnT]vi+1 [nr - npg,ial + Mpoyin (6.23)

i=1 23, .., 8
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'

My
o Tangente im Betriebspunkt v;
My, . . *
’ Optimaler Umschaltpunkt Sp. = ny / np
Tangente im Betriebspunkt v; 4
R
stationdre Kennlinie

v

v;  Sp. Vii1

Abb. 6.15) Bestimmung des optimalen Umschaltpunktes

Aus der Bedingung G, = G, folgt fiir das Pumpenmoment der optimale
Umschaltpunkt ny fiir den Ubergang vom Modell P; in das Modell P;,,
oder umgekehrt (Abb. 6.15). Dementsprechend kann aus den Gl. 6.24
und Gl. 6.25 der optimale Umschaltpunkt fiir das Turbinenmoment be-
rechnet werden.

Gy = [dMTO/dnT]vi [nT - nT(),i] *+ Mpg (6.24)
Gy = [CII\4T0/‘1nT]vi+I [ng - nTO,i+1] *+ Mg 501 (6.25)
i=1,23 .8

Die Steigungen der Kennlinien in den Betriebspunkten kdnnen -aus den
Polynomen der stationéren Kennfelder (Gl. 5.1 und Gl. 5.2) oder aus den
Modellen in der Form der Differentialgleichungen GI. 6.8 und Gl. 6.9 be-
stimmt werden (vergl. Kap. 6.1.1).
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In Tab. 6.2 sind die optimalen Umschaltpunkte fiir beide Momente
abgebildet. Darin bezeichnen die Modellnummern P; bis Py die Modelle
in den Betriebspunkten v = 0.1 bis v = 0.9.

Tab. 6.2) Optimale Umschaltpunkte fiir den einphasigen Wandler
. -1
(np = 900 min )

vom Modell | optimaler Umschalt- | optimaler Umschalt- | Mittlerer
Pi zum punkt nT[min'l] punkt ny [min_l] Umschaltpunkt
Modell Pi+1 | fiir Pumpenmoment fiir Turbinenmoment nf; [min-l]
P1 - P2 132.57 150. 70 135.

P2 - P3 219.64 227.79 225.

P3 - P4 30S.76 314.73 315.

P4 - Ps 393.93 1402.52 405.

Ps - Pé 505.17 489. 48 495.

P6 - P7 590. 49 568.99 585.

P7 - P8 676.54 687.77 675.

P8 - P9 762.79 764.74 ~ 76S.

Da die Abweichungen zwischen den optimalen und den mittleren Schalt-
punkten gering sind, wurden bei den Simulationsrechnungen der Ein-
fachheit halber die Giiltigkeitsbereiche der Modelle immer in die Mitte
zwischen zwei Betriebspunkte gelegt.

Bei der Umschaltung von einem Modell in ein anderes kénnen die An-
fangsbedingungen fiir das neue Modell mit Hilfe der zuvor berechneten
Momente und der aktuellen Drehzahlen bestimmt werden. Fiir die Be-
rechnung der Anfangswerte des Pumpenmomentes gilt

* * . T vk % T
2;(to) = [Mp - Dplnp nyl” - Eplnp nyl ]Ho- [Mpo,vi - MPO,vi_l]
. T . . T .o . T
z5(ty) = [Mp - [by; by,lplng nyl - Dplnp nfl - Eplnp npl ]

t=t0

e T . . T
z3(tg) = [Mp - [y byolplng npl™ = [byy byplplng ngl -

co ox T cer seen T
Dp[np n’I‘] - E_P[np n’l‘] ]t=t0
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und entsprechend fiir die Anfangswerte des Turbinenmomentes

% *® £ *
z)(tp) = [MT - Dylnp “T] - Erlnp ngl ] - [MTO,vi - MTO,vi_l]
. T . .
z5(tg) = [M7 - [b)y byplplnp npl - Dylnp nifl - Eqlip aql']
. T . . T
z3(tg) = [Mg- [byy byolplnp npl” = [byy byylplng npl -

vex ok T cerk s % T
DT[np n;] - _ET[np* nT*] ]t=t0

tp bezeichnet den Zeitpunkt, zu dem die Umschaltung erfolgen soll.
Nachteilig bei der Berechnung der Anfangsbedingungen ist jedoch, daB
hierbei hohere Drehzahl- und Momentenableitungen numerisch be-
stimmt werden miissen. Ungenauigkeiten bei der Berechnung der An-
fangsbedingungen und der Modelle fiihren unter Umstdnden zu Ein-
schwingvorgingen bei der Umschaltung. Dieses wird im Kap. 6.2 ver-
anschaulicht.

Um die Berechnung der Anfangsbedingungen zu umgehen, wurden fir
jeden Zeitpunkt der Simulation die Ausginge aller Modelle parallel be-
rechnet. Somit ergaben sich fiir die gleichen Eingangsgriofen np(t) und
ny(t) fir jedes Modell tiber die gesamte Integrationszeit verschiedene
instationdre Momentenverldaufe. In Abhéngigkeit von den aktuellen Dreh-
zahlen wurden dann die entsprechenden instationdren Momente zu einer
Gesamtlosung zusammengesetzt. Diese Vorgehensweise soll an einen
Beispiel erldutert werden. Fiir die Drehzahlverldufe

np(t) = 900 [min-l] np(t) = 450 + 100 sin(wt) [min—l]
ergeben sich aus der Tab. 6.2 folgende Modellumschaltungen:

PS5 -P6 , P6-P5S , P5-P4 , P4-P5
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Die Eingangsgrof3en der einzelnen Modelle sind:

Modell P4 bis P6: np(t) = np(t) - 900

Modell P4 : np(t) = np(t) - 0.4 - 900
Modell PS5 : np(t) = np(t) - 0.5 - 900
Modell P6 : np(t) = np(t) - 0.6 - 900

Entsprechend der oben angegebenen Modellumschaltungen miissen die
aus den Modellen P4 bis P6 errechneten instationdren Momente M;’p‘,
bis M;,PG und M7 p, bis My pe zu einer Gesamtldsung zusammengesetzt
werden.

[ Mppa(t) fiir 315 [min"'] < nq(t) < 405 [min"']
Mp(t) = | Mpps(t) fiir 405 [min™'] < np(t) < 495 [min™']
| M;’pﬁ(t) fiir 495 [min-l] < np(t) < 585 [min-l]
[ My p4(t) fiir 315 [min"'] < np(t) < 405 [min’']
M;(t) = M;ps(t) fiir 405 [min—l] < np(t) < 495 [min'l]
| M7 pg(t) fiir 495 [min"'] < np(t) < 585 [min™ ]

Aufgrund der kurzen Einschwingzeiten wurden die Anfangswerte der
einzelnen Modelle zu Beginn der Simulation zu Null gesetzt.

Abb. 6.16 zeigt fiir den einphasigen Wandler ein Simulations- und Mef3-
ergebnis, bei dem die Turbinendrehzahl liber einen grioflieren Bereich
verstellt wurde. Dabei wurden alle Modellbereiche zweimal vollstandig
durchfahren. Die Unstetigkeits- und Sprungstellen in den simulierten
Momentenverldufen liegen genau an den Umschaltpunkten von einem
Modell in ein anderes. Besonders deutlich ist dieses im simulierten
Verlauf des Pumpenmomentes zu erkennen. Auch bei der Verwendung
der optimalen Umschaltpunkte konnten die Sprungstellen nicht vermieden
werden. Bei anderen Simulationen traten diese Ungenauigkeiten nicht
so stark in Erscheinung.
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Abb. 6.16) Vergleich Simulations-/Meflergebnisse (einphasiger Wandler;
Rampenzeiten ca. 0.3 sec; MeBwerte gestrichelt; Simulation

durchgezogen)

