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Kapitel 1
Einfiihrung

Fiir die sichere Auslegung eines Antriebssystems ist die Kenntnis seines dynamischen Ver-
haltens erforderlich. Hierzu werden moglichst exakte mathematische Modelle der einzelnen
Antriebsstrangkomponenten benétigt. Aus den einzelnen Modellen 148t sich ein Gesamtmo-
dell aufstellen, das zur Vorausberechnung von Schwingungen unter verschiedenen Lastfillen
des Antriebssystems verwendet werden kann.

Innerhalb eines Antriebssystems dient die hydrodynamische Kupplung als Verbindungsglied
zwischen der Antriebsmaschine, z.B. einem Dieselmotor, und der Arbeitsmaschine, z.B. einen
Turbokompressor. Das Prinzip dieser Kupplungsbauart basiert auf der hydrodynamischen
Kraftiibertragung einer umlaufenden Flissigkeit, die einen verschleififreien Antrieb gewahr-
leistet und zudem stofartige Belastungen der Arbeitsmaschine vermeidet.

Eine genaue Voraussage der Dynamik von Antrieben, in denen hydrodynamische Kupplungen
eingesetzt werden, bereitet aufgrund des nichtlinearen Verhaltens dieser Kupplungsbauart
besondere Schwierigkeiten. Die vorliegende Arbeit beschéftigt sich mit der Berechnung des
dynamischen Verhaltens von Antriebsstrangen unter der Verwendung von neuen Berech-
nungsmodellen fiir die hydrodynamische Kupplung. Diese Kupplungsmodelle sind auf der
Grundlage von systemtheoretischen Betrachtungen durch Systemidentifikation enstanden.
Da fiir die Entwickiung solcher Modelle eine Analyse der physikalischen Zusammenhinge
entfillt, werden sie als Black-Box-Modelle bezeichnet.

1.1 Ziel der Arbeit

Der Ausgangspunkt der hier vorgestellten Arbeiten sind die linearen und nichtlinearen
Black-Box-Modelle der hydrodynamischen Kupplung, die aus den Arbeiten von FOLCHERT
[12] und BEHRENS [7] hervorgegangen sind. Fiir diese Modelle soll die Leistungsfahigkeit
zur theoretischen Berechnung des dynamischen Verhaltens von Antriebsstrangen mit der
hydrodynamischen Kupplung aufgezeigt werden. Die Ergebnisse der theoretischen Antriebs-
strangberechnungen werden durch den Vergleich mit experimentellen Untersuchungen auf
einem Versuchsstand validiert.

Bei den linearen Kupplungsmodellen handelt es sich um zeitkontinuierliche Modelle, die
durch Linearisierung gewonnen werden und somit nur in einem bestimmten Betriebsbereich
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der hydrodynamischen Kupplung giiltig sind. Die nichtlinearen Modelle sind zeitdiskrete For-
mulierungen und besitzen einen groflen Giiltigkeitsbereich. Fiir die beiden unterschiedlichen
Typen von Black-Box-Modellen ergeben sich die folgenden Ziele:

1. Lineare zeitkontinuierliche Black-Box-Modelle

e Entwicklung eines linearen Antriebsstrangmodells: a) zur Eigenwertanalyse: Bestim-
mung von Eigenfrequenzen, Ddmpfungen und Eigenformen des Antriebsstrangs, b) zur
Simulation des zeitlichen Verhaltens des Antriebsstrangs.

¢ Darstellung der Abhingigkeiten der Eigenfrequenzen und Dampfungen vom jeweils
giiltigen Betriebsbereich der linearen Kupplungsmodelle.

e Validierung des linearen Antriebsstrangmodells zur Eigenwertanalyse durch den Ver-
gleich mit experimentellen Ergebnissen am Versuchsstand.

¢ Validierung des linearen Antriebsstrangmodells zur Zeitsimulation durch den Vergleich
mit auf dem Versuchsstand gemessenen Grofien.

2. Nichtlineare zeitdiskrete Black-Box-Modelle

e Entwicklung eines diskreten nichtlinearen Antriebsstrangmodells zur Simulation des
zeitlichen Verhaltens des Antriebsstrangs.

e Validierung des nichtlinearen Antriebsstrangmodells zur Zeitsimulation durch den Ver-
gleich mit auf dem Versuchsstand gemessenen Gréflen

1.2 TUberblick

In Kapitel 2 werden zunachst das Bauprinzip und die Wirkungsweise der hydrodynamischen
Kupplung erlautert. AnschlieBend wird der aus der Literatur bekannte Kenntnisstand be-
ziiglich der Modellierung zur Schwingungsberechnung von Antrieben mit der hydrodynami-
schen Kupplung dargelegt. Im wesentlichen wird die Kupplung bisher durch ein vereinfach-
tes Feder-Dampfer-Masse-System {KELVIN-Modell) abgebildet, das sich leicht in bestehende
Programmsysteme zur Antriebsstrangberechnung integrieren 148t.

Das Kapitel 3 behandelt die systemtheoretischen Grundlagen zur Modellierung des Antriebs-
strangs mit den Black-Box-Modellen der hydrodynamischen Kupplung. Es wird ausfiihrlich
auf die im Rahmen der Arbeit benotigten Sachverhalte zur Beschreibung und Modellierung
linearer und nichtlinearer Systeme eingegangen. Insbesondere werden zur Modellierung des
Antriebsstrangs die Moglichkeiten der Kopplung linearer Modelle beschrieben.

In Kapitel 4 werden zuerst die linearen und nichtlinearen Black-Box-Modelle der hydrodyna-
mischen Kupplung vorgestellt. Anschliefend wird nach einer Vorbetrachtung zur Kopplung
speziell von mechanischen Systemen die Entwicklung der Antriebsstrangmodelle beschrieben.
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In einem ersten Schritt wird das Differentialgleichungssystem des Antriebsstrangs hergelei-
tet. Hierbei wird das lineare Kupplungsmodell in ein diskretes Torsionsschwingungssystem
integriert. Bekannte Vorschriften zur Transformation in den Zustandsraum kénnen nicht
direkt angewendet werden. Durch das Nachdifferenzieren von Gleichungen des Differential-
gleichungssystems kann das Aufstellen eines Zustandsmodells ermoglicht werden. Zur Simu-
lation wird ein modifiziertes Zustandsmodell entwickelt, das eine mehrfache Differenzierung
von Eingangsgréfen vermeidet. Die Erstellung des diskreten Antriebsstrangmodells unter
Verwendung der komplexeren nichtlinearen Kupplungsmodelle zeigt, da§, unter praktischen
Gesichtpunkten betrachtet, die Einbindung dieser Modelle in den Antriebsstrang weniger
Probleme bereitet.

In Kapitel 5 werden die Ergebnisse der Analyse der Eigenwerte und Eigenformen des er-
stellten linearen Antriebsstrangmodells untersucht. Fiir einen spéteren Vergleich mit experi-
mentell bestimmten Werten fiir Eigenfrequenz und Dampfung erfolgt hier die physikalische
Interpretation der auftretenden Eigenwerte. Dabei zeigt sich, daBl durch die Verwendung
des Kupplungsmodells Eigenformen entstehen, die physikalisch nicht interpretiert werden
kénnen. Die Darstellung der Eigenwerte in Abhingigkeit des Modellbereiches der Kupplung
zeigt den Einflul des Betriebsbereiches auf das Resonanzverhalten des Antriebsstrangmo-
dells.

Im ersten Abschnitt des Kapitels 6 werden der Aufbau des hochdynamischen Versuchsstan-
des sowie die installierte Me8- und Rechentechnik erlidutert. Im weiteren wird auf die Ausle-
gung und Konstruktion der fiir die experimentellen Arbeiten entwickelten Versuchsaufbau-
ten eingegangen. Da die Kupplungsmodelle nur einen Frequenzbereich bis maximal ca. 15 Hz
erfassen, miissen tief abgestimmte Wellenziige realisiert werden. Da eine aussagekriftige Ve-
rifikation der Kupplungsmodelle erst im Vergleich mit Messungen an den experimentellen
Aufbauten moglich ist, befafit sich der letzte Abschnitt dieses Kapitels eingehend mit der
Modellierung der angefertigten Versuchsstrangelemente.

Zur Bewertung der Eignung der linearen Antriebsstrangmodelle zur Voraussage von Eigen-
frequenzen und Dampfungen werden in Kapitel 7 fiir einen experimentellen Strangaufbau
das Rechenmodell erstellt und die Ergebnisse der Eigenwertanalyse dem realen Resonanz-
verhalten gegeniibergestellt. Die Auswertung der Messungen erfolgt iiber eine Teilsystem-
betrachtung des experimentellen Antriebsstrangs innerhalb des gesamten Versuchsstandauf-
baus. Die Erregung des Systems wird durch Gleitsinusfunktionen vorgenommen, mit denen
die Resonanzbereiche des Versuchsaufbaus kontinuierlich durchfahren werden kénnen. Eine
stationare Erregung in der Néhe einer Resonanz, die eine instabile Regelung des Versuchs-
standes zur Folge hat, kann auf diese Weise vermieden werden. Nach der Diskussion der
Ergebnisse aus Messung und Rechnung wird anschliefend untersucht, inwieweit mit dem
linearen Black-Box-Modell ein vereinfachtes aber leistungsfahiges Kupplungsmodell in Form
des KELVIN-Modells aufgestellt werden kann.

Die Berechnung des Resonanzverhaltens ist der linearen Betrachtungsweise vorbehalten. Die
Berechnung des dynamischen Verhaltens im Zeitbereich kann sowohl mit den linearen als
attch mit den nichtlinearen Antriebsstrangmodellen durchgefiihrt werden. In Kapitel 8 wird
die Verfikation der Modelle anhand von Zeitbereichssimulationen vorgenommen. Da die Ein-
gangsgrofien des Simulationsmodells aus Messungen am Versuchsstand vorgegeben werden,
ist ein direkter Vergleich der Simulationsergebnisse mit der realen Systemantwort moglich.
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Bei der Untersuchung im Zeitberech treten die besonderen Eigenschaften der linearen Mo-
delle hervor. Es werden Simulationsbeispiele mit unterschiedlichen Erregerfunktionen fiir
verschiedene Betriebsbereiche der Kupplung vorgestellt. Die Rechnung iiber einen grofien
Betriebsbereich mit den begrenzt giiltigen linearen Modellen der Kupplung kann durch eine
Modellumschaltung erfolgen.

Die nichtlinearen Antriebsstrangmodelle besitzen einen grofien Giiltigkeitsbereich. Sie eig-
nen sich besonders fiir Erregungen iiber einen weiten Betriebsbereich der Kupplung und
bei groflen Beschleunigungen. Fiir den Vergleich der Leistungen und Grenzen der linearen
und nichtlinearen Modelle werden die Simulationen vorwiegend mit den gleichen Erreger-
funktionen durchgefiihrt. Im letzten Abschnitt des Kapitels erfolgt eine Untersuchung zur
Reduktion der Parameteranzahl des nichtlinearen Modells. Es wird ein nichtlineares Modell
mit einer minimierten Parameteranzahl erstellt, so da$ fiir Simulationen des Antriebsstrangs
die Modellgiite noch hinreichend genau ist.



Kapitel 2

Grundlagen

2.1 Die hydrodynamische Kupplung

Als Komponente im Antriebsstrang iibertrigt die hydrodynamische Kupplung, die auch
nach ihrem Erfinder HERRMANN FOTTINGER als FOTTINGER-Kupplung bezeichnet wird,
mechanische Leistung. Die wesentlichsten Bauteile der Kupplung sind das Pumpen- und das
Turbinenlaufrad. Die Laufrader sind radial mit Schaufeln bestiickt und zusammen in einem
geschlossenen, torusférmigen Gehéuse untergebracht.

Pumpenrad (Antrieb) Turbinenrad (Abtrieb) Gehausehilfte

Abbildung 2.1: Bauteile der hydrodynamischen Kupplung fiir Konstantfiillung

Das verwendete Schaufelprofil hat einen grofen Einflufi auf das Ubertragungsverhalten der
Kupplung und wird je nach Anwendungsfall fiir einen bestimmten Bautyp gezielt verandert.
In Abbildung 2.1 ist der konstruktive Aufbau der hydrodynamischen Kupplung dargestellt.
Fiir diese Bauform bildet das Pumpenrad zugleich eine der Gehiusehilften. Dem Pumpen-
laufrad liegt das Turbinenrad gegeniiber, das frei drehend im Gehiuse gelagert ist. Fiir den
Betrieb wird die Kupplung mit einer Betriebsfliissigkeit gefiillt, z.B. Hydrauliksl, Wasser.
Eine gezielte Beeinflufung des Kennlinienverlaufes der Kupplung ist ebenfalls iiber die ver-
wendete Fliissigkeitsmenge mdéglich.



6 2. Grundlagen

Die Momentiibertragung der hydrodynamischen Kupplung, die nur bei einer Drehzahldif-
ferenz der Laufriader auftritt, beruht auf dem Prinzip der Stromungsmaschinen. Das Pum-
penlaufrad an der Antriebsseite versetzt das Betriebsfluid in Bewegung, d.h. die Fliissigkeit
nimmt mechanische Energie auf. Durch Impulsiibertragung der Strémungsteilchen auf die
Schaufeln des Turbinenlaufrades ensteht das Drehmoment an der Abtriebsseite. Das Be-
triebsfluid gibt mechanische Energie ab. Im Betrieb entsteht ein Strémungskreislauf zwischen
den Schaufelriumen von Pumpen- und Turbinenrad, der sich senkrecht zur Drehrichtung der
Laufrader ausbildet. Auftretende Verluste werden in Warme umgesetzt und an das Gehéuse
abgegeben. Bei der hier betrachteten Kupplung handelt es sich um eine Konstantfiillungs-
kupplung, bei der Kiihlung nur durch Konvektion an der Gehduseoberfliche stattfindet. Um
eine Zerstorung der Kupplung durch Uberhitzen zu vermeiden, muf bei Betrieb aufierhalb
des Nennbereiches oder lingeren hohen Belastungen die Temperatur iiberwacht werden.

Konstantfiillungskupplungen der hier beschriebenen Bauart werden vielfach in Antrieben
mit Verbrennungsmotoren im Fahrzeugbau, Schiffsbau etc., aber auch fiir stationdre Anla-
gen eingesetzt. Neben dem Gebrauch als Anfahr- und Sicherheitskupplung ist es ihre Aufga-
be, im Antriebsstrang auftretende Schwingungen aufgrund von Resonanzerscheinungen oder
Belastungsstofien zu dampfen.

Alle theoretischen und experimentellen Untersuchungen dieser Arbeit sind an einer Seri-
enkupplung der Firma Voith Turbo GmbH vom Typ 422 TH durchgefiihrt worden, deren
technische Daten in der Tabelle 2.1 angegeben sind.

Turbokupplung VOITH 422 TH
Bauart: Konstantfiillungskupplung
Profildurchmesser D: 422 mm
Profil: Mischprofil
Schaufelanzahl: Pumpe: 46, Turbine 48
Leergewicht: 46 kg
Gesamtvolumen: 12.81
maximale Fiillung: 10.51 (ca. 80 %)
Fillung: 81 (ca. 60 %)
Betriebsfliissigkeit: Mineralsl ISO VG 32, p = 840%%
Tragheitsmassen
Pumpenrad + Gehiusehilfte: ca. 0.75 kg m?
Turbinenrad: ca. 0.16 kg m?
Maximalfiillung: ca. 0.23 kg m?

Tabelle 2.1: Technische Daten der Versuchskupplung

System- und Kenngroéflen

Die mechanischen Grofien, durch die das Verhalten der hydrodynamischen Kupplung be-
schrieben werden kann, sind die Drehzahlen und Drehmomente an Pumpen- und Turbinen-
rad. Sie bilden fiir die weiteren Betrachtungen die Systemgroéfien der Kupplung.
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Pumpendrehzahl: np |
Turbinendrehzahl: ny [min™?]

Pumpenmoment: Mp |
Turbinenmoment: My |

Im stationdren Betrieb, hierbei sind die Drehzahlen von Pumpe und Turbine konstant, liegt
Momentengleichgewicht an Antrieb- und Abtriebsseite vor, so daf Pumpenmoment und Tur-
binenmoment betragsmifBig gleich sind. Die stationiren Groen werden durch ,, *“ gekenn-
zeichnet.

Msta.t = M; = M';‘ (21)

Im Zusammenhang mit der Beschreibung des Ubertragungsverhaltens der hydrodynamischen
Kupplung werden hiufig zwei KenngroBen verwendet: Das Drehzahlverhiltnis v und der
Schlupf s.

v="2 1] (2.2)
P
s=(1-v)-100 [%] (2.3)

Das stationdre Ubertragungsverhalten der Kupplung kann bei konstanter Pumpendrehzahl
np durch das stationidre Moment M, in Abhingigkeit des Drehzahlverhéltnisses v charak-
terisiert werden. In Abbildung 2.2 ist schematisch die stationire Kennline dargestellt.

Mstat (V)
A

unterer Betriebspunkt

Nennbetriebspunkt

Synchronpunkt
—
0 1
Dauerbetriebsbereich — |—
Gegenlauf- | Hauptbetriebsbereich T Ubersynchronbereich
bremsbersich

Abbildung 2.2: Stationdre Kennlinie der hydrodynamischen Kupplung mit Betriebsberei-
chen

Um das Ubertragungsverhalten unabhingig von der Pumpendrehzahl n} beschreiben zu
konnen, wird die Leistungszahl A als dimensionslose Kenngrofie verwendet. Aus der Eu-
ler’schen Turbinengleichung und den Ahnlichkeitsbeziehungen fiir Strémungsmaschinen er-
gibt sich mit der Dichte p des Betriebsfluids, des Profilauendurchmessers D und der stati-
ondren Winkelgeschwindigkeit wf des Pumpenrades der folgende Zusammenhang:

Mitar

A= ————
p D5 - wt?

(2.4)
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Die Leistungszahl A ist wie das stationire Moment abhingig vom Drehzahlverhiltnis v.
Zudem ist sie eine Funktion der Konstruktionsdaten (Bauart), der Eigenschaften des Be-
triebsmediums und des Fiillungsgrades. Die A-Kennlinien fiir geometrisch dhnliche Kupplun-
gen, d.h. Kupplungen verschiedener Gréfle aber derselben Bauart, Fiillungsgrad etc., sind
annahernd deckungsgleich.

Ebenfalls zu den hydrodynamischen Getrieben zdhlt der hydrodynamische Wandler, dessen
Prinzip hier kurz erldutert werden soll. Der Wandler besitzt zusétzlich noch ein drittes Schau-
felrad, das aber feststeht. Dieses Leitrad, das im Stromungskreislauf zwischen Pumpen- und
Turbinenrad steht, nimmt ein mechanisches Moment auf, das iiber das Gehduse abgestiitzt
wird, so dafl im stationdren Betrieb an An- und Abtriebsseite unterschiedliche Drehmomente
anliegen.

2.2 Stand der Forschung

In der Literatur bestehen teilweise unterschiedliche Ansichten beziiglich der schwingungs-
technischen Auswirkungen des Einbaus einer hydrodynamischen Kupplung in ein Antriebs-
system. So wird in [16] die Kupplung als schwingungsfiahiges System betrachtet, das eine
(wenn auch sehr niedrige) Eigenfrequenz besitzt. In einer neueren Arbeit [4] werden der
Kupplung sogar entdampfende also anfachende Eigenschaften zugeschrieben. Weitaus haufi-
ger wird die Ansicht vertreten, dafl die Kupplung gute schwingungsisolierende Eigenschaften
besitzt und ihr keine Eigenfrequenz zugeordnet werden kann [6],[19],[40],[36]. Die Untersu-
chungen in [52] zeigen, dafl die Kupplung ein giinstiges Drehschwingungsverhalten aufweist,
aber genauso wie elastische oder hochddmpfende Kupplungen auf den jeweiligen Einsatz
abgestimmt bzw. ausgelegt werden mufl.

Aus dem Verlauf der Kennlinie der hydrodynamischen Kupplung ist zu entnehmen, daff schon
im stationiren Fall ein nichtlinearer Zusammenhang zwischen dem iibertragbaren Drehmo-
ment und dem Drehzahlverhiltnis vorliegt. Fiir instationire Vorgénge zeigen sich ebenfalls
nichtlineare Eigenschaften wie z.B. die Abhingigkeit des Ubertragungsverhaltens von der
Amplitude bei stationdrer, harmonischer Erregung, die in [12] systematisch untersucht wor-
den ist. Der stark nichtlineare Charakter der hydrodynamischen Kupplung ist auf die kom-
plexen stromungsmechanischen Vorginge im Inneren der Kupplung zuriickzufiihren. Fiir die
Berechnung der Dynamik von Antriebsstrangen mit einer hydrodynamischen Kupplung steht
zunichst die mathematische Beschreibung des Kupplungsverhaltens im Vordergrund, da in
der Regel die Modellierung der iibrigen Antriebsstrangkomponenten keine Schwierigkeiten
bereitet.

Erste theoretische Betrachtungen zur Modellierung des Schwingungsverhaltens machte SOCH-
TING (1938) [40], indem er die hydrodynamische Kupplung fiir stationére, harmonische Erre-
gungen durch ein reines Dampfungsglied (geschwindigkeitproportionale Dampfung) zwischen
An- und Abtriebsseite abbildete. Der Dampfungswert ist hierbei durch das Verhiltnis des
stationaren Momentes zur Differenz der Winkelgeschwindigkeiten bestimmt. Er kommt zu
dem Schluf}, daff hohe Schwingungsausschlage nur dann auftreten, wenn die Eigenfrequenzen
der Wellenziige an An- und Abtriebsseite gleich sind.
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KUGEL (1962) [30] greift den Modellansatz von Séchting auf und stellt durch den Ver-
gleich mit Messungen fest, da der Dampfungsparameter abhingig von der Schwingungsfre-
quenz der Kupplungslaufrider ist. Diese Abhéingigkeit fithrt er auf die Tragheitswirkung der
Fliissigkeitsmasse zuriick. Er versucht, diesen Einflul zumindest qualitativ zu erfassen, und
stellt ein Berechnungsmodell fiir den inneren Stromungskreislauf der Kupplung mit Hilfe
der Eulersche Turbinengleichung und einer Beziehung fiir den umlaufenden Volumenstrom
auf. Aufgrund seiner theoretischen Berechnungen kommt er zu der Annahme, daf eine ho-
he Erregerfrequenz zu einer vollkommenen Schwingungstrennung der Wellenziige an An-
und Abtriebsseite fiihrt. Weiterhin stellt er fest, daf§ die hydrodynamische Kupplung keine
Eigenfrequenz besitzt.

In den Arbeiten von FROMDER (1962) [16], BENz (1963) [6], HASSELGRUBER (1965) [19],
ISHIHARA (1967) [27] und DiIEN (1992) [10] wird im wesentlichen der innere Stréomungs-
kreigslauf mit Hilfe der Stromfadentheorie fiir instationire Vorginge erfafit. Es wird hierbei
vereinfachend angenommen, daf§ iiber den gesamten Stromungsquerschnitt ein konstantes
Geschwindigkeitsprofil vorliegt. Als Berechungsmodell fiir die dynamischen Kupplungsmo-
mente an An- und Abtrieb wird aus den aufgestellten Gleichungen ein frequenzabhingiger
Steifigkeits- und ein frequenzabhingiger Dampfungsparameter ermittelt. Damit kann das
dynamische Kupplungsverhalten durch ein frequenzabhingiges KELVIN-Modell, das aus der
Parallelschaltung einer elastischen Feder und eines Dampfungsgliedes besteht, abgebildet
werden. Dieser Modellansatz bedeutet allerdings nicht, dafi die Kupplung tatsachlich eine
Steifigkeit im physikalischen Sinne besitzt. Der Vergleich mit Messungen zeigt aber, dafl
die auf dieser theoretischen Basis aufgestellten Modelle nur bedingt das reale dynamische
Verhalten des Antriebsstrangs beschreiben konnen.

RoGos (1965) [36] geht davon aus, dafi die Voraussetzungen fiir die vereinfachende Mo-
dellierung nach der Stromfadentheorie schon im stationdren Fall aufgrund der komplexen
Strémungserscheinungen im Inneren der Kupplung verletzt werden. Er untersucht das dy-
namische Kupplungsverhalten zunéchst experimentell und vergleicht dieses mit den theo-
retischen Ansitzen. Fiir ihn zeigt dieser Vergleich keine ausreichende Ubereinstimmung.
Die Anwendung moderner Mefmethoden (Laser-Doppler-Anemometrie) von MIDDELMANN
(1992) [33] und WIENHOLT (1993) [51] erméglicht eine Visualisierung der Strémungsvorginge
der Kupplung wihrend des Betriebes. Die Untersuchungen zeigen, daff die tatsichlichen
stromungsmechanischen Erscheinungen so komplex sind, dafl die Modellierung nach der
Stromfadentheorie nur als starke Vereinfachung angesehen werden muf. Fiir eine genaue-
re theoretische Berechnung der inneren Vorginge der hydrodynamischen Kupplung werden
in den neueren Arbeiten von FORMANSKI(1996) [15] und HUITENGA (1997) [23] Finite-
Volumen-Element-Verfahren eingesetzt und die Strémung turbulent modelliert wird. Aber
auch die Rechnung mit diesen aufwendigen Modellen liefert bislang nur begrenzt quantitativ
befriedigende Aussagen. Zudem scheint eine solche Modellierung fiir praktische Schwingungs-
berechnungen eines Antriebsstrangs mit hydrodynamischer Kupplung noch nicht einsetzbar.

WORSCH und SiDERis (1989) [52], [53] greifen auf das frequenzabhingige KELVIN-Modell
von FROMDER [16] und HASSELGRUBER [19] zuriick. Sie fassen das Ubertragungsverhalten
fiir stationire Erregungen um einen Betriebspunkt der Kupplung in einer komplexen Funkti-
on zusammen, die sich aus Messungen im Versuch bestimmen 148t. Aus der gemessenen Funk-
tion kann dann in Abhéngigkeit der Erregerfrequenz der jeweilige dquivalente Steifigkeits-
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und Dampfungsparameter bestimmt werden. Das KELVIN-Modell wird hier durch experi-
mentelle Ergebnisse bestimmt. Das gewonnene Modell 148t sich in einfacher Weise in ein
Modell fiir einen Antriebsstrang einsetzen. Die Methode dieser Modellierung wird durch den
Vergleich des auf einem Priifstand gemessenen Frequenzganges eines Antriebsstrangs mit
dem aus dem Antriebsstrangmodell berechneten iiberpriift. Mit solchen einfachen aber fre-
quenzabhéngigen Modellen sind abschétzende Berechnungen von stationiren Schwingungs-
erscheinungen bzw. von quasistationdren Erregungen eines Antriebes moglich.

RATH (1992) [35] greift auf die Arbeiten von HERBERTZ (1973) [20] zuriick, der mit der eindi-
mensionalen Stromfadentheorie ein nichtlineares Differentialgleichungssystem in erster Linie
zur Beschreibung fiir den hydrodynamischen Wandler aufstellt. Fiir die hydrodynamische
Kupplung vereinfacht RATH die Gleichungen, linearisiert in einem Betriebspunkt und erhilt
so ein Ubertragungsmodell. Durch weitere Vereinfachungen stellt er eine frequenzunabhiingi-
ge Beschreibung auf, die er in ein Rechenmodell zur Zeitsimulation eines Antriebssystems
verwendet. Eine Uberpriifung der theoretischen Ergebnisse durch experimentelle Untersu-
chungen bleibt jedoch aus.

Anstatt die inneren physikalischen Zusammenhinge der hydrodynamischen Kupplung exak-
ter zu beschreiben, hat FOLCHERT (1994) [12] versucht mit den Methoden der Systemiden-
tifikation ein verbessertes Modell fiir das dynamische Verhalten aufzustellen. Mit MENNE
[31], der sich mit dem hydrodynamischen Wandler in gleicher Weise beschiftigt, entwickelt
er ein Verfahren mit dem das Ubertragungsverhalten der Kupplung bereichsweise abgebil-
det werden kann. Hierbei wird die Kupplung als Black-Box-System mit 2 Eingangs- und
2 Ausgangsgrofien (Zweigrofiensystem) aufgefafit. Als Ein- und Ausgangsgréfien werden die
Abweichungen der Drehzahlen und Drehmomente an Pumpen- und Turbinenrad von einem
mittleren Betriebspunkt betrachtet. Fiir unterschiedliche Betriebspunkte werden auf einem
Versuchsstand mit konstanten Erregeramplituden Frequenzgangmessungen durchgefiihrt und
so eine Linearisierung des Ubertragungsverhaltens erreicht. Das lineare Black-Box-Modell
wird ansehlieflend durch eine Parametrisierung der gemessenen Frequenzgangfunktionen auf-
gestellt. Als Modellansatz werden gebrochenrationale Polynome mit beliebigem Ansatzgrad
im Frequenzbereich verwendet. Das aufgestellte Black-Box-Modell gilt dann nur speziell
fiir die vermessene Kupplung und ist somit abhingig von der Bauform, den physikalischen
Eigenschaften des Betriebsfluids, der Temperatur des Fluids und dem Fiillgrad. Aus der
Transformation des Frequenzbereichsmodells erhilt man ein Differentialgleichungssystem im
Zeitbereich. Die Aufstellung von Zustandsraummodellen erlaubt die Simulation dynamischer
Vorginge. Da die Modelle jeweils nur fiir einen begrenzten Betriebsbereich giiltig sind, muf}
zur Simulation iiber gréfiere Betriebsbereiche eine Modellumschaltung vorgenommen wer-
den. Der Vergleich von gemessenen und simulierten Drehzahlverldufen an der Kupplung
zeigt, dafl an den Umschaltpunkten Einschwingvorgénge auftreten konnen. Auf den Einsatz
solcher Black-Box-Modelle zur Berechnung von Schwingungen eines Antriebsstrangs mit hy-
drodynamischer Kupplung wird nicht niher eingegangen. Weiterhin zeigt FOLCHERT die
Abhingigkeit der aufgestellten Modelle von der bei der Identifikation gewéhlten Erregeram-
plitude und geht damit auf das nichtlineare dynamische Verhalten der Kupplung ein.

BEHRENS (1997) [7] greift die Grundidee der Black-Box-Modellierung von FOLCHERT auf,
verwendet aber nichtlineare Modellansétze, um hochdynamische Vorgénge iiber einen grofien
Betriebsbereich erfassen zu konnen. Bei dem hier verwendeten Ansatz handelt es sich um
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ein allgemeines diskretes Differenzengleichungssystem, das linear in den Parametern ist. Die
bei der Parameterschitzung verwendete feste Abtastzeit von 0,01 s ist implizit in den Mo-
dellparametern enthalten und bestimmt damit die Schrittweite fiir Simulationsrechnungen.
Ein wesentlicher Unterschied zu den linearen kontinuierlichen Modellen von FOLCHERT liegt
darin, daB hier die Ein- und Ausgangsgrofien nicht durch die Abweichungen von einem Be-
triebspunkt sondern durch die absoluten Drehzahlen und Drehmomente an An- und Abtrieb
der Kupplung gebildet werden. Dadurch wird mit den diskreten nichtlinearen Modellen auch
das stationdre Verhalten abgebildet. Die Leistungen des aufgestellten Modells werden durch
den Vergleich von simulierten und gemessenen Verldaufen der Drehzahlen und Drehmomente
an der Kupplung bewertet. Abschlielend wird gezeigt, wie sich prinzipiell die diskreten nicht-
linearen Modelle in ein Antriebsstrangmodell fiir Simulationsrechnungen einsetzen lassen.

Die hier vorliegende Arbeit baut auf den Ergebnissen von FOLCHERT [12] und BEHRENS [7]
auf.




Kapitel 3

Zur Modellierung und Beschreibung
dynamischer Systeme

In Hinblick auf ein zu entwickelndes Gesamtmodell fiir einen konkreten Antriebsstrang mit
hydrodynamischer Kupplung wird in diesem Kapitel neben den wichtigsten Grundlagen zur
Systemidentifikation und der mathematischen Beschreibung dynamischer Systeme auf spezi-
elle Probleme eingegangen, die sich durch die Kopplung der Black-Box-Formulierungen der
Kupplung in den Antriebsstrang ergeben.

Gesamtsystem

'

Systemanalyse

f

Teilsysteme

!

Teilmodelle

!

Kopplung der Teilmodelle

!

Gesamtmodell

Abbildung 3.1: Modellierung komplexer Systeme

Allgemein ist zur Abbildung von technischen Systemen eine Zerlegung in Teilsysteme iiblich.
Diese Zerlegung wird soweit fortgesetzt, bis fiir die erhaltenen Teilsysteme eine mathema-
tische Beschreibung, ein Modell, gefunden werden kann. Durch diese Systemanalyse erhilt
man statt eines Gesamtmodells zunichst die Modelle der Teilsysteme, Teilmodelle genannt.
Um eine Beschreibung des Gesamtsystems zu erhalten, miissen die Teilmodelle miteinander
gekoppelt werden. Oft bereitet die Kopplung der Teilmodelle wegen der schwer zu model-
lierenden Interaktion an den Teilsystemgrenzen grofie Schwierigkeiten, so dafl man sich mit
den durch die Teilmodelle gewonnen Aussagen begniigt. Beispiele hierfiir sind: Wellenschwin-
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gungen von Turbosidtzen ohne Einbeziehung der Einfliisse von Gleitlagern und Fundament,
Bauwerk-Boden-Interaktion etc.

Der Antriebsstrang mit der hydrodynamischen Kupplung stellt ein Gesamtsystem dar, das
sich neben dem Teilsystem der hydrodynamischen Kupplung aus einer Antriebsmaschi-
ne, Wellen, Verbindungskupplungen, Getriebe usw. zusammensetzt. In Hinblick auf einen
moglichst geringen experimentellen Aufwand, wird in dieser Arbeit ein einfacher Aufbau aus
Wellenziigen zugrundegelegt, die durch die hydrodynamische Kupplung verbunden werden.
Im allgemeinen konnen solche einfachen Wellenziige durch eine physikalische Betrachtung
mit den bekannten Modellen fiir diskrete Feder-Dimpfer-Masse-Systeme geniigend genau
modelliert werden. Diese Modelle fiir den Antriebsstrang werden im weiteren als konventio-
nelle Modelle bezeichnet. Fiir das Teilsystem hydrodynamische Kupplung werden die aus der
experimentellen Systemidentifikation gewonnenen Black-Box-Modelle verwendet. Damit ist
die Modellierung der Teilsysteme vollstindig, das Gesamtmodell kann durch Kopplung der
Teilmodelle entwickelt werden. Aufgrund der besonderen Struktur der Black-Box-Modelle
zur Beschreibung der hydrodynamischen Kupplung und der damit verbundenen Auswirkun-
gen auf das Gesamtmodell, werden vor der eigentlichen Modellierung des Antriebsstrangs in
diesem Kapitel diejenigen Modellstrukturen linearer und nichtlinearer Systeme aufgefiihrt,
die hierbei von grundlegender Bedeutung sind.