Die guten Ubereinstimmungen der MeBwerte mit den Simulationser-
gebnissen in Abb. 6.16 zeigen, daB} die linearen Modelle das dynamische
Verhalten des einphasigen Wandlers gut beschrieben . Die grofle turbi-
nenseitige Verzdgerung (von 900 min™ auf 0 min™' in ca. 0.3 sec) und
Beschleunigung (von 0 min~' auf 900 min”! in ca. 0.3 sec) kann mit aus-
reichender Genauigkeit abgebildet werden. Wie weitere Simulationen
gezeigt haben, fiihren Variationen der Pumpendrehzahl mit Amplituden
> 80 min"! zu schlechteren Ergebnissen, da die Abweichungen vom nicht-
linearen Verhalten mit steigender Amplitude immer groer werden. Um
auch groflere Pumpendrehzahlbereiche abdecken zu konnen, miifite ein
Kennfeld von linearen Modellen in Abhangigkeit von beiden Drehzahlen
erstellt werden. Auch wenn die Versuchsdurchfilhrung automatisiert
werden kann, so ist dieses jedoch mit einem erheblichen versuchstech-
nischen Aufwand verbunden.
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6.1.3. Nichtlineare Modellierung

Um das Wandlerverhalten iiber gro3ere Betriebsbereiche genauer abzu-
bilden, wurden die fiir verschiedene Betriebspunkte giiltigen, linearen
Modelle in nichtlineare Systembeschreibungen iiberfiihrt. Grundsétzlich
setzt sich jedes lineares Modell aus einem stationdren und instationé-
ren Anteil zusammen (Abb. 6.17). Der stationdre Anteil approximiert
dabei das nichtlineare Wandlerverhalten durch die ersten beiden Glie-
der einer Taylorreihe im jeweiligen Arbeitspunkt. Wird dieser Anteil
durch das identifizierte, nichtlineare Polynom des entsprechenden statio-
naren Kennfeldes ersetzt, so ergeben sich fiir den jeweilig betrachteten

Betriebspunkt nichtlineare Systembeschreibungen (Gl. 6.26 c¢ und
Gl. 6.27 ¢).
instationiirer
linearer
Anteil Pl
(Gl. 6.26 a
lineares Gl. 6.27 a)
Modell P;
(Gl. 6.8
6.9 stationiirer stationdre
linearer nichtlineare
Anteil P; Polynome
(Gl. 6.26 b (Gl. 5.1
Gl. 6.27 b) Gl. 5.2)
A A
el Substitution ?
Abb. 6.17) Uberfiihrung der linearen Modelle in nichtlineare
Systembeschreibungen
S W) 4 (i) 4 ()
z al,M;(t) = Z bj,llnp(t) + Z l)j’lzn'r(t) (6.26 a)
i=1 i=1 j=1
I, ) 4 M 4 @)
Z ﬂi,M';(t) = Z bj’]znp(t) + Z bj,zzn'r(t) (6.27 a)
i=1 j=1 j=1
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MP,St(t) = bO,lln;(t) + b0,12n;(t) + MPO,\)i (6.26 b)
MT,St(t) = 130’21n';‘<(t) + bo,zzn’;(t) - MTOY\’i (6.27 b)
s 7 L - T L s
Mp(t) = Mp(t) +Z ap; np + 2. bp; npl + Z z Cpij Np ng' /10 (6.26 ¢)
i=1 j=1 i=1 j=1
x S IR R i J,40S
MT(t) = MT(t). - Z aTi nP + Z bTi nT + Z z CTij np nT /10 (6.27 C)
i=1 j=1 i=1 j=1

Die EingangsgrofRen der nichtlinearen Modelle (Gl. 6.26 ¢ und GI. 6.27 ¢)
sind die absoluten Drehzahlen und nicht, wie bei der linearen Abbildung,
die Abweichungen vom Betriebspunkt.

Bei der Uberpriifung der Giiltigkeitshereiche der einzelnen nichtline-
aren Modelle zeigte sich ein iiberraschendes Ergebnis: Alle Modelle
haben bei gleichen Eingangsgroflen ein annidhernd gleiches Ein-/Aus-
gangsverhalten. Die Giiltigkeitsbereiche sind identisch mit denen der
stationdaren Kennfelder. Durch Simulationsrechnungen konnte nachge-
wiesen werden, dafl jedes einzelne dieser Modelle das instationire
Wandlerverhalten fiir groRe Drehzahlbereiche (0 min™'s np <1100 min”"
und 0 min"'s ny <1000 min") mit hinreichender Genauigkeit abbildet,
und nicht mehr auf kleine Schwankungen um einen Betriebspunkt be-
schrankt ist. Demzufolge beschreiben die in den verschiedenen Betriebs-
punkten bestimmten Modelle (Gl. 6.26 a und Gl. 6.27 a) den gleichen
Zusammenhang zwischen den Momenten und den Drehzahlen.

Hierfiir kann folgende Begriindung angegeben werden. Wie Abb. 6.11
bis 6.14 zeigen, ist die dynamische Dampfungsmatrix von den Betriebs-
punkten (Schlupf) abhingig. Der Abzug des rein stationdren Anteile
von den Spektren dulert sich nur in den Realteilen, indem iber die
Frequenz von jeder Kennlinie der neun Betriebspunkte ein fiir jedes
Modell konstanter Wert abgezogen wird.
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Re™[d;;(0)]g.y = Reld;j(0)]lg.y - Reldj(0=0)]g 1y
ihi=1,2 k = 10, 20, 30, ....., 90

Die Imagindrteile bleiben unveréindert. Daf} dennoch bei gleichen Ein-
gangen fiir jedes Modell (Gl. 6.26 a und GIl. 6.27 a) annidhernd gleiche
AusgangsgroBen folgen, 148t auf eine vom Betriebspunkt unabhingige
Dampfungsmatrix schlieBen. Dieser Widerspruch kann nur dadurch er-
klart werden, dall die Imaginérteile der Koeffizienten d,; und d,, ge-
geniiber den Realteilen und den anderen Imaginérteilen einen dominan-
ten Einflul auf das Ein-/Ausgangsverhalten haben, da sie iiber den
Schlupf relativ konstant sind. Aufgrund ihrer linearen Frequenzab-
hingigkeit, liegt die Vermutung nahe, dal} sich in diesen Imaginérteilen
hauptsdchlich die Tragheitsmomente von Pumpen- und Turbinenrad so-
wie des Ols, das sich zwischen den Beschaufelungen der Rider befin-
det, abbilden.

*®
op 0
*
0 o1

np

nr

Mp
Mt

Simulationsrechnungen mit Modellen, die nur aus den Polynomen der
stationdren Kennfelder und den Triagheitsmomenten des Pumpen- und
Turbinenrades (incl. O1) bestehen (Gl. 6.28 und Gl. 6.29), bestétigten
diese Vermutung.

7 7 S §
: : . . 5 .
Mp(t) = D>, ap; np + D>, bp; np’ + >, > Cpij npnq'/107 « (9P+®P,'OI)HP§T%
i=1 j=1 i=1 j=1
(6.28)
7 i 7 . S S5 D 5 -
MT(t) = - Z aTi nP - Z th nT] - Z Z CTij nP nTJ/10 + (9T+@T,Ol)nT§_()
i=1 j=1 i=1 j=1
(6.29)

Durch zahlreiche Simulationsrechnungen konnte belegt werden, dal} sich
mit Gl. 6.28 und 6.29 das instationire Verhalten des einphasigen Wand-
lers sehr gut beschreiben 148t (Abb. 6.18 und 6.19). Die Untersuchungen
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wurden in dem Drehzahlbereich durchgefiihrt, in dem auch das statio-
ndre Kennfeld bestimmt worden waren. Anders als bei den linearen
Modellen war die Simulation nicht mehr auf kleine Schwankungen der
Pumpendrehzahl beschriankt. In Abb. 6.18 ist der Vergleich einer Rech-
nung zu den Melergebnissen dargestellt, bei der beide Drehzahlen in
einem Bereich von 50 min™! bis 850 min™' mit einer Frequenz von 1 Hz
harmonisch erregt wurden.

Die Tragheitsmassen des Pumpen- und Turbinenrades zusammen mit
dem 01, das sich zwischen den Schaufeln befindet, kénnen aus den
Steigungen der Imaginérteile der Koeffizienten d;; und d,, berechnet
werden.

Op+Op 51 = i Imldy (wg)] 30/(wm) = 0.3250 kg m”
O+07 4 = -j Imldyy(wg)] 30/(wgm) = 0.3997 kg m

Aus Versuchen, bei denen der Wandler ohne Ol betrieben wurde, konn-
ten die Triagheitsmassen der Laufrader (Pumpen- und Turbinenrad) in
gleicher Weise bestimmt werden.

Op = 0.2887 kg m>  ©p = 0.3647 kg m°

Es ist zu bheachten, dall sich die hier identifizierten Trigheitsmassen
aus allen Bauteiltrdagheiten bis hin zu den Systemgrenzen zusammen-
setzten. Hierzu gehoren neben der Pumpen- und Turbinenwelle, die
Kupplungsnaben und die Momentenmesswellen.
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Abb. 6.18) Vergleich Simulations-/MeBergebnisse (einphasiger Wandler;
nichtlineares Modell aus stationdren Kennfeldern und Trag-
heitsmassen; MeBwerte gestrichelt; Simulation durchgezogen)
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Abb. 6.19) Vergleich Simulations-/MeBergebnisse (einphasiger Wandler;
nichtlineares Modell aus stationiren Kennfeldern und Trig-
heitsmassen; MeBwerte gestrichelt; Simulation durchgezogen)
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Entgegen urspriinglicher Annahmen erwies es sich als nicht notwendig,
das gemessene Reaktionsmoment mit in die Modellierung zur Beschrei-
bung des instationiren Verhaltens des einphasigen Wandlers einzu-
beziehen. Da die Kenntnis iiber den genauen Verlauf dieses Momentes
im allgemeinen nicht von groflem Interesse ist, soll hier nur eine Ab-
schiatzung der Grofenordnung vorgenommen werden, Im stationédren
Betrieb errechnet sich das Reaktionsmoment nach Abb. 4.11 b aus der
Differenz zwischen Pumpen- und Turbinenmoment.

MR,stationﬁr = MP,station'zir - MT,stationﬁr

Bei zeitlichen Anderungen der beiden Drehzahlen bzw. Momente miis-
sen die Triagheiten der Laufrider beriicksichtigt werden. Das Reak-
tionsmoment errechnet sich dann nach Abb. 4.11 a iiberschldagig aus der
Gleichung

Mpg(t) = Mp(t) - (8p + Op ) ﬁp(t)g% + Mp(t) - (01 + B14) hT(t)B—TE).

Aufgrund von Trigheiten des Ols in Umfangsrichtung entsteht zwischen
den gemessenen und berechneten Reaktionsmomenten eine zum Teil
erhebliche Phasenverschiebung. Die Maximalwerte weichen dagegen in
einem weitaus geringeren Malle voneinander ab.

Inwieweit die gewonnenen Erkenntnisse zur Modellierung des einphasi-
gen Wandlers auf eine andere Bauform iibertraghar sind, sollen die Un-
tersuchungen am "zweiphasigen” Wandler zeigen.
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6.2. Modellierung ;des instationdaren Verhaltens des
Yzweiphasigen Wandlers”

Wie die stationdren Kennfelder (Kap. 5.) zeigen, besitzt der “zweipha-
sige” gegeniiber dem einphasigen Wandler ein anderes Betriebsver-
halten. Dieses ist durch einen starken Abfall der Momente kurz vor der
Synchrondrehzahl gekennzeichnet.

Es wurde ganz bewul}t ein Wandler mit diesem Verhalten ausgewihlt, um
zu iberpriifen, inwieweit sich das dynamische Verhalten von Wandlern
mit starken Nichtlinearitdten in ihren Kennlinien durch die stationdren
Kennfelder und die Tragheitsmassen der Laufridder beschreiben 148t.

Doch zuerst soll der Bereich betrachtet werden, in dem beide Wandler
vergleichbares Betriebsverhalten aufweisen, also die Momente nicht
stark abfallen. Untersuchungen haben ergeben, da3 der Abfall im Be-
reich um die Diagonale ny = 0.77np am grofiten ist (vergl. Abb. 5.4).
Hieraus leitet sich auch das Argument (np - 0.77np) der Arcus-Tangens-
Funktion in den Gleichungen zur Beschreibung der stationdren Kenn-
felder ab (GIl. 5.3 und GI. 5.4). Es werden also zuerst nur solche Be-
triebsbereiche untersucht, die oberhalb (ny < 0.77np) oder unterhalb
(ng > 0.77np) der Diagonalen liegen.

Die Gleichungen zur Beschreibung des dynamischen Verhaltens des
“zweiphasigen” Wandlers lauten:

ip jt ipt jpt

Mp(t) = Z ap; nPi + Z bp; nTj + Z Z Cpij npinTj +

i=1 i=1 i=1 j=1

is
Z dp; np' [arctan[O.US(nT - 0.77np)] + n/2] +

i=1
is :
Z epj ny [arctan[O.OS(nT - 0.77np)] + n/2] +
i=1
. W
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und

ip . it . ipt jpt o

= 1 1 i

Mz(t) = - Z ari np - Z bp; np” - Z Z Crij hp NT -

i=1 j=1 i=1 j=1
is .
> dpy np' [arctan[0.05(ng - 0.77np)] + /2] -
i=1
js )
Z €Tj “TJ [al‘ctan[O-OS(nT - 0.77np)] + n/g] +
j=1
(7 + B15) i1 35 (6.31)

Sie setzen sich, wie beim einphasigen Wandler, aus den Polynomen der
geschitzten Kennfelder (Gl. 5.3 und Gl. 5.4) und den Trigheitsmassen
zusammen. Diese wurden auch hier experimentell bestimmt und bein-
halten alle Bauteiltrigheiten bis hin zu den Systemgrenzen auf der
Pumpen- und Turbinenseite.

Op + Op g = 0.58 kg n12
@T + @T,m = (.22 kg n]z

In Abb. 6.20 und Abb. 6.21 sind zwei Simulationsergebnisse (Gl. 6.30
und GIl. 6.31) mit den entsprechenden Messwerten dargestellt. In bei-
den Fillen liegen die untersuchten Betriebshereiche entweder ober-
oder unterhalb der Diagonalen np = 0.77np. Wie aus den zwei Abbil-
dungen zu ersehen ist, stimmen auch hier die Simulationsrechnungen
sehr gut mit den Mellergebnissen iiberein,
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Abb. 6.20) Vergleich Simulation-/MeRergebnisse (“zweiphasiger” Wandler;
nichtlineares Modell aus stationdren Kennfeldern und Tréag-
heitsmassen; MeBwerte gestrichelt; Simulation durchgezogen)
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Abb. 6.21) Vergleich Simulation-/MeBergebnisse (zweiphasiger” Wandler;
nichtlineares Modell aus stationiren Kennfeldern und Trig-
heitsmassen; MeBBwerte gestrichelt; Simulation durchgezogen)
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Simulationsrechnungen, bei denen beide Betriebsbereiche (ny > 0.77n,
und ny < 0.77np) unmittelbar nacheinander durchfahren werden, fiihren
dagegen zu schlechteren Ergebnissen. In Abb. 6.22 sind Simulations-
und MeBergebnisse gegeniibergestellt, bei denen die Turbinendrehzahl
in 0.28 sec. von 1000 min™' auf 150 min™ verzogert und in 0.25 sec.
wieder auf 1000 min™' beschleunigt wurde. Das Pumpenrad schwankte
dabei um +40 min™' und -70 min"! um die Grunddrehzahl von 1000 min™".
Zwischen den simulierten und gemessenen Momentenverldufen sind zum
Teil groBe Abweichungen zu erkennen, die kurz vor dem Kritischen
“Turbinendrehzahlbereich beginnen. Dieser Bereich ist durch den starken
Momentenabfall gekennzeichnet und erstreckt sich zwischen