3.1 Ein-/Ausgangsmodelle dynamischer Systeme

Dynamische Systeme charakterisieren sich dadurch, dafl ihr Verhalten durch zeitabhingige
Grofen beschrieben werden kann. Mit diesen Gréflen lassen sich die Systeme durch Ein-/Aus-
gangsmodelle beschreiben. Besitzt das System genau eine Eingangsgrofie u(t) und eine Aus-
gangsgrofle y(t), liegt ein Eingroflensystem vor, auch SISO-System genannt (Single Input
Single Output). Besitzt ein System mehrere Einginge und mehrere Ausginge, handelt es
sich um ein Mehrgréfensystem, MIMO-System (Multi Input Multi Qutput). Die GréSen
an Ein- und Ausgang werden in Vektoren zusammengefafit.

u(t) ——» s?ifeon; — y(t)
uy(t) ——— —— 1 (t)
us(t) ——» ——» yo(t)
us(t) —— x:'t”lg — ul®) [> u(t) —» xxg > ()
U () ——— — yn(t)

Abbildung 3.2: Ein-/Ausgangsbeschreibung von Ein- und Mehrgréfiensystemen

Ein-/Ausgangsbeschreibungen lassen sich grob in parametrische und in nichtparametrische
Modelle aufteilen. Nichtparametrische Modelle beschreiben den funktionalen Zusammenhang
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zwischen Ein- und Ausgang in Form von Tabellen und Diagrammen, die durch Messun-
gen gewonnen werden. Parametrische Modelle sind mathematische Beschreibungen in deren
Struktur die Ein-/Ausgangsgrofien als zeitabhingige Veréinderliche eingehen. Modellstruktur
und Modellparameter bestimmen die Eigenschaften des parametrischen Modells.

3.2 Grundlagen der Systemidentifikation

Die Aufgabe der Systemidentifikation ist das Aufstellen von mathematischen Modellen zur
Systembeschreibung unter der Verwendung der zeitlichen Verldufe der Ein- und Ausgangs-
groflen des realen Systems. Durch Systemidentifikation konnen nichtparametrische Modelle,
z.B. nichtparametrische Frequenzginge und Korrelationsfunktionen, als auch parametrische
Modelle, z.B. in Form von Differentialgleichungen, erstellt werden. Oft werden zunichst
nichtparametrische Modelle erstellt, die anschlieflend durch geeignete mathematische Funk-
tionen approximiert werden, so dafl man eine parametrische Beschreibung erhilt. Die Anpas-
sung des Verhaltens eines parametrischen Modells an das des realen Systems durch gezielte
Veridnderung der Parameter, heifit Parameteridentifikation.

Mit dem Begriff der Parameteridentifikation sind mehrere Aufgabenschritte verbunden. Im
wesentlichen sind dies die folgenden Punkte:

e Ermittlung der Modellstruktur
e Erregung des Systems und Messung der Ein-/Ausgangsgréfien
e Parameterschitzung

In Abhingigkeit von den vorhandenen Vorkenntnissen {iber das zu identifizierende System
ist zundchst die Modellstruktur aufzustellen. Eine Moglichkeit, die Modellstruktur zu ermit-
teln, besteht in der Analyse der physikalischen Gesetzméafigkeiten des betrachteten Systems.
Auf diese Weise erhilt man ein physikalisches oder auch analytisches Modell. Oft sind jedoch
die physikalischen Zusammenhénge von komplexer Natur, so daf} sie sich einer analytischen
Betrachtung entziehen. Fiir diese Systeme kann ein synthetischer Ansatz, d.h. eine rein ma-
thematische Struktur ohne konkreten physikalischen Hintergrund, verwendet werden. Solche
Formulierungen werden als Black-Boz-Modelle oder synthetische Modelle bezeichnet, da sie
iiber die tatsichlichen physikalischen Gegebenheiten des Systems, wenn iiberhaupt mdoglich,
nur begrenzt eine Aussage liefern konnen. Setzt sich die Modellstruktur aus einem analyti-
schen und einem synthetischen Teil zusammen, spricht man von hybriden Modellen.

Der experimentelle Teil der Identifikation besteht aus der Messung des zeitlichen Verlaufes
der Ein- und Ausgangsgrofien bei Erregung des Systems durch geeignete Testsignale. Den
Testsignalen kommt bei der Black-Box-Identifikation eine besondere Bedeutung zu. Erfolgt
eine zu schwache dynamische Erregung des Systems, so kann das dadurch gewonnene Modell
ebenfalls nur schwach dynamische Vorgange wiedergeben. D. h., es ist fiir den Anwendungsfall
abzuschitzen, welche Dynamik fiir die Erregung des Systems erforderlich ist. Ebenfalls kann
eine zu schwache Erregung zu Instabilitat bei der anschlieflenden Parameterschitzung fithren.
Ist das Erregersignal nicht dynamisch genug, kénnen bestimmte Terme der Modellstruktur
bei der Schatzung nicht angesprochen werden. Die Erregung pafit nicht zur Struktur und
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umgekehrt. Es kann nun der Modellansatz als auch die Erregung verindert werden. An
diesem Punkt ist deutlich zu erkennen, dafl die Black-Box-Identifikation ein iterativer Prozef
ist.

Ausgang
o reafes Ysys
Eingang System Modellfehler
+ e
u —»yq -
. | Parameter-
. 1 modell ]
: A ¥ mod
' Gitekriterium
| p
1
i

- ~»  Parameterschitzung

Abbildung 3.3: Blockschaltbild der Parameterschitzung

Auf die vielen verschiedenen mathematischen Verfahren der Parameterschitzung soll hier
nicht naher eingegangen werden. Die Parameterschitzung hat zur Aufgabe, durch Anpas-
sung der Parameter die Minimierung des Fehlers zwischen Modellausgang und gemessenem
Systemausgang zu erreichen. Die Wahl eines geeigneten Schitzverfahrens hingt unter ande-
rem von den in den Signalen vorhandenen Stérungen ab. Das am h&ufigsten angewendete
Verfahren ist die Methode der kleinsten Quadrate, auch als Least-Squares-Methode bezeich-
net. Hierbei wird als Giitekriterium die Summe der Fehlerquadrate zwischen Modell- und
Systemausgang verwendet.

3.3 Beschreibungen linearer Systeme

Fir die Beschreibung von linearen Systemen mit Hilfe von Black-Box-Modellen stehen in
der Literatur verschiedene Ansitze zur Verfiigung. Deshalb werden in diesem Abschnitt die
Modellstrukturen linearer zeitinvarianter Systeme mit zeitkontinuierlichen Ein- und Aus-
gangssignalen, die fiir die Arbeit mit den Black-Box-Modellen der Kupplung von -grand-
legender Bedeutung sind, vorgestellt. Dabei wird auf die Zusammhinge der verschiedenen
Modellformen untereinander und den sich daraus ergebenden Moglichkeiten zur Kopplung
der Kupplungsmodelle zu einem Gesamtmodell fiir den Antriebsstrang eingegangen.

3.3.1 Gewichtsfunktion

Die mathematische Beschreibung linearer Systeme kann im Zeitbereich durch die Gewichts-
funktion bzw. fiir Mehrgroflensysteme durch die Matrix der Gewichtsfunktionen erfolgen. Die
Gewichtsfunktion g(¢) wird auch als Impulsantwort bezeichnet, da sie den Systemausgang
beschreibt, wenn der Eingang mit dem Dirac-Impuls é(¢) beaufschlagt wird. Dieser Impuls
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wird durch
oo; t=0 Va
sty = 4% und / s(t)dt = 1 (3.1)

definiert. Mit Hilfe der Gewichtsfunktion kann die Antwort eines linearen Systems auf einen
beliebigen Verlauf der Eingangsgréfie durch das Faltungsintegral bestimmt werden.

Lineares

3(2) ™ System

— g(t)

Abbildung 3.4: Beschreibung eines linearen Systems durch die Gewichtsfunktion

Fiir Eingroflensysteme gilt dann der Zusammenhang

t

y(t) = / gt — ) u(t) dr . (3.2)

0

Analog dazu werden Mehrgrofiensysteme durch die Matrix G(t) der Gewichtsfunktionen

yt)= [Glt-r)u(t) ar (33)
0

charakterisiert. Die Gewichtsfunktion ist nicht zwingend ein parametrisches Modell, da sie
auch nichtparametrisch, z.B. als Kurvenverlauf in Abhangigkeit von der Zeit, dargestellt wer-
den kann. Auf den Zusammenhang der Gewichtsfunktion mit den parametrischen Modellen
linearer Systeme wird im weiteren noch eingegangen.

3.3.2 Differentialgleichungen

Eine parametrische Beschreibung des Ein-/Ausgangsverhaltens zeitinvarianter linearer Sy-
steme im Zeitbereich ist die Formulierung als gewohnliche Differentialgleichung mit konzen-
trierten Parametern oder als System von Differentialgleichungen. Fiir ein Eingréfiensystem
148t sich damit das lineare System durch die Differentialgleichung g-ter Ordnung beschreiben:

de de1 ) d?
Guggrt gy T Ty = bt

Fiir Mehrgroflensysteme mit n-Freiheitsgraden erhalt man eine lineare Matrizendifferential-
gleichung

+ -0 +bhu+bu (3.4)

d¢ de1 d?

Aqaiy*‘Aq—lWY'f' e+ A Y+ Ay = de?uﬁ- .-« +Bya+Bou . (3.5)

mit dem Eingangsgrofien- und dem Ausgangsgréfienvektor

UT = [u1u2 un] ,

T = ..ol -
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Eine besondere Eigenschaft der Modellierung durch Differentialgleichungen ist, daff sie das
Systemverhalten auch bei Umkehrung des Signalflules, also der Vertauschung von Ein- und
Ausgang, beschreiben. Im Gegensatz dazu ist z.B. die Gewichtsfunktion immer abhingig von
der Richtung des Signalflufies, da hier per Definition Ein- und Ausgangsgrofie festgelegt sind.
Durch das Differentialgleichungsmodell ist nicht von vornherein festgelegt, dafl tatsichlich u
Eingangs- und y Ausgangsgrofle ist.

DGL-

ut) === Modell [~ ¥(®)

Abbildung 3.5: Offene Signalrichtung des Differentialgleichungsmodells

3.3.3 Zustandsraummodelle

Die Moglichkeit, eine lineare Differentialgleichung der Ordnung ¢ in ein System 1-ter Ordnung
mit ¢ Gleichungen umzuformulieren, fiihrt auf die Systemdarstellung im Zustandsraum, dem
Zustandsraummodell. Anhand von Zustandsraummodellen ist eine anschauliche Behand-
lung von dynamischen Problemen unter Beriicksichtigung beliebiger Anfangsbedingungen
moglich. Die Darstellung im Zustandsraum fithrt zudem auf eine konzentrierte Schreibweise,
die sich gut zur Aufbereitung des Problems fiir den Rechner eignet.

Das Zustandsraummodell wird durch zwei Gleichungen, die Zustandsdifferentialgleichung
G1.(3.6) und die Ausgangsgleichung Gl1.(3.7), représentiert. Fiir ein Eingrofiensystem lautet
die Zustandsraumdarstellung mit »(¢) als Eingangs- und y(t) als Ausgangsgrifie

z(t) = A-z(t) + b-u(t) (3.6)
y(t) = c'-z(t) + d-ult) . (3.7)

Der Zustandsvektor z(t) enthilt interne Grofien des Systems. Die Zustandsdarstellung ist
nicht eindeutig, d.h. fiir eine Differentialgleichung gibt es mehrere Moglichkeiten, die Bele-
gung der Systemmatrix A, des Eingangsvektors b und des Ausgangsvektors ¢' vorzunehmen.
Der Durchgangsparameter d bleibt in der Regel unverdndert. In Abbildung 3.6 ist das Block-
schaltbild des Zustandsmodells dargestellt. Es sei erwiahnt, dafl die verschiedenen maglichen

ut) —=[5.

Abbildung 3.6: Zustandsraummodell des Eingréfiensystems
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Darstellungen durch Ahnlichkeitstransformationen ineinander iiberfiihrt werden kénnen. Be-
stimmte Darstellungen der Zustandsraummodelle, sogenannte kanonische Formen oder Nor-
malformen, sind aus der Regelungstechnik bekannt und zeichnen sich durch eine besonders
einfache Gestalt der Systemmatrizen aus.

Voraussetzung fiir die Darstellung im Zustandsraum ist, dal die Differentialgleichung in
expliziter Form vorliegt, d.h. der Koeffizient der hochsten Ableitung ist @, = 1. Ausgehend
von der Differentialgleichung ¢-ter Ordnung

de de! ] de-1 ‘
Ed + Bg-1 77719 + - +Faytay = bq—ld?_—l‘u + o +bhu+beu (3.8)

kann das Zustandsraummodell z.B. in der Beobachtbarkeitsnormalform nach [44] angegeben
werden

0 1 0 0 0 |
0 1 0 0
A = ,
0 0 0 0 1
L —Qy —0a1 —a3 —Qg—1
1 0 0 0 ... 0] [b]
Qg1 1 0 0 ... 0 bq_z
b = Qg2 Qg1 1 0 0 . ,
b
L ay as Qg—1 1_ L bo
¢’ = [100...0] ,
d = 0. (3.9)

Die Elemente der letzten Zeile der Systemmatrix A entsprechen den Koeffizienten der Aus-
gangsgrofe und lassen sich direkt aus der Differentialgleichung iibernehmen. Der Zustands-
vektor besitzt dann die Struktur

T
z = [zl 23 ... zq] , (3.10)
und die Zustandsgrofien z; entsprechen den Ableitungen di:;y der Ausgangsgrofle. Fiir Mehr-

groflensysteme kann analog aus der Matrizendifferentialgleichung g-ter Ordnung

de de-1 _ de-1 .
EY'*'Aq—rdtTfY'*' o+ Ay +H Ay = Bq—1FU+ -+ +Bju+Bgu (3.11)

das Zustandsraummeodell durch

z(t) = A-z(t) + B-u(t) (3.12)
y(t) = C-z(t) + D-u(?) (3.13)

angegeben werden. Die Matrizen des Zustandsraummodells haben dann anlog zum Ein-
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groBBensystem die nachfolgende Gestalt:

0 I o0 o0 0
o 0 I o0 0
A = :
o 0 0 0 I
| —Ao —A; A —Ag1
I 0 0 0 0] [B]
A, 1 0 0 0 B,
B = |A2 A, I O 0 : )
. . B,
| AL A Ais 1| | By |
c=1[10..0],
D = 0. (3.14)

Fiir die Darstellung im Zustandsraum mufl das zugrundeliegende Differentialgleichungssy-
stem wie bei dem vorher betrachteten Fingrofensystem in expliziter Form vorliegen. Das
heifit, dafl die Koeflizientenmatrix der hochsten Ableitung der Ausgangsgrofie die Einheits-
matrix sein muf. Diesem Umstand kommt in Bezug auf die Verwendung der linearen Black-
Box-Modelle zur Modellierung des Antriebsstrangsystems eine besondere Bedeutung zu, da
sie auf ein Differentialgleichungssystem fiihrt, das diese Eigenschaft zunéchst nicht besitzt.

3.3.4 Die Zustandsraummodelle fiir Systeme ungleicher Ordnung

Die Verwendung der linearen Black-Box-Modelle fiir die hydrodynamische Kupplung fiihrt
auf ein Differentialgleichungssystem mit Differentialgleichungen unterschiedlicher Ordnun-
gen, s. hierzu Abschnitt 4.2.5. Damit ist die Darstellung des Differentialgleichungssystems in
expliziter Form nach G1.(3.11) nicht moglich. Entsprechend kann fiir das System zunéchst
auch keine Zustandsraumdarstellung angegeben werden. In diesem Abschnitt wird eine Moglich-
keit gezeigt, wie eine Transformation in den Zustandsraum fiir solche Systeme durchgefiihrt
werden kann. Da mit dem Zustandsraummodell des Antriebsstrangs auch die Eigenwert-
analyse durchgefiihrt werden soll, werden anschlieflend die Eigenwerte des hier aufgestellten
Zustandsraummodells naher betrachtet.

Als Beispiel wird ein Zweigrofensystem mit u;, uo als Eingénge und v, y» als Ausginge
betrachtet. Dieses wird durch zwei gekoppelte Differentialgleichungen beschrieben. Die erste
Differentialgleichung besitzt die Ordnung p, die zweite die Ordnung g.

dr i dr .
alpd—tp?h + ... +antn +a 01 + blpgt;yz + ... + b11y2 + b10y2 = U (315)

d? . de '
azqgtiyl-l- vo. Fontn + axyr + bzqu2+ coo Fbulp +byy: = uy (3.16)
Mit

p>q ' (3.17)
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ist der Ordnungsunterschied r der beiden Systemgleichungen
r=p—gq . (3.18)

Wird das System in Matrixschreibweise formuliert, erhilt man mit

=[] e=l]

die Matrizendifferentialgleichung

dr do+l de

Fiir die Koeffizientenmatrizen gilt:
ay b]_
A =[],

A _ [a1q+1 b1q+l]
g+l 3

0 0
a1 bl ]
A — q q ,
! | azg bog |
a by ]
Ay =
° | a2 bop |

Die explizite Form nach Gl.(3.11) kann formal durch Linksmultiplikation des Systems G1.(3.19)
mit der Inversen der Koeffizientenmatrix der héchsten Ableitung A, erreicht werden. Da aber
beide Systemgleichungen unterschiedliche Ordnungen besitzen, ist diese Matrix singulér, so
daf} die Inverse A ! nicht existiert. Wird jetzt die zweite Gleichung des Systems, G1.(3.16),
r-fach nach der Zeit differenziert

dr d¢ de¢ dr

ar (azq@ylﬁL ce. 020l T+ bzq@y2+ oo by = d_t"uz’
d? d’ dr d" dr

azq@yle +azod—t7y1 + bzqat;yz‘i' +bzoyy2 = Fw

wird erreicht, dafl beide Gleichungen des Systems dieselbe Ordnung p besitzen:

4r . dr :
alp@yl + ... +aut +apn + blpa-t—pyz + ... tbhulatboy = w,
dr dr dr b dr _ dr
02 51 + ... + 020 77 Y1 + bzq@yz + e+ 20 7 Y2 ETR
(3.20)

Mit
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lautet das System

d? dr .
A;a?yqt +A;at—,y+ oAy Ay = (3.21)
mit den verdnderten Koeffizientenmatrizen
Al — [ alp blp ]
? L azq bzq ) ’
Al — [ Q1. blr ]
" | azo by | ]
[ a1,-1 b1
Ay = _6 0 ]’
[ ae by
A, = )
0 | 0 0]

Die Koeffizientenmatrix der hochsten Ableitung A, des Systems Gl.(3.21) ist nicht mehr
singuldr, sie 188t sich invertieren. Mit

A} = A7V Al und w=A'v (3.22)

erreicht man fiir das nachdifferenzierte System die Darstellung in expliziter Form

dr . d? N . .
a‘t"iy + AP_IFy + .« .- + Aly + Aoy =1 . (3'23)

Fiir dieses System ist eine Transformation in den Zustandsraum méglich.

Die Eigenwerte des nachdifferenzierten Systems

Wie oben beschrieben, ist es moglich, dafi durch die Nachdifferenzierung von Systemglei-
chungen des Differentialgleichungsmodells ein Zustandsmodell aufgestellt werden kann. Es
werden jetzt die Konsequenzen betrachtet, die sich aus der Transformation in den Zustands-
raum fiir die Eigenwerte des Modells ergeben. Die dargestellten Ergebnisse sind unmittelbar
auf das in Abschnitt 4.2.6 vorgestellte Antriebsstrangmodell iibertragbar.

Mit dem LoOsungsansatz
y = yeM (3.24)

fiir das homogene Problem des oben angegebenen Beispielsystems Gl1.(3.15) und GI.(3.16)
erhilt man

[a10+)\au+---+)‘palp b10+)‘b11+"'+)‘pb1”] y=0 (3.25)

aop + )\am + ...+ )\qazq bzo + Abgl +...+ Aqbzq

PN§y=0 , (3.26)
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mit der Polynommatrix

Pii(A) Pip(N) ]
P()) = 3.27
W= i) ey (3.21)
Die Eigenwerte A; werden aus der charakteristischen Gleichung
detP()\) = 0,
Pu (/\) Pzz(/\) - P]_g(/\) le(/\) = 0 (328)

bestimmt. Die Anzahl ny der Eigenwertlosungen A; hingt von den Ordnungen der Polynome
ab, und es gilt:

ny = p+q . (3.29)
Fiir das nachdifferenzierte System nach G1.(3.21) erhilt man mit dem Ansatz G1.(3.24)

li a0 + MA@y + ... + )‘Palp big+ Ay +...+ /\Pblp :| 5 =0 (3 30)

Nagg + N lag + ...+ Nagg Abyo + A lhy + .. + Wby

Zur Unterscheidung wird die Polynommatrix mit ’ gekennzeichnet
PANy=0 . (3.31)

In der unteren Zeile der Matrix P’, kann der Term A" vorgezogen werden

(3.32)

P'(/\) - [ /\ralo+)\a11+...+/\pa1p b10+/\b11 -|—-.__+Apb1p ]

((120 + )\0121 +...+ /\qazq) AT (bzo + /\bz1 +...+ /\qbgq)

Damit ist

P/()) = [ Pli(A) Pia(N) ] _ [ Py () Pia(}) ] , (3.33)

Pn(A) Pu(d) A" (Pa(X)) A" (Pxa(A))
und es folgt fiir die charakteristische Gleichung des nachdifferenzierten Systems

detP'(A) = 0,
N (Pip(A) Pea(X) = Po(N) P (X)) = 0 . (3.34)

Das bedeutet, daB zu den n, Eigenwerten des urspriinglichen Systems durch die r-fache
Nachdifferenzierung einer Systemgleichung genau r Eigenwerte der Grofle null zusitzlich
auftreten. Die Anzahl nf der Eigenwerte des nachdifferenzierten Systems lautet

nf = p+q+r = 2q . (3.35)

Fiir die r durch die Nachdifferenzierung auftretenden Eigenwerte A; gilt
AMr=0, i=1,2,...,7r . (3.36)

Daraus folgt, daf§ durch eine Nachdifferenzierung von Systemgleichungen die dem urspriing-
lichen System eigenen Eigenwerte und Eigenvektoren erhalten bleiben und hierdurch nicht
verandert werden. Zu den Losungen des unverdnderten Systems treten zusitzlich verschwin-
dende Eigenwertlosungen auf.

Die zusitzlichen Eigenwerte A miissen bei einer Interpretation der Eigenwerte und Eigen-
formen des linearen Antriebsstrangmodells beriicksichtigt werden.
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3.3.5 Modelle im Frequenz- und Laplacebereich
Nichtparametrische Modelle

Bildet man fiir unterschiedliche Frequenzen das Verhiltnis von Ausgangs- zu Eingangssi-
gnal fiir eine stationire, harmonische Erregung des linearen Systems, so erhidlt man den
Frequenzgang G(jw).

- j(wt w
G(iw) = T09) _ po(@) D yo(w) o

aw)  uolw)e®  wu(w) (3.37)

Der nichtparametrische Frequenzgang kann experimentell ermittelt werden und bildet auch
die Grundlage fiir die parametrischen linearen Black-Box-Modelle der hydrodynamischen
Kupplung. Fiir nichtperiodische Ein-/Ausgangsgrofien werden die Signale zunéchst mit Hilfe
der Fourier-Transformation in den Frequenzbereich iibertragen.

o0

F{O}=F(w) = [ f#)e "t (3.38)

—00

Der Frequenzgang ist dann durch das Verhiltnis der Fourier-Transformierten von Ausgangs-
und Eingangssignal festgelegt.

oy Ty} Y(w)
Gw) = = -
0) = Fu() ~ UG0)
Wie in Abschnitt 3.3.1 beschrieben, wird die Beziehung zwischen Ein- und Ausgang des

Systems im Zeitbereich durch die Gewichtsfunktion g(#) iiber das Faltungsintegral Gl.(3.2)
charakterisiert. Die entsprechende Beziehung im Frequenzbereich ist durch

(3.39)

Y (jw) = G(jw)U(jw) (3.40)
gegeben. Da die Fourier-Transformierte des Dirac-Impulses
Fo@p)} =1 (3.41)

ist, gilt zwischen Frequenzgang und Gewichtsfunktion der Zusammenhang

Gliv) = Fiok = Flott)} -

(3.42)

Der Frequenzgang ist die Fourier-Transformierte der Gewichtsfunktion. Die Verkniipfung
von Ein- und Ausgang im Zeitbereich iiber das Faltungsintegral entspricht somit im Fre-
quenzbereich einem einfachen Produkt. Aus diesem Grund wird oft bei linearen Systemen
eine Betrachtung im Frequenzbereich durchgefiihrt. Als Einschrinkung fiir die Verwendung
der Fourier-Transformation gelten Signale f(t), die die Konvergenzbedingung (absolute In-
tegrierbarkeit)

o0

f |7(t)|de < o0 (3.43)

—00
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nicht erfiillen, wie z.B. die Rampenfunktion. Hier wird eine weitere Integraltransformation,
die Laplace-Transformation, verwendet. Mit dem Laplaceparameter s

s=460+jw (3.44)
lautet die Laplace-Transformierte von
L)) = F(s) = / f(t)e~*tdt . (3.45)
0

Analog zum Frequenzgang ist die Ubertragungsfunktion G(s) im Laplacebereich definiert. Sie
ergibt sich aus dem Verhiltnis der Laplace-Transformierten von Ausgangs- zu Eingangssignal

L) Y(s)
GV = @) = UG)

Damit ist die Ubertragungsfunktion die Laplace-Transformierte der Gewichtsfunktion

(3.46)

G(s) = L(g(t)) . (3.47)

Die Fourier-Transformation kann als Sonderfall der Laplace-Transformation aufgefait wer-
den. Indem man den Ubergang § — 0 und damit s — jw betrachtet, geht die Ubertragungs-
funktion in den Frequenzgang iiber

lim G(s) = G(jw) . (3.48)

s—jw

Frequenz- und Laplacebereich werden auch hiufig gemeinsam als Bildbereich bezeichnet.

Parametrische Modelle

Mit Hilfe der Laplace-Transformation kann die Differentialgleichung eines linearen Systems
bei verschwindenden Anfangsbedingungen in die parametrische Ubertragungsfunktion fiber-
fiihrt werden. Aus der linearen Differentialgleichung
da de! ) dr .
g 3499 + aq—l—dtq_ly + o @yt ay = bpd?u 4+ o b+ bou (3.49)
folgt die Darstellung im Laplacebereich

aqqu+aq_1sq_1Y+ +a13Y+a,oY = bpspU+ +b18U+boU ,
(aqsq + gy s+ - +als—i—a0) Y = (bsP+ -+ +bys+by) U. (3.50)
Die Ubertragungsfunktion besitzt dann die Form eines gebrochenrationalen Polynoms und
lautet
Y(S) Zp(S) bpSp + bp_lsp_l + -+ b1S + bo

= = = . 3.51
Gls) U(s) Ny(s) ags9+a,187 1+ - +a15+a (3:51)




3.3. Beschreibungen linearer Systeme 25

Die Koeffizienten a; der Ausgangsgréfe y der Differentialgleichung stehen im Nennerpolynom
Ny(s), die Koeffizienten b; der Eingangsgrofie v im Zahlerpolynom Z,(s) der Ubertragungs-
funktion. Durch den schon erwidhnten Grenziibergang § — 0 ergibt sich der Frequenzgang
des Systems

)_ Zy(jw) _ bpjwp'*'b—ljwp-l-i- <o 4 by jw =+ by

) . Y (jw
lim G(s) = G(jw) = -
Jim G(s) = G(jw) Uw) ~ N(w)  Ggjw? + ag1 i@’ L + - +a1jw+a

. (3.52)

Ubertragungsfunktion und Frequenzgang besitzen dieselbe Struktur und kénnen direkt aus
der Differentialgleichung abgelesen werden. Analog zur Differentialgleichung stellen Gl1.(3.51)
und GI.(3.52) parametrische Modelle im Laplace- bzw. Frequenzbereich (Bildbereich) dar.
Diese Modelle in Form von gebrochenrationalen Polynomen sind bei der Systemidentifikation
von besonderer Bedeutung, da sie als Modellansitze zur Black-Box-Identifikation linearer
Systeme im Frequenzbereich verwendet werden.

Fiir Mehrgroflensysteme, die sich durch das Matrizendifferentialgleichungssystem

d? g-1 dr

A"7y+Aq-1Wy+ o +Ay+Ay = B,

3 + -+ +Bju+Beu (3.53)

—1u
de?
mit

y=[yl Yo ... yn]T, u=[u1 %o ... un]T

beschreiben lassen, erhilt man im Frequenzbereich aus der Beziehung

y(w) = G(jw)-ufjw) (3.54)

die Frequenzgangmatrix

-1
G(w) = (jw'A;+jw" Ap+ - +jwAr+Ag) (WPB,+ -+ +jwB;+By)

Gn (J:w) Grz(jw) -+ Gra(jw)
G21 (.]w) (355)
G (.]w) T Gnn(jw)

Die Frequenzgangmatrix G (jw) stellt ein allgemeines Ein-/ Ausgangsmodell fiir Mehrgrofien-
systeme im Frequenzbereich dar. Der Modellansatz des linearen Black-Box-Modells der hy-
drodynamischen Kupplung, auf den konkret in Abschnitt 4.1 eingegangen wird, entspricht
einer solchen allgemeinen Ein-/Ausgangsformulierung fiir ein System mit zwei Eingangs-
und zwei Ausgangsgrofien. Um den Zusammenhang zu dem linearen Black-Box-Ansatz im
Frequenzbereich herzustellen wird die Matrizendifferentialgleichung Gl.(3.53) fouriertrans-
formiert und analog zum Eingréflensystem, G1.(3.50), durch Polynommatrizen dargestellt.

qul Nq12 qun le Zpll Zpl2 Zpln Ul

I | oo

Nqnl e Nqnn Yn anl te Zp'n.'n Un
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Fiir den Sonderfall, da88 die Ausgéange Y; entkoppelt sind, ist die Matrix auf der linken Seite
eine Diagonalmatrix

qul Yi Zpll Zp12 e Zpln Ul
N422 . Y2 — Z1?21 U:Z , (3.57)
qum Yn anl T ann Un

so daf} sich die Elemente der Frequenzgangmatrix zu gebrochenrationalen Polynomen mit
der Zahlerordnung p und der Nennerordnung ¢ ergeben

[ Zpu(iw)  Zpp(w)  Zpw(w) ]
Ny (jw) Ny (jw) Ny (jw)
me jw
G(jw) = N—q2;((_‘]j;))— . (3.58)
Zymlw) Fpan(0)
L Nynn(jw) Nynn{jw) |

Der Modellansatz in Form der Frequenzgangmatrix G1.(3.58) ist die Grundlage fiir das lineare
parametrische Black-Box-Modell der hydrodynamischen Kupplung im Frequenzbereich.

3.3.6 Kopplung linearer E/A-Modelle

Das Modell des Antriebsstrangs mit der hydrodynamischen Kupplung 148t sich aufgrund des
linearen Black-Box-Modells der Kupplung in lineare Teilmodelle aufteilen. Zur Modellierung
des Antriebsstrangs miissen die Modelle der einzelnen Antriebsstrangkomponenten miteinan-
der gekoppelt werden. Hierzu stehen prinzipiell mehrere Moglichkeiten zur Verfiigung, auf die
in diesem Abschnitt anhand einer allgemeinen Betrachtung linearer Ein-/Ausgangsmodelle
eingegangen wird.

Fiir lineare Systeme kann eine Kopplung der Modelle je nach Art entweder im Zeitbereich
oder im Bildbereich durchgefiihrt werden. Die Bestimmung des Gesamtmodells eines Ein-

I
o O e O ) ———
-tell- - <-teil- | -tes Teil-
u(t) 1 modell ™1 modell > modell _’_—": y(t)
: |
Gesamtmodell

Abbildung 3.7: Kopplung der Teilmodelle des Eingréfensystems

groflensystems in Form der Gewichtsfunktion g(t), das sich aus n Teilsystemen zusammen-
setzt, ergibt sich aus der n-fachen Faltung der Gewichtsfunktionen der Teilsysteme

gty = j ) ./t/tgl(t) cget—1) ..o gt =T )dndre. . dToy - (3.59)
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Der Faltung im Zeitbereich entspricht im Frequenzbereich die wesentlich einfachere multipli-
kative Verkniipfung der einzelnen Frequenzginge nach Anwendung der Fouriertransformation
auf entweder die Gewichtsfunktionen, die Differentialgleichungen oder die Zustandsraummo-
delle der Teilsysteme

G(jw) = Gi(jw) Ga(jw) ...  Galiw) = [] Gi(jw) - (3.60)
=0
Wenn sich die Teilsysteme durch lineare Differentialgleichungen beschreiben lassen, haben
die Frequenzginge nach G1.(3.52) die Form von gebrochenrationalen Polynomen mit Z;(jw)
als Zahler- und N;(jw) als Nennerpolynome
. n Z1(]w)
Giw) = — .
G = L x0)

=0

(3.61)

Die Differentialgleichung des Gesamtsystems folgt dann aus der Riicktransformation der
Beziehung

M(jw) - No(jw) - ... - Np{jw) - Y(jw) = Zi(jw) - Zo(jw) - - .. - Zp(jw) - U(jw) (3.62)

in den Zeitbereich. Die so gewonnene Differentialgleichung beschreibt die Beziehung zwi-
schen Eingang u(t) und Ausgang y(t) des Gesamtsystems im Zeitbereich, so da8 aus ihr
das entsprechende Zustandsraummodell entwickelt werden kann. Méchte man das Verhalten

der inneren Systemzustinde y,(t) wissen, so miissen im Bildbereich erst die entsprechenden
Modelle der Form

k
Gnk(jw) = HGl(]w) (363)

=0
aufgestellt werden. Wenn aufler der AusgangsgriBe y(t) noch die inneren Systemgrofien vy (t)
von Interesse sind, eignet sich diese Art der Modellierung des Gesamtsystems nur bedingt
fir Simulationen im Zeitbereich. Fiir Mehrgrofiensysteme ist prinzipiell die gleiche Vorge-

1.Teil- 2. Teil- n-tes Teil-
u(t) o> gl 5 Bl e — odell ——> ¥(t)

Gesamtmodell

Abbildung 3.8: Kopplung der Teilmodelle des Mehrgriofiensystems

hensweise moglich. Formal ergibt sich die Frequenzgangmatrix des Gesamtsystems aus den
Frequenzgangmatrizen der Teilsysteme nach Gl.(3.60) zu

Gw) = [1Gi(w) - (3.64)
=0

Unter der Voraussetzung, dafl die Ausgangsgr68en eines Teilmodells die Eingangsgrofien des
nachfolgenden Teilmodells sind, erweist sich die Kopplung im Frequenzbereich als elegante
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Methode zur Aufstellung des Gesamtmodells. Die Modelle sind untereinander riickwir~
kungsfrei, d.h. ein Teilmodell hat auf den Ausgang des vorangegangenen Teilmodells keinen
Einfluf. Die Riickwirkungsfreiheit der Modelle bedeutet nicht, da die realen Teilsysteme
untereinander riickwirkungsfrei sind. Das Blockschaltbild des Gesamtsystems in Abbildung
3.8 zeigt eine eindeutig festgelegte Signalrichtung, so daf die Riickwirkungsfreiheit dadurch
zum Ausdruck kommt, daf bei bekanntem Eingang u(t) der Systemzustand y,(f) nur von
den davorliegenden Teilmodellen abhingt

k
ye(iw) = G, (@) u(w) = [ Giiw) -uljw) . (3.65)
=0
Fiir die Kopplung im Frequenzbereich miissen also riickwirkungsfreie Teilmodelle aufgestellt
werden. Am Beispiel mechanischer Elemente wird in Abschnitt 4.2.1 deutlich, dafl diese
Eigenschaft im wesentlichen von der Festlegung der Ein-/Ausgangsgr6Ben des betrachteten
Teilsystems bestimmt wird.