0.77 - 930 min - & 710 min""
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Abb. 6.22) Vergleich Simulation-/MefBergebnisse ("zweiphasiger” Wandler;
nichtlineares Modell aus stationéren Kennfeldern und Trédg-
heitsmassen; MelBwerte gestrichelt; Simulation durchgezogen)
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In Abb. 6.23 und Abb. 6.24 sind das simulierte und gemessene Pumpen-
bzw. Turbinenmoment abziiglich der Trigheitsmomente iiber der Turbi-
nendrehzahl aufgetragen. Die gestrichelten Kurvenverlaufe entsprechen
einer drehzahlabhingigen Abtastung der stationidren Kennfelder. Es ist
deutlich zu sehen, daB die Abweichungen zwischen den gemessenen
und simulierten Momenten immer kurz vor dem kritischen Drehzahlbe-
reich stark zunehmen und sich bis weit liber diesen Bereich fortsetzen.
Zahlreiche Untersuchungen haben gezeigt, daf immer dann mit groferen
Abweichungen bei der Simulation zu rechnen ist, wenn der Drehzahlbe-
reich ny = 0.77np durchfahren wird. Die GroBenordnung, in der der
Fehler liegt, ist abhingig von den Beschleunigungen der Laufriader. Bei
sehr langsamen Drehzahlinderungen folgen die gemessenen Momente
(abziiglich Drehtrigheiten) dem Verlauf der stationdren Kennfelder. Mit
zunehmenden Beschleunigungen werden dann aber die Abweichungen
immer grofer. Grundsatzlich gilt, dal die Fehler bis kurz vor dem kri-
tischen Drehzahlbereich sehr gering sind und erst beim Durchfahren
diese Bereiches anwachsen.
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Abb. 6.23) Vergleich Simulation-/MeBergebnisse ("zweiphasiger” Wandler;
MeBergebnisse und Simulation (vergl. Abb. 6.22) ohne Trég-
heitsmomente; Meflwerte durchgezogen; Simulation gestrichelt)
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Abb. 6.24) Vergleich Simulation-/MeBergebnisse (zweiphasiger” Wandler;
MefBlergebnisse und Simulation (vergl. Abb. 6.22) ohne Trig-
heitsmomente; Mellwerte durchgezogen; Simulation gestrichelt)

Fiir die Unterschiede zwischen den gemessenen und simulierten Momen-
tenverldaufen kann eine einfache Begriindung angegeben werden. Der um-
laufende Volumenstrom nimmt mit steigender Turbinendrehzahl immer
mehr ab, bis er nahe der Synchrondrehzahl fast vollstdndig zum Erliegen
kommt (vergl. Kap. 5.). Dieses ist bei der zentripetal durchstromten
Turbine auf den steigenden EinfluB der Fliehkrifte zuriickzufiihren,
Nach der Eulerschen Turbinengleichung
M, = m (rigui - ri+1-(;ui'r1)

sinkt mit abnehmendem Massen- bzw. Volumenstrom auch das iibertra-
gene, hydraulische Moment. Bei quasistatischen Anderungen des Be-
triebspunktes spielen die Trdagheiten des Betriebsmediums kaum eine
Rolle. Anders ist dieses jedoch, wenn die Laufrider stark beschleunigt
oder verzogert werden. Beim Ubergang von einem Betriebspunkt auf
einen anderen stellen sich dann die stationdren Stromungsverhéltnisse
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verzogert ein, da die Triagheiten des Ols iiberwunden werden miissen.
Bei den hier verwendeten Modellen (Gl. 6.30 und GIl. 6.31) sind die
Trigheitsmomente des Ols in Umfangsrichtung beriicksichtigt worden,
Im kritischen Drehzahlbereich hat jedoch auch die Tragheitswirkung in
Meridianrichtung einen entscheidenden Einflul auf die instationédren
Momente. Bei einem schnellen Ubergang auf den Betriebspunkt v = 1 ist
der durch die Schaufeln stromende Massenstrom nicht gleich Null, son-
dern aufgrund seiner eigenen Trigheit von Null verschieden. Erst mit
der Zeit wird die kinetische Rotationsenergie durch Reibungs- und
Stromungsverluste abgebaut, bis die Stromungsverhiltnisse den statio-
ndren Zustand erreicht haben. Entsprechendes gilt auch fiir die in Me-
ridianrichtung beschleunigte Stromung. Die dem stationdren Zustand
entsprechende kinetische Rotationsenergie kann beim schnellen Ab-
bremsen des Turbinenrades nicht sofort auf die Stromung libertragen
werden, so daf3 sich hier ein geringerer Volumenstrom ergibt,

Qualitativ konnen die Verhaltnisse beim schnellen Durchfahren des
kritischen Drehzahlbereiches (ny = 0.77np) gegeniiber einer quasista-
tiondren Zustandsdnderung wie folgt zusammengefaf3t werden (vergl.
auch Abb. 6.23 und Abb. 6.24):

Beschleunigung der Turbinendrehzahl:

- verzogerte Stromung in Meridianrichtung
- groflerer Massenstrom
- betragsmalig groflere hydraulische Momente

Verzogerung der Turbinendrehzahl:

- beschleunigte Stromung in Meridianrichtung
- geringerer Massenstrom
- betragsmiallig kleinere hydraulische Momente

Untersuchungen, bei denen die Pumpendrehzahl durch den Kkritischen
Drehzahlbereich stark beschleunigt und verzidgert wurde, haben ge-
zeigt, dall hierbei die Abweichungen zwischen den gemessenen und
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simulierten Momentenverldufen wesentlich geringer sind als bei einer
Anderung der Turbinendrehzahl (Abb. 6.25). Obwohl auch hier die Stro-
mung in Meridianrichtung beschleunigt oder verzdgert wird, ist sie je-
doch geringer als bei einer Variation der Abtriebsdrehzahl. Dieses wird
auch im Verlauf der stationdren Kennlinien deutlich, wenn bei einer
konstanten Turbinendrehzahl die Momente iiber die Drehzahl des Pumpen-
rades aufgetragen werden. Der Abfall der Momentenlinien ist im Kkri-
tischen Bereich nicht so stark wie bei einer Anderung der Turbinen-
drehzahl.
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Abb. 6.25) Vergleich Simulation-/MeBergebnisse ("zweiphasiger” Wandler;
nichtlineares Modell aus stationfiiren Kennfeldern und Tréag-
heitsmassen; MeBBwerte gestrichelt; Simulation durchgezogen)

Zusammenfassend kann gesagt werden: Das dynamische Verhalten des
hier untersuchten “zweiphasigen” Wandlers kann iiber groe Betriebs-
bereiche mit Hilfe der stationdren Kennfelder und der Drehtrdgheiten
der Laufridder (incl. des zwischen den Beschaufelungen befindlichen
Ols) sehr gut beschrieben werden. Wird bei einer Beschleunigung oder
Verzogerung des Turbinenrades der kritische Drehzahlbereich
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ny = 0.77np durchfahren, so muB3 jedoch mit groBeren Abweichungen
zwischen den tatsdchlichen und simulierten Momentenverldufen ge-
rechnet werden.

Da die Simulationsergebnisse mit dem nichtlinearen Modell beim Durch-
fahren des kritischen Turbinendrehzahlbereiches nicht sehr befriedi-
gend waren, wurde versucht, die Anderungen dieser Betriebszustinde
mit Hilfe von linearen Modellen zu beschreiben. In gleicher Weise wie
fiir den einphasigen Wandler, wurden auch hier fiir verschiedene Be-
triebspunkte (np = 1000 min'l, v = 0.1, 0.2, ..., 0.9) lineare Modelle in
der Form von dynamischen Dampfungsmatrizen bestimmt. Die drehzahl-
abhingigen Umschaltungen von einem Modell in ein anderes erfolgten
hier unter Beriicksichtigung der Anfangsbedingungen. In Abb. 6.26 ist
eine Simulationsrechnung mit den linearen Modellen fiir die gleichen
MeBwerte wie in Abb. 6.22 dargestellt.
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Abb. 6.26) Vergleich Simulation-/MeBergebnisse ("zweiphasiger” Wandler;
lineare Modelle unter Beriicksichtigung der Anfangsbedin-

gungen; MefBwerte gestrichelt; Simulation durchgezogen)
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Es traten zum Teil erhebliche Abweichungen gegeniiber den tatsich-
lichen Momentenverliufen auf, die vor allem durch ein starkes Uber-
schwingen einzelner Teilmodelle verursacht wurden. Die Unstetigkeits-
und Sprungstellen, wie sie teilweise bei den Simulationsrechnungen mit
den linearen Modellen beim einphasigen Wandler auftraten, wurden hier
durch die Berilicksichtigung der Anfangsbedingungen bei den Modellum-
schaltungen vermieden. Dieses hatte jedoch zur Folge, da3 den Simula-
tionsergebnissen die Sprungantworten der einzelnen Modelle iiberlagert
waren. Diese Ungenauigkeiten traten vor allem im kritischen Turbinen-
drehzahlbereich stark in Erscheinung. Betriebsbereiche, die ober- oder
unterhalb dieses Bereiches lagen, konnten dagegen auch fiir den "zwei-
phasigen” Wandler mit den linearen Modellen gut abgebildet werden.
Zahlreiche Simulationsrechnungen haben gezeigt, dal durch die Ver-
wendung von linearen Modellen gegeniiber der nichtlinearen Beschrei-
bung keinerlei Verbesserungen zu erzielen waren. Daher wurden die
Modellschwingungen nicht weiter untersucht und auf eine ndhere Be-
schreibung und Darstellung der einzelnen Teilmodelle verzichtet.
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7. Praktische Anwendung

Simulationsrechnungen gesamter Antriebsstrange im Frequenzbereich
sind mit den nichtlinearen Modellen (GI. 6.28 bis 6.31), die fiir den ein-
und “zweiphasigen” Wandler identifizierten wurden, nicht moglich, da
eine Transformation in den Bildbereich nur fiir lineare Systembeschrei-
bungen mdglich ist. Fir kleine Schwankungen um einen Betriebspunkt
vy konnen jedoch aus den nichtlinearen Modellen, durch eine bereichs-
weise Linearisierung der stationiren Kennfelder, geeignete Beschrei-
bungen fiir eine Transformation abgeleitet werden (Gl. 7.1).

MPO 0 deo/an deo/dnT
dMTO/an dMTo/dnT \)=\)0

np=np "P="PO

(np(t)'npo)
(np(t)-vonp)

Mp(t)
Mp(t)

0 Mro|v=v,

(€p+Op ) 0
0 (O1+07 1)

I.lp(t)
r‘lT(t)

TC

30 (7.1)

Die Steigungen der stationdren Kennfelder im Arbeitspunkt (vy, npg)
kdonnen entweder mit Hilfe der geschidtzten Polynome (GI. 5.1 und 5.2
bzw. Gl. 5.3 und 5.4) berechnet oder experimentell bestimmt werden.

dMpg/dnp = (MPO,nT=nT0,np=np0+Anp - MPO.nT=nT0,nP=nPO-AnP) / 2Anp
dMTO/an s (MTO,nT=nT0,np=np0+AnP - NITO,nT=nTO,np=nP0—AnP) / 2AnP
dMPO/dnT = (MPO,np=np0,nT=nT0+AnT - MPO,np=np0,nT=nT0-AnT) / 2AnT
dMpy/dny = (I\ATO,np=np0,nT=nT0+AnT - MTO,np=np0,nT=nT0-AnT) / 2Ang

Die Groe des Betriebsbereiches, in dem das lineare Modell eingesetzt
werden kann, ist abhingig vom Verlauf der Kennfelder in der Um-
gebung des Arbeitspunktes (vy, npy). Wird die Rechnung auf Abwei-
chungen um diesen Punkt beschrinkt, so folgt aus der Transformation

der Gl. 7.1 in den Frequenzbereich die dynamische Steifigkeitsmatrix
(Gl. 7.2).
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* *
Mp(s S
K < |$dMpo/dnp 30/ m +52(0p+Opg5))  sdMpy/dnp- 30/
 |sdMpg/dnp 30/ sdMo/dng-30/m+52(O 1+ O g5)) vy,
np=npg

Die Momente (Mp(s), M1(s)) und Drehwinkel (cp;(s), cpfr(s)) beschreiben
nur die Schwankungen um den Arbeitspunkt (vy, npy). Diese Gleichung
kann mit den dynamischen Steifigkeitsmatrizen der anderen im Antriebs-
strang befindlichen Teilsysteme in bekannter Weise zu einer Gesamt-
matrix zusammengefal3t werden. Aus der GIl. 7.2 folgen weitere, in der
Maschinendynamik gebréduchliche Formulierungen.

p(s)
Mp(s)

cp;(S)
Mz (s)

Mp(s)
M7 (s)

CP;(S)

* = H(s)
<PT(S) i

= U(s)

V=V0
l'IP=Ilp0

V=V
np=npo

Fiir kleine Schwankungen um einen Betriebspunkt ist in Abb. 7.1 a ein
mechanisches Ersatzschalthild hydrodynamischer Wandler angegeben,
das direkt aus der Gl. 7.2 abgeleitet wurde. Demnach erfolgt die Kop-
pelung zwischen dem Pumpen- und Turbinenrad durch zwei viskose
Diampfer. Diese sind durch eine mechanische Getriebestufe miteinander
verbunden, die lediglich eine Drehrichtungsumkehr bewirkt. Besonders
zu beachten ist hierbei, dal3 die Drehzahl der Getriebestufe gleich der
Differenzdrehzahl vom Pumpen- zum Turbinenrad ist. Die Dampfungs-
werte dv,, bis dv,, entsprechen den Steigungen der stationédren Kenn-
felder im betrachteten Arbeitspunkt.

dvll = dl\'ipo/dnp' SU/TE dvlz deo/dnT' 30/7‘:

dMTo/dnT' 30/~

dVQI (”\’IT()/an 30/ dV22
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Abb. 7.1 a) Mechanisches Ersatzschaltbild eines hydrodynamischen Wandlers
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Abb. 7.1 b) Freischnittsskizze des mechanisches Ersatzschaltbildes
in Abb. 7.1 a

Die Verkniipfungen in den vier Koeffizienten der dynamischen Steifig-
keitsmatrix mit der komplexen Variablen s bzw. s® konnen nach der
linearen Theorie als viskose Dampfungsanteile und Massentriagheiten
interpretiert werden. Konstante Anteile, die allgemein als Steifigkeiten
interpretiert werden konnten, sind nicht zu finden. Demzufolge kdnnen
hydrodynamische Wandler als Systeme angesehen werden, die einen
dampfenden EinfluB auf das gesamte Antriebssystem ausiiben. Ob sie
selbst zusitzliche Schwingungsanteile verursachen, wurde im Rahmen
dieser Arbeit experimentell nicht untersucht. Aufgrund des nichtlinearen
Ein-/Ausgangsverhaltens kann jedoch zumindest theoretisch darauf ge-
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schlossen werden, dafl Kombinationen der Erregerfrequenzen und deren
Vielfache als zusitzliche Schwingungsanteile in den Antriebsstrang ein-
geleitet werden. Inwieweit sich diese auswirken, und ob sie ausreichen,
das Antriebssystem in einer seiner Eigenformen anzuregen, bleibt un-
gekldart. Untersuchungen dieser Art konnen auch nicht verallgemeinert
werden, da hierbei das dynamische Verhalten aller Teilsysteme zu be-
riicksichtigen ist.

Alle im Rahmen dieser Arbeit durchgefiihrten Untersuchungen be-
schriankten sich auf einen Frequenzbereich < 15 Hz. In diesem Bereich
konnte das dynamische Verhalten der beiden untersuchten Wandler in
groflen Drehzahlbereichen sehr gut abgebildet werde. Ob mit den iden-
tifizierten Modellen die Dynamik auch in hdéheren Frequenzbereichen
beschrieben werden kann, wurde experimentell nicht tiberpriift. Detail-
lierte Untersuchungen, bis zu welcher Erregerfrequenz noch mit einer
Ubertragung durch einen hydrodynamischen Wandler zu rechnen ist,
sind nicht bekannt. In der Praxis wird hédufig eine Obergrenze von ca.
20 Hz angenommen, ab der mit keiner nennenswerten Beeinflussung
der Teilsystemausginge durch die Eingiinge zu rechnen ist.
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8. Zusammenfassung

In der vorliegenden Arbeit wurde mit den Methoden der Systemidentifi-
kation das dynamische Ein-/Ausgangsverhalten hydrodynamischer
Wandler bestimmt, Die Identifikation beinhaltete neben der Wahl ge-
eigneter Modellansdtze auch deren Anpassung und Optimierung an das
reale Systemverhalten. Hierzu wurde ein rechnergesteuerter, hochdyna-
mischer Versuchsstand geplant und aufgebaut, der allgemein fiir experi-
mentelle Untersuchungen von Antriebsstrangkomponenten geeignet ist.
Um die Giiltigkeit der verwendeten Modelle zu liberpriifen, wurden expe-
rimentelle Untersuchungen an zwei verschiedenen Wandlern durchge-
fiihrt, die sich in ihrer Bauform, Baugrofe und ihrem stationdren Ver-
halten unterschieden. Die ersten Untersuchungen beschrinkten sich
auf stationdire Betriebszustinde. Fiir beide Wandler wurden bei ver-
schiedenen Pumpen- und Turbinendrehzahlen die entsprechenden statio-
niren Momente experimentell ermittelt und mit Hilfe geeigneter Poly-
nomansitzen approximiert. Deren Darstellung erfolgte in Form dimen-
sionsloser und dimensionsbehafteter Kennfeldern. Die Beschreibung in-
stationédrer Betriebszustdnde basierte auf einer bereichsweisen Lineari-
sierung um einen Arbeitspunkt, Um einen grofleren Arbeitsbereich ab-
bilden zu konnen, wurden einzelne, lineare Modelle fiir verschiedene
Betriebspunkte hintereinandergeschaltet. Aus den Erkenntnissen der
linearen Modellierung wurde fiir beide Wandler jeweils ein nichtline-
ares Modell abgeleitet, das aus den Polynomen der stationdren Kenn-
felder und den Drehtriagheiten der Laufridder (incl. des zwischen den
Beschaufelungen befindlichen (ls) bestand.