Fiir die Kopplung von Zustandsraummodellen im Zeitbereich muf3 ebenfalls die Signalrich-
tung fest vorgegeben sein. Es wird als Beispiel ein System mit zwei aufeinanderfolgenden
Eingréflensystemen betrachtet.

1.ZR yl(t) 2.ZR
m.odeII m.odell

u(t) —

= y(t)

Abbildung 3.9: Kopplung der Zustandsraummodelle

Die Zustandsmodelle haben nach Abschnitt 3.3.3 die Form

il = Al -2z, + b1 U, (366)
h = C;r -Z1 + dl U, (367)
Zg = Ag-zp + by, (3.68)
y = cg cZo + dg-yq . (3.69)

Setzt man die Ausgangsgleichung G1.(3.67) des ersten Modells in die Beziehungen Gl.(3.68)
und G1.(3.69) des zweiten ein, folgt fiir das Gesamtmodell

Z1 A, 0 v by \
3.70
HEar=a | KRR 61
y = [doe] cg][zl} + dydyu . (3.71)

Z;

Systembeschreibungen in Form von Zustandsraummodellen lassen sich auch nach Transfor-
mation in den Bildbereich miteinander koppeln. Der Frequenzgang ergibt sich nach G1.(3.60)
fiir ein Eingrofiensystem zu

Glw) = f[o{cj(jwl ~A) b +di} (3.72)
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3.4 Diskrete Systeme

In Bezug auf den Einsatz der diskreten nichtlinearen Black-Box-Modelle der hydrodyna-
mischen Kupplung wird in diesem Abschnitt auf die Beschreibung zeitdiskreter Systeme
eingegangen.

Die Bearbeitung von Mefsignalen mit digitalen Rechenanlagen hat prinzipiell zur Folge,
dafl Mefiwerte von kontinuierlichen Signalen nur zu bestimmten Zeiten vorliegen. Durch
die Abtastung eines Analog/Digital-Wandlers kann das reale kontinuierliche Signal als eine
Folge von diskreten Werten dargestellt werden. Systeme deren Ein-/Ausgangsgrofien diskrete
Signale sind, werden als diskrete Systeme bezeichnet. Fiir eine feste Abtastzeit AT lassen

kontinuierliches diskretes
Signal Signal
y(t) y(k)
Abtastung S R
—————— [ ]
t NN k-AT
AT

Abbildung 3.10: Diskretisierung zeitkontinuierlicher Signale

sich mit Hilfe der Taylorreihe

) o AT? d? AT?
yk—1) = y(k) — 9k AT = §(k) 5~ — quuk) 5 — ... (373
die kontinuierlichen Modelle in diskrete {iberfiihren. Fiir eine hinreichend kleine Abtastzeit
AT, bzw. eine hohe Abtastfrequenz frass = 1/AT, erhilt man einen quasikontinuierlichen
Verlauf. Der Fehler bei Abbruch der Taylorreihe nach dem ersten Glied wird vernachlassigbar
klein und es gilt ndherungsweise der riickwartige Differenzenquotient

, y(k) — y(k-1)
Fiir das Differential 2-ter Ordnung erhilt man die Differenzengleichung
. (k) — gk—1 k) — 2y(k—1)+y(k—2
i~ B8 = =)y — 2y 1) +y(k=2) 375)

AT -~ AT?
Die Entwicklung kann fiir Differentiale beliebiger Ordnung fortgefiihrt werden. Dabei ent-
spricht die Ordnung 7 des Differentials d%'}y in der Differenzengleichung der Anzahl der
beriicksichtigten zuriickliegenden Werte y(k — i). Mit der Substitution von Differentialen
durch entsprechende Differenzenquotienten kénnen kontinuierliche Systembeschreibungen in
diskrete umformuliert werden. Beispielsweise 148t sich so die lineare Differentialgleichung des
Eingroflensystems

d¢ de-t dr

aq&b—y+aq_1-——y+ o+ mytay = bpagu

e + oo Abi4bu  (3.76)
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in die lineare Differenzengleichung

agy(k—gq)+ -+ +oayk—1)+aey(k) = Bulk—p)+ --- +fulk — 1)+ Bou(k)
(3.77)

iiberfithren und als diskretes System formulieren. Die Parameter a; und b; der kontinuierli-
chen Darstellung sowie die Abtastzeit AT stecken implizit in den Parametern «; und S; der
diskreten Beschreibung. Ein Vorteil der diskreten Modelle gegeniiber den kontinuierlichen
ist, da} die numerische Integration entfillt. Der aktuelle Systemausgang in GI.(3.77) 1ait
sich mit der Normierung auf oy = 1 durch die arithmetische Gleichung

y(k) = —ayk—q) —...— arylk — 1) + Bpu(k — p) + ... + Bou(k) (3.78)

bestimmen, die auch in Matrixschreibweise angegeben werden kann
y(k) =m(k)"p , (3.79)

mit Meflvektor m(k) und dem Parametervektor p

mk)' = [y u'] = [-yk-1) ... —ylk—q) ulk) ... u(k—p)] ,
p' = [a"b'] = ... 88 ... B . (3.80)

Da der Ausgang y(k) nicht nur vom Eingang u sondern auch von den in y enthaltenen
zuriickliegenden Werten des Ausgangs abhéngt, handelt es sich um ein rekursives Modell.
Bei einem nichirekursiven Modell, hingt der Ausgang nur vom Eingang u ab.

An dieser Stelle soll darauf hingewiesen werden, dafl der umgekehrte Weg, von der diskreten
zur kontinuierlichen Darstellung zu gelangen, zu grofien Schwierigkeiten fiihren kann. In erste
Linie dann, wenn die kontinuierliche Struktur des Modells unbekannt ist, entfillt die Méglich-
keit die Parameter des kontinuierlichen Modells durch Koeflizientenvergleich zu ermitteln.
Aus komplexen diskreten Modellen sind so kaum mehr Riickschliisse auf die physikalischen
Zusammenhinge des realen Systems moglich. Hier wird die Bezeichnung Black-Box—Modell
besonders deutlich.

3.5 Nichtlineare Systeme

Die meisten real vorkommenden Prozesse besitzen nichtlinearen Charakter. Thre Erschei-
nungen sind von so unterschiedlicher Natur, da8 fiir ihre mathematische Beschreibung keine
einheitliche, in sich geschlossene Theorie existiert. Nur jeweils fiir bestimmte Klassen von
nichtlinearen Systemen lassen sich Modellansétze formulieren. Die Schwierigkeiten, die bei
der Abbildung nichtlinearer Systeme auftreten, versucht man oft dadurch zu umgehen, daf§
das System linearisiert wird. Die durch diese Methode gewonnenen linearen Modelle haben
aber nur einen eingeschriankten Giiltigkeitsbereich, so dafl man fiir eine Verbesserung des
Modells gezwungen ist, mit nichtlinearen Ansétzen zu arbeiten.

Da die hydrodynamische Kupplung nichtlinearen Charakter in ihrem dynamischen Verhal-
tens zeigt, und die linearen Black-Box—Modelle einen relativ eingeschrankten Anwendungs-
bereich besitzen, hat BEHRENS [7] die Kupplung mit diskreten nichtlinearen Modellansitzen
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identifiziert. In der praktischen Anwendung sind die diskreten nichtlinearen Ansitze ge-
geniiber den kontinierlichen nichtlinearen besser zu handhaben. Diese Modelle finden in
Abschnitt 8.4 zu Zeitbereichssimulationen Verwendung. In diesem Abschnitt werden die
Grundlagen fiir die nichtlinearen Black-Box-Modelle aufgefiihrt.

3.5.1 Eingriflensysteme

Wie in Abschnitt 3.3.1 beschrieben, lassen sich lineare Eingrofienysteme durch die Gewichts-
funktion ¢(t) als nichtparametrisches Modell beschreiben. Die Beziehung zwischen Ein- und
Ausgang des Systems wird durch das Faltungsintegral beschrieben

y(t) = /g(t —7) u(t) dr .

Der bekannteste Ansatz fiir ein System mit stetig differenzierbaren Nichtlinearititen ist die
VOLTERRA-Reihe. Dieses Ein-/Ausgangsmodell in Form einer gewdhnlichen nichtlinearen
Differentialgleichung

y(t) = /tgl('rl) u(t—mn) dn
+ jjgz(Tl,Tz)u(t—T]_)'U,(t‘-'Tz) dndr, + ... (3-81)
+ /tj..._igﬂ(Tl,Tz...T,])’U,(t-—Tl)'u,(t —7)...u(t — 1) dndrp .. .d7,

kann als Erweiterung des Faltungsintegrals angesehen werden. Die Terme g;(7y, 72 . .. 7;) wer-
den als Volterrakerne oder auch als Gewichtsfunktionen i-ter Ordnung bezeichnet. Der Pa-
rameter 7 bestimmt den Grad der Nichtlinearitit. Im folgenden wird immer vom Grad der
Nichtlinearitit gesprochen, um eine Verwechslung mit der Ordnung der Differentialgleichung
zu vermeiden. Fiir die numerische Behandlung solcher komplexen nichtlinearen Modelle in
der Praxis wird an dieser Stelle giinstigerweise auf die Beschreibung durch diskrete Model-
lansatze iibergegangen.

Die diskrete Volterra-Reihe lautet:
(o o] oo o0
y(k) = % -+ Z giu(k — %1) Z Z Giyig u(k — ?;1) u(k *il) + ...

t11=0 11=0 i2=0
-+ Z Z e Z Giriy...iy u(k - ll) 'U,(k — 22) .. u(k - Z.,-,) . (382)
11=042=0 i, =0

Die Kerne g;, konnen als freie Parameter des Modells aufgefafit werden. Fiir stabile Systeme
ist ein endlicher Ansatz mit Ansatzgrad n zulidssig [42]. Wird noch beriicksichtigt, daf} die
Kerne symmetrisch sind, das heifit

Givin = Gigiy >
gi1i27:3 = gili3i2 = giﬁl‘ia = gizia'i]_ = gi3i1i2 = gi3i2i1 y

, USwW.,
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so erhilt man einen Ansatz mit einer endlichen Anzahl von Parametern

y(k) = o + igiu(k—il) + E igiliz’u(k—-il)u(k—il) + ...

11=0 11=0143=13

+ i En: _Xn: Ginigig Wk — i) u(k — 1) .. u(k —iy) . (3.83)

Wie zu erkennen ist, setzt sich das Ausgangssignal y(k) nur aus dem Eingang u(k) und seinen
Zeitverschiebungen u(k — ¢) zusammen, so daf die Struktur Gl1.(3.83) einen nichtrekursiven
Modellansatz darstellt. Die nichtrekursiven Modelle sind bei der Parameterschitzung von
Vorteil (s. hierzu [42]), allerdings haben solche Ansétze in dieser Form keine grofie praktische
Bedeutung, da die Identifikation auf eine hohe Anzahl zu bestimmender Parameter fiihrt.
Aufgrund der Tatsache, dafl bei der nichtrekursiven Struktur der Modellausgang nur vom
Eingang abhingt, muf} ein entsprechend hoher Ansatzgrad n gewéhlt werden. Damit steigt
aber die Parameteranzahl n nach

n:(n+1+n):(n+1+n)!

] (n+ 1)t (3.84)

an. Als Beispiel sei ein Eingréflensystem betrachtet, fiir das der Grad der Nichtlinearitat
mit 7 = 3 angesetzt wird und n = 20 MeBwerte (Zeitverschiebungen von u(k)) bertick-
sichtigt werden sollen. Es ergeben sich fiir dieses Modell 2024 Parameter. Da fiir die Sy-
stemidentifikation des MehrgréBensystems der hydrodynamischen Kupplung in (7] keine a-
priori-Kenntnisse beziiglich der zu wahlenden nichtlinearen Modellstruktur vorhanden sind,
um eine Beschrinkung der Parameteranzahl zu ermoglichen, ist zunéchst auf eine rekur-
sive Struktur zuriickgegriffen worden, der das sogenannte KOLMOGOROV-(GABOR-Polynom
zugrunde liegt. Mit diesem Polynomansatz

p0+zpz$z+zzpu$z$j +ZZZPUIL'1$J$]5+ (385)

i=1j=1 i=1 j=1k=1
mit x=[z1Z3 ... T,

kann eine beliebige stetige Funktion F(x) auf einem abgeschlossenen Intervall x approximiert
werden. Die Verwendung der diskreten Werte fiir Ein- und Ausgang in

x=[ylk—1) ... y(k—q) w(k) u(k—1) ... u(k —q)]

fiihrt auf einen allgemeinen rekursiven nichtlinearen Modellansatz.

q g g A
y(k) = ﬂ + Zbll u(k—i1)+ E Z g U ’U.(k}—lg)-l—
w0 g == s Pl[u,b]
+ 22 X aupyul(k—i)u(k— i) u(k — i)
11=042=" ip=ip—1 /
q N\
+ Eaily(k—i1)+z Zailizy(k—il)y(k-i2)+
il&—‘—l . q t=14dz=i1 >]321[ ’a]
+ ‘ZI Z ‘ Z a2122 Lin Y "'1) y( - 52) s y(k - ZV])
i1=122=1) n=ing— J
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(3.86)

Analog zur diskreten Darstellung linearer Systeme G1.(3.77) gibt der Parameter g die Sy-
stemordnung, d.h. die Anzahl der beriicksichtigten Zeitverschiebungen, und 7 den Grad der
Nichtlinearitdt an. Die ersten beiden Zeilen des Modells G1.(3.86) beinhalten neben dem
Gleichanteilparameter § die Terme fiir den Eingang u(k) ... u(k—q). Die Zeilen 3 und 4 ent-
halten fiir den Ausgang entsprechend y(k—1) ... y(k—q), die letzten 3 Zeilen die gemischten
Terme, die Produkte von Ein- und Ausgang. Damit kann das Modell G1.(3.86) iibersichtlich
als Polynomsumme geschrieben werden:

yk) = 7§ + Pll[u,b] + le[y,a] + Pu,y,c] ,n>2 (3.87)
mit den Vektoren der Mefiwerte

u = [u(k)u(k~-1) ... u(k—gq)] ,
y = [y(k-1) ... y(k-g)]

und den Parametervektoren

a = [al...aqaualg...aqqaln...] ,
b = [bl.-.bqb11b12...bqu111...] y
c = [Cl---Cq611012--~qu6111--~] .

Es sei angemerkt, daf§ das Polynom PZ[u,y,c] in G1.(3.87), das nur die gemischten Terme
u - y beschreibt, erst fiir Nichtlinearititsgrade n > 2 relevant wird. Fiir den Modellansatz
148t sich die Parameteranzahl durch

n_(2q+1+n)_(2q+l+n)!

n (2¢ + 1)n! (3.88)

bestimmen. Beipielsweise ergibt der Ansatz mit der Ordnung ¢ = 4 und dem Nichtlinea-
ritdtsgrad n = 4 eine Parameteranzahl von n = 715.

3.5.2 Diskrete nichtlineare Zweigrélensysteme

Auf der Basis des allgemeinen nichtlinearen Modells nach G1.(3.86) fiir ein Eingréfiensy-
stem wird der Ansatz fiir Mehrgroflensysteme aufgestellt. Da die hydrodynamische Kupp-
lung als System mit zwei Eingangs- und zwei Ausgangsgroffien beschrieben wird (Abschnitt
4.1), beschrankt sich die Betrachtung auf den Modellansatz fiir ein diskretes nichtlineares
Zweigroflensystem. Die diskreten Werte der Ein-/Ausgangsgtfien werden analog zum Ein-
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u; (k) — Diskretes ——» y,(k)
nichtlineares
uy(k) ——»={ Modell —» y,(k)

Abbildung 3.11: Nichtlineares Zweigréflenmodell

groflensystem in Vektoren zusammengefafit

w = [wpk) wmk—-1) ... wmulk—q)],

uy = [ug(k) ua(k—1) ... us{k —q)],

yi = k-1) ... uk-4q)],
J=1) ... (k)]

y: = [y
Eine {ibersichtliche Darstellung des vollstindigen Ansatzes ist kaum mehr moglich. Das all-
gemeine nichtlineare Modell des Zweigroflensystems kann fiir Nichtlinearitatsgrade n > 4
wieder durch Polynomsummen, gemaf§ der Beschreibung fiir das Eingrofiensystem G1.(3.87),
dargestellt werden.

Plluy,'bi] + Pylug,'bo] + Pilyi'ai] + Pylys,'as

Pllug,uz,'ci] + Piluy,yy,'ce] + Piug,ys,'cs

Pilus,y;,'ca] + Pilug,yz,'cs) + Pi[y1, ¥, cél

Pf[uhul,yl,ldl] + Pz:i[ulaula}’mle] + P:f[ul,yl,yl,ldg]
-+ Pplus,ys, ¥z, d2o]

Py, uy,w,y,, er] + Pylug,ug,uy,y,, e

-+ Pgs[“m)’m)'z,}"z,lezs]

u(k) = 0

+ 4+ + + + + +

Pilu,*by] + Pplup®bo] + Pily;,%a1] + Pily,’as]
P?luy,up,'cy] + Pilu,yp,'el] + ...

+ .. firn> 4

(3.89)

i~
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~
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+ +

Die Entwicklung der Polynome P? und P} der gemischten Terme erfolgt sinngemif zum
Aufbau des Polynoms P?; auf die explizite Darstellung wird hier verzichtet. Es ist zu erken-
nen, dafl der Ansatz gegeniiber dem Eingréfienmodell an Komplexitit stark zugenommen

hat. Die Parameteranzahl ist durch

. (4q+2+n) _ (4g+ 247!

n (4 + 2)!n! (3.90)

bestimmt. Fiir das Beispiel im vorherigen Abschnitt mit ¢ = 4 und = 4 erhilt man
n = 7315 Parameter. Die grofie Parameteranzahl dieses allgemeinen Ansatzes st68t bei der
Parameterschitzung schnell an die Grenze der Rechenkapazitit. Um die Parameteranzahl
des Modellansatzes fiir das konkret vorliegende Problem der hydrodynamischen Kupplung
begrenzt zu halten, werden anstatt einer konstanten Ordnung ¢ fiir die einzelnen Modellterme
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unterschiedlichen Grades v unterschiedliche Ordnungen angesetzt [7]. Die Ordnungen p.;
gelten fiir die Systemeingénge und die Ordnungen ¢, fiir die Systemausgénge

) oo- m(k—pu)],

w = w(pn) [ (k) ur(k — 1
W = u(ppe) = [uz(k) up(k—1) ... ug(k~pp),
Yi = Yilan) = [k -1) ... sk —gn)l,
Yo = ¥2(02) = [t2(k—1) ... 12(k —qyp)]
mit
v=L12,...,7m

Somit ist es z.B. moglich, die quadratischen Terme (n = 2) des Eingangs u; mit der Ordnung
pa1 = 6 und die Terme des Grades n = 4 nur mit py; = 2 zu beriicksichtigen. Der Aufbau
des Modells wird deutlich, wenn die Modellterme nach dem Grad ihrer Nichtlinearitit v
geordnet werden. Nachstehend wird das Modell fiir den Ausgang 7; bis zum ersten Element
des Grades 5 = 3 aufgefiihrt. Der Ansatz fiir den Ausgang y» ergibt sich hierzu analog.

P11 P12
k) = 51 + 3 tbaau(k~i) + D i ua(k —4)
11=0 i1=0
q11 q12
+ Y lag ik =) + D a2 y2(k — i)
=1 _ =1
P21 P21 P21 P22
+ 3 3 uparuk — i) urlk — i) + Y Y thig e ua(k
11=0142=i1 i1 =01=0
P22 P22
+ Z Z lbili%gz ‘Uz(k - 21) uz(k - 12)
i1=0i3=1y
q21 421 1 ) ' q21 422 L
+ Z Z aiim1 Y1k — 1) y1(k —32) + Z Z igig12 Y1 (K
11=1 i2=iy t1=1142=1
gz2  q22
+ 3 Y taii vk — i) ya(k — d2)
t1=1ia=i1
P21 g21 P21 Q22
+ ) zlcm’z,u w(k —41) yi(k — i2) + Z Z Ciyipz U (K
i1=0 iz:l 1.1—0 12—
P2 421 P22 Q22
+ Z Zlciliz,ZI u2 - 1’1 '!Jl - 7‘2 + Z Z c2122 22 U2
11=04i=1 i1=0142=

P31 P31 P31

+ Z Z Z 1bi1izi3,111 ul(k - il) ul(k - 1‘2) ul(k - z'3) + ...

i1=0 ia=i7 ig=ig

rn P12

(k) = § + Zzbil,l uy(k —41) + Zzbz‘l,z us(k — 4y)
21=0 11=0
q11 q12

+ S eyl —i) + Y a2 (k- i)

i1=1 i1=1

sy =1

by

— 21) 'CLg(k - ig) \

— 1) ya(k — i2)
>y = 2

— 11) Y2 (k — 12)

— 1) Yo (k — 12)
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P21 P21 P21 p22
-+ Z Z 2bz‘1i2,11 U1 (k - il) Ul(k - ’1:2) + Z Z 2b7;17;2‘12 Uy (k e il) Uz(k - 2:2)
11=0 19=t1 i1=0 'i2=7:l — 2
v =
+ ...
(3.91)

Der diskrete nichtlineare Modellansatz nach G1.(3.91) bildet die Grundlage fiir die nichtli-
nearen Black-Box-Modelle der Kupplung,.




Kapitel 4

Modellierung des Antriebsstrangs mit
hydrodynamischer Kupplung

In diesem Kapitel wird das Modell des Antriebsstrangs mit der hydrodynamischen Kupplung
entwickelt. Hierzu werden zunichst die linearen und die nichtlinearen Modelle der Kupplung
vorgestellt. Nach den Grundlagen zur Kopplung speziell von mechanischen Systemen erfolgt
die Entwicklung des Differentialgleichungssystems des Antriebsstrangs unter Verwendung
der linearen Kupplungsmodelle. Anschliefend wird das diskrete Antriebsstrangmodell mit
dem nichtlinearen Kupplungsmodell vorgestellt.

4.1 Die Modelle der hydrodynamischen Kupplung

In diesem Abschnitt werden die linearen und nichtlinearen Modelle der hydrodynamischen
Kupplung angegeben, wie sie aus den Arbeiten in [7] und [12] durch die Black-Box-Identi-
fikation hervorgegangen sind. Diese Modelle bilden in dieser Arbeit den Ausgangspunkt fiir
die Modellierung des Antriebsstrangs mit der hydrodynamischen Kupplung.

Antriebsmaschine Getriebe Hydrodynamische Arbeitsmaschine
Kupplung

Teilsystemgrenze

/\,.i‘

Abbildung 4.1: Die hydrodynamische Kupplung als Komponente im Antriebsstrang

Als Komponente in einem Antriebsstrang hat die hydrodynamische Kupplung die Aufgabe,
mechanische Leistung zu tibertragen. Durch Festlegung einer Teilsystemgrenze innerhalb des
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Antriebssystems 148t sich die Kupplung isoliert betrachten. Die mechanischen Gréfien, die
durch Schnitt an der Teilsystemgrenze entstehen, bestimmen das mechanische Teilsystem-
verhalten und bilden damit die Ein- und Ausgangsgrofien fiir das Kupplungsmodell. Die fiir
die Identifikation der hydrodynamischen Kupplung gemessenen Gréflen sind die Drehzahlen

np (t) y Ir (t)

und Drehmomente
M, P (t) ) MT (t)

an der Pumpen- und Turbinenseite. Daraus ergibt sich, dal die Kupplung als Zweigréfien-
system betrachtet werden kann, d.h., fiir das Modell ergeben sich insgesamt vier Ein-/Aus-
gangsgrofien. Damit sind die fiir die Black-Box-Betrachtung des Systems nétigen Grofien
festgelegt.
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Abbildung 4.2: Ein- und Ausgangsgrofien des Black-Box-Modells der hydrodynamischen
Kupplung

4.1.1 Die linearen Black-Box-Modelle

Grundlage der linearen Modelle ist die Linearisierung des dynamischen Verhaltens der Kupp-
lung um einen mittleren Betriebspunkt P*, der durch die gemessenen mittleren Werte der
Pumpendrehzahl np, dem Schlupf s* und den Momenten M§ und M7 an Pumpen- und
Turbinenrad der Kupplung bestimmt ist, s. Abbildung 4.4.

P* = f(np, ", Mg M1) (4.1)

Die Ein- und Ausgangsgrofien des Modellansatzes sind die Abweichungen der Drehzahlen
und Drehmomente vom mittleren Betriebspunkt, die durch eine Tilde gekennzeichnet sind.

7ip (jw) Mp(jw)
| DGw) | o i
i (jw) Mz (jw)

Abbildung 4.3: E/A-Groflen der dynamischen Dampfungsmatrix
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Abbildung 4.4: Stationare Kennlinie mit Giiltigkeitsbereichen - schematisch

Werden nach Abbildung 4.3 die Drehzahlen 7ip und 7t als Eingangsgrofien und die Dreh-
momente Mp und Mt als Ausgangsgréien des Zweigréflensystems betrachtet, ergibt sich ein
Frequenzbereichsmodell mit vier Matrixelementen

m(jw) = D{jw)n(jw),
[ M (jw) } . [ diy(jw)  dra(jw) } [ fip (jw) ]
Mr(jw) dn(jiw) dn(w) | [ Ar(w) |
Sinngemi$ zu dem in der Strukturdynamik verwendeten Begriff der dynamischen Steifig-
keitsmatrix S(jw), die die Beziehung zwischen Kraftgréfien und Auslenkungen wiedergibt,
wird das Modell D(jw) als dynamische Dampfungsmatrix bezeichnet, da dieses die Bezie-
hung zwischen Kraftgroflen und den Geschwindigkeiten der Auslenkungen im Frequenzbe-

reich herstellt. Bei Drehschwingungssystemen werden die Auslenkungen durch Winkelgrofien
beschrieben, deshalb wird anstatt von x(t) der Koordinatenvektor mit ¢(t) bezeichnet. Mit

#) = | IO ] — L mage)

(4.2)

ergibt sich der Zusammenhang zwischen der dynamischen Steifigkeits- und der dynamischen
Dampfungsmatrix

S(jw) = juo D) . (43

Die dynamische Dampfungsmatrix D(jw) kann somit als Sonderfall der dynamischen Stei-
figkeitsmatrix S(jw) aufgefaBt werden.

Zur Identifikation des linearen Modells wird zundchst mit Hilfe von Frequenzgangmessungen
das nichtparametrische Modell der dynamischen Dampfungsmatrix D(jw) im Frequenzbe-
reich bestimmt. In dem darauffolgenden Identifikationsschritt wird fiir eine Parametrisierung
des Modells der allgemeine Ansatz der linearen Ein/- Ausgangsbeschreibung fiir ein Zwei-
groflensystem im Frequenzbereich verwendet. Die vier Elemente der dynamischen Damp-
fungsmatrix lassen sich durch 4 gebrochenrationale Polynome nach G1.(3.58) darstellen. Zur
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Vereinfachung des Ansatzes wird fiir alle Elemente dasselbe Nennerpolynom verwendet. Die
Ordnung der Zahlerpolyome betrdgt n, die des Nennerpolynoms m

m(jw) = D(jw)n(w),

[ Mp (jw) } _ 1 [ Zn,(jw) 21z, (j) } [ fip(jw) ] (4.4)
M- (jw) Nm(jw) | Z21,(jw) Za2,(jw) | | fAr(jw) | '
Fiir die einzelnen Elemente der dynamischen Dampfungsmatrix erhalt man
: du(jw) dia(jw) }
D = . _ 4.5
(o) [ dn(jw) da(jw) (45)
Zii (3 iio =+ Oigy T Pl
dij(jw) — In (Jw) _ b.’lo + J1 Jw + + In Jw (46)

No(iw) @+ ajw+. ..+ apjw™
Durch die Transformation der Gleichungen in den Zeitbereich ergibt sich das aus zwei Glei-
chungen bestehende lineare Differentialgleichungssystem der Kupplung

m n

aOMp + CLlMp +...+ amdt—mMP = bun'fbp + blll'ﬁP + ...+ bun gt-ﬁ'ﬁp

T

+b120ﬁT + b121 ﬁT + ...+ b12n -&Fﬁrr ,

m 11

agMT + aIMT + ...+ amdt—mMT = bzmﬁp + bgll'ﬁp + ...+ bzlna-tgﬁp

2]

. 2 d® _
+b220nT + bog, fir + ... + bag,, W'FET . (47)
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Abbildung 4.5: Dynamische Dampfungsmatrix, np = 900 min™!

bole, Schitzung: durchgezogen.

, 8 = 20 %, Messung: Sym-
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Aufgrund der Linearisierung in einem Betriebspunkt besitzen die Modelle nur einen be-
schrankten Giiltigkeitsbereich. Zur Erfassung des Kupplungsverhaltens iiber einen grofien
Betriebsbereich werden mehrere Modelle fiir unterschiedlich Betriebspunkte aufgestellt. Die
Modelle gelten jeweils nur fiir einen bestimmtem Teilbetriebsbereich der Kupplung und wer-
den daher auch als Teilmodelle der Kupplung bezeichnet. In Abbildung 4.4 sind die Be-
triebspunkte, fiir die das dynamische Kupplungsverhalten linearisiert betrachtet wird, und
die entsprechenden zugehorigen Teilmodellbereiche schematisch fiir 4 Teilmodelle in der sta-
tiondren Kennlinie gekennzeichnet. In Abbildung 4.5 ist ein Beispiel fiir eine dynamische
Dampfungsmatrix dargestellt.

4.1.2 Die nichtlinearen Black-Box-Modelle

np (k) Diskretes  |——— mp (k)
nichtlineares
nr(k) ——» Modell |—» my(k)

Abbildung 4.6: E/A-Gréflen des nichtlinearen Kupplungsmodells

Im Gegensatz zu den linearen Modellen, bei denen die Abweichungen von einem stati-
oniren Betriebspunkt die Systemgrofien bilden, werden bei dem nichtlinearen Modellan-
satz fiir die hydrodynamische Kupplung die absoluten Drehzahlen und Drehmomente als
Ein-/Ausgangsgrofien verwendet. Ausgehend von dem allgemeinen diskreten nichtlinearen
Modellansatz eines Zweigrofiensystems nach G1.(3.91) und den Ein-/Ausgangsgrofien nach
Abbildung 4.6

= [np(k—1) ... np(k —pn)] ,

)
ny = nr(k) = [no(k—1) ... nr(k—pp)] ,
mpep = mp(k) = [Mp(k) Mp(k—l) Mp(k—-q,rl)] N
mr = mr(k) = [Mr(k) Mr(k-1) ... Mr(k—gp)]

mity=1,2,...,7n

wird fiir das konkrete nichtlineare Modell der hydrodynamischen Kupplung der Ansatz nach
[7] verwendet, fiir den die folgenden Modifikationen gegeniiber GI.(3.91) gelten:

die jeweilige Ausgangsgrofie ist von der anderen unabhingig.

die Ausgangsgrofie ist nur linear von ihren zuriickliegenden Werten abhingig; die nicht-
linearen Terme bleiben unberiicksichtigt.

alle nichtlinearen Terme, die die aktuellen Eingangsgrofien np (%) und ny(k) enthalten,
entfallen.

der Grad der Nichtlinearitit betragt maximal = 4.
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Damit 14t sich das diskrete nichtlineare Kupplungsmodell in der folgenden Form angeben:

- P11 P12 q11
Mp(k) = Mp + Zlbil,l np ——‘I.]_ Z b,lgnT —’il) + Zlail,l Mp(k -—’i]_)
i1=0 31=0 i1=1
P21 P21 P21 P22
+ 3 > My unelk— i) np(k—i) + DD b aene(k — i) nr(k — dg)
f1=14d2=i1 g1=14p=1
D21 P22
+ Z Z lbi152,22 nrt (k — 11) TLT(k) - 12)
i1=1ig=1;

P31 P31 Ppa1

+ Z Z Z lbilizig,lll np(k — i) np(k — i2) np(k — is)
i1=1 ip=iy i3=1i2
P31 P31 P32 ‘

+ Z Z Z lbilizis,llz nP(k - 7:1) 'nP(k - 7,2) TI,T(k - '],3)
t1=1 Z‘Q:‘il 13:1
P31 P32 P32

+ Z Z Z b211223,122 nP k - 21) (k — 1}2) nT(k — i3)
i1=1iy=143=iz
P32 P32 DPaz

+ Z Z Z lbilizi3,222 nT(k - 'il) 'nT(k — 1:2) nT(k - 'i3)
f1=1 dg=1y fa=i2
P41 P41 P4l P4l
> Z E Z "Biyigizig 1111 M0 (K — 1) np(k — ig) mp(k — 13) np(k — 14)

i1=1 ig=1y ta=ip 14=13

P11 P12 qi12

MT(k) - MT + Ezbil,l 'np(k - 7,1) + Zzbil,Z nT(k - 7,1) -+ Zzail,l MT(k‘ - 1,1)
i1=0 i11=0 i1=1

P21 p21 P21 P22

+ 3 S % unek—i)np(k— i) + D D b2 ne(k — i) no(k — i)
111 i9=11 11=14p=1
P21 P22

+ > by e nr(k — i) nr(k — 42)
t1=149=11

D31 P31 P21

+ 3 3T Y bigiigan ne(k — 1) np(k — ig) np(k — is)

i1=1 1=y i3=is

P42 P42 P42 P42

+ 3 3 Y D Phiigisieeze (K — iy) np(k — iz) np(k — i3) nr(k — i4)

i1=1 ip=iy ig—1i2 i4=i3

+ ... (4.8)
Fir den Fall, dafl die Ordnungen der linearen Glieder der Ausgénge gleich sind, d.h.
du = Q12
wird die Parameteranzahl des Modells durch die Beziehung
= (pa +pgt+i—1
n = 2-{3+P11+P12+Q11+Z(p1 P::; )} (4.9)
i=2

bestimmt. Die Strukturparameter einer konkreten Realisierung des Modells werden in Ta-
bellenform angegeben werden. Als Beispiel ist in nachstehender Tabelle 4.1 ein Modell mit
dem Nichtlinearititsgrad n = 4 angegeben, das fiir die Kupplung mit 8 1 Fiillung ermittelt
wurde, nach [7].
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Nichtlineares Modell, Grad = 4
Ordnungen der Modellterme
Nichtlinearitat des Grades v

Yy=1|pu=26 P12=06
qu=1 qiz=1
Y=2|pn=35 P2 =37
y=3|pan=1 P2 =1
Yy=n=4|pu=1 Paz=1

Parameteranzahl n: 160

Tabelle 4.1: Modellstruktur des nichtlinearen Modellansatzes nach G1.(4.8) fiir die hy-
drodynamische Kupplung

4.2 Die Kopplung der linearen Black-Box-Modelle

4.2.1 Kopphung linearer mechanischer E/A-Modelle im Frequenz-
bereich

In Abschnitt 3.3.6 ist die Kopplung allgemeiner linearer Systembeschreibungen behandelt
worden. Die Kopplung im Frequenzbereich erweist sich aufgrund der einfachen multiplika-
tiven Verkniipfung der einzelnen Modelle als besonders giinstig. Da es sich bei dem An-
triebsstrang mit hydrodynamischer Kupplung um ein mechanisches System handelt, wird
in diesem Abschnitt zunichst speziell auf die Kopplung von mechanischen Systemen im
Frequenzbereich eingegangen.

Die Bewegung vieler mechanischer Systeme aufgrund von duflerer Erregung kann hinreichend
genau durch das lineare Matrizendifferentialgleichungssystem

Mx(t) + Dx(t) + Kx(t) = f(t) (4.10)

beschrieben werden. Diese Gleichung beinhaltet das Kriftegleichgewicht von dufleren Er-
regerkriften und den vom System entgegenwirkenden Kriften. Dieser physikalischen Mo-
dellvorstellung liegt zugrunde, dafl sich das Systemverhalten durch Newton’sche Tragheits-
krifte (beschleunigungsproportionale Krifte), Dampfungskrifte (geschwindigkeitsproportio-
nale Krifte) und elastische Krafte (wegproportionale Krifte) beschreiben 148t, so dafi man
als Modellbeschreibung ein DGL-System mit der Ordnung ¢ = 2 erhalt. Dabei beinhaltet
x(t) allgemein die Auslenkungen an den Freiheitsgraden der mechanischen Struktur und f(¢)
die an ihnen angreifenden Erregerkrafte. Das System wird durch die Parametermatrizen,
Massenmatrix M, Dampfungsmatrix D und Steifigkeitsmatrix K, charakterisiert. Wird das
DGL-System G1.(4.10) in den Frequenzbereich transformiert, erhilt man die Beziehung

S(jw) - x(jw) = f(jw) , (4.11)
mit

S(jw) = (jw™ +jwD +K) . (4.12)
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In der Strukturdynamik wird die Matrix S(jw) als dynamische Steifigkeitsmatrix bezeich-
net. Sie kann als Ein-/Ausgangsmodell mit f als Eingang und x als Ausgang aufgefafit
werden. Vertauscht man die Gréflen fiir Ein- und Ausgang, gelangt man zu der folgenden
Ein-/Ausgangsformulierung

H(jw) - () = x(w). (4.13)

Die Matrix H(jw) wird als Frequenzgangmatrix bezeichnet und ist die Inverse der Steifig-
keitsmatrix

H(jw) = S™'(jw}. (4.14)

War in Abschnitt 3.3.5 gemaf der linearen Systemtheorie die Formulierung der Frequenz-
gangmatrix G(jw) allgemein durch das Verhaltnis von Ausgang y zu Eingang u bestimmt,
s0 ist in der Strukturdynamik fiir die Frequenzgangmatrix H(jw) als Eingangsgréfie die Er-
regung f(jw) und als AusgangsgréBe die Auslenkungen x(jw) festgelegt, s. Abbildung 4.7.
Eine multiplikative Kopplung nach G1.(3.64) von zwei Modellen in Form von Frequenz-
gangmatrizen ist hier nicht mdglich, da der Eingangs- und der Ausgangsvektor physikalisch
unterschiedliche Grofien beinhalten. Dasselbe gilt fiir die Steifigkeitsmatrizen. Durch eine
formale Umsortierung der Ein-/Ausgangsgrofien der Steifigkeits- oder der Frequenzgang-
matrix kann eine Modellformulierung erreicht werden, mit der die multiplikative Kopplung
durchgefiihrt werden kann. Diese Frequenzbereichsmodelle werden in der Strukturdynamik
als Ubertragungsmatrizen U(jw) bezeichnet.

x(jw) T S(jw) ——> f(jw)

f(jw) ——> H(w) ——=> x(jw)

z) (jw) > U(jw) ——> za(jw)

Abbildung 4.7: Steifigkeits-, Frequenzgang- und Ubertragungsmodell

Als Beispiel fiir die multiplikative Kopplung mechanischer Systeme im Frequenzbereich wird
eine Schwingerkette mit 3 Freiheitsgraden nach Abbildung 4.8 betrachtet, die aus zwei
Zweimassenschwingern zusammengesetzt werden kann. Die Teilsysteme der Schwingerket-
te stellen mechanische Zweigréflensysteme dar. Das erste Teilsystem wird nach Abbildung
4.8 zunéachst als Steifigkeitsmodell formuliert

Sl(jw)x}(jw) = fi(jw) ',
[z: ZZ} {285;] - [—Flé‘zo(:uu)z)] : (4.15)
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Gesamtsystem
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Abbildung 4.8: Schwinger mit 3 Freiheitsgraden

Durch Umsortierung der Gleichungsterme kénnen die mechanischen Gréen an der Koordi-
nate z; im Eingangsvektor z; und an Koordinate z, in Ausgangsvektor z, zusammengefaft
werden. Es ergibt sich aus G1.(4.15) die Beziehung

1 [ —sun 1 ] [ z1 (jw) ] _ [ 2 (jw) ]
s12 | detS; —s2 F(jw) F(jw) |’
[ Ul Uip l [ 71 (jw) } _ [ zT2(jw) ]
Uzl Ug2 Fi(jw) Fa(jw) | 7
U1 (J(.L)) Z]_(j(.d) = Zz(ja)) . (416)
Ein- und Ausgangsvektor dieser Formulierung beschreiben den mechanischen Zustand des
Systems an Freiheitsgrad 1 bzw. 2. Das Modell wird in dieser Form als Ubertragungsmatrix
bezeichnet. Die Ubertragungsmatrizen der mechanischen Teilsysteme lassen sich multiplika-

tiv verkniipfen; das Modell des Gesamtsystems kann gemifl G1.(3.64) im Frequenzbereich
erstellt werden.

22(jw)
z; (jw) U (jw) === Us(jw) ——> z3(jw)

Abbildung 4.9: Kopplung der Ubertragungsmodelle

Die Ubertragungsmatrix U im Beispiel der Schwingerkette wird durch die Ubertragungsma-
trizen der beiden Teilsysteme bestimmt

U(jw)z1 = Uy(jw) Us(jw)z1 = 25 . (4.17)

Das Ubertragungsmodell des Gesamtsystems kann anschlieBend nach Tabelle 4.2 in das
Steifigkeits- oder das Frequenzgangmodell umgerechnet werden. Das Gesamtmodell U ist
wieder ein Zweigrofensystem mit z; als Eingang und z; als Ausgang

2 (iw) = Un, (jw) 21 (jw) = _I_IOUi(jw) - 21 (jw) - (4.18)
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s smem gw- Lo ]
1 2
H: f(S):S—1 HU) = —E[dthlj ui]
e o L[ _ L[ hn dum
U /8= 812 ldetS —szz] f#) = hi2 [ -1 Ay ]

Tabelle 4.2: Umrechnung der Frequenzbereichsmodelle des mechanischen Zweigréfiensystems

Man erkennt in Abbildung 4.10, dafl eine Vertauschung der Ein- und Ausgangsgrofien des
Systems im Frequenzbereich einen Wechsel der Modellbeschreibung bedeutet. Die multipli-
kative Verkniipfung von Teilmodellen zur Aufstellung des Gesamtmodells eines mechanischen

Zweigrofensystems ist jedoch nur in Form von Ubertragungsmatrizen moglich.

I F i
— . .
S (Jw) Steifigkeitsmodell
Ty E 2
F; 1 I3
—— = . [———T
H(jw) Frequenzgangmodell
F T2
r Iy
U(jw) Ubertragungsmodell
F F,

Abbildung 4.10: E/A-Konfigurationen des mechanischen Zweigrofiensystems der verschiede-
nen Modellformen im Frequenzbereich

4.2.2 Der Antriebsstrang mit der hydrodynamischen Kupplung

Antriebssysteme bestehen aus einer Vielzahl von Einzelkomponenten wie Antriebs- und
Lastmaschine, Getriebe, elastischen Wellen und Kupplungen. Zur Behandlung von Torsi-
onsschwingungsproblemen kénnen die Antriebe ohne Leistungsverzweigung auf einen glat-
ten Wellenstrang, das heifit eine einfache Schwingerkette zuriickgefiihrt werden. Im Gegen-
satz zu Biegeschwingungssystemen geht man bei Torsionsschwingungsproblemen im wesent-
lichen von einer diskreten Struktur aus, da sich hier starre Einzelmassen, deren Tragheitsmo-
mente grof} gegeniiber denen der elastischen Verbindungselemente (z.B. Wellenabschnitte)
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sind, im allgemeinen mit guter Genauigkeit bestimmen lassen. Die Dampfung des Systems
wird meist durch einen geschwindigkeitsproportionalen Term (viskose Dampfung) erfafit.
Grundsétzlich wird fiir die einzelnen Antriebsstrangkomponenten lineares Verhalten voraus-
gesetzt. Somit lassen sich viele Antriebsstrange als diskretes Schwingungssystem darstellen
und kénnen durch die lineare Matrizendifferentialgleichung 2-ter Ordnung mit der Massen-
matrix (Trigheitsmatrix) ©, der Dampfungsmatrix D und der Steifigkeitsmatrix K nach
G1.(4.19) beschrieben werden

©4(t) + Do(t) + K¢(t) = m(t), (4.19)

mit ¢ = [ 92 - ©Ongl

Zur Kopplung der linearen Black-Box-Modelle der hydrodynamischen Kupplung wird vor-
ausgesetzt, dafl sich die Wellenziige des Antriebsstrangs vor und hinter der Kupplung als
diskrete Mehrmassenschwingungssysteme abbilden lassen. Zur Beschreibung des dynami-
schen Verhaltens des mechanischen Zweigroflensystems ,, Hydrodynamische Kupplung“ wird
das in Abschnitt 4.1 vorgestellte allgemeine lineare Modell verwendet, das jeweils nur in
dem entsprechenden Teilbetriebsbereich giiltig ist. Mit den Momenten M,, und M,; an den
Randfreiheitsgraden als bekannte Belastungen und den Verdrehungen ¢; als Unbekannte
ergibt sich das in Abbildung 4.11 dargestellte Blockschaltbild fiir das Antriebsstrangmodell.

— @)
Antriebs- ——  ¥a(?)
strang- ——>  @3(t)
system :

Map(t) ——

Mapt) ——» ™ (Pnp(t)

Abbildung 4.11: E/A-Konfiguration des Antriebsstrangmodells

Die linearen Modelle der hydrodynamischen Kupplung enthalten neben den eigentlichen
Laufradtragheitsmassen von Pumpe und Turbine ebenfalls die Trégheiten der Anbauteile des
bei der Identifikation der Kupplung verwendeten Versuchsaufbaus. Bei der Diskretisierung
der Drehmassen eines beliebigen Antriebsstrangs weichen die Trégheiten der Laufrider von
denen ab, die im Modell der Kupplung implizit enthalten sind. Um die Drehtrigheiten der
Freiheitsgrade von Pumpen- und Turbinenrad an die jeweilige Problemstellung anpassen zu
konnen, wird die Differenz zu den Drehmassen des Identifikationsaufbaus 6o p und Omed 1
durch Zusatztragheiten beriicksichtigt. Diese zusitzlichen Massentragheiten werden hier mit
den Groflen 63 auf der Pumpen- und 6f auf der Turbinenseite erfafit. Sie gleichen somit
den Unterschied der Laufradtrigheiten zwischen Kupplungsmodell und Antriebsstrangmo-
dell mit leerer Kupplung aus. Fiir diese Modellparameter sind auch negative Werte zulassig,
falls die fiir den Pumpen- oder Turbinenfreiheitsgrad diskretisierten Drehmassen jeweils klei-
ner sind als die bei der Identifikation.

0p = Omoap + Op (4.20)

Or = Omear + 0F
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mit

Op, 01 : Trigheiten der Laufrdder des AS-Modells
Omod,Ps Omod,T:  implizit im Kupplungsmodell enthaltene Laufradtragheiten
0, 6f: Zusatztrigheiten fir Kupplungsmodell im Antriebsstrang

Damit ergibt sich fiir den Antriebsstrang das in Abbildung 4.12 dargestellte mechanische
Ersatzschaltbild. Da es sich bei dem Kupplungsmodell um ein synthetisches Ein-/Ausgangs-
modell (Black-Box-Modell) handelt, dem keine physikalische Parameter, wie z.B. Massen-
triagheiten, Steifigkeiten etc., zugeordnet werden konnen, 148t sich hierfiir auch kein mecha-
nisches Ersatzschaltbild angeben.

41 P2 YpP YT PT+1 Png

Hydrodynamische

Kupplung
(Black-Box-Modell)

Abbildung 4.12: Mechanisches Ersatzmodell des Antriebsstrangs mit hydrodynamischer
Kupplung

Die Kupplung wird daher im Ersatzschaltbild des Antriebsstrangs durch das in Abbildung
4.13 dargestellte Symbol angedeutet, welches eine eindeutige Zuordnung von Pumpen- und
Turbinenseite ermoglicht.

P T

Abbildung 4.13: Vorzeichendefinition des linearen Modells der hydrodynamischen Kupplung

4.2.3 Zur Kopplung im Frequenzbereich

Zur Erstellung des Rechenmodells fiir den gesamten Antriebsstrang mit der hydrodyna-
mischen Kupplung, bei dem das lineare Black-Box-Modell verwendet werden soll, miissen
die Gleichungen fiir die Kupplung mit denen der konventionellen Feder-Dampfer-Masse-
Elemente gekoppelt werden. Theoretisch ist fiir die Kopplung der linearen Black-Box-Modelle
die Arbeit mit Ubertragungmatrizen von Vorteil. Im Frequenzbereich liegen die Kupplungs-
modelle in Form der dynamischen Didmpfungsmatrix D(jw) vor, die sich nach Gl1.(4.3) als
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Steifigkeitsmatrix S(jw) formulieren lassen

8(w) = jw_—D(jw), (4.21)

Z11,(w)  Zia,(jw)
Np(jw)  Naljw)

Za,(jw)  Zaa, (jw)
Np(jw)  Np(jw)

Das Steifigkeitsmodell mit beliebigem Ansatz n fiir die Zahlerpolynome Z;; (jw) und m fiir
das Nennerpolynom N, (jw) a8t sich nach Tabelle 4.2 in die zur Kopplung nétige Form, die
des Ubertragungsmodells umrechnen

(4.22)

_ le,l Nm
) Zia, Zia, (423)
UGw) = . 423
1, Loz, — L2, Zo1,  Zaa,
Z12,-, Nm Z12n

Die Modellierung mit Hilfe der Ubertragungsmatrizen wird hauptséchlich bei der Behand-
lung von freien Schwingungen oder fiir stationdre Erregung verwendet. Ist aber der Zeit-
verlauf der Systemantwort auf transiente Erregungen von Interesse, ist die Anwendung des
Ubertragungsverfahrens beschriankt. Da in dieser Arbeit neben der Eigenwertanalyse des li-
nearen Antriebsstrangmodells mit der hydrodynamischen Kupplung auch Simulationen im
Zeitbereich durchgefiihrt werden sollen, erfolgt die aufwendigere Kopplung der Modelle der
Antriebsstrangkomponeneten im Zeitbereich.

4.2.4 Die Kopplung im Zeitbereich

Ziel der Kopplung im Zeitbereich ist das Differentialgleichungssystem des Antriebsstrangs
mit dem linearen Black-Box-Modell der hydrodynamischen Kupplung. Fiir die Simulation
wird anschlieend das Zustandsraummodell des Antriebsstrangs aufgestellt. Die Kopplung
des Modells der hydrodynamischen Kupplung mit den benachbarten Freiheitsgraden inner-
halb des Antriebsstrangs fiihrt zundchst auf zwei Bewegungsdifferentialgleichungen zur Be-
schreibung der beiden Kupplungslaufrider, die in diesem Abschnitt aufgestellt werden.

Abbildung 4.14: Einfaches Antriebsstrangsystem mit 4-Freiheitsgraden

Die diskreten Massen des Pumpen- und Turbinenstrangs vor und hinter den Freiheitsgraden
der Laufrdder ¢p und 7 gehorchen den bekannten Differentialgleichungen 2-ter Ordnung
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0f sp 6F b

———— ——————

kp(e1 — pp) Mo Frlps = gr)
L
519(901 o (904 — 1)

——

l

Abbildung 4.15: Die Schnittgréfen des linearen Kupplungsmodells im Antriebsstrang

G1.(4.19). Um das Vorgehen prinzipiell zu erldutern, geniigt die Betrachtung des in Abbildung
4.14 dargestellten Antriebsstrangs mit 4 Freiheitsgraden.

Als Kupplungsmodell wird das Differentialgleichungssystem nach G1.(4.7) verwendet. Die
Ordnung des DGL-Systems hingt von den Polynomansatzgraden n und m der Elemente der
dynamischen Dampfungsmatrix D(jw) im Frequenzbereich ab. Aus der Parameterschitzung
der dynamischen Dampfungsmatrix D(jw) hat sich ergeben, daB die die Ordnung n des
Zahlerpolynoms um 1 gréfler zu wihlen ist als die Ordnung m des Nennerpolynoms. Es gilt
deshalb fiir das lineare Kupplungsmodell im Zeitbereich die folgende Strukturbedingung:

l Strukturbedingung: n = m + 1 ‘ (4.24)

Die dynamische Didmpfungsmatrix lautet

1 lem+1 (jw) lem+1 (JL!J)

D(jw) = Np(G@) | Zat,, (iw)  Zazy,yy (i)

(4.25)
Damit ist der Ansatzgrad n abhingig von m. Im Zeitbereich bedeutet das fiir das Differ-
entialgleichungssystem, daB die Ordnung der Ableitungen der Drehzahlen 7ip und 7ir um 1
héher ist als die der Momente Mp und MT

Mit diesen Voraussetzungen kann iiber die Betrachtung des Gleichgewichts der mechanischen
Groflen an der Kupplung das DGL-System fiir den Antriebsstrang aufgestellt werden

0161 + 6p(p1 — ¢@p) +kp(p1 —0p) = Man, (4.26)
~05¢p +0p(p1 — ) +kp(p1 —pp) = Mp, (4.27)
. m+1 ~ * = m.
blloﬁp—i—blllﬁp+---+bl1m+,Wﬁp = aOMP+alMP+(12MP+"'+amd?;Mp
. dm+1
+ bigyRr + big, o + -+ big, WﬁT , (4.28)
_ N dm+1 . _ - - dm .
boroTip + bay, fip + "'+b21m+:WnP = aoMT+a1MT+a2MT+---+amdt—mMT
. g+t
+ bagy Rt + bagy e + - -+ ba2, dt’"“ﬁT , (4.29)
—0%¢r + Or(pa — 1) + kr(ps — 1) = M7, (4.30)
04P4 + 61(Pe — o) +hr(ps — 1) = May (4.31)

Hierin sind die Momente Mp und Mt absolute Gréflen. Die rechten Seiten der Gleichungen
Gl.(4.28) und G1.(4.29), also die des Kupplungsmodells, stellen keine duferen Belastungen
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des Antriebsstranges sondern unbekannte Gréflen dar. Sie lassen sich durch G1.(4.27) und
G1.(4.30) ausdriicken. Fiir die Betrachtung der Schnittgréfen innerhalb des Antriebsstrangs
sind Absolutgréfien an der Kupplung erforderlich, so da die Betriebspunktabweichungen

umgerechnet werden miissen
Mp = Mp— Mg,
My = Mp-M:,
p = n,—np,
'ﬁT = Nt — TL&\ .
Aus G1.(4.28) und G1.(4.29) ergibt sich hiermit:

dm+1

bllo(nP_n;)+bllth+"‘+b11m+1WnP = ao(MP—MI:)+G.1MP+-.

dm+1
+ bige(nT — ny) + bigr + -+ b, d'tm—“nT )

) dgm+i .
bglo(np - n{-_.) + bzllnp + -+ bz1m+1 Wnp = ao(MT - Mr;\) +ay Mt + -
dm+1
+ b220(nT - n-‘r) + bzzl'flT + o+ 622m+1 WHT .

Mit den Beziehungen
s T

P2 = 3—OHP y P33T %n'r

t+am

ety

(4.32)

ar"
(4.33)

Me

m
ar™
(4.34)

My

werden die Drehzahlkoeffizienten by;, der Kupplungsgleichungen auf absolute Winkelgrofien

umgerechnet

30

b] = ;‘bllja
30

c; = ?blzj )
30

dg = ?bﬂ.j »
30

eJ- = —ﬂ_-‘bggj.

(4.35)

Man erhilt dadurch die Modellbeziehungen der Kupplung in Winkelgréfien. Werden die Ter-
me nach Freiheitsgraden geordnet, so erhilt man die Bewegungsdifferentialgleichungen des
Pumpen- und Turbinenrades fiir einen Teilbetriebsbereich der hydrodynamischen Kupplung

innerhalb des Antriebsstrangs. Setzt man die Koeffizienten
bp=cy=do=¢€ = Any1 = Apy2 =0
kénnen die beiden Gleichungen der Kupplung wie folgt formuliert werden
m di di+1
a; kp— +0p—r
;} ( Pdtz()al Pdt,+1901)

m+2 di dz-}—l N d1.+2
— ZO (aikp + bi) E(pp + a; (5pwtpf’ + 02 Wgap)]
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m+2 i

- Z Cz@‘PT = GOMS — bipp — Cl‘Pfr )

m+2 z'
-2 disp
el
m+2

di+1 dz+2
- Z asz —+ e,) —<pT + a (JTdtH_l T+ 9T FrEs (pT)]

d' di+l )
+ Zaz det‘% + 5Tdtz+1 <P4) = aoMt — dipp — €197 -
=0

(4.36)

4.2.5 Das DGL-System des Antriebsstrangs

Es wird jetzt das Differentialgleichungssystem fiir einen Antriebsstrang nach Abbildung 4.12
mit einer beliebigen Anzahl np von Freiheitsgraden, mindestens aber jeweils 1 Freiheitsgrad
an der Pumpen- und Turbinenseite der Kupplung, aufgestellt. Der Sonderfall, daf die Frei-
heitsgrade der Kupplungslaufrider an den Enden des Antriebsstrangs liegen, ist in dem hier
erstellten Modell nicht enthalten, kann aber leicht daraus abgeleitet werden. Als Kupplungs-
modell werden die im vorangegangenen Abschnitt hergeleiteten Beziehungen verwendet.

Die Freiheitsgrade der beiden Wellenziige an Pumpen- und Turbinenstrang lassen sich durch
das System G1.(4.37) beschreiben. Mit

1=2,3...,P-1,T+1,T+2,...,np—1
gilt
[0 0][¢2]+[5 —61][¢2]+[k1 _kl]m_ — M,

[ 31 |
[0 6, 0]} &

-l-[ —dj-1 Jj—l +4; —9; ] P;

+[—j_1 kj~1+kj —kj] (pj = 0,
| Pi+1

[ 0 6"1!? ] |: (p(;:;l } + [ 5TLF—1 -6np—1 ] I: (p;:;;l :| + [ knF—l _knp—l ] [ (p;:;l = Mab .

(4.37)

Mit der im vorigen Abschnitt vorausgesetzten Strukturbedingung Gl.(4.24) fiir das Kupp-
lungsmodell kénnen Pumpen- und Turbinenrad durch die Gleichungen G1.(4.38) und Gl.(4.39)
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beschrieben werden

Z ( di di+1
a; | kp_1—@p1 +0p 1~y QDP—l)
prd dt dg*+!

mt2 dt Ji+! dit+2
_g (askp— 1+b)dz‘PP+az (51) 1d,+190p+ﬁpdtl+2<pp)]
m+2 dz

- Z dtchT = MIE,P? (438)

m+2 di

- Zo e 1 PP
m+2

d' i+1 dz+2
- g asz + ez dt —pr+a; (5Tdt,,+1‘|0'1‘ + GT dtz+2‘PT)]

dz+l
+ Z a; (de =91+ + dp—1 FYias) ‘PT+1) = M;(,T (4-39)

=0
. * * . x
mit MK,P - aOMP - bl(P; — @t ,
* * p *
MK,T = GOMT - d]_(PP —e1¥p .

Das System der Differentialgleichungen G1.(4.37), G1.(4.38) und G1.(4.39) beschreibt vollstindig
das dynamische Verhalten des Antriebsstrangs fiir einen Teilbetriebsbereich der hydrody-
namischen Kupplung. Fiir die anschlieBende Aufstellung des Zustandsraummodells ist es
gtinstig, die Wellenziige vor und hinter der Kupplung zunichst getrennt von den Kupplungs-
laufridern zu betrachten. Die ng — 2 Differentialgleichungen in G1.(4.37) kdénnen formal in
der Matrizendifferentialgleichung 2-ter Ordnung zusammengefafit werden .

@(t) + Do(t) + Ko(t) = my(t) (4.40)
mit ¢ = [e1¢2 Pnel s
my = [Mg0 - Myl

In dieser Gleichung werden die Teilantriebsstringe vor dem Pumpenrad (Freiheitsgrade mit
Index 1 bis P-1) und nach dem Turbinenrad (Freiheitsgrade mit Index T+1 bis np) beschrie-
ben. Der Koordinatenvektor ¢ enthilt alle Freiheitsgrade. Dem System Gl.(4.40) fehlen die
Gleichungen fiir die Freiheitsgrade ¢p und ¢7. Es existiert keine Kopplung der beiden Wel-
lenziige. Die Massenmatrix @, die Dampfungsmatrix D und die Steifigkeitsmatrix K sind
daher keine quadratische Matrizen sondern besitzen die Dimension (np—2) X np. Im einzelnen
ergeben sich fiir die Massenmatrix

6,

fe_1 [@P 0 ]
e = —_
Ori1 0 ©O7
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mit ©p = diag[6y,---,0p_y] ,
Or = diag[BTy”':gnF] ’

fiir die Steifigkeitsmatrix

<[54

0 Kt
[k —k
mit Ko — —k1 k1 + kg ~.k2 ,
i —kp_2 kp-2-+kp_1 —kp-y
[ —kr kr+kry —kra
Ky = |

—knF-—Z knF—2 + knp—l _knp-—l

- knp-—l k‘nF -1

und analog zu K fiir die Dampfungsmatrix

_[De 0
o= |5 o)

6 0
—8; 01+ —4
mit DP = 1 1 2 ) 2 :

i —bp_2 Op_a+dp_1 —dp_1

—br dr+dry1 —drps
Dr = '
_(Snp-2 6np—-2+(5n1,_1 _6np—1
L _6nF'—1 6111:'—1

Werden anschlieffend die Kupplungsgleichungen G1.(4.38) und G1.(4.39) separat fiir sich be-
trachtet, so lassen diese sich in einer Matrizendifferentialgleichung zusammenfassen

dm+2 dm+1 .

. T
mit ¢x = [pp-1 ¢p PT PTH]
x x T
mg = [MK,P MK,T] .

Die Koeffizientenmatrizen V; lauten dann

V — 0 _bm+2 - ameg Cm+2 0
mt2 0 — Um42 —€my2 — a’mg'}_ 0 ’
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v _ | om0p1 —bmi1 — @mép-1 — am-10¢ Cm+1 0

el 0 - ~emi1 = Gl — @m_10F  amér
[ amkp_1 _(amkP—-l + bm) ]

+ Cm 0

+0m-10p_1 ~@m-10p_1 — Gm—26p
Vi =
_(a'ka + em) apkr
0 —dm -+

L —@m-10T — am—zg'r +@m-10T |

i —(a1kp_1 +b
arkp_1 + agdp_1 (a; p-1+by) -] 0
vV, = —ap0p-1
—(a-k ’
0 —d; (a1kr + &1) arkr + agdr

| —agdt

V. = [ agkp_1 —aokp-1 0 0
0 = 0 0 —ang ang

Nach diesen Vorbetrachtungen kann jetzt das Gesamtmodell aus den Teilmodellen fiir die
Wellenziige Gl.(4.40) und der hydrodynamischen Kupplung Gl.(4.41) zusammengesetzt wer-
den. Das Gesamtmodell des Antriebsstrangs fiir einen Teilbetriebsbereich der hydrodynami-
schen Kupplung besitzt dann die Form

dm+2 dqm+1 .
Amsr mrr®t) + Amngmgrd(t) + 0+ A1h(l) + Ad(t) = m(t)  (442)
mit d’T = [(pl.) P25 -1 (Pnp] . (443)

Die Koeffizientenmatrizen A; lassen sich nun mit den Matrizen ®, D, K und V; der Teil-
systeme G1.(4.40) und Gl.(4.41) aufstellen

0 W
Am+2 = Vm+2 ’
0|
0 -
Am+1 = Vm+1 y
0 -
0
A-3 = Vs )
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®p
A2 = V2 )
b, eT -
- Dy -
A‘l = Vl 3
I Dr |
K, -
Ao = Vo
- KT -
Fiir den Erregervektor erhélt man
m(t) = [Mu()0 - 0 Mgp M1 0 - 0 Ma(t)]" . (4.44)

Die Elemente My p und Mg 1 des Erregervektors sind vom Betriebspunkt des jeweiligen
Kupplungsmodells abhéngige zeitkonstante Grofien.

4.2.6 Das Zustandsraummeodell des Antriebsstrangs

Fiir Zeitbereichssimulationen ist die Darstellung eines Modellsystems als System 1. Ordnung
in Form von Zustandsraummodellen giinstig. Aus der Systemmatrix des Zustandsraummo-
dells lassen sich zudem die Eigenwerte und Eigenvektoren des Antriebsstrangmodells bestim-
men. Aus dem DGL-System fiir den Antriebsstrang wird das zugehorige Zustandsraummodell
entwickelt. Als EingangsgroBen des Gesamtmodells werden die Momente M,,, M,, und als
Ausgangsgrofien die Winkelverdrehungen ; verwendet.

Das DGL-System des Antriebsstrangs Gl.(4.42) besitzt die Form der Matrizendifferential-
gleichung
dm+2 dmtl .
Am+2ﬁ+—2¢(t) +Am+1w¢(t) + o+ AL1O() + Agd(t) = m(t)
mit der Ordnung
g = m+ 2,

die allein durch die Ordnung m des Modellansatzes des linearen Kupplungsmodells bestimmt
wird. Die Koeflizientenmatrix der héchsten Ordnung

0
Am+2 = v’m.+2
0

ist singuldr und damit nicht invertierbar. Um eine Zustandsraumdarstellung des Antriebs-
strangmodells zu erhalten, werden nach dem in Abschnitt 3.3.4 beschriebenen Vorgehen die
Gleichungen fiir die Wellenziige Gl.(4.40) m-fach nach der Zeit differenziert

o (0() + D) + Ko()) = o

drm mW(t) ’
d d

m+2 m+1 dm
d
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. dm dm T
mit my(t) = [dt—mMa.n(t) 00---0 dt—mMab(t)]

Mit Gl.(4.45) erhilt man eine neue Formulierung des Antriebsstrangmodells

dmt2 dm+! .
A'm+gw¢(t) + A,m+1W¢(t) + -+ A'1¢(t) + A’D¢(t) = m'(t) . (446)
Die Koeffizientenmatrizen A’; haben sich gegeniiber den Matrizen A; in Gl.(4.42) veréindert
I eP 1
A'm+2 = Vm+2 )
L eT »
" De :
A"'m+1 = V‘m+1 3
I Dr |
Ks
A.’m = Vm ’
e KT
[0
A’m—l = A\ )
0
L
o -
All = Vl )
b 0 -
o .
A'Q - VQ
= 0 -l
Fiir den Erregervektor ergibt sich
dm ™m T
m'(t) = [dt—mMm,(t) 0---0Mgp Mgy 0---0 a%‘;ﬁMab(t)] ) (4.47)

Mit der Nachdifferenzierung der Gleichungen der Wellenziige des Pumpen- und Turbinen-
strangs ist erreicht worden, daf alle Differentialgleichungen dieselbe Ordnung

g=m+2

besitzen. Damit ist in dieser Formulierung die Koeffizientenmatrix der hiéchsten Ordnung
A’,. o invertierbar und das Gesamtsystem Antriebsstrang kann durch Multiplikation mit der
Inversen A’ ,",,ﬂ_z in die allgemeine Form der Matrizendifferentialgleichung Gl.(3.11) tiberfiihrt

werden

dm+2 -1 ! dm+1 —1 ! —1 1
W‘Mﬂ +A m+2A Tn+1dt—m+_1¢(t) + - +A m+2A 0¢(t) = A m+21R (t) ’
dm+2 m+1

2 ®®) + Amn T o) + - + A1) + Aop(t) = Bom'(t)  (4.48)
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mit Ay = AL, A% (4.49)

Mit den allgemeinen Ein-/Ausgangsgréfen u und y fiir das Zustandsmodell

yt) = o),
u(t) = m'(t)
und
ergibt sich
dm+2 dm+1 . .
Wy + Am+1Wy + - +Ay+AVy+HAYy = Bou. (450)
Aus Gl.(4.48) konnen mit
. dmt2 T
z = [¢p¢ ... a?m—;id’] '
dm * * dm T
un = [dt—mMa_n(t) 0 ct 0 MK,P MK,T 0 M 0 EEMab(t)]

direkt die Matrizen der Zustandsraumdarstellung des Antriebsstrangs unter Verwendung
eines linearen Teilmodells der hydrodynamischen Kupplung angegeben werden

z = Az + Bu,
y = Cz (4.51)
mit den Matrizen
0 | 0 0O 0 |
0 0 1 0 0
A = ,
0 0 0 o - 1
| —Ao —Ar A - —Ami1 |
[ 0
B = : ,
0
| Bo
C = [100---0] .

Damit erhalt man fiir das Zustandsraummodell G1.(4.51) die in Abbildung 4.16 dargestellte
Konfiguration der Ein-/Ausgangsgrofien, vgl. auch hierzu Abbildung 4.11. Fiir das Zustands-
raummodell ergibt sich der Nachteil, daf} die eigentlichen Erregergrofien des Antriebsstrangs,
das Antriebsmoment M,,(t) und das Abtriebsmoment M, (t), abhingig vom Kupplungsmo-
dell m-fach nach der Zeit differenziert werden miissen. Das bedeutet aber, daf§ eine Simulation
nur sinnvoll ist, wenn die Erregergréfien nicht verschwinden, und es gilt

dm dm

M) # 0, T Man(t) £0 (4.52)
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GeMult) — a
Antriebs- ——»  ©2(t)

strang- —>  ®s(t)
modell :

A" Map(t) ——]
ae= Mav(t) I ()

Abbildung 4.16: E/A-Konfiguration des Zustandsmodells des Antriebsstrangs

Das Zustandsmodell ist daher nur eingeschrankt verwendbar und kann z.B. fiir m = 2 mit
den Erregerfunktionen

Ma(t) = const. |
Mab(t) = a-t

nicht verwendet werden. Aus diesem Grund wird fiir die Zeitbereichssimulationen des An-
triebsstrangs ein modifiziertes System 1. Ordnung verwendet. Die Systemmatrix A des Zu-
standsmodells wird zur Berechnung der Eigenwerte und Eigenformen des Antriebsstrangs
herangezogen.

4.2.7 Das System 1. Ordnung zur Zeitsimulation

Die m-fache Nachdifferenzierung der Erregermomente in der Zustandsraumdarstellung ist
auf die Verwendung der linearen Black-Box-Modelle der Kupplung zuriickzufiihren. In den
Gleichungen der Kupplung treten Ableitungen von héherer Ordnung auf als in den Gleichun-
gen der diskreten Massen der Wellenziige. Benotigt werden daher die Ableitungen hoherer
Ordnung ¢ > 2 nur fiir die Kupplungsgleichungen. Bei dem hier aufgestellten System zur
Zeitsimulation werden diese Groflen seperat fiir die Kupplungsgleichungen berechnet. Die-
ses Modell hat systemtheoretisch betrachtet keine ausgezeichnete Form und wird nur als
Werkzeug zur Simulation verwendet.