Fiir den einphasigen Wandler wurde die lineare Modellierung fiir einen
Betriebspunkt ausfiihrlich beschrieben. Hierfiir sind drei verschiedene
Modelle in der Form von Vierpolmatrizen identifiziert worden: Die dy-
namische Dampfungsmatrix, ihre Inverse und eine mogliche Formu-
lierung der Ubertragungsmatrix. Durch die gute Ubereinstimmung von
Simulations- und MeBergebnissen konnte die Giiltigkeit aller drei Mo-
dellfformen im betrachteten Betriebspunkt nachgewiesen werden.
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Um den Bereich der linearen Modellierung fiir den einphasigen Wandler
zu erweitern, wurden bei einer konstanten Pumpendrehzahl flir insge-
samt 9 verschiedene Betriebspunkte weitere Modelle in der Form der
dynamischen Diampfungsmatrix bestimmt. Durch das Hintereinander-
schalten der einzelnen, linearen Modelle konnte ein grofBer Turbinen-
drehzahlbereich mit guter Ubereinstimmung abgebildet werden. Die
Drehzahlschwankungen des Pumpenrades betrugen maximal + 80 min~',
Jedes einzelne dieser Modelle approximierte das nichtlineare, stationédre
Wandlerverhalten in dem entsprechenden Betriebspunkt durch die ersten
zwei Glieder einer Taylorreihe. Da jedoch das stationdre Verhalten des
Wandlers iiber alle Bereiche durch die identifizierten Polynome der
Kennfelder mit groflerer Genauigkeit als durch die ersten beiden Glieder
der Taylorreihe beschrieben werden konnte, wurden diese durch die
Polynome substituiert. Bei Simulationsrechnungen mit diesen neu ge-
wonnenen Modellen zeigte sich ein {iberraschendes Ergebnis: Unab-
hingig vom Betriebspunkt, in dem die einzelnen Modelle identifiziert
wurden, ergaben gleiche Eingangsgrof3en fiir jedes Modell auch gleiche
Ausgangsgrollenverldufe. Die Giiltigkeitsbereiche waren immer iden-
tisch mit denen der stationdren Kennfelder. Aus dieser Erkenntnis
heraus wurde die Hypothese aufgestellt, dall nichtlineare dynamische
Effekte einen sehr geringen Einflull auf das instationire Wandlerver-
halten haben und sich haupsichlich die Tridgheiten der Laufrdader aus-
wirken. Um diese Vermutung zu verifizieren, wurde ein einziges, nicht-
lineares Modell formuliert, das nur aus den identifizierten Polynomen
der stationdren Kennfelder und den Trigheitsmomenten der Laufrdader
(incl. Ol) bestand. Durch zahlreiche experimentelle Versuche und Simu-
lationsrechnungen konnte die Hypothese bestitigt werden. Das statio-
ndre und instationdre Verhalten des einphasigen Wandlers wurde durch
dieses Modell iiber den gesamten experimentell untersuchten Betriebs-
bereich mit sehr groBler Genauigkeit abgebildet.

Dieses Ergebnis konnte auch fiir den "zweiphasigen” Wandler bestitigt
werden. Fiir grolle Drehzahlbereiche wurde auch hier das dynamische
und stationzdre Verhalten mit sehr grofer Ubereinstimmung durch ein
einziges, nichtlineares Modell abgebildet. Wie beim einphasigen Wandler
bestand dieses aus den identifizierten, stationdren Kennfeldern und den
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8. Zusammenfassung

Tragheitsmassen der Laufrdder. Lediglich bei einer Beschleunigung
oder Verzogerung des Turbinenrades, bei der der kritische Drehzahlbe-
reich np = 0.77np durchfahren wurde, traten Abweichungen zwischen
den tatsdchlichen und den simulierten Momentenverldufen auf, Es liegt
die Vermutung nahe, dafl diese Ungenauigkeiten auf eine stark be-
schleunigte bzw. verzégerte Stromung des Betriebsmediums in Meridian-
richtung zuriickgefiihrt werden konnen, bei der sich die stationidren
Stromungsverhiltnisse aufgrund der Massentrigheit des Ols verzégert
einstellen. Variationen der Pumpendrehzahl durch den kritischen Dreh-
zahlbereich hindurch konnten dagegen mit grofler Genauigkeit abgebildet
werden, da hier die Anderungen des Massenstroms in Meridianrichtung
geringer sind als bei einer Anderung der Turbinendrehzahl. Da bis zum
Erreichen des Optimalpunktes! der kritische Drehzahlbereich nicht
durchfahren wird, sind auch fiir den “zweiphasigen” Wandler sehr
genaue Vorausberechnungen fiir die meisten in der Praxis auftretende
Belastungsfille moglich.

Zusammenfassend kann gesagt werden: Das dynamische Verhalten der
hier untersuchten Wandler kann iiber grof3e Betriebsbereiche durch eine
drehzahlabhiingige Abtastung der stationdren Kennfelder und durch die
Trigheitsmomente der Laufrdder (incl. O) mit sehr groBer Genauigkeit
abgebildet werden.

Fiir kleine Schwankungen um einen Betriebspunkt wurde aus der nicht-
linearen Modellierung durch eine bereichsweise Linearisierung der sta-
tiondren Kennfelder eine geeignete Beschreibung fiir Antriebsstrang-
simulationen im Bildbereich abgeleitet. Die in der Praxis hiufig ge-
stellte Frage nach den Diampfungswerten hydrodynamischer Wandler
konnte anhand eines mechanischen Ersatzschaltbildes gekldart werden.
Danach ergeben sich die vom Betriebspunkt abhénigen Dampfungswerte
aus den Steigungen der stationidren Kennfelder im betrachteten Arbeits-
punkt.

1: Im Optimalpunkt erreicht der Wandler seinen maximalen Wirkungsgrad.

Dieser liegt fiir den hier untersuchten zweiphasigen” Wandler bei n420.6np.
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Anhang

Crn
Cp12
Cpi13
Cpri14
Cris

Cp31
Cp32
Cp33
Cp34

Koeffizienten der stationdren Kennfelder fiir den

einphasigen Wandler (Gl. 5.1 und GI. 5.2)

(ip =17

.036294469600
.000124048178
.839477180000-
.900989190000-
.881118580000-

.023403240000-
.129137000000-

.078006328100

.000513619618
.512788950000-
. 584811710000

.804421740000-
.930531890000-

. 814985740000

. 034537680000
. 036109996000
.000432989995
.081486490000-
.182883210000-

.051784071200

.000281532045
.224338580000-

.267847800000-

.347682930000-

. 000264852413
.972678280000-
.476541440000-
.351840460000-

it =7

10-09

10712

10-15

-18

10"0!

10-06

10-10

-06

ipt =5 jpt =5)

ary
a2
a3
aT4
ars
are
ary

le
sz
I.')Ts

CT11
CTi12
CT13
CT14
CTi1s

€131
€32
Cra3
CT34

-0.
+0.