Es werden die Gleichungen des Differentialgleichungssystems des Antriebsstrangs einzeln in
die explizite Form gebracht und anschliefiend als System 1. Ordnung formuliert. Fiir den Frei-
heitsgrad ¢; der Wellenziige vor und hinter der Kupplung kann nach Gl.(4.37) die explizite
Darstellung angegeben werden durch

1 ©j-1 1 Pji-1
% = 7 [ =61 Ga+6 =& ]| & |- o [ ki kst =k || e |
7 : 2
Pi+1 Pi+1
oder mit allgemeinen Koeffizienten a;; und b;;
©i-1 V-1 .
$; = [ bii—1) bjii big+) ] ¢; |+ [ aji-1) @jj @j(j+1) ] v; . (4.53)

Pit+1 Pji+1
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Diese j-te Differentialgleichung des Systems wird in ein zunéchst unvollstindiges Subsystem
1. Ordnung mit der Zustandsdifferentialgleichung

Z; 1
z;=A;| z (4.54)
Zj1+1
umgeschrieben. Dabei wird der Zustandsvektor
z; = [0j @5]" (4.55)
verwendet, und man erhilt als Subsystemmatrix die (2 x 6)-Matrix
1 0

aji-1) big-1 @i b @i+ big+y

Die Wellenziige des Gesamtsystems kénnen mit den Subsystemmatrizen A ; zusammengesetzt
werden. Der Aufbau von A des Gesamtmodells soll durch ein Beispiel verdeutlicht werden.

Hierzu ist der Teil der Systemmatrix A fiir die Fretheitsgrade 1 bis 3 einer Schwingerkette
dargestellt. Mit

z=[p1 {10202 ...]" (4.57)
ergibt sich
0 1 0 0 O 1Ter] [ Mal®)]
e b a2 bz 0 0 01 0
00 0 1 0 0 0 - 0
3=Az+h=|0n bu axn bx a3 by 0 0 Do : (4.58)
0 00 0 0 1 0 0 5
0 0 azp by azgz bz azg bag P3

Dieser schematische Aufbau ist so bis zum letzten Freiheitsgrad vor und ab dem ersten
Freiheitsgrad nach der Kupplung, also fiir die konventionellen Elemente des Antriebsstrangs,
moglich. Die Gleichungen Gl.(4.38) und Gl.(4.39) zur Beschreibung der Kupplungslaufriader
haben die Form

m+1 i m+2 i m+2 dz
Z alz g(pP 1 + Z Zz Z(PP + Z 31'—'Z(|OT = ME‘&,P ’ (459)
1=0 t i=0 t i=0 dt
m+2 i m+2 z' m—+1 dz

b + ; + ; = Mgr. 4.60
ZO udttﬂop Z_Z;) 2dtz<PT Z 3d190T+1 K,T ( )

Jede Gleichung besitzt jeweils zwei Terme mit der hochsten Ableitung ¢ = m+2, so daf eine
explizite Darstellung nicht sofort méglich ist. Durch entsprechende Umformumgen lassen
sich die Gleichungen jedoch wie folgt schreiben

m+1l i

dm+2 .
gz PP Zﬂ 7 (szQOP 1+ Bigp + b + %(PT+1) + h%, (4.61)
dm+2 m+l dz _ _

Rt = > aF (ﬁiV’P—l + &pp + Gipr + 171-<pT+1) + hy . (4.62)

i=0
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Die in den Gleichungen enthaltenen Koeffizienten &;, B, ..., 7; und h$, ht sind in Anhang
B angegeben. Im Gegensatz zu den Gleichungen der konventionellen Schwingerkette, dort
sind nur benachbarte Freiheitsgrade miteinander gekoppelt, sind hier in jeder Gleichung der
Kupplungslaufrider jeweils 4 Freiheitsgrade gekoppelt. In Matrixschreibweise notiert erhilt
man aus G1.(4.61)

" -

¥Ypr-1
dm+2 dm+t ©p
g T [ Amt1l Pmtl Ymtl Omta ] Tl

L PT+1 |

[ ¢p-1 1

Pp

o

| &T41 |

[ Py
PP
2

L PT+1 |

+ o+ [011 B m 51]'

+ a0 Bo v & + RL . (4.63)

Analog dazu kann aus Gl1.(4.62) diese Form auch fiir das Turbinenrad angegeben werden. Da-
mit kénnen beide Kupplungsgleichungen gemeinsam in ein Subsystem 1. Ordnung iiberfiihrt
werden. Entsprechend ergibt sich der Subzustandsvektor der Kupplung

dm-+—1
g = [‘PP Yp Yp .- Wwp
. R dm+1 T
préTér - EmeT| (4.64)
mit der Dimension
dimzg = 2(m+2) . (4.65)

Die Subsystemmatrix der Kupplung hat dann die Form

o --- 0 0 1 --- 0 60 --- 0 g - 0
1
O T S S S S S G
1
L Mmar S0 & o0 €t G0 Gmr Vo o0 Vgl

mit der Dimension
dim Ay = 2(m+2) x4(m+2). (4.67)

Vergleicht man den Zustandsvektor G1.(4.55) der Subsysteme der konventionellen Elemente
mit dem der Kupplung G1.(4.64), ist eine Kopplung nach obigem Schema im Zustandsraum
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nicht méglich. Es fehlen in den Subsystemen der der Kupplung benachbarten Freiheitsgrade
die folgenden fiir die Kopplung nétigen Zustandsgréfien

. d? dm+l

PP-1 at_a‘PP—l y e (ht—m+T(pP_1 )

. d? dm+

©T41 , @‘PT+1 y ey d—t;nﬁ(PT_(_l . (4.68)

An dieser Stelle trifft man erneut auf das Problem der unterschiedlichen Ordnungen der
gekoppelten Differentialgleichungen, vgl. Abschnitt 4.2.6. Diese Groflen in G1.(4.68) miissen
fiir die Kopplung der Kupplungsgleichungen in den Zustandssubsystemen der unmittelbar
benachbarten Freiheitsgrade der Kupplung als Zustandsgréfen existieren. Aufgrund der Ord-
nung q = 2 ihrer Differentialgleichung enthélt der Zustandsvektor nur Grofien bis zum Ab-
leitungsgrad ¢ — 1 = 1. Um die fehlenden Gréfien zu berechnen, miissen die vorhandenen
Zustandsgrofien der Zustandsdarstellung der Freiheitsgrade ¢p_1, ¢ 141 direkt vor und nach
der Kupplung m-fach differenziert werden. Damit kann der entsprechende Zustandsvektor
um die fiir die Kopplung nétigen Groflen ergénzt werden. Die auf diese Weise berechneten Zu-
standsgrofien werden deshalb zur Unterscheidung im folgenden als erginzte Zustandsgrofen
bezeichnet. Somit werden nur die Zustandsvektoren der Subsysteme der Nachbarfreiheits-
grade der Kupplung ergénzt zu

) d . dJm . T
Zp1 = [‘PP—I Yp-1 E‘PP——I dt—msﬁpq] )
. d . dam™ . T
ZT+1 = [SOTH P PTH - dt_m‘PT—H] . (4.69)

Damit verbunden ist die veranderte Gestalt der Subsystemmatrizen Ap_; und Ary,. An
den entsprechenden Stellen entstehen Nullspalten- und Nullzeilenvektoren, da die ergénzten
Zustandsgrofien in der Differentialgleichung des Subsystems selbst nicht vorkommen

0 0 0 1 0 ---0 0
ap_20 ap-21 Gp_10 ap_11; 0 --- 0 apo ap,
Ap_, = 0 0 0--- momal ,  (4.70)
: m — mal
0 0 0 |
0 0 0 1 0 --0 0 ]
arp ar1  OT+10 ary1n 0 - 0 arj20 ary2;
Aty = O 0 0. mom . (4m)
: : : m — mal
i 0 0 0--- )

Mit diesen Matrizen, (4.70) und (4.71), fiir die Nachbarfreiheitsgrade der Kupplung, den
Matrizen fiir die Wellenziige (4.56) und der Matrix fiir die Kupplung (4.66) kann eine ge-
geniiber der iiblichen Methode modifizierte Systemmatrix Ay,qq fiir den Antriebsstrang auf-
gestellt werden. Die Besonderheit dieses Systems 1. Ordnung besteht darin, daf§ bestimmte
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Z — 71 Zmod
Umod(t) =——=> Binoa / = Ad Crnoa —> Y(t)

Amod

Abbildung 4.17: Blockschaltbild des Systems 1. Ordnung zur Zeitsimulation

Zustandsgrofien nicht durch Integration, sondern durch Differentiation berechnet werden. In
der Systemmatrix A .q ergeben sich dadurch Nullspalten- und Nullzeilenvektoren fiir die
erginzten Zustandsgrofen. Formal werden daher die ergdnzten Zustandsgroflen im Block-
schaltbild der Zustandsraumdarstellung durch eine hier eingefiithrte Differentialoperations-
matrix A 4 bestimmt. Damit ergibt sich fiir die modifizierte Zustandsraumdarstellung des
Antriebsstrangs

Zr = A-mod (A&it' . ZI) + Biod Wmod »

Amod Zmod + Bmod Umod

Yy = Cmodzmod- (472)

In Abbildung 4.17 ist das zugehorige Blockschaltbild wiedergegeben. Es ist zu erkennen, daf§
der Zustandsvektor z,,q nach der Integration noch nicht vollstdndig ist, sondern anschlie-
Bend die Differentialoperation durchlaufen mufi. Es wird daher unterschieden zwischen den
,Zustinden“ des Zustandsvektors z; und z,,,4. Der Vorteil dieser modifizierten Zustands-
methode liegt darin, dafi fiir Simulationen im Zeitbereich die numerische Differenzierung
von Zustandsgrofien an der Stelle durchgefiihrt werden kann, an der sie zwingend erforder-
lich ist: an der Koppelstelle des Kupplungsmodells mit seinen direkten Nachbarelementen.
Die Differenzierung der Erregerelemente entfillt, Abbildung 4.18. Der Nachteil liegt in dem
umstindlich zu formulierenden Aufbau der Systemmatrix des Gesamtmodells.

—  oi(t)

Antriebs- ——=  ©2(2) -
strang- —>  ¥s(t)
modell :

M. (%) —_—

Malt) == o fuld)

Abbildung 4.18: E/A-Konfiguration des Systems 1. Ordnung zur Zeitsimulation

Zur Veranschaulichung soll ein einfaches Beispiel, die Differentialgleichung des geddmpften
Einmassenschwingers, herangezogen werden

m-g+dy+ky=czx. (4.73)
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Hierfiir kann die Zustandsdifferentialgleichung angegeben werden

z = A-z+ Bz,

R w19

Der Zustandsvektor wird jetzt um die Grofe  ergdnzt. Zunichst wird die zu ergiinzende
Zustandsgréfe mit Null belegt. Da die Gréflen y und ¥ aus der Zustandsdifferentialgleichung
und damit durch Integration bestimmt werden konnen, wird dieser Vektor mit z; bezeichnet.
Uber die Differentialoperationsmatrix A 4 kann der neue vollstindige Zustandsvektor z.,,q
bestimmt werden

z

L 00}y Yy Yy
Zmod = Ag-z;m = |0 10 y| = U = |yg|l. (4.75)
0 £ 0 0 4y i

Damit ergibt sich fiir die modifizierte Zustandsdarstellung

zZn = Aoy -z + Bumea- T,
0 1 0 0

Z o= | -£ -2 0.z + | 2|2 (4.76)
6 0 O 0

Die entsprechende Zeile der Systemmatrix Ay, fiir die erginzte Zustandsgrofe 4 ist eine
Nullzeile, die bei der Integration ohne Wirkung ist.

4.3 Die Kopplung der nichtlinearen Black-Box-Modelle

Die diskreten nichtlinearen Modelle der Kupplung lassen fiir eine Kopplung nur die Méglich-~
keit, die kontinuierlichen Modelle der herkommlichen Strangelemente zu diskretisieren. Die
prinzipielle Vorgehensweise der Kopplung im diskreten Zeitbereich ist in [7] bereits gezeigt
worden. Es wird hier das diskrete Modell des Antriebsstrangs mit ny Freiheitsgraden ent-
wickelt, analog zu der Struktur des Antriebsstrangs, die bei den linearen Kupplungsmodellen
behandelt worden ist. In Abbildung 4.19 ist die Vorzeichendefinition des nichtlinearen Kupp-
lungsmodells wiedergegeben.

Abbildung 4.19: Vorzeichendefinition des nichtlinearen Kupplungsmodells

Fiir die Kopplung der Modelle der Wellenziige und der hydrodynamischen Kupplung werden
die Feder-Dampfer-Masse-Systeme des Pumpen- und des Turbinenstrangs diskretisiert. Der
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Antriebsstrang nach Abbildung 4.12 wird in Pumpenstrang, Kupplung und Turbinenstrang
aufgeteilt. Fiir den Pumpenstrang ergibt sich dann das DGL-System

Moo

. ) 0
Op-¢pp + Dp-¢p + Kp-¢pp = (4.77)

mit  ¢p = [prp2 ... opo1] .

Unter Verwendung des riickwartigen Differenzenquotienten kann diese Beziehung fiir das
diskrete Kupplungsmodell giiltigen mit der Zeitschrittweite AT diskretisiert werden. Mit

o) — o), (4.78)
o) — (k) "A";(k —1) , (4.79)
o) — A7 (@(k) —2-p(k— 1) + ¢(k - 2)) (4.80)

fithrt G1.(4.77) auf das Differenzengleichungssystem

O (Gp(k) — 200 (k= 1) + ok —2))  +

. Man (k)
DPE (Pp(k) — dp(k—1)) + Kep(k) = :
kp_10p(k) + dp_, (_‘B_P_(Miﬂl)

AT

(4.81)

Die Terme werden nach den Zeitverschiebungen sortiert
[eP'A"lff + Dpxy + KP] - ¢p(k)
- [ Orssz + Driyp ] - ¢p(k—1)
M (k
. .( )

+ @Pﬁ - p(k—2) =

(o + %) er(®) ~ %Fee(b—1)
(4.82)
In Matrixschreibweise formuliert ergibt sich
Ag’p(bp(k) + Al,qup(k - 1) -+ Az,P(ﬁP(k — 2) = Bo,PmP(k) + Bl’pmp(k - 1) . (483)

Da der Freiheitsgrad @p eine unbekannte Gréfle des Gesamtmodells ist, kann die Gleichung
des Pumpenstrangs auch wie folgt formuliert werden

Aopdp(k) + Arpdp(k — 1)+ Aspdp(k —2) —
0 0 Man(k)

(kp_1+‘5‘°‘1) pelk) — | | i) = Do s

AT AT
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Analog dazu ergibt sich die Gleichung fiir den Turbinenstrang

AO,T(f)T(k) + Al’T(ﬁT(k - 1) 4 A.27T¢T(k - 2) -

1 1 0
dr_1 0| 6ry :
kro1+ — - - - = ' )
(bt B2t ontt) = | V| Btonti- ) Cl e
0 0 Mab(k)
mit ¢ = [pri1 PTi2 - ‘Pnp]T-

Als Kupplungsbeschreibung wird der in Abschnitt 4.1.2 vorgestellte Ansatz Gl.(4.8) mit
dem Grad der Nichtlinearitdt n = 3 verwendet. Die in den Kupplungsgleichungen verwende-
ten Drehzahlen np(k) und nr(k) miissen aus den entsprechenden Winkelverdrehungen der
Kupplungsfreiheitsgrade berechnet werden. Mit

30

Vo = a AT

(4.86)
ergeben sich die diskreten Drehzahlen zu

ne(k) = Va-(pe(k)—pp(k-1)),

np(k) = Vu-(pr(k) —er(k—1)) - (4.87)
Damit konnen die Kupplungsgleichungen auch mit den aktuellen Verdrehungen ¢p(k) und
or1(k) von Pumpen- und Turbinenrad ausgedriickt werden

rn

Mp(k) = M; + anbo’]_ . ((Pp(k) - (pp(k - 1)) + Zlbi,l np(k - Z)
=1
P12
+ anbo,g . ((pT(k) - (pT(k - 1)) + Zlbi,g nT(k - Z)
i=1
q11
+ > aj; Mp(k—1i) + ... (nichtlineare Terme) ,
i=1
p11
Mr(k) = Mi + Va2boy- (wp(k) —pp(k— 1))+ D *biinp(k — i)
i=1
P12
+ Vi2boa - (pr(k) — ook = 1)) + > *bianr(k — 1)
=1
q12
+ Y ai, Mr(k—i)+ ... (nichtlineare Terme) .
i=1

(4.88)

Die Momente Mp (k) und My(k) werden aus den Gleichgewichtsbedingungen, s. Abbildung
4.20, am Kupplungsmodell im Antriebsstrang bestimmmt

Mp = —0fge + kp_1(pp—1 — ¢p) + Op_1(Pp-1 — @p) ,
My = 03¢ + kr(erm — 1) + O — o1) - (4.89)
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07 ép

kp—1(pp—1 —vpr) B Mp Mp T
Op_1(¥P—1 — PP) pmmd

wp

— #1)

Abbildung 4.20: Die Schnittgréfen am nichtlinearen Kupplungsmodell im Antriebsstrang

Nach Diskretisierung erhélt man fiir die Kupplungsmomente die nachfolgenden Ausdriicke

Mo(k) = ( ) orah) = Etpe- 1)

ooy O3 by 203 203
(et o ) e+ (Y + 2 e = 1) - 2 -2),

~ br 0% by 20% 26%
MT(k) = (kT + — AT AT2) QDT(]C) + (AT AT2 (k - 1) + AT2 CPT(]C — 2)
o ot
(kT + E) (k) + AT‘PTH (k—1).
(4.90)

Die Koeflizienten der einzelnen Terme werden zusammengefafit. Man erhilt danach fiir die
Kupplungsmomente

Mp(k) = apipp-1(k) + apapp(k) + apspp_1(k — 1) + apspp(k — 1) + apspp(k — 2)
My(k) = amer(k) + arapori1(k) + arser(k — 1) + arapria(k — 1) + apsor(k — 2)

(4.91)
mit den nachstehenden Koeflizienten ap; und ary;.
Jp_.l ﬁL 9+
ap1 = kp_1 + X7 ar1 = — |kt + 35 + 5%
'y g1
apy = — {kp_1 +° Ar T aeT) or2 = (kT AT)
dp_ 204
aps = — 2= aps = (z‘j% A_TT,) (4.92)
ép_ 26
a5 e+
aps = — Rz ats = F77

Setzt man anschlieffend die Momente G1.(4.91) in das Kupplungsmodell G1.(4.88) ein, so kann
zusammen mit den Beziehungen fiir die Wellenziige G1.(4.84) und Gl.(4.85) das Differenzen-
gleichungssystem fiir den gesamten Antriebststrang aufgestellt werden. Mit dem diskreten
Zustandsvektor

z2(k) = [#p(k) pr(k) or(k) dr(k)]" (4.93)
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besitzt das diskrete Gesamtmodell die Form

Aoz(k) + Agz(k—1) 4+ Aqz(k—2) + gk) =

0. (4.94)

Die darin enthaltenen Matrizen sowie der Vektor g sind wie folgt aufgebaut

A,

A,

[ 0 ]
Agp b - (—ap) 0
1

01"

2| - (—ap1) Va-lboy — apa Vo -1bo 2

1

17 ;
Vi +2bg,1 Vi -2bo2 — amy t ] - (—ar2)
0
1
0 | - are Ay
I 0 |
_ 0 ]
Ap | - (—aps) 0
1

017

: | - (—aps) —(Vp-'bo1 + aps) —Va thoa

1

17 ,
—Va -2boy — (Va -2bg 2 + a13) S| - (—ard)
0
1
0 © | -ar4 AT
L 0 ]
CAgp O
—aps 0
0 —ars ’

i 0 Ayr
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[ _Man(k)
0
0

FLis)

i=1
g(k) =
P11 . P12 . q11 .
Mr;' + Elzbi,l ’I’I,P(k — Z) + Elzbi'z TLT(k — ’l) + 220.1:,1 MT(k - ?.) + ...
1= = =1
0
0
—4iViah (k)

p
M+ Blbane(k—i) + Zibane(k—i) + Sl Mp(k—i)+ ...
i= i=1

|

Der Vektor g(k) enthalt die Erregungen und die Modellterme der Kupplung, die in Ay, A;
und A, nicht enthalten sind. Das Differenzengleichungssystem G1.(4.94) wird so umgeformt,
dal der Zustandsvektor z(k) ausschlieBlich aus zuriickliegenden Werten berechnet werden

kann

z(k) = —-A7'Ajz(k—1)— Aj'Azz(k —2) - Ayt gk) ,

z(k) = Alz(k-1)-ALz(k—2)— A;'gk) .

(4.95)

Diese Darstellung ist die Zustandsdifferenzengleichung des Antriebsstrangs mit dem nichtli-
nearen Modell fiir die hydrodynamische Kupplung. Diese Formulierung wird spater fiir die

Simulationsrechnungen verwendet.



Kapitel 5

Eigenwertanalyse der linearen
Antriebsstrangmodelle

Fiir eine in schwingungstechnischer Hinsicht sichere Auslegung von Antrieben ist die Kennt-~
nis des dynamischen Verhaltens eines Antriebssystems unumginglich. Die hierfiir wichtigen
Eigenschaften des Antriebsstrangs konnen durch dynamische Kennwerte, wie z.B. Eigen-
frequenzen und Dampfungen, charakterisiert werden. Das Ziel ist daher, die Eigenfrequen-
zen und ihre zugehorigen Diampfungen fiir den Antriebsstrang mit den linearen Black-Box-
Modellen der hydrodynamischen Kupplung zu berechnen.

Da die hydrodynamische Kupplung ein nichtlineares System darstellt, hat ein lineares Kupp-
lungsmodell nur einen beschriankten Giiltigkeitsbereich. Das Verhalten iiber einen grofien
Betriebsbereich kann dementsprechend mit mehreren Modellen abgebildet werden, wie dies
durch die Methode der linearen Teilmodelle geschehen ist [12]. Ein Vorteil der linearen Model-
le liegt darin, daf} sich mit ihnen lineare Antriebsstrangmodelle aufstellen lassen, mit denen
eine Eigenwert- und Eigenformanalyse durchgefiihrt werden kann. Jedoch ist der Giiltig-
keitsbereich der linearen Antriebsstrangmodelle durch die Modelle der Kupplung ebenfalls
beschrankt.

Aus diesem Grund werden in diesem Kapitel zunachst die grundlegenden Eigenschaften der
linearen Antriebsstrangmodelle zur Eigenwertanalyse untersucht. Es soll geklart werden, wel-
che Auswirkungen die Verwendung der linearen Black-Box-Modelle der hydrodynamischen
Kupplung auf die Eigenwerte und damit auf die Eigenfrequenzen und Eigenformen des Ge-
samtmodells des Antriebsstrangsystems besitzt. Die aus der Eigenwertanalyse gewonnenen
Ergebnisse werden anschlielend interpretiert und diskutiert.

Das Antriebsstrangverhalten kann fiir verschiedene Betriebsbereiche entsprechend der Mo-
delle der hydrodynamischen Kupplung charakterisiert werden. Bevor der direkte Vergleich
mit den experimentellen Ergebnissen am Versuchsantriebsstrang vorgenommen wird, erfolgt
hier die theoretische Betrachtung der Eigenschaften der Antriebsstrangmodelle. Es wird hier-
bei untersucht, in welcher Art und Weise die Eigenwerte und Eigenformen des Modells von
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den folgenden Einflufifaktoren abhingen:

o Giiltigkeitsbereich des Kupplungsmodells
e Ansatzgrad des Kupplungsmodells

e Strukturparameter des Antriebsstrangs

Mit dem linearen Zustandsraummodell des Antriebsstrangs wird die Analyse der Eigenfre-
quenzen und der Eigenformen des Modellsystems durchgefiihrt. Dazu werden die Eigenwerte
und Eigenvektoren der Systemmatrix des Zustandsraummodells nach Gl.(4.51) berechnet.
Es ergibt sich das spezielle Eigenwertproblem

(A=X)z = 0 . (5.1)
Durch die numerische Losung der Gleichung
det (A - AI) =0 (5.2)
werden die komplexwertige'n Eigenwerte
A = Arg, +jAim, (5.3)

des Systems bestimmt. Mit den Eigenwerten ergeben sich die komplexen Eigenvektoren z,
des Zustandsraummodells nach

(A—Akl) Z = 0 . (54)

Die komplexen Eigenvektoren ¢, des Differentialgleichungssystems fiir den Antriebsstrang
Gl.(4.42) erhdlt man iiber die Ausgangsgleichung des Zustandsraummodells in G1.(4.51)

¢k=CZk=[IO ...O]Tzk. (55)

5.1 Die Giiltigkeitsbereiche der Modelle

Bei den Untersuchungen der linearen Antriebsstrangmodelle werden die linearen Kupp-
lungsmodelle verwendet, die fiir die unterschiedlichen Betriebspunkte der hydrodynamischen
Kupplung erstellt worden sind (Methode der linearen Teilmodelle [12]). Der Giiltigkeits-
bereich von Kupplungs- und Antriebsstrangmodell ist somit identisch. Zur Untersuchung
der Abhingigkeit des dynamischen Verhaltens des Antriebsstrangs von der Absolutdrehzahl
np des Pumpenrades der Kupplung wurden auch Kupplungsmodelle fiir unterschiedliche
Pumpendrehzahlen identifiziert. Insgesamt liegen fiir die drei mittleren Pumpendrehzahlen
np = 500, 700 und 900 min~! jeweils 8 Modelle mit einem Schlupf von s = 5, 8, 10, 12,
15, 20, 25 und 30 % vor. Um die einzelnen Modelle fiir die drei verschiedenen Pumpen-
drehzahlen voneinander zu unterscheiden, werden im folgenden die 8 Modelle einer gemein-
samen Pumpendrehzahl als Modellreihe bezeichnet, Die einzelnen Modelle werden durch 3
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Ziffern benannt. Die erste steht fiir die mittlere Pumpendrehzahl, Ziffer zwei und drei fiir den
Schlupf. Die Bezeichungen kénnen aus den nachfolgenden Tabellen entnommen werden. Dar-
in ebenfalls enthalten sind die Polynomansatzgrade n und m fiir das parametrische Modell
der dynamischen Dampfungsmatrix

: di1(jw) dia(jw)
D = . . , 5.6
0 = |40y e (59
] Z," (_]w) bz" +b,--jw+---+b~ jw"
dz" — In — Jo J1 Lin .
(0w) N (jw) l+ayjw+ -+ gy jw™ (5.7)

Alle Modelle sind mit den Drehzahlamplituden
Anp = Anp = 40 min~?!

ermittelt worden.

Modellreihe 5xx:

Pumpendrehzahl np:
Vermessener Frequenzbereich:
Mittlere Betriebstemperatur:

500 min~}
0,2 - 13,0 Hz mit 0,4 Hz Schrittweite
50° C

Teilmodellnummer : 1 2 3 4 5 6 7 8
Modellbezeichnung : | 505 508 510 512 515 520 525 530
Schlupf s in % 5 8 10 12 15 20 25 30
Zahleransatzgrad n 3 3 3 3 3 3 3 3
Nenneransatzgrad m | 2 2 2 2 2 2 2 2
Modellreihe 7Txx:

Pumpendrehzahl np: 700 min™!

Vermessener Frequenzbereich: 0,2 - 13,0 Hz mit 0,4 Hz Schrittweite

Mittlere Betriebstemperatur: 55° C
Teilmodellnr.: 1 2 3 4 5 6 7 8
Modellbezeichnung : | 705 708 710 712 715 720 725 730
Schlupf s in % 5 8 10 12 15 20 25 30
Zihleransatzgrad n 3 3 3 3 3 3 3 3
Nenneransatzgrad m | 2 2 2 2 2 2 2 2
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Abbildung 5.1: Stationdre Kennlinien der hydrodynamischen Kupplung fiir die Pumpen-
drehzahlen np = 500, 700 und 900 min~*,-e: Stationirer Betriebspunkt der
Kupplungsmodelle

[I—

Maodellreihen

9xx

Abbildung 5.2: Stationires Kennfeld der hydrodynamischen Kupplung, Giiltigkeitsbereiche

der Modellreihen
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Modellreihe 9xx:

Pumpendrehzahl np: 900 min™!
Vermessener Frequenzbereich: 0,5 - 12,0 Hz mit 0,5 Hz Schrittweite
Mittlere Betriebstemperatur: 60° C

Teilmodellnr.: 1 2 3 4 5 6 7 8
Modellbezeichnung : | 905 908 910 912 915 920 925 930
Schlupf s in % 5 8 10 12 15 20 25 30

Z&hleransatzgrad n 3 3 3 3 3 3 3 3
Nenneransatzgrad m | 2 2 2 2 2 2 2 2

In Abbildung 5.1 sind die jeweiligen stationdren Kennlinien mit den stationdren Betriebs-
punkten der Kupplungsmodelle gekennzeichnet. In Abbildung 5.2 sind die Giiltigkeitsberei-
che der drei Modellreihen im stationiren Kennfeld der Kupplung schattiert unterlegt.

5.2 Eigenwerte und Eigenformen

In diesem Abschnitt werden die Ergebnisse der Eigenwertanalyse des Antriebsstrangmodells
fiir ein ausgewihltes Beispiel vorgestellt. Die Betrachtungen werden an einem System mit
nr = 4 Freiheitsgraden nach Abbildung 5.3 durchgefiihrt.

Black-Box-Modeli Kelvin-Modell
61 62 b3 64 6 0 5 Y 64
dl k ks b A k2
——— e ——ii —
Y1 P2 L& 12! 1 %) s P4
Pumpenstrang Turbinenstrang Pumpenstrang Turbinenstrang
a) b)

Abbildung 5.3: Antriebsstrang mit 4 Freiheitsgraden a) mit Black-Box-Modell b) mit
KELVIN-Modell

Um eine Interpretation aller Eigenfrequenzen und Eigenformen zu erméglichen, wird der qua-
litative Vergleich zu einer konventionellen Schwingerkette (Feder-Dampfer-Masse-System)
mit 4 Freiheitsgraden angestellt, bei dem die Kupplung durch das KELVIN-Modell abge-
bildet wird, Abbildung 5.3 b). Das konventionelle System 14t sich durch das homogene
DGL-System mit der Ordnung g = 2 beschreiben

O¢(t) + Do(t) + Kop(t) = 0 (5.8)

mit ¢ = [o10203 04 . (5.9)
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Fiir dieses System ergeben sich genau ng - ¢ = 8 Eigenwerte bzw. 4 konjugiert komplexe
Eigenwertpaare. Das bedeutet, daff das konventionelle System genau 4 Eigenfrequenzen und
damit 4 Eigenformen besitzt. Die Anzahl der auftretenden Eigenformen ist hier gleich der
Anzahl der Freiheitsgrade.

Fiir die theoretische Untersuchung des Antriebsstrangs mit dem Black-Box-Modell werden
die Modellparameter unter Beriicksichtigung der Tragheiten, die in den Kupplungsmodellen
aus der Identifikation implizit enthalten sind, s. Abschnitt 4.2.2,

Omoap = 1.033 kgm® |
Omoar = 0.290 kgm?

nach den in Tabelle 5.1 angegebenen Werten gewihlt. Fiir die Massentrigheiten an den
Kupplungslaufriadern gilt

02 = Omoap +68 ,

83 = Omoar +0F .
Zum Vergleich mit den Eigenfrequenzen des gesamten Antriebsstrangsmodells werden die
Eigenfrequenzen von Pumpen- und Turbinenstrang ohne hydrodynamische Kopplung, d.h.

mit entleerter Kupplung, angegeben. Fiir die beiden Zweimassenschwingersysteme ergibt sich
in diesem Fall

Pumpenstrang : fo, = 5.49 Hz,
Turbinenstrang : fo, = 7.03 Hz. (5.10)

Als Kupplungsmodell wird das in Abschnitt 5.1 vorgestellte Modell der Reihe 5xx mit einem
Schlupf von 5 = 30 % verwendet. Da dieses Kupplungsmodell den Ansatzgrad m = 2 besitat,
gilt fiir die Ordnung ¢ des Differentialgleichungssystems des Antriebsstrangs nach G1.(4.42)

g=m+2=4 .

Da der Antriebsstrang aus ng = 4 Freiheitsgraden besteht, ergibt sich entsprechend G1.(3.35)
die Anzahl der Eigenwerte zu

Nyt =¢q-ng = 16 .

6f = 1.0 kgm?

0t = 06 kgm’

6 = 2 kgm?®

6, = 2.033 kgm?

0y = 2 kgm?

ky = 1200 Nm/rad
ky = 1200 Nm/rad

Tabelle 5.1: Modellparameter fiir den Antriebsstrang mit dem linearen Black-Box-
Modell der hydrodynamischen Kupplung nach Abbildung 5.3 a)
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Man erhalt fiir das hier betrachtete Eigenwertproblem 8 konjugiert komplexe Lésungspaare.
Aus dem Imaginérteil des k-ten Eigenwertes

Ak = )‘rek +J }‘imk

wird die jeweilige Eigenfrequenz entsprechend

1

fOk - % Aimk

berechnet.

4 der 8 Losungspaare besitzen einen verschwindenden Imagindrteil und damit die Eigen-
frequenz f, = 0 Hz. Nach den Ausfithrungen in Abschnitt 3.3.4 ergeben sich als Folge der
Zustandsraumtransformation zwei verschwindende Eigenwertpaare aus der m-fachen Nach-
differenzierung (m = 2) der Gleichungen der Freiheitsgrade 1 und 4 des DGL-Systems nach
Gl.{4.42). Diese Losungen stehen in keinem Zusammenhang zu den Eigenschaften des An-
triebsstrangs und sind daher fiir die weiteren Betrachtungen irrelevant.

Daraus ergibt sich, daff der Antriebsstrang mit dem linearen Black-Box-Modell (Ansatzgrade
n = 3, m = 2) der Kupplung genau 6 Eigenfrequenzen aufweist, also 2 mehr als das konven-
tionelle System. Dabei konnen zwei Eigenwertpaare mit den Eigenfrequenzen f, = 0 Hz den
beiden moglichen Starrkérperrotationen des Systems zugeordnet werden. Neben der schwin-
gungsfreien Rotation aller Freiheitsgrade in Phase ist auch eine unabhingige Rotation von
Pumpen- und Turbinenstrang moglich. Da fiir w = 0 s der Imaginérteil der dynamischen
Dampfungsmatrix der- Kupplung verschwindet, s. Abbildung 4.5, vereinfacht sich das Kupp-
lungsmodell ndherungweise zu

- by bizg | _ | G0 —do
D(jw)|u=o0 = [bm b | S | =6 o | (5.11)

so dafl in diesem Fall sich fiir den Antriebsstrang das mechanische Ersatzmodell nach Ab-

bildung 5.4 ergibt.
02 03 04
ky : ky
Y2 (2] w4

Pumpenstrang Turbinenstrang

6

¥1

Abbildung 5.4: Mechanisches Ersatzmodell des Antriebsstrangs fiir w = 0 s*

Die iibrigen 4 Eigenwerte, deren Eigenfrequenzen fo, von null verschieden sind, sind in Ta-
belle 5.2 nach ihrer Grofie absteigend sortiert angegeben. Die hochste Eigenfrequenz ist der
laufenden Nummer k& = 1 zugeordnet. Neben den Eigenfrequenzen des Modells sind die
zugehdrigen Realteile A, aufgefiihrt, die ein MaB fiir die Ddmpfung der jeweiligen Eigen-
schwingung sind und der Abklingkonstante é der gedampften, freien Schwingung entsprechen.

Die 4 Eigenfrequenzen des Modells in Tabelle 5.2 sollen im folgenden durch die zugehéri-
gen Eigenformen physikalisch interpretiert werden. Da Turbinen- und Pumpenstrang ohne
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Nr. | Eigenfrequenzen | Realteile
E | foHl | A 5]
1 6.935 -.974
2 5.558 -.312
3 2.541  -18.754
4 1.985  -19.989

Tabelle 5.2: Eigenwerte k =1, ..., 4 des Modells Reihe 5xx, s = 30 %

Dampfung modelliert worden sind, besitzen die Eigenvektoren allein aufgrund der Eigen-
schaften des Kupplungsmodells neben dem Realteil auch einen Imaginérteil

b = Pre, TP, >

¢1]¢ ¢lrek d)limk
¢2 d)Zre : ¢2im
¢, = k = L O 5.12
* ¢3k ¢3rek ! ¢)3imk ( )
¢)4k ¢4rek ¢4imk
Die komplexen Elemente (Zeiger) ¢;, der einzelnen Freiheitsgrade j =1, ..., 4, der Eigen-

vektoren ¢, stehen jeweils in einer festen Winkelbeziehung zueinander. Die relative Lage der
Zeiger wird fiir jede Eigenform in der komplexen Ebene dargestellt, s. Abbildung 5.5. Bezug
ist jeweils der Zeiger des ersten Freiheitsgrades ¢;,, dessen Phasenwinkel fiir jede Eigenform
auf ¢y = 90°, d.h. senkrecht zur Imagin&rachse, festgelegt wird. Die Elemente ¢;, werden
auf das jeweils grofite Element des Eigenvektors normiert. In der Darstellung der Elemente
¢;, iber den Freiheitsgrad j werden die jeweiligen Realanteile aufgetragen.

Re
¢1 k 7

P2

2 k ‘\‘Pl
» Im

4 ¢’3re,c

Py, 5

¢3imk

Abbildung 5.5: Die Elemente des Eigenvektors ¢, fiir k = 1, ..., 4 in der komplexen Ebene

Fiir das hier betrachtete Beispiel konnen die Eigenfrequenzen f5, und f;,, auch ohne eine
Betrachtung der Eigenformen, von ihrem Betrag her eindeutig den Resonanzschwingungen
des Turbinen- und des Pumpenstrangs zugeordnet werden

f01 ~ fOT )
fOz =~ fOp .
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Abbildung 5.6: Eigenformen k& = 1, . .., 4 des Antriebsstrangmodells fiir die Pumpendrehzahl
np = 500 min~'und den Schlupf s = 30 %

In Abbildung 5.6 sind die Eigenformen fiir die Eigenfrequenzen f;, bis f;, dargestellt. Es
werden die Eigenformen ihrem Mode nach durch die rémischen Ziffern I, II, III und IV
bezeichnet. Mode I entspricht der Eigenschwingung des Turbinenstrangs, Mode II der des
Pumpenstrangs.

Eine physikalisch sinnvolle Interpretation kann fiir ein mechanisches System mit 4 Freiheits-
graden nur fiir 4 Eigenformen bzw. Eigenfrequenzen angegeben werden. Diese sind hier die
zwei Starrkorperrotationen sowie Mode I und Mode II. Die bei dem Antriebsstrangmodell
auftretenden Eigenformen Mode III und Mode IV sind auf die Verwendung des linearen
Black-Box-Modells fiir die hydrodynamische Kupplung zuriickzufithren. Sie haben fiir das
reale Antriebsstrangverhalten keine Bedeutung. Das Auftreten dieser Moden hingt von den
Ansatzgraden n und m des Zahler- und Nennerpolynoms des Kupplungsmodells ab. Hierauf
wird in einem der folgenden Abschnitte noch niher eingegangen.

Um aus der Eigenwertanalyse des Antriebsstrangmodells die auf das reale System iibertrag-
baren Ergebnisse zu ermitteln, muf ein eindeutiges Kriterium fiir die Trennung der relevanten
von den irrelevanten Moden gefunden werden. Es kann nicht davon ausgegangen werden, daf
sich die relevanten Moden immer eindeutig aus der Betrachtung der Eigenformen bestim-
men lassen. Ein erkennbarer Zusammhang besteht zwischen dem linearen Kupplungsmodell
und dem Eigenwert des Mode IV. Hierzu werden die Nullstellen des Nennerpolynoms der
dynamischen Dampfungsmatrix berechnet

Z'ijn (](:J) _ bz‘jo + bijl jw+ -+ bij.n jw"
N (jw) l+aijw+- -+ apjw™

dij(jw) =
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Mit dem Ansatzgrad m = 2 fiir das Nennerpolynom des hier verwendeten Kupplungsmodells
530 ergibt sich eine konjugiert komplexe Nullstelle

Ny(sg) = 1+ays0+aszss = 0,
= 80 = Srep+JSimo
so = —20544+j2r-188[s7!]. (5.13)

Diese Nullstelle entspricht dem 4. Eigenwert des Antriebsstrangmodells in Tabelle 5.2
Sg =~ /\4 = /\re4 +_] 27l'f04 . (514)

Das bedeutet, da Mode IV nur durch das Nennerpolynom des Kupplungsmodells bestimmt
ist und unabhingig von den Parametern und der Struktur des Antriebsstrangs ist.

5.3 Der Einflufl des Modellgiiltigkeitsbereiches

Um die Abhingigkeit der Eigenwerte und Eigenformen des Antriebsstrangmodells von den
verschiedenen Giiltigkeitsbereichen ndher zu untersuchen, werden die Eigenwerte, d.h. die
Eigenfrequenzen und die zugehorigen Realteile der einzelnen Antriebsstrangmodelle, fiir un-
terschiedlichen Schlupf der Kupplung miteinander verglichen. Als Beispiel wird wieder der
im vorigen Abschnitt vorgestellte Antriebsstrang nach Abbildung 5.3 mit den Modellpara-
metern nach Tabelle 5.1 betrachtet.

In Tabelle 5.3 sind die Eigenwerte der verschiedenen Antriebsstrangmodelle fiir die drei
Modellreihen 5xx, 7xx und 9xx aufgefiihrt. Fiir jeweils eine konstante Pumpendrehzahl sind
in der entsprechenden Tabelle die Ergebnisse flir die acht Modelle mit unterschiedlichem
Schlupf s nebeneinander dargestellt. Die Eigenfrequenzen sind nach ihrer Groéfile fiir jedes
Modell absteigend sortiert. Die hochste Eigenfrequenz ist jeweils der laufenden Nummer
k =1 zugeordnet. In den Tabellen sind fiir eine Beurteilung des Dadmpfungsverhaltens die
zu den Eigenfrequenzen gehdrenden Realteile in derselben Reihenfolge darunter angegeben.

Um den Verlauf der verschiedenen Eigenfrequenzen f;, und Realteile A, in Abhingig-
keit vom Schlupfbereich zu verdeutlichen, sind die Eigenfrequenzen der Modelleigenformen,
k=1, 2,3, 4, gemeinsam fiir jeweils eine Modellreihe {iber den Schlupf der hydrodynami-
schen Kupplung aufgetragen. In gleicher Weise wird mit den Realteilen A, verfahren.

Bei der Modellreihe 5xx, np = 500 min™!, zeigt der Verlauf der Eigenfrequenzen f,, und
fo, sowie ihrer zugehorigen Realteile A, und A.,, in Abbildung 5.7 und Abbildung 5.8
durchgezogen dargestellt, kaum eine Verdnderung iiber den gesamten Schlupfbereich. Die
Eigenfrequenzen bleiben nahezu konstant bei den Werten des Pumpen- und Turbinenstrangs
mit entleerter Kupplung nach G1.(5.10).

In der Modellreihe 7xx, np = 700 min~?, zeigt die Eigenfrequenz des Pumpenstrangs fiir
k = 2 ebenfalls keine Verdnderung iiber die 8 unterschiedlichen Modelle, Abbildung 5.9.
Zu bemerken ist jedoch, daf§ die Eigenfrequenz des Turbinenstrangs bei s = 5 % um ca.
0.3 Hz héher liegt als in der Reihe 5xx. Sie fallt bis zum Modell mit s = 15 % wieder auf ca.
7.0 Hz ab. Die Abbildung 5.10 zeigt, da8 fiir ¥ = 1 die Dampfung bei s = 15 % ein schwach
ausgeprigtes Maximum besitzt.
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Modellreihe 5xx np = 500 min~!
Modell fiir Schlupf s [%)]
Nr. ) 8 10 12 15 20 25 30
k Figenfrequenzen f;, [Hz]
1 7.046 7.089 7.096 7.050 6.991 6.918 6.903 6.935
2 5.576 5.592 5.614 5.601 5.583 5.558 5.551 5.558
3 1.192 283 4.164 2.685 2.702 2.973 2.822 2.541
4 0 0 3.820 2.173 1.608 1.868 2.094 1.985
Realteile der Eigenwerte Ar, [s7%]
1 [-1.027 -1.128 -1.317 -1.569 -1.791 -1.689 -1.340 -.974
2 -.275 -.290 -.382 -437 -.556 =577 -437 -.312
3 |-7.089 -11.819 -24.953 -17.854 -20.269 -22.192 -20.484 -18.754
4 0 0 -22.061 -20.834 -22.856 -24.013 -21.533 -19.989
Modellreihe 7xx np = 700 min™*
Modell fiir Schlupf s [%)]
Nr. 5 8 10 12 15 20 25 30
k Eigenfrequenzen f,, [Hz]
1 7.266 7.316 7.230 7.079 6.872 6.756 6.867 6.959
2 5.640 5.687 5.679 5.648 5.612 5.546 5.557 5.571
3 1.780 3.861 3.444 3.707 4.657 4.903 4.374 3.328
4 0 3.213 3.061 2.386 3.303 3.795 3.524 2.491
Realteile der Eigenwerte A, [s71]
1 |-1.703 -2.481 -3.286 -3.888 -4.155 -3.108 -2.494 -1.916
2 -.364 -.538 -.730 -981 -1.202 -1.122 -.787 -.970
3 | -8.048 -24.712 -17.345 -21.291 -20.129 -19.879 -20.364 -20.558
4 0 -18539 -23.106 -27.572 -25.263 -22.708 -23.066 -23.100
Modellreihe 9xx np = 900 min! J
Modell fiir Schlupf s [%)]
Nr. 5 8 10 12 15 20 25 30
k Eigenfrequenzen fo, [Hz]
1 7.510 7.581 7.422 6.981 6.630 6.375 6.563 6.866
2 5.696 5.749 5.738 5. 717 6.201 6.358 6.012 5.571
3 2.259 3.305 3.565 5.390 5.618 5.444 5.520 5.045
4 0 3.206 2.656 4.294 4.639 4.764 4.994 4.129
Realteile der Eigenwerte Ay, [s71]
1 [-2781 -4.789 -6.062 -8314 -19.176 -2.872 -3.551 -3.526
2 -.437 -.746 -939 -1466 -5.040 -20.577 -16.876 -.961
3 |-7.313 -13.788 -16.169 -17.970 -2.441 -1.764 -1.348 -20.212
4 0 -23.955 -25.858 -29.203 -25.285 -22.240 -20.113 -24.942

Tabelle 5.3: Eigenwerte des Antriebsstrangmodells der Modelireihen 5xx, 7xx und 9xx,

Modellparameter nach Tabelle 5.1
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Abbildung 5.7: Eigenfrequenzen der k-ten Eigenform der Modellreihe 5xx (np = 500 min™!)
in Abhingigkeit vom Schlupf s der hydrodynamischen Kupplung
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Abbildung 5.8: Realteile der k-ten Eigenform der Modellreihe 5xx (np = 500 min™') in
Abhéngigkeit vom Schlupf s der hydrodynamischen Kupplung
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Abbildung 5.9: Eigenfrequenzen der k-ten Eigenform der Modellreihe 7xx (np = 700 min™!)
in Abhingigkeit vom Schlupf s der hydrodynamischen Kupplung
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Abbildung 5.10: Realteile der k-ten Eigenform der Modellreihe 7xx (np = 700 min™') in
Abhingigkeit vom Schlupf s der hydrodynamischen Kupplung
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Abbildung 5.11: Eigenfrequenzen der k-ten Eigenform der Modellreihe 9xx (np = 900 min™?)
in Abhingigkeit vom Schlupf s der hydrodynamischen Kupplung
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Abbildung 5.12: Realteile der k-ten Eigenform der Modellreihe 9xx (np = 900 min™!) in
Abhéngigkeit vom Schlupf s der hydrodynamischen Kupplung
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Abbildung 5.13: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 1 fiir np = 900 min™!, s =5 %
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Abbildung 5.14: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 2 fiir np = 900 min™, s =8 %
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Abbildung 5.15: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 3 fiir np = 900 min™!, s = 10 %
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Abbildung 5.16: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 4 fiir np = 900 min™', s = 12 %
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Abbildung 5.17: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 5 fiir np = 900 min™*, 5 = 15 %
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Abbildung 5.18: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 6 fiir np = 900 min™}, s = 20 %
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Abbildung 5.19: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 7 fiir np = 900 min™*, 5 = 25 %
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Abbildung 5.20: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 8 fiir np = 900 min™", s = 30 %
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Die Eigenfrequenzen und Dampfungen der einzelnen Moden zeigen in Abhingigkeit vom
Schlupf unterschiedlich starke Verdnderungen. In der Darstellung der Eigenfrequenzverldufe
in Abbildung 5.21 ist zu erkennen, daf§ die Eigenfrequenz des Pumpenstrangs, Mode 11, sich
nur wenig verdndert. Einen gréfleren Einflufl des Schlupfes zeigt jedoch die Resonanz des
Turbinenstrangs, Mode I. Sie liegt fiir das Modell 1, s = 5%, bei 7.5 Hz und damit um
0.5 Hz hoher als die Eigenfrequenz f;, des ungekoppelten Turbinenstrangs, G1.(5.10). Das
Minimum der Eigenfrequenzkurve fiir den Mode I liegt bei s = 15 %, Modell 5. Sie fillt von
Modell 1 bis zu Modell 5 um 1.3 Hz auf 6.2 Hz herab. Zum Vergleich sei hier erwihnt, daf
die zu der Modellreihe 9xx zugehorige stationire Kennlinie, Abbildung 5.1, fiir das Modell
5 ein ausgeprigteres Maximum des Moments zeigt als in den Modellreihen 5xx und 7xx.

Re
1
4
Im
3
2
s=8%
Re Re
1 1
3
Im 314 Im
4
2 2
s=15% s=20% s=25% s=30%

Abbildung 5.23: Die Eigenformen des Mode Il in Abhingigkeit des Schlupfes, Modellreihe
9xx (np = 900 min~!)

Wihrend sich die Eigenwerte des Mode I nur wenig verdndern, zeigen die Eigenformen dage-
gen eine starke Abhédngigkeit vom Schlupf. Vergleicht man den Mode 11 aller 8 Modelle in der
Zeigerdarstellung Abbildung 5.23, so fillt auf, daf} sich die Eigenschwingungen unterschied-
lich stark auf den Turbinenstrang, die Freiheitsgrade 3 und 4, auswirken. Die Amplituden
dieser Freiheitsgrade variieren in Abhéngigkeit vom Schlupf. Fiir s = 15 % zeigt der Turbi-
nenstrang die grofiten Amplituden, obwohl die Ddmpfung des Mode II hier ihren hochsten
Wert erreicht, s. Abbildung 5.22. Der Mode I besitzt dagegegen keine Abhangigkeit seiner
Eigenformen vom Schlupf. Es zeigt sich also, daf} die Eigenformen eines Mode stark vom Be-
triebsbereich der Kupplung abhéngen konnen. Fiir die Modellreihe 5xx, np = 500 min™, ist
ein Einflufl des Schlupfes auf die Eigenformen nicht zu erkennen. Dies ist auf die in diesem
Betriebsbereich relativ geringe hydrodynamische Wechselwirkung der Kupplungslaufrader
zuriickzufiihren.
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Are [571)
Modell 4 Modell 5
k s =12% s=15%
1 I -8.314 -19.176 1II
2 [ IT  -1.466 -5.040 1
3 | IIT -17.970 -2.441 11
4 | IV -29.203 —-25.285 IV

Tabelle 5.4: Beispiel zur Bestimmung der Moden [, II, III, IV anhand der Realteile A,

Modellreihe 9xx np = 900 min~*

Modell fiir Schlupf s [%)
! 8 10 12 15 20 25 30

Mode Eigenfrequenzen f, [Hz]
| 7.510 7.581 7.422 6.981 6.201 6.375 6.563 6.866
II 5.696 5.749 5.738 5.717 5.618 5.444 5.520 5.571
111 2.259 3.305 3.565 5.390 6.630 6.358 6.012 5.045
IV .000 3.206 2.656 4.294 4.639 4,764 4.994 4.129

Realteile der Eigenwerte A, [s7!]

I -2.781 -4.789 -6.052 -8.314 -5.040 -2.872 -3.551 -3.526
11 -.437 -.746 -939 -1.466 -2.441 -1.764 -1.348 -.961
III | -7.313 -13.7é8 -16.169 -17.970 -19.176 -20.577 -16.876 -20.212
IN% .000 -23.955 -25.858 -29.203 -25.285 -22.240 -20.113 -24.942

Tabelle 5.5: Eigenwerte der Moden I bis IV des Antriebsstrangmodells der Modellreihe

Oxx

Modellreihe 9xx np = 900 min~*

Nr. | fo [Hz]  o-Simg [872] | Are [872]  Spep [577]
1 0 0 0 0
2 3.206 3.181 -23.55 -24.50
3 2.656 2.595 -25.86 -26.49
4 4.294 4.259 -29.20 -29.89
5 4.639 4.678 -25.26 -25.79
6 4.764 4.792 -22.24 -22.65
7 4.994 5.022 -20.11 -20.46
8 4129 4.133 -24.94 -25.40

Tabelle 5.6: Vergleich der Eigenfrequenzen und Realteile des Modes IV fiir die Antriebs-
strangmodelle 1 ~ 8 und den Nullstellen sy der Nennerpolynome der Kupp-
lungsmodelle 1 — 8
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Der Eigenwert des Mode IV zeigt im vorigen Abschnitt bei dem Modellbeispiel mit np
= 500 min', s = 30 %, Ubereinstimmung mit der Nullstelle s, des Nennerpolynoms des
Kupplungsmodells, s. GL.(5.14). Diese Ubereinstimmung der Eigenfrequenzen fiir k = 4,
die dem Mode IV entsprechen, tritt in allen Modellen der Reihen 5xx, 7xx und 9xx auf.
Zur Verdeutlichung des Sachverhaltes sind in Tabelle 5.6 die Eigenwerte des Mode IV der
Modelle 1 bis 8 und die Nullstellen der jeweiligen Nennerpolynome der Kupplungsmodelle
fir die Modellreihe 9xx aufgefiihrt.

5.4 Der Einflufl des Kupplungsmodellansatzes

In diesem Abschnitt wird untersucht, in welchem Mafle die fiir die Schitzung des linearen
Parametermodells der hydrodynamischen Kupplung angesetzten Ordnungen n und m fiir
Zahler- und Nennerpolynom sich auf die Eigenfrequenzen und die auftretenden Eigenformen
des Antriebsstrangmodells auswirken. Zur Ubersicht sei an dieser Stelle der lineare Kupp-
lungsmodellansatz in Form der dynamischen Dampfungsmatrix noch einmal angegeben

: dii(jw) dra(jw)
D W - . . )
() [ do (jw) dae(jw) |
Zijn (_]w) _ bi]'o -+ bijl w4 ...+ bij,. jw™
Np(jw) Qg+ @1 jw + ...+ Qg jw™

Zur Untersuchung werden fiir den Schlupfbereich s = 15 % und der Pumpendrehzahl np =
900 min~! Modelle mit unterschiedlichen Ordnungen n und m erstellt. Als Antriebsstrang
wird das Beispiel aus den beiden vorherigen Abschnitten, s. Abbildung 5.3, und den Struk-
turparametern nach Tabelle 5.1 iibernommen.

Um den prinzipiellen Einflufl des Modellansatzes deutlich zu machen, werden hier auch
Ansitze gewihlt, die nur eine geringe Modellgiite erreichen. Aus diesem Grund wird hier
auch nicht die bislang verwendete Strukturbedingung des Kupplungsmodellansatzes

n=m-+1
eingehalten, vgl. Abschnitt 4.2.4. Als Einschrankung fiir den Ansatz gilt hier
nZ>m .

In Tabelle 5.7 sind die Eigenfrequenzen und die zugehorigen Realteile der Eigenwerte des An-
triebsstrangmodells fiir 11 unterschiedliche Ansitze des Kupplungsmodells 915 dargestellt.
Die Werte sind nach den jeweils auftretenden Moden geordnet. Die Zuordnung von Eigen-
frequenz und Mode erfolgt, wie im vorangegangenen Abschnitt erldutert, iiber die Grofle des
Betrages der Realteile, also entsprechend der Dampfung. Die Abhéngigkeit der Moden III
bis VI von dem gewahlten Ansatz ist hier deutlich zu erkennen. Die Modelle mit einer hohen
Modellgiite, die das Kupplungsverhalten gut beschreiben, sind in Tabelle 5.7 durch einen
Stern ,, x“ vor der Modellnummer gekennzeichnet.



5.4. Der Einflufi des Kupplungsmodellansatzes

Modell 915 np = 900 min™!, s = 15 %

Nr. 1 2 3 4 )
n: 2 2 2 3

m: 0 1 2 0 1

Mode Eigenfrequenzen fo, [Hz]

I 6.738 6.464 6.558 6.447 6.402
II 5.566 5.530 5.546 5.410 9.509

III - - - 15688  5.334
IV - - - - -

VI - —~ —~ - -
Realteile der Eigenwerte Ay, [s7]

I -1.237 -1.614 -1.554 -1.239 -1.907
II -3.236 -3.369 -3.224 -1.495 -3.421

111 - - - 20939 -108.884

v - - - - -

\V4 ~ - - - -

VI - - - - -
Nr.: *6 *7 *8 *9 *10 11
n: 3 3 4 4 4 )
m: 2 3 2 3 4 4

Mode Eigenfrequenzen f, [Hz]

I 6.201 6.229 6.254 6.252 6.266 6.214

II 5.618 5.625 3.617 5.617 5.618 5.624
I11 6.630 6.408  6.058 6.069 6.017 6.411
IV 4639 4525 4321 4.330 4.304 4.656

v - - - - - 10.358

VI - - - - - 10.402
Realteile der Eigenwerte Ay, [37}]

I -5.040 -5.626 -5.464 -5.461 -5.460 -5.726

II -2.441  -2.339 -2.288 -2.289 -2.276 -2.380
I | -19.176 -17.869 -18.050 -18.019 -17.927 -15.911
IV | -25.285 -23.738 -22.270 -22.291 -22.132 -22.801
\Y - - - - - -3.260
VI - - - - - -3411

Tabelle 5.7: Eigenwerte des Antriebsstrangmodells fiir np = 900 min™?, s = 15 % fiir
verschiedene Ansatzordnungen n und m des Kupplungsmodells, x: hohe
Modellgiite des Kupplungsmodells
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Die Anzahl der Eigenwerte, die fiir das jeweilige Kupplungsmodell in der Tabelle aufgefiihrt
sind, hangt von der Ordnung g des Differentialgleichungssystems des Antriebsstrangs nach
G1.(4.42) ab. Die Ordnung g ist hierbei durch die Ordnung n des Zahlerpolynoms des Kupp-
lungsmodells bestimmt

g=n+1 . (5.15)

Damit erhélt man in Abhangigkeit des Kupplungsmodellansatzes fiir das Antriebsstrangmo-
dell die Anzahl der konjugiert komplexen Losungen fiir das 4-Freiheitsgradsystem (np = 4)
1
—qg-np=2n+4+2 .
2
Stellvertretend sind in Abbildung 5.24 die Eigenformen des Antriebsstrangmodells Nr. 11
nach Tabelle 5.7 dargestellt, in denen die auftretenden Moden I - VI enthalten sind.
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Abbildung 5.24: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir np = 900 min™', s = 15 %,
Kupplungsmodellansatz: n =5, m = 4

Wie schon im vorigen Abschnitt gezeigt, kann der Mode I der Resonanz des Turbinenstrangs
und Mode II der Resonanz des Pumpenstrangs zugeordnet werden. Es fillt auf, dafl die Ei-
genfrequenzen fiir den Mode I der Modelle mit einer schlechten Modellgiite, Nr. 1 bis Nr.
5 in Tabelle 5.7, zwischen 6.74 Hz und 6.40 Hz variieren. Fiir die verschiedenen Modelle
mit hoher Modellgiite, Modelle Nr. 6 - Nr. 10, bleibt die Eigenfrequenz des Mode I nahezu
konstant. Dieses Ergebnis zeigt, daf letztere Modelle das dynamische Verhalten der Kupp-
lung gleichwertig beschreiben. Dieser Sachverhalt zeigt sich auch dadurch, dafl bei Erhdhung
der Ansatzordnungen n und m von 3 auf 4, von Modell Nr. 7 zu Modell Nr. 10, kein neuer
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Mode auftritt, wihrenddem bei Erhéhung der Ordnung n auf 5 , Modell Nr. 11, zwei weitere
Moden auftreten. Es sei erwahnt, dafl der Ansatz fiir Modell 11 mit n = 5 und m = 4 fiir
die Polynomschétzung im Frequenzbereich zu hoch gewihlt ist.

Es zeigt sich, dal die Modellansitze, die sich fiir eine erfolgreiche Schatzung des Kupp-
lungsmodells bei s = 15 % eignen (durch x gekennzeichnet), alle das gleiche Ergebnis fiir
die Eigenwerte der Moden I und II des Antriebsstrangsmodells liefern. Mit diesen Ansétzen
treten fiir das Antriebsstrangmodell genau vier Moden auf. Ein Vergleich der Modelle Nr. 8,
9 und 10 zeigt, daf} fiir die Modelle mit n = 4 die Erhohung von m = 2 auf 3 oder 4 keine
Verdnderung in den Ergebnissen aller Moden bewirkt. Daraus folgt, dafi zur Beschreibung
des dynamischen Verhaltens der Kupplung bei np = 900 min~!und s = 15 % der Ansatz mit
n = 4 und m = 2 am giinstigsten ist.

Daf} die Wah! des Betriebsbereiches fiir den Modellansatz eine Rolle spielt, ist schon in [12]
gezeigt worden. Hier dufiert sich dieser Sachverhalt in den fiir das Antriebsstrangmodell
auftretenden Moden, z.B. reicht fiir die Beschreibung des Kupplungsverhaltens bei Schlupf
s =5 % ein Ansatz mit n = 3 und m = 1 aus, da der Mode IV in Abbildung 5.21 fiir diesen
Schlupfbereich mit dem Ansatz n = 3 und m = 2 nicht in Erscheinung tritt.

5.5 Der Einflul der Modellparameter der Antriebs-
strangstruktur

In Abschnitt 5.3 ist die Abhangigkeit der Eigenfrequenzen vom gewahlten Schlupfbereich des
Kupplungsmodells erldutert worden. In diesem Abschnitt soll die Abhédngigkeit des Verlaufes
der Eigenfrequenzen iiber den Schlupf von den Modellparametern der Antriebsstrangstruk-
tur behandelt werden. Diese Modellparameter sind die Massentrigheitsmomente und Fe-
dersteifigkeiten des Antriebsstrangs. Fiir den Antriebsstrang mit vier Freiheitsgraden nach
Abbildung 5.3 wird das Tragheitsmoment 6, des Pumpenfreiheitsgrades willkiirlich zunschst
um 0,5 kgm? gegeniiber dem bisher gewihlten Wert nach Tabelle 5.1 verringert. Das 4-
Freiheitsgradsystem besitzt dann die in Tabelle 5.8 angegebenen Modellparameter.

6, = 2 kgm?
f, = 1.533 kgm?
f; = 0.890 kgm?
0y = 2 kgm?
ky = 1200 Nm/rad
ko = 1200 Nm/rad

Tabelle 5.8: Modellparameter fiir das Beispielsystem nach Abbildung 5.3

Aufgrund der neuen Verteilung der Tréigheitsmassen in der Antriebsstrangstruktur hat sich
nur die Eigenfrequenz des Pumpenstrangs gegeniiber dem vorigen Beispiel verdndert

Pumpenstrang : fo, = 5.92 Hz
Turbinenstrang : fo, = 7.02 Hz .
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Abbildung 5.25: Eigenfrequenzen der Moden I bis IV der Modellreihe 9xx des Antriebstrang-

modells nach Tabelle 5.8 in Abhéngigkeit vom Schlupf
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Abbildung 5.26: Realteile der Moden I bis IV der Modellreihe 9xx des Antriebstrangmodells

nach Tabelle 5.8 in Abhangigkeit vom Schlupf
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Abbildung 5.27: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 4 fiir np = 900 min~?, s = 12 %,

Modellparameter nach Tabelle 5.8
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Abbildung 5.28: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 5 fiir np = 900 min ™!, s = 15 %,

Modellparameter nach Tabelle 5.8
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Modellreihe 9xx np = 900 min™?
Modell fiir Schlupf s [%)]
5 8 10 12 15 20 25 30
Mode Eigenfrequenzen fo, [Hz]
I 7.591 7.709 7.552 7.190 5.706 5.774 6.215 6.801
II 6.158 6.216 6.220 6.242 6.303 6.363 6.243 6.107
ITI 2,319 3.269 3.538 5.212 6.980 6.545 6.119 5.067
v .000 3.204 2.660 4.293 4.631 4.755 4.985 4.124
Realteile der Eigenwerte Ay [s7Y]
I -3.260 -5.598 -7.274 -11.078 -7.483 -4.138 -4.130 -4.124
II -.244 -.331 -.448 -.701 -.87 -1.066 -1.685 -1.039
I | -7.068 -13.009 -15.252 -15.847 -18.431 -20.212 -16.092 -19.535
IV -.001 -23.893 -25.775 -29.008 -25.220 -22.192 -20.075 -24.872

Tabelle 5.9: Eigenwerte der Antriebsstrangmodelle fiir die Antriebsstrangparameter
nach Tabelle 5.8

Da in Abschnitt 5.3 die Modelle der Reihe 9xx, np = 900 min™', den gréfiten Einflufl
auf die Modelleigenwerte zeigen, werden sie auch fiir die hier durchgefiihrte Untersuchung
verwendet. In Tabelle 5.9 sind die Eigenfrequenzen und die zugehorigen Realteile der 8 An-
triebsstrangmodelle mit unterschiedlichem Schlupf der Kupplung angegeben. Die Zuordnung
der Eigenfrequenzen zu den Moden, erfolgt, wie beschrieben, iiber die Betrige der Realteile
Are, der Dampfung. Die Verldufe der relevanten Moden sind durchgezogen dargestellt.

In Abbildung 5.25 ist der Verlauf der Eigenfrequenzen der Moden I, II, III und IV fiir das
Antriebsstrangmodell in Abhangigkeit des Schlupfes s dargestellt. In der Abbildung 5.26 sind
entsprechend die zugehorigen Realteile aufgetragen. Der Mode II zeigt {iber den gesamten
Schlupfbereich nur eine geringfiigige Verdnderung der Eigenfrequenz sowie der Dampfung.
Der Verlauf der Eigenfrequenz des Mode I zeigt dagegen einen starken Abfall von Modell 4
zu Modell 5 um ca. 2.5 Hz. Interessant hierbei ist, daf} bis Modell 4 die Eigenfrequenz von
Mode I oberhalb der des Mode II und ab Modell 5 unterhalb der des Mode II liegt. Damit
findet im Betriebspunkt s = 15 % ein Wechsel der Eigenformen fiir die héchste Eigenfrequenz
statt. Fiir eine genauere Betrachtung dieses Wechsels werden die Eigenformen von Modell 4
und Modell 5 analysiert. In Abbildung 5.27 sind die Eigenformen des Antriebsstrangmodells
mit Schlupf s = 12 % und in Abbildung 5.28 mit s = 15 % dargestellt. Der Vergleich der
Eigenformen der jeweils hochsten Eigenfrequenz zeigt, dafl eine eindeutige ldentifizierung
der Eigenfrequenz des Mode I durch eine Zuordnung der Eigenformen nicht moglich ist,
da der Mode I eine ahnliche Eigenform besitzt wie der Mode III. Das bedeutet, daf§ die
Eigenform des Antriebsstrangmodells allein kein Kriterium dafiir bildet, ob die Eigenfrequenz
fo = 5.483 Hz dem Mode I oder dem Mode III zuzuordnen ist. Die eindeutige Zuordnung
der systemrelevanten Moden zu den Eigenfrequenzen ist nur {iber die Gréfie der Realteile
Are moglich.
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6, = 2 kgm?
B, = 1533 kgm?
f; = 0.890 kgm?
s = 2 kgm?
ki = 1200 Nm/rad
kx = 1200 Nm/rad

Tabelle 5.10: Modellparameter fiir das Beispielsystem nach Abbildung 5.3

Mode | Eigenfrequenzen | Realteile
fﬂk [HZ] ’\rek [S_l]

I 5.483 -9.935
IT 6.786 252
11 7.664  -17.310
v 4619  -25.141

Tabelle 5.11: Eigenwerte des Modells Reihe 9xx, s = 15 % fiir den Antriebsstrang nach
Tabelle 5.10

" Mode I Re
T L3
\J// ———] tm
| 25
1 2 3 4 _7g= 7.664 Hz
Re Mode II Re
401
] i
1 2 3 4 f,=6.786Hz
e Model Re
T 1 3
Im
4
1 2 3 4 f=5483 Hz
Re Mode IV Re
2 4|1
T —r—— ] L m
3
1 2 3 4 f;= 4.619Hz
Freiheitsgrad

Abbildung 5.29: Eigenformen des Antriebsstrangmodells 5 fiir np = 900 min™", s = 15 %,
Modellparameter nach Tabelle 5.10
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An dieser Stelle soll auf ein spezielles Problem hingewiesen werden, das fiir bestimmte Ei-
genformen des linearen Antriebsstrangmodells auftreten kann. Wird die Drehtrigheit des
Pumpenfreiheitsgrades nochmals um 0.5 kgm? verringert, ergeben sich die Modellparame-
ter des Antriebsstrangs nach Tabelle 5.10. Die Eigenwertanalyse zeigt fiir das Modell mit
Schlupf = 15 % die Ergebnisse nach Tabelle 5.11. Eine mégliche Erklarung fiir den positiven
Realteil des Mode II kann dadurch gegeben werden, daf} in der entsprechenden Eigenform die
beiden Kupplungslaufrader, die Freiheitsgrade 2 und 3, nur eine geringe Relativbewegung
vollziehen. In Abbildung 5.29 weisen fiir Mode II deshalb die Zeiger dieser Freiheitsgrade
kaum einen Phasendifferenz auf. Fir solche Moden macht sich die leichte Unsymmetrie der
dynamischen Dampfungsmatrix bemerkbar, die sich in der nicht exakten Ubereinstimmung
der Nebendiagonalelemente dy5(jw) und dg; (jw) ausdriickt, s. Abbildung 4.5. Erzwingt man
die Symmetrie, z.B. durch identische Parameter fiir diese Elemente, erhilt man fiir diese
Moden negative Realteile. Die Moden mit einer geringen Phasendifferenz der Kupplungsfrei-
heitsgrade miissen als Einschrankung gesehen werden.