-1

134946539000
001778182050

. 848974830000-
+9.
+1.
.402813460000-
.339729900000-

604351920000
866215640000-

. 055947305900

.000272773572

.018156910000-
. 833276880000
.271836010000-
.285402170000-
. 689588010000-

.603726190000-
.398090268000
.000649709027
. 512021720000
.601488940000-

. 288304220000
. 009519293840
.281605950000-
.596419570000-
. 975093660000+

. 005348409260

. 643278550000
.476819840000-
. 780542650000
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Anhang

Cp3s

Cpa1
Cpa2
Cp43
Cp44
Cp4s

Cps1
Cps2
Cps3
Cps4
Cpss

apq
apy
aps

aps
apg
apy

.627457750000-

.465048330000-
.551699940000-
.051233530000-
. 088223680000
. 826482270000

.412738820000-
.798177650000-
.261392190000-
.721310090000-
. 956757400000

CT3s

CT41
CT42
CT43
CT44
Ctas

CTs1
Cts2
CTs3
CT54
Cts5

.978980050000-

.181614200000-
. 644737990000
. 771172120000
. 375650580000
.203161550000-

. 862273810000
. 349209680000
.710976130000-
.263660220000-
. 996047160000

Koeffizienten der stationdren Kennfelder fiir den

"zweiphasigen” Wandler (Gl. 5.3 und GI. 5.4)

(ip=7 it =7

. 643190124212
. 939491107038
.040784395122-
.134478263878-
. 749583364318
. 651388046172
.379771829770-

.368914483340-
. 224324994461
. 256224761913
.425099093648:
. 835924819099
.275663661919-
. 160880394685

.091863963378-

ipt =5 jpt =95

10-02

1070
10
10

107"
10—16

10

-07
-09

-20

107!

]0-03

10-06

10-08
10—11

10-14

1077

10-04

aTq
ara
aTs
aT4
ars
aTg
aT7

cT11

is=7 js=7)

= -6
= +2

= +1

= =2,
= +3.
= -2.
= +6.
= -1,
= +8.

= -2

= +2,

.303978121524-
.440245113223-
= +1,
= -3.
= +4,
= -3.

338530429691-
328143090785-
677565027413
417897090777-

. 000239880962

946893220489-
060657448854-
177858314316
692298227021-
064267358545
507733097269-

. 698089093623

431948586367

10-03
10-04
10-06
107%°

10-12

10-15

10-18

107!
107
10-05
10-08
10-10

10—14

10-17

10-03
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Cp12
CpP13
Cr14
Cp1s

Cp21
Cp22
Cp23
Cp24
Cpas

Cp31
Cp32
Cp33
Cp34
Cp3s

Cp41
Cp42
Cp43
Cpag
Cp4s

Cps1
Cps2
Cps3
Cps4
Cpss

. 522368801284
.330314494741-
.120937915527-
.354940938510-

. 676955385648
.080727267748-
.408117262739-
.215924812441-
.229386943012-

.639961635867-
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.816957928217-
. 782335875527-

. 753323182880
.150808780028"
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. 913538727511
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. 523385903513
. 105050895934
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CTs1
CTs2
€153
CTs4
Crss

dr
dro
drj
drg
drs
drg
dr7

.400143844535-
.004208465949-
.680615515397-
.471749148178-

.514201223720-
.092814229836-
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.334442078324-
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.565637000155-
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.912679410238-
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.204664986499-
.388663275590-
234372574505
. 599576644846
. 387958581695
. 165383269917




€p1
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€p4
€ps
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. 708743453978
.131623382229-
.914734980220-
.047113600320:
.604481390054-
. 302486943128
.380563168085-

10-02

10-04

10-06
10-08
10-11

10-14

10718

€T1
€12
€13
€14
€Ts5

et7

.247087885088
.571603606873-
.473709154144-
.818491167604-
. 024530822271
.491326890612:
.071449987987-







Nr. 1

Nr. 2

Nr. 3

Nr. 4

Nr. 5

Nr. 6

Nr. 7

Nr. 8

Nr. 9

Nr. 10

Nr. 11

Nr. 12

Nr. 13

Nr. 14

Nr. 15

Nr. 16

Mitteilungen aus dem Institut fiir Mechanik

Theodor Lehmann:
GroBe elasto-plastische Formanderungen

Bogdan Raniecki/Klaus Thermann:
Infinitesimal Thermoplasticity and Kinematics of Finite Elastic-Plastic Deformations. Basic
Concepts

Wolfgang Krings:
Beitrag zur Finiten Element Methode bei linearem, viskoelastischem Stoffverhalten

Burkhard Liicke:
Theoretische und experimentelle Untersuchung der zyklischen elastoplastischen
Blechbiegung bei endlichen Verzerrungen

Knut Schwarze:
EinfluB von Querschnittsverformungen bei dilnnwandigen Stadben mit stetig gekriimmter
Profilmittellinie (

Hubert Sommer:
Ein Beitrag zur Theotie des ebenen elastischen Verzerrungszustandes bei endlichen
Forménderungen

H. Stumpf/F. J. Biehl:
Die Methode der orthogonalen Projektionen und ihre Anwendung zur Berechnung
orthotroper Platten

Albert Meyers:
Ein Beitrag zum optimalen Entwurf von schnellaufenden Zentrifugenschalen

Berend Fischer: A
Zur zyklischen, elastoplastischen Beanspruchung eines dickwandigen 2Zylinders bei
endlichen Verzerrungen

Wojciech Pietraszkiewicz:
Introduction to the Non-Linear Theory of Shells

Wilfried Ullenboom:
Optimierung von Staben unter nichtperiodischer dynamischer Belastung

Jiirgen Giildenpfennig:
Anwendung eines Modells der Vielkristallplastizitit auf ein Problem gekoppelter elasto-
plastischer Wellen

Pawel Rafalski:
Minimum Principles in Plasticity

Peter Hilgers:
Der Einsatz eines Mikrorechners zur hybriden Optimierung und Schwingungsanalyse

Hans-Albert Lauert:
Optimierung von Stében unter dynamischer periodischer Beanspruchung bei Beachtung
von Spannungsrestriktionen

Martin Fritz:
Berechnung der Auflagerkrafte und der Muskelkriafte des Menschen bei ebenen
Bewegungen aufgrund von kinematographischen Aufnahmen



Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr.

Nr,

19

20

21

22

23

24

25

26

27

28

29

30

31

32

33

H. Stumpf/F. J. Biehl:
Approximations and Error Estimates in Eigenvalue Problems of Elastic Systems with
Application to Eigenvibrations of Orthotropic Plates

Uwe Kolberg:
Variational Princlples and their Numerical Application to Geometrically Nonlinear v. Karman
Plates

Heinz Antes:
Uber Fehler und Mdglichkelten ihrer Abschétzung bel numerischen Berechnungen von

Schalentragwerken

Czeslaw Wozniak:
Large Deformations of Elastic and Non-Elastic Plates, Shells and Rods

Maria K. Duszek:
Problems of Geometrically Non-Linear Theory of Plasticity

Burkhard von Bredow:
Optimierung von Stében unter stochastischer Erregung

Jirgen Preuss:
Optimaler Entwurf von Tragwerken mit Hilfe der Mehrzielmethode

Ekkehard GroBmann:
Kovarianzanalyse =~ mechanischer  Zufallsschwingungen bei Darstellung  der
mehrfachkorrelierten Erregungen durch stochastische Differentialgleichungen

Dieter Weichert:
Variational Formulation and Solution of Boundary-Value Problems in the Theory of Plasticity
and Application to Plate Problems

Wojciech Pietraszkiewicz:
On Consistent Approximations in the Geometrically Non-Linear Theory of Shells

Georg Zander:
Zur Bestimmung von Verzweigungslasten diinnwandiger Kreiszylinder unter kombinierter
Léngs- und Torsionslast

Pawel Rafalski:
An Alternative Approach to the Elastic-Viscoplastic Initial-Boundary Value Problem

Heinrich Oeynhausen:
Verzweigungslasten elastoplastisch deformierter, dickwandiger Kreiszylinder unter
Innendruck und Axialkraft

F.-J. Biehl:
Zweiseitige Eingrenzung von FeldgréBen beim einseitigen Kontaktproblem

Maria K. Duszek:
Foundations of the Non-Linear Plastic Shell Theory

Reinhard Piltner:
Spezielle finite Elemente mit Léchern, Ecken und Rissen unter Verwendung von analytischen
Teillésungen

Petrisor Mazilu:
Variationsprinzipe der Thermoplastizitét
|. Warmeausbreitung und Plastizitét