Die wesentlichen Ergebnisse dieses Kapitels werden kurz zusammengefafit:

o Mit den linearen Black-Box-Modellen ist eine Eigenwertanalyse des Antriebsstrangs fiir
einen Betriebspunkt der hydrodynamischen Kupplung moglich, ohne dafi das Kupp-
lungsmodell an eine bestimmte Frequenz angepafit werden muf.

o Durch die Formulierung der Kupplung als lineares Black-Box-Modell treten bei der
Eigenwertanalyse des Antriebsstrangs Eigenwerte und Eigenformen auf, die nicht dem
realen Systemverhalten zugeordnet werden konnen. Diese irrelevanten Moden lassen
sich anhand ihrer wesentlich hoheren Ddmpfung (Realteile der Eigenwerte) von den
fiir das reale System relevanten Moden gut unterscheiden und sind fiir die Beurteilung
des Resonanzverhaltens des Antriebsstrangs ohne Bedeutung.

e Die Grofle der Veridnderung der Eigenwerte und Eigenformen héngt stark vom gewé&hl-
ten Betriebsbereich der Pumpendrehzahl ab. Den starksten Einflufl des Schlupfes zeigen
die Modelle mit der mittleren Pumpendrehzahl np = 900 min™!, da hier die hydro-
dynamische Wechselwirkung der Kupplung fiir die untersuchten Betriebsbereiche am
groften ist. Die relative Verdnderung zwischen der hochsten und der niedrigsten auftre-
tenden Eigenfrequenz betrigt fiir den Turbinenstrangs ca. 20 %. Ein stérkerer Einfluf$
der hydrodynamischen Kupplung auf das Resonanzverhalten des Antriebsstrangs ist
fiir hohere Pumpendrehzahlen zu erwarten.



Kapitel 6
Die Versuchsaufbauten

In diesem Kapitel wird zunichst der allgemeine Aufbau des Versuchsstandes erliutert, an
dem die experimentellen Arbeiten durchgefiihrt worden sind. Anschiiefend wird auf die Aus-
legung und die Realisierung des Versuchsantriebsstrangs eingegangen und die untersuchten
Antriebsstrangaufbauten beschrieben. Der letzte Abschnitt befafit sich mit der Modellierung
der fiir die Antriebsstranguntersuchungen neu konstruierten Strangelemente.

6.1 Der Versuchsstand

6.1.1 Konzept und Aufbau

Die vorgestellten experimentellen Untersuchungen in dieser Arbeit sind an einem hochdyna-
mischen Verspannungspriifstand der Arbeitsgruppe fiir Numerische Methoden in der Mecha-
nik und Simulationstechnik durchgefilhrt worden. Das Grundkonzept des Versuchsstandes
geht auf die Arbeiten im Sonderforschungsbereich 278 Hydrodynamische Leistungsiibertra-
gung zuriick. Es wurde ein Priifstand aufgebaut, mit dem das dynamische Verhalten von
hydrodynamischen Wandlern und Kupplungen untersucht werden konnte. Da fiir die Sy-
stemerregung bei der experimentellen Identifikation grofle Beschleunigungen der Laufriader
an Pumpen- und Turbinenseite realisiert werden miissen, wurden hohe Anforderungen an die
Dynamik der Antriebsmaschinen gesteilt. Aus diesem Grund wurde der Versuchsstand mit
hydrostatischen Antrieben ausgeriistet, die nach dem Prinzip der Sekundarregelung arbeiten.

Bei sekundérgeregelten Antrieben wird durch die mit einem Elektromotor angetriebene Hy-
dropumpe, die sogenannte Priméireinheit, eine Druckdifferenz Ap im Hydrauliksystem auf-
gebaut. Dabei wird das Druckniveau durch den Ladezustand der im Netz vorhandenen Hy-
draulikspeicher mitbestimmt. Als Verbraucher sind die eigentlichen Antriebseinheiten, die
Sekundareinheiten, angeschlossen, die hydraulische Leistung in mechanische und umgekehrt
umsetzen konnen. Durch die Hydraulikspeicher ist es moglich, kurzeitig hohere Leistung
aus dem Netz zu nehmen als die Priméreinheit liefern kann, das heifit, es werden Volumen-
stromspitzen abgedeckt. Die hydrostatischen Sekundareinheiten entnehmen im Motorbetrieb
(Antrieb) dem Hydrauliksystem Energie; arbeiten sie als Pumpe (Bremse) fiihren sie diesem
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Abbildung 6.1: Verspannungspriifstand mit sekundirgeregelten hydrostatischen Antriebs-
einheiten (Versuchsaufbau III)

Hochdruckseite (300 bar)
2014 Hydraulikspeicher 201
p 1.Sekundareinheit 2.Sekundarsinheit
(200 kW) (200 kW)
ny T TTTTTTO ' ng
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Abbildung 6.2: Vereinfachter Hydraulikplan des Versuchsstands

Energie zu; die Speicher werden hierdurch aufgeladen. Dadurch muf} bei einem Verspannungs-
priifstand, bei dem eine Sekundéreinheit als Motor und die andere als Bremse arbeitet, die
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Priméreinheit (-einheiten) lediglich die Verlustleistung decken. Damit beim Einschalten die
Priméreinheiten nicht beschidigt werden, wird bei Inbetriebnahme des Versuchsstandes das
Hydrauliknetz zunichst durch eine Speisepumpe auf ca. 20 bar vorgespannt.

Die hydrostatischen Komponenten der Primir- als auch der Sekundareinheiten sind Axial-
kolbenmaschinen in Schriagscheibenbauart. Bei den Sekundéireinheiten sind neun Kolben um
vier Grad geneigt auf einem Kegelmantel in einer Trommel angeordnet, die um ihre Mit-
telachse rotieren kann. Die Steuerung der Olférderung erfolgt iiber eine feststehende Steu-
erscheibe, die iiber zwei halbkreisformige Schlitze verfiigt, die zum einen mit Hochdruck
zum anderen mit Niederdruck beaufschlagt sind. Die Kolben stiitzen sich iiber Gleitschuhe
gegen die verstellbare Schragscheibe ab. Die Verstellung der Schriagscheibe wird elektrohy-
draulisch iiber einen Stellzylinder vorgenommen, der im Maschinengeh&use integriert ist. In
Abhiingigkeit des Stellwinkels (Schwenkwinkel) der Schriigscheibe bewirken die Kolben an
der Hochdruckseite der Steuerscheibe ein Drehmoment um die Maschinenachse; dabei ist das
erzeugte Drehmoment proportional zum Stellwinkel. Damit lassen sich drehzahlunabhéngig
beliebig hohe Momente bis zum Maximalmoment erzeugen, wodurch bei einer geeigneten
Regelung eine hohe Dynamik der Versuchskomponenten mdoglich wird. In Tabelle 6.1 sind
die technischen Daten der hydrostatischen Einheiten angegeben.

Priméreinheiten
Bauart : Axialkolbeneinheit in Schriagscheibenbauart
Systemdruck Ap: 280 bar
Hauptpumpe Zusatzpumpe
Modell : Typ A4VSO 71 DR Typ A4VSO 40 DR
Leistung P: 55 kW 30 kW
Drehzahl n: 1500 min~! 1500 min~!
Schluckvolumen V, : 71 c¢m? 40 min™!
Antrieb :  Asynchronmotor 55 kW  Asynchronmotor 30 kW
Sekundéreinheiten
Bauart : Axialkolbeneinheit in Schrigscheibenbauart
Modell : Mannesmann Rexroth Typ A4VSG 250 DS1
Systemdruck Ap: 280 bar
max. Leistung P, : 200 kW
max. Drehzahl 7oy : 1860 min™!
max. Drehmoment M., : 1060 Nm
Schiuckvolumen V, : 250 cm®
min. Stellzeit tgien :  0.06 s
Trigheitsmoment 6 :  0.0959 kg m?

Tabelle 6.1; Technische Daten der Primir- und Sekundireinheiten

Der gesamte Versuchsstand teilt sich in drei Baugruppen auf: die Versorgungseinheit (Oltank,
Primireinheiten mit elektrischen Antrieben, etc.), die Steuereinheit zur Regelung und Uber-
wachung der Anlage und den eigentlichen Priifstand mit den Sekundé&reinheiten. Letztere
sind in ihren Haltekonstruktionen auf einem sechs Meter langen Grundrahmen aus einer
torsionssteifen Schweiflkonstruktion mit zwei Fithrungsbahnen flexibel montierbar. Sie wer-
den zusammen mit der Verrohrung und je einem Speicher fiir Hoch- und Niederdruck auf
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dem Grundrahmen verschiebbar befestigt. Zwischen den Antriebseinheiten werden die Ver-
suchsaufbauten eingesetzt. Hierbei sind alle Komponenten auf eigenen Lagerbdcken mon-
tiert, so dafl sich ein modularer Aufbau des gesamten Versuchsantriebsstrangs ergibt. Zur
Verbindung der einzelnen Strangelemente werden drehsteife Stahllamellen-Kupplungen ( Ra-
dez) verwendet, die eine spielfreie Kraftiibertragung auch bei wechselnder Belastungsrichtung
gewahrleisten. Aus dem gleichen Grund werden fiir die Welle-Nabenverbindungen aufwendig
zu fertigende Zahnwellen-Verbindungen eingesetzt. Die Stahllamellen-Kupplungen ermogli-
chen den Ausgleich von Radial-, Axial- und Winkelversatz zwischen den Strangkomponenten.

6.1.2 Analoge und digitale Regelung der Antriebseinheiten

Bei sekundargeregelten Systemen handelt es sich um einen Drehzahlregelkreis mit der Stell-
grofle Schwenkwinkel bzw. Drehmoment, d.h. die hydrostatische Antriebseinheit sucht sich
selbsttéitig das erforderliche Drehmoment, um bei dem jeweils vorhandenen Betriebsdruck
die vorgegebene (Soll-) Drehzahl halten zu konnen. Aufgrund des Prinzips der Sekundir-
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Abbildung 6.3: Analoger und digitaler Drehzahlregelkreis des Versuchsstandes

regelung kénnen die Antriebseinheiten unabhéngig voneinander drehzahlgeregelt betrieben
werden. Hierzu ist eine digitale Tachomaschine spielfrei am zweiten freien Wellenende der
Axialkolbeneinheiten angebracht. Integriert ist ein mechanischer Fliehkraftschalter, der bei
Uberdrehzahl ein Schaltsignal fiir Notaus ausgibt. Am Stellkolben und mit diesem iiber
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eine schiefe Ebene kraftschliissig verbunden ist ein induktiver Wegaufnehmer zur elektri-
schen Riickfiihrung des Schwenkwinkels. Die dem Drehzahlkreis unterlagerte Schwenkwin-
kelriickfiihrung (Kaskadenregelung) verbessert die Systemstabilitit und kann bei Bedarf fiir
eine Drehmomentregelung der Einheit eingesetzt werden. Der Stellzylinder wird iiber ein
angebautes elektrohydraulisches Servoventil angesteuert.

Die analoge Regelung wird von der werkseitig eingebauten Reglerkarte VT 12000 (Man-
nesmann Rezroth) iibernommen. Die Reglerkoeffizienten des PID-Drehzahlreglers und des
PD-Schwenkwinkelreglers lassen sich von auflen iiber Potentiometer in bestimmten Gren-
zen einstellen. Die Drehzahlistwerte werden an den Tachomaschinen der Sekundéreinheiten
erfafit, s. hierzu Abbildung 6.3. Die Drehzahlsollwerte kénnen wahlweise per Hand iiber Po-
tentiometer oder iiber das Echtzeitrechnersystem, auf das weiter unten niher eingegangen
wird, eingegeben werden.

Die analoge Regelung setzt der Dynamik der Antriebseinheiten Grenzen. Erregungen mit
hohen Beschleunigungen, wie z.B. Drehzahlsprungfunktionen mit einer Flankensteilheit bis
zu 10000 min~!/s, die bei der Identifikation der Kupplung mit nichtlinearen Modellansatzen
notwendig sind, kénnen nicht realisiert werden. Da zur Sollwertvorgabe und Datenerfas-
sung am Versuchsstand bereits ein Echtzeitrechnersystem vorhanden war, ist in Eigenarbeit
der Arbeitsgruppe eine digitale Drehzahlregelung entwickelt worden [7], mit der sich ent-
sprechend hochdynamische Erregungen erzeugen lassen. An beiden Sekundireinheiten kann
wahlweise der analoge oder digitale Drehzahlregler verwendet werden. Der innere Regelkreis
der Schwenkwinkelriickfiihrung bleibt in beiden Fillen erhalten, so dafl die Uberwachungs-
aufgaben der Anlage auch bei digitaler Drehzablreglung von der SPS-Einheit ibernommen
werden konnen. Als Regelalgorithmus wird fiir jede Achse ein PID-Regler verwendet, dessen
Reglerkoeffizienten mentigesteuert einstellbar sind.

6.1.3 Mef3- und Rechentechnik

Bei den experimentellen Untersuchungen auf dem Versuchsstand werden die Drehzahlen und
Drehmomente an unterschiedlichen Stellen des Aufbaus gemessen. Die Drehzahlen an den En-
den der Versuchsaufbauten werden iiber die an die beiden Antriebseinheiten angeflanschten
Digitaltachometer erfafit. Diese Inkrementaldrehgeber besitzen eine Aufiésung von 1250 Stri-
chen pro Umdrehung. Das Mefsignal in Form von Rechteckimpulsen wird durch einen Fre-
quenz/Spannungswandler in eine Gleichspannung umgewandelt. Hierbei entsprechen + 10 V
einer Drehzahl von + 2000 min—}. Zur Erfassung der Drehzahlen innerhalb eines linge-
ren Antriebsstrangaufbaus wurden zwei zusatzliche Drehzahlmefistellen speziell angefertigt.
Uber einen Zahnriemenantrieb wird ein Inkrementaldrehgeber (Heidenhain ROD 420) mit
1000 Strichen pro Umdrehung mit einem Ubersetzungsverhéltnis von ¢ = 2 angetrieben,
s. Abbildung 6.4. Mit diesen Spezifikationen sind Drehzahlschwankungen von &5 min~" bei
einer Frequenz f = 15 Hz noch erfafibar. Die antreibende Zahnscheibe ist an eine Stahl-
lamellenkupplungsnabe eines Strangelements angeflanscht. Der Drehgeber sitzt an einem
Gehiuse, das die Lagerung der Welle iibernimmt, auf der die Sekundirzahnscheibe sitzt.
Drehgeber und Welle sind iiber eine zugehorige biegeweiche Steckkupplung (Heidenhain)
verbunden, um Biegebelastung des empfindlichen Drehgebers zu vermeiden. Zur Spannung
des Zahnriemens kann die Halterung der Mefistelle, die senkrecht unterhalb der Strangachse
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Abbildung 6.4: Drehzahlmefistelle mit Zahnriemenantrieb

am Lagerbock befestigt ist, in einer Fiihrung verschoben werden. Die Fixierung geschieht
durch 4 Schraubverbindungen in Langl6chern. Die Konstruktion gewéhrleistet aufgrund der
niedrigen Tragheit des Drehgebers mit der Welle, bezogen auf die Steifigkeit des Zahnrie-
mens, eine spielfreie und phasengleiche Ubertragung der Drehzahl des Kupplungsflansches im
Antriebsstrang. Die Inkrementaldrehgeber liefern ein TTL-Rechtecksignal, das von einer an
der Arbeitsgruppe in eigener Arbeit entwickelten Periodenmefikarte ausgewertet wird. Dazu
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Abbildung 6.5: Timing-Diagramm der Periodenmesskarte

wird auf der Karte ein Referenzsignal von fres = 50 MHz verwendet, das von einem Quarz
erzeugt wird. Fir die Drehzahlmessung wird iiber die Dauer von 4 Takten des TTL-Signals
gemittelt, s. Abbildung 6.5. In einem 16-Bit Zahler wird die Anzahl der innerhalb der Mef3-
zeit (Takte 1-4) verstrichenen Periodendauern Ti des Referenzsignals abgelegt. In Takt 6
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wird der Zahlerstand in einen Speicher kopiert und in Takt 8 fiir die nachfolgende Messung
zuriickgesetzt. Der aktuelle Zahlerstand ist im Speicher bis zum nichsten Uberschreiben
abrufbar. Die Momentandrehzahl im Antriebsstrang ergibt sich dann aus der Beziehung

n=fref'kmfass'v6_0.
FAR S

free : Referenzfrequenz, 50 MHz
kmess @ Taktanzahl fur Mittelung der Messung
v : Vorteiler
z : Zahlerstand
i : Ubersetzungverhiltnis der Zahnscheiben

s : Strichanzahl des Drehgebers

Bei hohen Drehzahlen kann die Eingangstaktfrequenz iiber einen Vorteiler v, der mittels
Jumper eingestellt wird, reduziert werden, so dafl nur jeder zweite, vierte oder achte TTL-
Impuls beriicksichtigt wird. Die Periodenmessung wird vom Takt des Eingangssignals ge-
steuert. Daraus ergibt sich eine Mindestdrehzahl, ab der in dem 16-Bit Zahler (in der Zeit
fiir kmess = 4 Takte) gerade kein Uberlauf auftritt. Die Mindestdrehzahl betragt fiir v = 2

und i =2 : Ny = 184 min~L.

Zur Messung der Drehmomente werden drei schleifringlose Drehmoment-Meiwellen ( Hottin-
ger Baldwin, Typ T30 FN/2k) verwendet, die nach dem DMS-Prinzip arbeiten. Das Aus-

gangssignal ist eine modulierte Pulsfrequenz, die im Mefiverstarker in ein Gleichspannungs-
signal umgesetzt wird. Hierbei entsprechen £ 10 V einem Drehmoment von + 2000 Nm.

Zur Uberwachung der Oltemperatur im Inneren der Kupplung werden zwei NTC-Tempera-
turfiihler (Bosck) eingesetzt, die im Kupplungsgehduse eingschraubt werden. Ihr Signal wird
iiber Schleifringe abgegriffen.

Triggersignal (2000 Hz)
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TiefpaBilter mit Multiplexer

Abbildung 6.6: Erfassung der Meidaten

Die Kontrolle der verschiedenen Versuchsaufgaben einschliefllich der Mefidatenerfassung und
der digitalen Regelung wird durch ein Echtzeitrechnersystem iibernommen, s. Abbildung 6.7.
Dabei wird ein VME-Bus System verwendet, das mit einer Motorola Host-CPU (MVME 147)
arbeitet. Dem UNIX-Betriebssystem ist das Echtzeitsystem VMEexec iiberlagert. Die Host-
CPU-Karte ist iber den VME-Bus mit vier weiteren CPU-Karten, den Targets, verbunden
(zwei MVME 133 XT mit je 4 MB RAM und zwei MVME 167 mit je 8 MB RAM). Auf
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den Targets laufen die Programme fiir die Meflwerterfassung, die digitale Regelung und die
Sollwertvorgabe des Versuchsstandes. Die Mefidaten werden bei laufender Messung unter
Echtzeit auf den Target-RAM geschrieben. Die Daten kénnen anschlieBend unter UNIX auf
Harddisk gespeichert und weiterverarbeitet werden.

Zur Erfassung der Mefidaten werden die Gleichspannungen zwischen + 10 V mit einem
analogen Tiefpafl (Anti-Aliasing, Eckfrequenz 512 Hz) gefiltert. Die vorhandene Hardware
1aBt die Filterung von 8 Kanilen gleichzeitig zu. Fiir die Digitalisierung der Daten wird von
einem programmierbaren Timer im Zeittakt der vorgegebenen Abtastfrequenz von

f’I‘ast = 2000 HZ

ein Interrupt erzeugt, der die Interrupt-Service-Routine (ISR) startet. Die ISR erzeugt ein
Triggersignal, das iiber ein Sample & Hold (Datel DVME 645) den 12 Bit Analog/Digital-
Wandler (Datel DVME 601) anspricht. Parallel zum Abtastvorgang werden die Sollwerte neu
berechnet und iiber einen Digital/Analog-Wandler (DVME 628) ausgegeben.

VMEbus
Programm- | MeBwert- Sollwert- R[;gglaulr?g R[;Egli're;g
entwicklung | erfassun vorgabe
91 i 9 g Achse 1 . Achse 2
Host Target 1 Target 2 Target 3 Target 4
T= 1/ .f Tast
f A
Timer Interrupt interrupt Zait ¢
RAM Target 1
Target 1 MeBwerterfassung .‘
T {2 Sollwertberechnung for digitale Regler
arge
ISR ISR
Target 3 Regelung Achse 1 RAM Target 3
T arg ot 4 Regelung Achse 2 RAM Target 4
A/D-Wandler e -
‘L Ausgabe der ..
D/A-Wandler ~Steligafien :

Abbildung 6.7: Timing-Diagramm des Echtzeitsystems

Wird der Versuchsstand mit der digitalen Regelung betrieben, betriagt die tatsdchliche Ab-
tastfrequenz bei Vorgabe des Timers von 2000 Hz nur

frast = 1904.8 Hz.
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Durch den gemeinsamen Zugriff der schnellen MVME 167 und der langsameren MVME 133
Karten auf den VME-Bus entstehen Timingprobleme, die die effektive Abtastfrequenz her-
untersetzen. Diese muf} bei der Auswertung der digitalisierten Daten beriicksichtigt werden.

Der zeitliche Ablauf fiir eine Abtastdauer und die Verteilung der Programmtasks auf die
einzelnen CPU-Karten sind in Abbildung 6.7 unten dargestellt.

6.2 Der experimentelle Antriebsstrang

6.2.1 Auslegung

Die linearen als auch die nichtlinearen Black-Box-Modelle der Kupplung gelten fiir einen Fre-
quenzbereich bis maximal 12 - 15 Hz. Aus dieser oberen Grenze ergibt sich zur Validierung
der Modelle innerhalb eines Antriebsstrangs die Forderung, da die Torsionseigenfrequenzen
des experimentellen Aufbaus an der Pumpen- und Turbinenseite diese Grenze nicht iiber-
schreiten diirfen. Es werden also Wellenelemente benétigt, mit denen die Realisierung tief
abgestimmter Wellenziige méglich wird. Hierzu ist ein Versuchselement konstruiert worden,
das als Zweimassentorsionsschwinger ausgefiihrt ist. Es ergibt sich fiir die Konstruktion der
folgende Anforderungskatalog:

1. Drehelastische Verbindung zwischen An- und Abtrieb mit Eigenfrequenz nicht iiber 12
Hz.

2. Lineare Federkennlinie zwischen mindestens + 30° Relativverdrehung und geringe
Dampfung, um eine mdéglichst unkomplizierte und exakte Modellierung der Strang-
komponente vornehmen zu kdnnen.

3. Modulare Bauweise, so da8 sich das Element an beliebiger Stelle auf dem Versuchsstand
einfiigen 138t und leicht mit den schon vorhandenen Elementen zu verbinden ist.

4. Geringe Massentriagheiten, um hohe Beschleunigungen zur Erregung des Antriebs-
strangsystems bei maximalem Drehmoment von Mp,, = 1060 Nm zu realisieren.

5. Begrenzung der Bauldnge, da der Aufbau fiir den gesamten Antriebsstrang durch die
Linge von 6 m des Versuchsstandfundamentes eingeschrankt ist.

6. Funktionssicherheit: die Konstruktion mufl auf das Maximalmoment M,,,, des von den
Antriebseinheiten erzeugbaren Drehmoments mit Sicherheitsfaktor 2 ausgelegt werden.

Die Eigenkreisfrequenz wy (neben der Starrkérperrotation) des ungedimpften Zweimassen-
schwingers ist durch

2 __
“=t e

bestimmt, so dafl die Forderung nach einer niedrigen Eigenfrequenz durch eine geringe Stei-
figkeit und/oder grofie Tragheiten erreicht werden kann. Zu den konstruktiven Uberlegungen
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seien nur zwei Beispiele angegeben. Geht man von einer einfachen Drehstabfeder mit Kreis-
querschnitt aus, bedeutet die Verringerung der Steifigkeit entweder eine Verlingerung des
Bauteils, die in Widerspruch zur Forderung nach kurzer Bauldnge steht, oder eine Verklei-
nerung des Stabdurchmessers, die eine starke Verringerung der Bauteilfestigkeit bewirkt.
Drehelastische Kupplungen auf Kautschuk- oder Kunststoffbasis sind, obwohl sie auf klei-
nem Bauraum eine lineare Federkennlinie aufweisen kénnen, ebenfalls ungiinstig, da sie eine
hohe Dampfung besitzen, die in den meisten Fillen schlecht zu modellieren ist.

Als Drehtrigheiten fiir den experimentellen Antriebsstrang stehen zum einen die Laufrader
der hydrodynamischen Kupplung, Pumpen- und Turbinenrad, und zum anderen die Ver-
suchselemente zur Verfiigung, auf deren Verbindungswelle eine einfache Drehtriagheit mon-
tiert ist. Uberschltigige Berechnungen mit den sich aus den Konstruktionsunterlagen ergeben-
den Zahlenwerten fiir die einzelnen Massentrigheiten ergaben zur Auslegung der benstigten
Torsionsfedersteifigkeit einen Wert von ca. k; = 600 Nm/rad. Als konstruktive Losung wird

T Ausgleichselement
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Abbildung 6.8: Federkupplung: drehelastisches Strangelement des experimentellen An-
triebsstrangaufbaus (Mafie in mm)

eine Schraubenfeder mit Drahtdurchmesser d = 30 mm verwendet, die im Antriebsstrang als
Torsionsfeder eingesetzt wird. Da die Federdrahtlinge aus fertigungstechnischen Griinden
begrenzt ist, werden zwei gleichartige Elemente mit einer Torsionsfedersteifigkeit von 1200
Nm/rad verwendet. Der Federdraht wird bei Verdrehung der Enden auf Biegung belastet, so
daf} es sich bei dieser Schraubenfeder um eine aufgewickelte Biegefeder handelt. Thre Enden
laufen im letzten Viertel der Windungen jeweils senkrecht zur Lingsachse aus, so dafi sie
in einer Ringnut der An- und Abtriebsflansche eingespannt werden kénnen, s. Abbildung
6.9. Das jeweilige Federende wird mit einem Spannelement durch acht Schrauben in der
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Torsionssteifigkeit kg, : 1192 Nm/rad
Drehtrigheit fpeq :  0.598 kg m?
maximale Verdrehung bei 1000 Nm Apma.: 48 Grad
Drahtdurchmesser d : 30 mm
Wicklungsdurchmesser D : 240 mm
Windungsanzahl ¢ : 9,8
Federdrahtlinge {; : 7.39 m
Einbaullinge I, : 452 mm
Werkstoff : 50 CrV 4
Drehtragheit Flansch
mit Spann- und Ausgleichselement 6 : 0.40 kg m?

Tabelle 6.2: Technische Daten der Federkupplung

Abbildung 6.9: Einspannung der Federkupplung

Nut kraftschliissig fixiert. Zum Massenausgleich des viertelkreisringférmigen Spannelemen-
tes wird um 180 Grad versetzt dazu ein Ausgleichselement gleicher Abmessungen angebracht.
Aufgrund des fehlenden Bauraumes zwischen Feder und Flansch sitzt das Ausgleichelement
auf der gegeniiberliegenden Flanschseite, so daff im rotierden Betrieb ein Kippmoment ent-
steht. Deshalb ist die Lagerung der Wellen entsprechend steif durch die Verwendung von
Kegelrollenlagern ausgefiihrt worden.
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Die fliegend gelagerten Flansche zur Aufnahme der Federenden sind nur iiber die Feder mit-
einander verbunden. Eine gemeinsame Fluchtung der beiden Lagergehiuse auf dem Unterbau
wird mit Hilfe einer zu diesem Zweck angefertigten Ausrichtwelle erreicht. Alle Welle-Nabe-
Verbindungen sind wie bei den schon vorhandenen Versuchselementen als Zahnwellenprofil
ausgefiihrt. Fiir die Verbindung mit anderen Elementen werden die oben erwdhnten Stahl-
lamellenkupplungen verwendet.

Die Auslegung der Feder auf das von den Antriebseinheiten erzeugte maximale Moment von
1060 Nm fiihrt bei der Vorgabe der Federsteifigkeit &, = 1200 Nm/rad zu einer Drahtlinge,
die bis an die Grenzen der Fertigungsmoglichkeiten (Ij ya = ca. 8 m) stofit. Die Baulidnge
des gesamten Rotors wird im wesentlichen durch den Wicklungsdurchmesser D) der Feder be-
stimmt. Ein grofler Wicklungsdurchmesser hat bei dieser konstruktiven Loésung den Nachteil,
daf} sich auch der Durchmesser der Flansche fiir die Einspannungen und damit deren Mas-
sentragheitsmoment erhdht. Somit ist der festgelegte Wicklungsdurchmesser D = 240 mm
ein Kompromif§ zwischen Baulange und Massentragheit des Rotors.

Nach Fertigstellung der Federkupplung wurde versucht, den Rotor auszuwuchten. Dabei
wurden die hierzu nétigen Messungen fiir das dynamische Zwei-Ebenen-Auswuchten mit ei-
nem portablem Schwingungsmefigerit im Betrieb durchgefiihrt. Es stellte sich heraus, dafl
ein Auswuchten jeweils nur fiir eine stationdre Drehzahl moglich ist. Offenbar wandert der
Schwerpunkt der Feder je nach Drehzahl unterschiedelich mehr oder weniger von der stati-
schen Ruhelage aus, so daB fiir jeden Arbeitspunkt die Auswuchtung erneut durchgefiihrt
werden mufl. Da die Unwuchten an beiden Flanschen ca. 800 g bei einer Drehzahl von 900
min~" betragen, konnte auf das Anbringen von Ausgleichgewichten verzichtet werden, da die
auftretenden Fliehkrifte in dieser Groflenordnung keinerlei Auswirkungen auf die Festigkeit
der Bauteile haben. Die maximale stationire Drehzahl wurde jedoch fiir sdmtliche Versuche
auf

Nmax = 900 min™"

begrenzt.

6.2.2 Die Antriebsstrangaufbauten

In Abbildung 6.10 sind die untersuchten Antriebsstrangaufbauten schematisch in einer Uber-
sicht dargestellt. Die Positionen der Mefistellen sind jeweils gekennzeichnet. Es wurden
maximal 4 Drehzahlen und 3 Drehmomente erfait. Fiir die Anordnung der hydrodynami-
schen Kupplung und der zwei Federkupplungen stehen drei grundsétzliche Moglichkeiten zur
Verfiigung:

I Aufbau mit nur einer Federkupplung

II.  Aufbau mit zwei Federkupplungen an einer Seite der
hydrodynamischen Kupplung

ITII. Aufbau mit zwei Federkupplungen an verschiedenen Seite der
hydrodynamischen Kupplung

Bei den experimentellen Aufbauten sind die folgenden versuchstechnischen Einschriankungen
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zu beriicksichtigen:

e Die Wahl der Antriebsstrangstruktur beschrankt sich in den Versuchsaufbauten I, II
und III auf ein Mehrfreiheitsgradsystem, das maximal 4 Freiheitsgrade besitzt. Da
sich jedoch der grundlegende Einflufi der hydrodynamischen Kupplung auf das Reso-
nanzverhalten eines Antriebsstrangs nach Kapitel 5 an einem 4-Freiheitsgradsystem
betrachten 148t, ist die Anzahl der Freiheitsgrade fiir die hier durchgefiihrten Untersu-
chungen ausreichend.

e Die Variation der in den Aufbauten verwendeten Drehtrigheiten und Federsteifigkei-
ten ist auf die mit den vorhandenen Strangelementen moglichen Kombinationen be-
schrankt. Es 148t sich dadurch z.B. kein Aufbau mit zu der Kupplung symmetrisch
verteilten Drehmassen und Federsteifigkeiten realisieren.

e Fiir eine stabile Regelung des Versuchsstandes, die gleichzeitig zur Systemerregung ho-
he Drehzahlbeschleunigungen ermoglicht, besteht die Notwendigkeit, in den Antriebs-
strangaufbauten direkt an den hydrostatischen Antriebseinheiten Drehtrigheiten von
ca. 1 kg m? zu verwenden.

Aufbau I stellt den einfachsten und auch kiirzesten Aufbau dar, er wurde zu ersten Un-
tersuchungen des dynamischen Verhaltens des Strangs mit der Federkupplung verwendet.
Zudem konnten hier erste Erfahrungen mit der digitalen Regelung fiir den Antriebsstrang
bei Durchfahren der Resonanz gesammelt werden. Aufgrund der begrenzten Lange des Ver-
suchsstandgrundrahmens kénnen maximal zwei Federkupplungen verwendet werden. In Auf-
bau II sind beide Federkupplungen an der Pumpenradseite der hydrodynamischen Kupplung
angeordnet, so dal der Pumpenstrang zwei Eigenfrequenzen aufweist.

In Versuchsaufbau III wird die hydrodynamische Kupplung zwischen den zwei drehelasti-
schen Elementen eingebaut. Zusatzlich war es notwendig, um eine stabile Drehzahiregelung
auf beiden Achsen zu erreichen, jeweils eine Drehtréigheit von mindestens 0.5 kg m? direkt an
die Antriebseinheiten anschlieflend zu verwenden. Auf die Auswirkungen, die sich durch den
Einsatz dieser Drehtriagheiten auf das dynamische Verhalten des Antriebsstrangs ergeben,
wird bei der Vorstellung der Simulationsrechnungen eingegangen.

6.3 Modellierung der linearen Versuchselemente

Eine Validierung der linearen als auch der nichtlinearen Black-Box-Modelle der hydrody-
namischen Kupplung im Antriebsstrang wird erst durch einen Vergleich zwischen Mefler-
gebnissen und Rechenergebnissen moglich. Da die Leistungsfahigkeit der Kupplungsmodelle
bewertet werden soll, miissen fiir die iibrigen Strangelemente moglichst genaue Modelle vor-
liegen. Wie bei der Vorstellung der Meflergebnisse zu erkennen sein wird, ist die Verdnderung
der Resonanzfrequenzen fiir verschiedene Betriebsbereiche der hydrodynamischen Kupplung
bei den untersuchten Aufbauten relativ gering. Sie liegt im gilinstigsten Fall in der Gréfenord-
nung von maximal 1 Hz. Da die qualitative und quantitative Verdnderung der Eigenfrequen-
zen des Antriebsstrangmodells in dieser Groflenordnung nicht nur vom Kupplungsmodell
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Abbildung 6.10: Versuchsaufbauten I, IT, IT1I, Anordnung der Strangelemente und Positionen

der Mefigrofien
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Massentrigheitsmomente
Hydrostaten, 0a;, fas : 0.0959 kg m?
Kupplungsnabe (drehstarre Kupplung) fgy, : 0.062 kg m?
DrehmomentmefBwelle, inkl. Flansche fpy : 0.0744 kg m*
Trige Masse 1, inkl. Kupplungsflansche f1y; @ 1.190 kgm?
Trage Masse 2, inkl. Kupplungsflansche frpe @ 0.560 kg m?
Pumpenlaufrad, inkl. Kupplungsflansch und
halbe Drehmomentmefiwelle (aus Identifikation) 6p : 1.033 kg m?
Turbinenlaufrad, inkl. Kupplungsflansch und
halbe DrehmomentmeBwelle (aus Identifikation) 8 : 0.290 kg m?
Ausrichtwelle, inkl. Kupplungsflansche 84w : 0.139 kg m?
Verbindungswellenstiicke 6w : 0.0024 kg m?
Steifigkeiten
Stahllamellenkupplung kgy, : 1.74-10® Nm/rad
Drehmomentmefiwelle kxy, : 0.382-10° Nm/rad
Drehmomentmefwelle kxy, : 0.382-10° Nm/rad
Verbindungswellenstiicke kw : 1.4-10°  Nm/rad

Tabelle 6.3: Mechanische Daten der Antriebsstrangbauteile

sondern auch von den Modellen der iibrigen Strangelemente beeinflufit wird, wird in diesem
Abschnitt ausfiihrlich auf deren Modellierung eingegangen.