Nr. 34

Nr. 35

Nr. 36

Nr. 37

Nr. 38

Nr. 39

Nr. 40

Nr. 41

Nr. 42

Nr. 43

Nr. 44

Nr. 45

Nr. 46

Nr. 47

Nr. 48

Helmut Stumpf:
Unified Operator Description, Nonlinear Buckling and Post-Buckling Analysis of Thin Elastic
Shells

Bernd Kaempf:
Ein Extremal-Variationsprinzip fiir die instationdre Wérmeleitung mit einer Anwendung auf
thermoelastische Probleme unter Verwendung der finiten Elemente

Alfred Kraft:
Zum methodischen Entwurf mechanischer Systeme im Hinblick auf optimales
Schwingungsverhalten

Petrisor Mazilu:
Variationsprinzipe der Thermoplastizitat
Il. Gekoppelte thermmomechanische Prozesse

Klaus-DetIef Mickley:
Punktwelse Eingrenzung von FeldgréBen in der Elastomechanik und ihre numerische
Realislerung mit Fundamental-Splinefunktionen

Lutz-Peter Nolte:
Beitrag zur Herleitung und vergleichende Untersuchung geometrisch nichtlinearer
Schalentheorien unter Berlicksichtigung groBer Rotationen

Ulrich Blix;
Zur Berechnung der Einschnilirung von Zugstdben unter Berlicksichtigung thermischer
Einfllissse mit Hilfe der Finite-Element-Methode

Peter Becker:
Zur Berechnung von Schallfeldern mit Elementmethoden

Dietmar Bouchard:
Entwicklung und Anwendung eines an die Diskrete-Fourier-Transformation angepaften
direkten Algorithmus zur Bestimmung der modalen Parameter linearer Schwingungssysteme

Uwe Zdebel:
Theoretische und experimentelle Untersuchungen zu einem thermo-plastischen Stoffgesetz

Jan Kubik:
Thermodiffusion Flows in a Solid with a Dominant Constituent

Horst J. Klepp:
Uber die Gleichgewichtslagen und Gleichgewichtsbereiche nichtlinearer autonomer Systeme

J. Makowsky/L.-P. Nolte/H. Stumpf:
Finite In-Plane Deformations of Flexible Rods - Insight into Nonlinear Shell Problems

Franz Kari Labisch:
Grundlagen einer Analyse mehrdeutiger L&sungen nichtlinearer Randwertprobleme der
Elastostatik mit Hilfe von Variationsverfahren

J. Chroscielewski/L.-P. Nolte:
Strategien zur Losung nichtlinearer Probleme der Strukturmechanik und ihre modulare
Aufbereitung im Konzept MESY



Nr. 49

Nr. 50

Nr. 51

Nr. 52

Nr. 53

Nr. 54

Nr. 565

Nr. 56

Nr. 57

Nr. 58

Nr. 59

Nr. 60

Nr. 61

N_r. 62

Nr. 63

Nr. 64

Nr. 65

Nr. 66

Karl-Heinz Biirger:
Gewichtsoptimlerung rotationssymmetrischer Platten unter instationérer Erregung

Ulrich Schmid:
Zur Berechnung des plastischen Setzens von Schraubenfedern

Joérg Frischbier: )
Theorie der StoBbelastung orthotroper Platten und fhre experimentelle Uberpriifung am
Belspiel einer unidirektional verstarkten CFK-Verbundplatte

W. Tampczynski:
Strain history effect In cyclic plasticity

Dieter Weichert:
Zum Problem geometrischer Nichtlinearitéten in der Plastizitatstheorie

Heinz Antes/Thomas Meise/Thomas Wiebe:
Wellenausbreitung in akustischen Medien
Randelement-Prozeduren im 2-D Frequenzraum und im 3-D Zeitbereich

Wojciech Pietraszkiewicz:
Geometrically non-linear theories of thin elastic shells

Jerzy Makowski/Helmut Stumpf:
Finite strain theory of rods

Andreas Pape:
Zur Beschreibung des transienten und stationaren Verfestigungsverhaltens von Stahl mit
Hilfe eines nichtlinearen Grenzflachenmodells

Johannes GroB3-Weege:
Zum Einspielverhalten von Flachentragwerken

Peihua LIU:
Optimierung von Kreisplatten unter dynamischer nicht rotationssymmetrischer Last

Reinhard Schmidt:
Die Anwendung von Zustandsbeobachtern zur Schwingungsliberwachung und
Schadensfriiherkennung auf mechanische Konstruktionen

Martin Pitzer:
Vergleich einiger FE-Formulierungen auf der Basis eines inelastischen Stoffgesetzes

Jerzy Makowsky/Helmut Stumpf:
Geometric structure of fully nonlinear and linearized Cosserat type shell theory

O. T. Bruhns:
GroBe plastische Forméanderungen - Bad Honnef 1988

Khanh Chau Le/Helmut Stumpf/Dieter Weichert:
Variational principles of fracture mechanics

Guido Obermiiller:
Ein Beitrag zur Strukturoptimierung unter stochastischen Lasten

Herbert Diehl:
Ein Materiaimodell zur Berechnung von Hochgeschwindigkeitsdeformationen metallischer
Werkstoffe unter besonderer Berl{icksichtigung der Schadigung durch Scherbander



Nr. 67

Nr. 68

Nr. 69

Nr. 70

Nr, 71

Nr, 72

Nr. 73

Nr. 74

Nr. 75

Nr. 76

Nr. 77

Nr. 78

Nr. 79

Nr. 80

Nr. 81

Nr. 82

Nr. 83

Michael Geis:
Zur Berechnung ebener, elastodynamischer RiBprobleme mit der Randelementmethode

Gnter Renker::
Zur Identifikation nichtlinearer strukturmechanischer Systeme

Berthold Schieck:
GroBe elastische Dehnungen in Schalen aus hyperelastischen inkompressiblen Materialien

Frank Szepan:
Ein elastisch-viskoplastisches Stoffgesetz zur Beschreibung groBer Forménderungen unter
Beriicksichtigung der thermomechanischen Kopplung

Christian Scholz:
Ein Beitrag zur Gestaltsoptimierung druckbelasteter Rotationsschalen

J. Badur/H. Stumpf:
On the influence of E. and F. Cosserat on modern continuum mechanics and field theory

Werner Fornefeld:
Zur Parameteridentifikation und Berechnung von Hochgeschwindigkeitsdeformationen
metallischer Werkstoffe anhand eines Kontinuums-Damage-Modells

J. Saczuk/H. Stumpf:
On statical shakedown theorems for non-linear problems

Andreas Feldmidiller:
Ein thermoplastisches Stoffgesetz isotrop geschéadigter Kontinua

Ulfert Rott:
Ein neues Konzept zur Berechnung viskoplastischer Strukturen

Thomas Heinrich Pingel:
Beitrag zur Herleitung und numerischen Realisierung eines mathematischen Modells der
menschlichen Wirbelséule

O. T. Bruhns:
GroBe plastische Forménderungen - Bad Honnef 1991

J. Makowski/J. Chroscielewski/H. Stumpf:
Computational Analysis of Shells Undergoing Large Elastic Deformation
Pant I: Theoretical Foundations

J. Chroscielewski/J. Makowski/H. Stumpf:
Computational Analysis of Shells Undergoing Large Elastic Deformation
Part Il: Finite Element Implementation

R. H. Frania/H. Waller:
Entwicklung und Anwendung spezieller finiter Elemente fiir Kerbspannungsprobleme im
Maschinenbau

B. Bischoff-Beiermann:
Zur selbstkonsistenten Berechnung von Eigenspannungen in polykristallinem Eis unter
Beriicksichtigung der Monokristallanisotropie

J. Pohé:
Ein Beitrag zur Stoffgesetzentwicklung fiir polykristallines Eis



Nr. 84 U. Kikillus:
Ein Beitrag zum zyklischen Kriechverhalten von Ck 15

Nr. 85 T. Guo:
Untersuchung des singuléren RiBspitzenfeldes bei stationdrem RiBwachstum in

verfestigendem Material

Nr. 86 Achim Menne:
Identifikation der dynamischen Eigenschaften von hydrodynamischen Wandlern






Mitteilungen aus dem Institut fir Mechanik
RUHR-UNIVERSITAT BOCHUM
Nr. 86