Hauptaufgabe ist hierbei die Erstellung eines Modells fiir die drehelastische Federkupplung.
Durch Systemidentifikation soll versucht werden, die aus den Konstruktionsunterlagen be-
rechneten Daten zu bestitigen, um diese als Grundlage fiir die Modellierung der verschie-
denen Antriebsstrangaufbauten mit hydrodynamische Kupplung zu verwenden. Hierzu wird
ein Versuchsaufbau betrachtet, bei dem die Antriebseinheiten an Achse 1 und Achse 2 nur
iiber die elastische Federkupplung mit verschiedenen als starr anzusehende Bauteile ver-
bunden sind, s. Abbildung 6.11. Daher kann der Aufbau fiir ein vereinfachtes mechanisches
Ersatzmodell als Zweimassenschwinger betrachtet werden.

Fiir den gedampften Zweimassenschwinger ist das parametrische Modell des Zweigrofiensy-
stems im Frequenzbereich in Form der dynamischen Steifigkeitsmatrix gegeben

jwih +ijwd+k —jwd —k
S(jw) = : (6.1)
—jwd —k jwrly +iwd+k

Fiir die Abschitzung der Eigenfrequenz mit Hilfe der Konstruktionsdaten wird die Ddmpfung
vernachlissigt, d.h. § = 0. Wird zunichst die Federkupplung isoliert betrachtet, ist ihr
mechanisches Ersatzmodell in Form des Zweimassenschwingers durch ihre Federsteifigkeit
ky und Trigheiten fpg gegeben. Mit der symmetrischen Aufteilung der Federtragheit fpeq,
ergibt sich nach Tabelle 6.2 und Tabelle 6.3

1
Orx = O + §9Fed + fkup = 0.760 kgm? . (6.2)
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E{ Achse 2
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Verbindungswelle

Achse 1 }E]

n

Abbildung 6.11: Versuchsaufbau zur Identifikation der Federkupplung und vereinfachtes me-
chanisches Ersatzmodell

Nach Abbildung 6.11 und Tabelle 6.3 erhélt man fiir den gesamten Antrieb die physikalischen
Modellparameter mit den folgenden Zahlenwerten:

8, =0s+ GKup + QDM + 9TM1 + Opk = 2.182 kgm2
0y = 0G40+ aKup +O0py + Orvin + Opm + 0w + 0 = 2.396 kgmz

k= kme = 1192 Nm/rad
fo — 5.14 Hz

Tabelle 6.4: Antriebsstrangparameter nach theoretischer Berechnung

6.3.1 Identifikation der Federkupplung

Fiir einen Vergleich wird der Antriebsstrang mit Hilfe von Frequenzgangmessungen unter
Verwendung des Modellansatzes Gl.(6.1) identifiziert. Dieses Verfahren ist auch fiir die Iden-
tifikation der hydrodynamischen Kupplung mit den linearen Modellansitzen angewendet
worden [12]. Da anstatt der Drehwinkel die Drehzahlen gemessen werden, wird auf die For-
mulierung der dynamischen Dampfungsmatrix libergegangen. Fiir den Zweimassenschwinger
als mechanisches Zweigrofiensystem ergibt sich unter Beriicksichtigung der Dampfung der
Ansatz

jwr b +iwd +k —jwd —k
i 1~ _,. vy jw Jw
D(jw) = .—&3—050&)) =35 ) (6.3)
J —jwd —k jwil +jwd+k
Jw Jw

Zunichst wird das nichtparametrische Modell fiir diskrete Frequenzen f; zwischen 0.4 Hz und
8 Hz aus Messungen bestimmt. Hierbei wird das System in jeder Frequenz harmonisch erregt.
Gemessen werden alle vier Systemgréfien M (t), Ms(t), ni(t) und no(f) im eingeschwunge-
nen Zustand. Zur Bestimmung der vier Elemente d;;(jw) im Frequenzbereich miissen pro
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angefahrenem Frequenzpunkt fi zwei linear unabhéngige Messungen durchgefiihrt werden,
da jede Messung nur zwei Gleichungen fiir vier Unbekannte liefert. Die beiden erforderlichen
Messungen erhilt man dadurch, daf fiir die erste Messung die Drehzahlerregung an Ach-
se 1 und fiir die zweite Messung die Drehzahlerregung an Achse 2 stattfindet. Die jeweils
andere Achse mufl bei diesem Versuchsaufbau drehmomentgeregelt betrieben werden. Zur
Aufnahme des nichtparametrischen Modells gelten die in Tabelle 6.5 aufgefiihrten Vorgaben.
Um das nichtparametrische Modell im Frequenzbereich zu erhalten, werden aus den gemes-

1. Messung
Regelmodus Sollwert
Achse 1: drehzahlgeregelt 500 min~'+ 50 min~!- sin(wy t)
Achse 2 : drehmomentgeregelt 0 Nm
2. Messung
Regelmodus Sollwert
Achse 2 : drehmomentgeregelt 0 Nm
Achse 1: drehzahlgeregelt 500 min~'+ 50 min~!- sin{wy t)
mit we = 27 fy, fr=04,08, 1.2, ...8Hz

Tabelle 6.5: Vorgaben fiir die Messung des Frequenzbereichsmodells

senen Zeitverlaufen der SystemgréBen die komplexen Amplituden M, (wy), Ma(wy), i (wk)
und 7ip(wy) ermittelt. Da sich das System bei der Messung im eingeschwungenen Zustand
befindet, konnen die MeBgréflen, stellvertretend mit y bezeichnet, fiir jeden Frequenzpunkt
f& durch rein harmonische Schwingungen um einen Mittelwert § mit der Kreisfrequenz wy
beschrieben werden. Mit der komplexen Amplitude 7 gilt allgemein

y(t) = J+ Gee’Ht
= y+ (@re + jgim,k) ejwkt
T + Gre,p SiD(wk t) + Jimk cOs(wit) - (6.4)

Realteil, Imaginarteil und Mittelwert der komplexen Amplituden jeder Mefigréfie werden
durch eine Least-Squares-Schéatzung bestimmt. Das hierzu benétigte iiberbestimmte lineare
Gleichungssystem ergibt sich nach GI1.(6.4) aus den ny in der Mefzeit T = ?1; abgetasteten
Mefiwerten jeder Mefigrofie

1 sin{wgty) cos(wkty) 7 y(t1)
: : : Yook | = : : (6.5)
1 sin(wgts,) cos(witn,) Yirn,k Y(tn,)

Mit den komplexen Amplituden i aus der 1. und der 2. Messung (|; und |;) wird die
dynamische Dampfungsmatrix fiir jeden Frequenzpunkt bestimmt

D(jw,) = di1(jw,) diz2(wy) ] _ [ Myih AZ-’1,k|2 ] [ irelt ookl ]_ . (6.6)

do1 (jwy)  do2(jwy) Mgt Mog|s Tioklt okl
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Aus der nichtparametrischen dynamischen Dampfungsmatrix wird nach Gl.(6.3) ein 4-Para-
metermodell geschitzt. Fiir jeden gemessenen Frequenzpunkt f; erhilt man ein Gleichungs-
system

1 jwr jwi® 0 k dyy (jwy,)
-1 —jwy 0 0 0 . dia(jwy)
- . . — ka . 5 ,
30 ~1 —jw O 0 0, da (jwy,)
I jwe 0 jw? 62 doa (jwy,)
Ak p = bk . (67)

Die Schatzgleichung lautet fiir m gemessene Frequenzpunkte

Al b1
A b b |
Ap = b. (6.8)

In Abbildung 6.12 ist der Verlauf von Real- und Imaginérteil der Elemente der dynami-
schen Dampfungsmatrix fiir Messung und Schitzung dargestellt. Die geschatzten Modell-
parameter sind in Tabelle 6.6 angegeben. Die Eigenfrequenz stimmt mit der theoretischen
Abschitzung nach Tabelle 6.4 gut iiberein. Die geschatzten Werte fiir £, ¢; und 62 weichen

di1 (w d12 (jw
,—.50 11(J ) 50 12(] )
T 3 ]
g 7 ]
£ 7 )
Z ] ]
0 - 0
E ;]
A -
-850 L e '50-T"Pﬁ'l""l""l'"'l'”'l'f"l""l"
0 1 2 3 4 5 6 7 8 0 1 2 3 4 5 6 7 8
0 do1 (jw) ¢ : Realteil 50 das(jw) A : Imaginirteil
0 0]
-50 e -50 - A IS I LA LA LR ARS IAREE R
0 1 2 3 4 5 6 7 8 0 1 2 3 4 5 6 7 8
— f [Hg]

Abbildung 6.12: Dynamische Dampfungsmatrix des Antriebsstrangs mit der Federkupplung,
Messung: Symbole, Schiatzung: durchgezogen
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k= 1097.98 Nm/rad
0= 0.74 Nms/rad
6, = 1.87 kgm?

8, = 2.07 kgm?

f() = 532 Hz

Tabelle 6.6: Antriebsstrangparameter nach Schitzung der dynamischen Didmpfungsma-
trix

zum Teil um mehr als zehn Prozent ab. Die Ursache hierfiir liegt in der Modellierung der
Federkupplung. Prinzipiell ist es in guter Naherung moglich, die Federkupplung als Zweimas-
senschwinger abzubilden, das die mit dem entsprechenden Ansatz durchgefiihrte Schitzung
zeigt. Die Massenparameter des physikalischen Modells der Federkupplung mit der Hilfte
ihrer Drehtragheit nach G1.(6.2) anzusetzen, ist fehlerbehaftet. Die Differenz der geschitzen
Massenparameter zu den berechneten nach Tabelle 6.4 und Tabelle 6.6 entspricht ungefahr
diesem Wert

1

Amz(mm—mnmﬁ==wumﬁ:ﬁ%h
1

Af; = (2.396 —2.05) kgm® = 0.346 kgm? ziem.

Zum Vergleich des Schitzungsergebnisses wird die inverse Formulierung der dynamischen
Diampfungsmatrix betrachtet. Hier sind die Momente die Systemeinginge und die Drehzah-
len die Systemausginge im Frequenzbereich. Die Schétzung der physikalischen Parameter
gestaltet sich hier schwieriger, da sie nicht mehr linear in Zihler- und Nennerpolynom ent-
halten sind. Um ein nichtlineares Schitzproblem zu vermeiden, werden die Poynomkoeffizi-
enten als Modellparameter betrachtet. Wird der lineare Ansatz fiir die inverse dynamische
Dimpfungsmatrix auf den Koeflizienten a; = 1 des Nennerpolynoms normiert, erhilt man
ein 6-Parameter—-Modell

by + jw by + jw? by bo + jwb,
30 jw+ijwtas +jwdas jw+jw?ay +jwdas
Dl(jw) = D~ (jw) = . (6.9)
4 by + jw by by + jw by +jw2b3

jw+jwtas +jwdas jw+jw?as +jwdas

in dem die gesuchten physikalischen Parameter nur implizit enthalten sind

p 30 1 , 30 _d y 30 6 b 30 6
0~7l'01+02, 1_7Tk(01+02), 2_7Tk(91+02), 3—7Tk(01+92)
a 30 d 30 6,6,

2:

R Y N
Die physikalischen Parameter lassen sich aus den geschitzten Modellparametern bestimmen
30 as k= 30 1 30 a

_ 304, 30 30 30
- 7Tb37 —7Tb2+b3, _7Tb2+b3.

ﬂ'bz’

61

2

In Abbildung 6.13 ist das Ergebnis der Schitzung und Messung von D' gemeinsam aufge-
tragen. Der Vergleich der Imaginérteile der Nebendiagonalelemente d}, und di; zeigt, daB
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Abbildung 6.13: Inverse dynamische Dampfungsmatrix des Antriebsstrangs mit der Feder-
kupplung, Messung: Symbole, Schitzung: durchgezogen

sich das System nicht exakt symmetrisch verhilt. Dieser Unterschied ist aus den entspre-
chenden Elementen der dynamischen Dampfungsmatrix in Abbildung 6.12 nicht ablesbar.
Daraus folgt, dafl Modellfehler in der Darstellung der inversen dynamischen Dampfungsma-
trix eher zu erkennen sind und eine Parameterschitzung zu einem genaueren Modell fiihrt.
Aus den geschitzten Modellparametern ergeben sich die Werte nach untenstehender Tabelle.
Die Ergebnisse stimmen fiir die Massentriagheiten #; und 8, mit denen aus der Schéitzung
der dynamischen Dimpfungsmatrix {iberein. Die Steifigkeit liegt hier jedoch n&dher am theo-
retisch vorausgesagten Wert von & = 1192 Nm/rad. Die Ergebnisse in Tabelle 6.7 werden
als Grundlage fiir die Modellierung der Federkupplung der Antriebsstrangaufbauten I und
1, s. Abbildung 6.10, verwendet.

k= 1204.50 Nm/rad
§ = 0.31 Nms/rad
6, = 1.87 kgm?

8, = 2.05 kgm?
fo= 5.59 Hz

Tabelle 6.7. Antriebsstrangparameter nach Schatzung der inversen dynamischen Damp-
fungsmatrix
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Zur Modellierung der Dampfung

An dieser Stelle soll gekédrt werden, ob der geschitzte Dampfungsparameter 4 fiir die Mo-
dellierung des Antriebsstrangs vernachlédssigt werden kann. Der Absolutwert der viskosen
Dampfung ¢ liefert zunédchst keine Aussage iiber das Dampfungsverhalten des betrachteten
Systems. Hierzu wird das dimensionslose Lehr’sche Dampfungsmafl D betrachtet. Mit Hilfe
der modalen Analyse [48] kann gezeigt werden, daf fiir einen Zweimassenschwinger zwischen
D und ¢ der folgende rein zahlenméflige Zusammenhang besteht

61 6,

D=2y ——— .
k (6, + 6;)°

(6.10)
Setzt man hier die aus der Schiatzung gefundenen Werte nach Tabelle 6.7 ein, erhilt man als
Dampfungsmaf

D =0.0011 .

Dieser Wert entspricht der Werkstoffdampfung von Stahl, so dal im weiteren die Dampfung
vernichlissigt werden kann. Fiir das Modell des Zweimassenschwingers der Federkupplung
gilt damit

0=0,

so da die Federkupplung als ungedimpfter Zweimassenschwinger mit den Daten nach Ta-
belle 6.7 modelliert wird.

6.3.2 Identifikation des Versuchsaufbaus II1

An Versuchsaufbau III, s. Abbildung 6.10, zeigten die gemessenen Eigenfrequenzen eine
relativ hohe Abweichung von den mit dem Antriebsstrangmodell berechneten Eigenfrequen-
zen. Es wurden deshalb die Modellparameter der Wellenziige an der Pumpen- und an der
Turbinenseite des Aufbaus III noch einmal durch Systemidentifikation iiberpriift. Die Iden-
tifikation mittels der oben geschilderten Methode der Frequenzgangmessung ist in diesem
Aufbau aufgrund der vorhandenen Kupplung nicht moglich. Durch den Einfluf der hydro-
dynamischen Kupplung in Wechselwirkung mit der elastischen Federkupplung treten bei
stationirer harmonischer Erregung an den jeweiligen Achsen in den Drehzahlverldufen der
Kupplungslaufrader starke Oberschwingungen auf. Aus diesem Grund liefert die Schatzung
der zur Auswertung notwendigen komplexen Amplituden der Laufraddrehzahlen unbrauch-
bare Ergebnisse. Um dieses Problem zu umgehen, wurde die Kupplung entleert. Da damit
die hydrodynamische Kopplung von Pumpen- und Turbinenstrang entfillt, besitzen diese
jeweils ein freies Ende, an dem das mechanische Moment null ist.

Es zeigte sich, daf in dieser Konfiguration die Drehzahlregelung der Achsen bei stationir
harmonischer Erregung nicht zu stabilisieren war, so daf} bei diesem Aufbau zur Identifikation
keine Frequenzgangmessungen durchgefithrt werden konnten. Bei stabiler Regelung war es
méglich, beide Wellenziige jeweils mit einem Drehzahl-Gleitsinus (Siunssweep) zu erregen.
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Abbildung 6.14: Mechanisches Ersatzmodell fiir den Pumpen- und Turbinenstrang des Ver-
suchsaufbaus III mit entleerter hydrodynamischer Kupplung

Hierbei ist die Frequenz der Erregerdrehzahl eine Funktion der Zeit

n(t) = i + 7 sinfw(t) - t] (6.11)

w2y (6.12)

it t) = .
mit  w(t) WI+2Tsweep

Innerhalb der Sweepdauer Ty, variiert die Erregerfrequenz linear anwachsend zwischen w,
und wy. Die Messungen wurden mit den folgenden Vorgaben durchgefiihrt

fl = 2 Hz 5
fz = 12 Hz ;
T'sweep = 30 s

Die Abtastfrequenz betriagt fr.ss = 1904.8 Hz. Die lange Sweepdauer gewahrleistet bei einer
anschlieflenden FF'T der Meflsignale eine hohe Auflésung im Frequenzbereich, so daf} auf diese
Weise eine quasistationiare Erregung realisiert wird. In Abbildung 6.15 ist das Amplituden-
spektrum der FFT eines Gleitsinus mit konstanter Amplitude dargestellt. Als Modellansatz
im Frequenzbereich wird wieder die inverse dynamische Dampfungsmatrix des Zweimassen-
schwingers verwendet. Die Ein-/Ausgangsgrofien werden hierbei durch die Fouriertransfor-
mierten der gemessenen Groflen gebildet. Da der jeweilige Teilstrang, s. Abbildung 6.14, ein
freies Ende besitzt, gilt

|- a6 2 ][]

| = L | mee (6.13)

Das nichtparametrische Modell ist dann durch

dIll(j“’) = EI%Z)) )
dy (jw) = aljw) (6.14)

bestimmt. Die Schitzung des Parametermodells erfolgt mit dem Ansatz nach G1.(6.9), der
jetzt nur noch fiinf Parameter enthilt, da nur die Elemente ¢}, und d};, bestimmt werden.
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Abbildung 6.15: Amplitudenspektrum der FFT einer Gleitsinusfunktion zwischen 2 und 12
Hz, Sweepdauer: 30 s, Abtastfrequenz: 2000 Hz

Um eine eventuelle Abhingigkeit des dynamischen Verhaltens von der stationaren Drehzahl
(unterschiedlich starkes Auswandern des Federschwerpunktes aus der Mittelachse) erkennen
zu koénnen, sind fiir Pumpen- und Turbinenstrang jeweils fiinf Modelle fiir unterschiedli-
che Drehzahlen erstellt worden. Die Ergebnisse der Parameterschitzung sind in Tabelle 6.8

df’%l (jw)

Realteil: -
Imaginarteit: ..~

—
NS ERNEN SN

<
11t
4
S
“\3‘
|

Abbildung 6.16: Elemente d}; und d5, der inversen dynamischen Ddmpfungsmatrix des Tur-
binenstrangs, Aufbau III, stationire Drehzahl n; = 900 min~!, Schitzung:
gestrichelt, Messung: durchgezogen

angegeben. Besonders ist hier zu bemerken, dafi der Steifigkeitsparameter kr des Turbi-
nenstrangs wesentlich héher als der des Pumpenstrangs kp liegt. Ein drehzahlabhingiges
Verhalten kann jedoch aufgrund der geringen relativen Abweichung der Modellsteifigkeiten
nicht festgestellt werden. Die Berechnung der Eigenfrequenzen fiir eine mittlere Drehzahl von
n = 900 min~! mit den entsprechenden Modellparametern ergab eine gute Ubereinstimmung
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mit den gemessenen Eigenfrequenzen, vgl. Kapitel 7. Eine physikalische Interpretation der

gefundenen Modellparameter muf} allerdings offen bleiben.

n  [min™!] 500 600 700 800 900 Mittelwert
6, [kgm?] 191 188 191 1.86 1.88 1.89

63 [kgm? ] 1.53 153 1.52 153 152 1.53

kp [Nm/rad] 1267 1259 1257 1249 1243 1255
6, [kgm?] 125 1.24 126 123 126 1.25

6; [kgm? ] 1.04 1.04 1.04 105 1.03 1.04
kr [Nm/rad] 1353 1350 1355 1345 1343 1349

Tabelle 6.8: Modellparameter aus Schitzung der inversen dynamischen Ddmpfungsma-
trix fiir Versuchsaufbau III mit entleerter Kupplung

Insgesamt gestaltet sich eine exakte Modellierung der elastischen Elemente durch einfache
Zweimassenmodelle, deren Modellparameter aus den Konstruktionsunterlagen entnommen
werden, in Hinblick auf das Ziel, die Modelle der hydrodynamischen Kupplung zu bewerten,
als problematisch. Fiir den Vergleich von Messung und Rechnung werden daher fiir die
Versuchsaufbauten die entsprechend identifizierten Modellparameter verwendet.




Kapitel 7

Das Resonanzverhalten des
Antriebsstrangs

In diesem Kapitel werden die Ergebnisse der experimentellen Untersuchungen zum Reso-
nanzverhalten der Versuchsantriebsstrangaufbauten vorgestellt. Das Ziel dieser Arbeiten ist,
die im Versuch bestimmten Eigenfrequenzen mit den Ergebnissen aus der Eigenwertanalyse
der linearen Antriebsstrangmodelle zu vergleichen. Auf diese Weise ist eine Bewertung der
linearen Kupplungsmodelle zur Bestimmung der Eigenfrequenzen und des Dampfungsver-
haltens von Antriebsstrangen mit der hydrodynamischen Kupplung moglich.

In den Versuchen wird fiir die verschiedenen Betriebsbereiche der hydrodynamischen Kupp-
lung, fiir die die linearen Modelle erstellt worden sind, der experimentelle Antriebsstrang
auf dem Versuchsstand entsprechend erregt. Aus den gemessenen Groflen lassen sich fiir das
Mehrfreiheitsgradsystem des Versuchsaufbaus nichtparametrische Frequenzbereichsmodelle
in Form von Frequenzgangmatrizen bestimmen. Aus dem Amplitudenverlauf der Elemente
der Frequenzgangmatrizen an den Resonanzstellen konnen die Lage der Eigenfrequenzen und
die zugehorigen Abklingkonstanten, die der Dampfung entsprechen, bestimmt werden. Fiir
die linearen Antriebsstrangmodelle werden die in Abschnitt 6.3 mittels Identifikation be-
stimmten Drehtrigheiten und Steifigkeiten verwendet. Anschlieflend werden die Berechungs-
ergebnisse der Eigenwertanalyse des Antriebsstrangmodells mit den gemessenen Ergebnissen
verglichen.

Die hier vorgestellten Versuchsergebnisse wurden an den Antriebsstrangaufbauten I, 1T und
II1 ermittelt, die ausfiihrlich in Abschnitt 6.2.2 beschrieben sind.

7.1 Experimentelle Bestimmung der Eigenfrequenzen
und Dampfungskennwerte

7.1.1 Grundlagen

Die Eigenfrequenzen und ihre zugehérigen Realteile von konventionellen mechanischen Sy-
stemen konnen nach Transformation ihrer beschreibenden Differentialgleichung

Mik(t) + D x(t) + Kx(t) = £(¢) (7.1)
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in den Frequenzbereich

(jw*M + jwD + K) x(jw)
S(jw) x(jw) = f(jw) (7.2)

[
g
=

&
g

durch die Bestimmung der Nullstellen der Determinante der dynamischen Steifigkeitsmatrix
S(jw) berechnet werden

det S(jw) =0 . (7.3)
Fiir die k-te Losung dieser Gleichung erhélt man
W = Wre, +jwim,¢ . (74)

Analog hierzu kann auch das Torsionsschwingungssystem des Antriebsstrangs mit der hy-
drodynamischen Kupplung nach Gl.(4.42)
dm+2 dm+1 i
Am+2w¢(t) + Apmia Wd’(t) + o+ A1) + Ad(t) = m(?) (7.5)

in den Frequenzbereich transformiert werden

(jwm+2Am+2 +jw™ M A+ - +iwhAy +A0) ¢(iw) = m(w),
S(jw) #(jw) = m(jw) . (7.6)
In Kapitel 5 wurden die Eigenwerte des Antriebsstrangmodells durch die Berechnung der

Eigenwerte der Systemmatrix des Zustandsraummodells bestimmt. Diese stimmen mit den
Nullstellen der Determinante der Steifigkeitsmatrix tiberein

A = jwp - (7.7)

Wie bereits in Abschnitt 4.2.1 gezeigt, ist die inverse Formulierung zur Steifigkeitsmatrix die
Frequenzgangmatrix !

b (jw)  haa(jw)

)s;rdj(jw) = h21Fjw) . (7.8)

H(w) = S (jw) = detS(iw)

Speziell fiir den Antriebsstrang ergibt sich:

$(jw) = H(jw)m(jw) (7.9)
¢ (jw) hi(jw) hia(w) ... ] [ Mi(w)

pa(jw) | = | ha(w) ... M, (jw)

Der Vorteil der Frequenzgangmatrix liegt darin, dafi sie experimentell durch Identifikati-
on als nichtparametrisches Modell ermittelt werden kann und aus ihr die Eigenfrequenzen

18,4j(jw) bezeichnet die Matrix der Adjunkten von S(jw).



7.1. Experimentelle Bestimmung der Figenfrequenzen und Dimpfungskennwerte 127

und deren zugehérige Dampfung bestimmt werden kénnen. Da die Determinante der Steifig-
keitsmatrix im Nenner der Frequenzgangmatrix steht, finden sich bei gedimpften Systemen
die Eigenwerte als Resonanziiberhohungen in den Betrigen |h;;(jw)| der einzelnen Elemente
wieder. Die Funktionen |h;;(jw)| werden auch als Amplitudenginge oder Amplitudenspek-
tren bezeichnet. Wie stark die Resonanziiberh6hung im jeweiligen Element ausfillt, hingt
von den Eigenformen des Schwingungssystems ab. Liegt z.B. der zweite Freiheitsgrad ¢»
in einem Schwingungsknoten einer bestimmten Eigenform, so tritt in keinem der Amplitu-
dengénge |ho;(jw)| eine ResonanziiberhShung dieser Eigenform auf. Die Eigenfrequenz und
die Dampfung eines bestimmten Mode sind daher nur in bestimmten Amplitudengangen
|hij(jw)| zu erkennen. Die Bestimmung der Eigenfrequenz und der zugehérigen Dampfung
kann nach der Methode der Halbwertsbreite vorgenommen werden, die spiter beschrieben
wird. Praktisch wird so vorgegangen, da8 fiir eine bestimmte Resonanz aus der gemessenen
Frequenzgangmatrix dasjenige Element herausgesucht wird, das bei dieser Eigenfrequenz die
grofite Amplitude zeigt.

Da auf dem Versuchsstand die Drehzahlen und nicht die Drehwinkel gemessen werden,
148t sich anstatt der Frequenzgangmatrix H(jw) die inverse dynamische Dimpfungsmatrix
D! (jw) ermitteln

D) = ju =87 (w) = ju H(w) (7.10)

Da aber fiir die Bestimmung der Resonanzkennwerte hierdurch kein Unterschied besteht,
wird hier der Begriff der Frequenzgangmatrix beibehalten und das gemessene Modell durch
H(jw) bezeichnet.

7.1.2 Identifikation des Antriebsstrangs im Frequenzbereich

Zur experimentellen Bestimmung der Resonanzfrequenzen wird der Antriebsstrang als Teil-
system aus dem gesamten Versuchsaufbau herausgeschnitten, s. Abbildung 7.1. Die Wechsel-
wirkungsgrofien, die an der gezogenen Teilsystemgrenze auftreten, bestimmen die Ein- und
AusgangsgroBien des Antriebsstrangmodells. Zur Ermittlung der Eigenfrequenzen und der
zugehorigen Ddmpfungen wird der Antriebsstrang als Ein-/Ausgangsmodell im Frequenz-
bereich betrachtet. Auf dem Versuchsstand wird das nichtparametrische Modell in Form
der Frequenzgangmatrix H(jw) des Antriebsstrangsystems gemessen. Als Eingangsgrofien
werden die angreifenden Momente M;(¢) und als Ausgangsgrofien die Drehzahlen n;(t) be--
trachtet. Als Beispiel hierzu ist in Abbildung 7.2 das mechanische Ersatzmodell des Ver-
suchsaufbaus III nach Abbildung 6.10 wiedergegeben. Der Versuchsaufbau III kann als
4-Freiheitsgradsystem betrachtet werden. Hierbei entspricht das Moment M; dem Erreger-
moment, das auf dem Versuchsstand von der Antriebseinheit an Achse 1 erzeugt wird, und
das Moment M, entspricht dem Erregermoment von Achse 2.

Als Erregung fiir den jeweiligen Antriebsstrangaufbau wird an An- und Abtriebsseite, Achse 1
und Achse 2 in Abbildung 6.10, eine Sinussweepfunktion nach G1.(6.12) zwischen fp;, = 2 Hz
und frax = 12 Hz verwendet. Die Sweepdauer, in der die Erregung zwischen der minimalen
und der maximalen Frequenz variiert wird, betragt Tsyeep = 30 5. Wie schon in Abschnitt
6.3.2 erldutert wurde, gewéahrleistet die lange Sweepdauer fiir eine FI'T der Mefisignale eine
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Teilsystemgrenze des Antriebsstrangs

Teilsystem und WechselwirkungsgréBen an der Teilsystemgrenze

Abbildung 7.1: Das Teilsystem des Antriebsstrang im Gesamtaufbau nach Versuch 111
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Abbildung 7.2: a) Mechanisches Ersatzmodell des Versuchaufbaus III b) E/A-Modell des
Antriebsstrangs im Frequenzbereich.

hohe Auflésung im Frequenzbereich, so dafl auch kleine Verschiebungen der Eigenfrequenzen
fiir die unterschiedlichen Schlupfbereiche der Kupplung erfafit werden konnen. Als Beispiel
ist in Abbildung 7.3 der gemessene Verlauf der Drehzahl n, des Versuchsaufbaus IT bei
Erregung an der Turbinenseite des Strangs (Achse 2) und daneben das dazugehorige Ampli-
tudenspektrum der FFT des Zeitsignals dargestellt.

Bei den Messungen an den Versuchsaufbauten wird der Versuchsstand an beiden Achsen
drehzahlgeregelt betrieben. In den folgenden Abschnitten wird, wenn nicht anders erwéhnt,
fiir die Drehzahlerregung jeweils der beschriebene Sinussweep verwendet. Um den Giiltig-
keitsbereich des Kupplungsmodells einzuhalten, besitzt die vorgegebene Drehzahlamplitude
denselben Wert An = 40 min~?, der auch bei der Identifikation der Kupplungsmodelle ver-
wendet wurde.

Da die Mefigréflen nach der Abtastung diskret vorliegen, bezieher sich die folgenden Be-
trachtungen auf diskrete Groflen. Die Mefiwerte, stellvertretend mit y(k) bezeichnet, wer-
den mit Hilfe der FF'T (Fast-Fourier- Transformation) in den Frequenzbereich transformiert.
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Abbildung 7.3: a) Gemessene Turbinendrehzahl bei Sinussweeperregung von 2 bis 12 Hz,
b) Amplitudenspektrum der FFT, vgl. Abbildung 6.15

FFT
yk) o——e  yljwy)

Da auf dem Versuchsstand eine Erregung des Antriebsstrangsystems nur an den Strangenden
stattfindet, vereinfacht sich die diskrete Frequenzgangmatrix H(jw;) wie folgt

n(jwr) = H{jwe) m(jwg) , (7.11)
ny (jwe) [ b1 (we) Pia(wr) has(jwr)  haa(jw) M (jwz)
ma(jwr) | _ | haaliwn) hoz(jwe) has(wr) hoa(jws) M;(jwy) =0
n3(jw) ha1(jwr) ha2(jwe) hsa(jwr) haa(iwr) | | Ma(juwr) =0 | °
14 (jwr) | hai(wg)  haa(wr) has(iwr) has(jwr) M (jwe)
[ hii(wr)  haa(Gwr)
. _ | ha(we)  hoa(jwr)
H(wy) = hat(jwe)  haa(jws)
hai(jwr)  Paa(Gwr)

Fiir die Bestimmung der einzelnen Frequenzgangelemente miissen zwei Messungen durch-
gefiihrt werden, so dafl man ein linear unabhéngiges Gleichungssystem erhilt. Bei der ersten
Messung (y|1) wird das System an Achse 1 durch M (), bei der zweiten Messung (y|) an
Achse 2 durch My(t) erregt. Als Beispiel werden die Elemente h;; und hi4 in der ersten Zeile
von H(jwg) betrachtet. Es ergibt sich aus den beiden Messungen das Gleichungssystem

n1Gwe) = hi(wr) Mi1Gwr) + hia(jwe) Myl (Gwe) 1. Messung , {7.12)
n1|2(jwk) = hn(jwk) M1|2(jwk) -+ h14(jwk) M4|2(jwk) 2 Messung .

Daraus erhilt man die gesuchten Grofien

[ i) | _ [ 4in) M ] [ n) 713
haa (Jwk) My|2(we)  Mal2(jwr) na |2 (jwr) '
Die iibrigen Elemente von H(jwy) ergeben sich analog
[ ha (jwe) ] _ [ Mi|y(jwr) Ml (jw) ]_1 [ n2|1 (jwe) ] (7.14)
haa(jwx) Mi|2(jwe)  Mala(jwr) nol2(jwe) | '
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. . . -1 .
l a1 (jwr) l l Mi|1(Gwe) Mylr(jwr) ] l n3f1(jw) ] (7.15)
has(jwr) Mi|2(wx) M|z (jwi) nsl2Gwr) | )
[ ha1 (jwi) ] [ Mi|1(jwe) Miy|1(wr) ]_1 l nal1 (jwi) ] (7.16)
has(jwr) Mil2(jwe) Mal|z(wr) 142 (jwi) '
Aus den jeweiligen Frequenzgangfunktionen
hij(Jwk) = hreg; (Jwi) + J him,; (jwi) (7.17)

ergeben sich die Amplitudenspektren

i (i)l = \/oress (J0k)? + Prengy ()2 (7.18)

und die Phasenspektren

P (1) (jwk)) (7.19)

i (wr) = 180 tan™! (
(p%] .] k P hreij (jLL)k)

7.1.3 Auswertung der Frequenzgangfunktionen

Je nach den Moden des Versuchsaufbaus spiegeln sich die Resonanzen unterschiedlich stark
in den verschiedenen Frequenzgangfunktionen wider, so dafi zur Auswertung aus den 8 zur
Verfiigung stehenden Frequenzgangelementen h;;(jwy) dasjenige verwendet wird, in dem die
Resonanzen des jeweiligen Mode am deutlichsten hervortreten. Beispielsweise ist fiir Ver-
suchsaufbau III zur Bestimmung der Resonanzen des Pumpenstrangs, Mode II, die Betrach-
tung des Elementes ho; (jwy) glinstig, das das Antwortverhalten der Pumpenraddrehzahl nay
auf die Erregung M; an Achse 1 wiedergibt. Im Amplitudenspektrum von hg (jwy) tritt
die vergleichsweise stiirkste Resonanziiberhhung bei Durchfahren der Eigenfrequenz des
Pumpenstrangs auf. Entsprechend giinstig ist zur Bestimmung der Turbinenstrangresonanz,
Mode I, die Betrachtung des Elementes h34(jwi), das durch das Antwortverhalten der Tur-
binendrehzahl n3 auf die Erregung M4 an Achse 2 bestimmt ist.

Zur Verdeutlichung des Sachverhaltes wird in Abbildung 7.4 das Amplitudenspektrum des
Elementes hy; (jwy) fiir zwei Messungen mit s = 5 % und s = 20 % an Versuchsaufbau III
mit einer mittleren Pumpendrehzahl von ny, = 900 min~! betrachtet. Ein sinnvoll interpre-
tierbares Ergebnis liefern die Spektren nur innerhalb des durch die Erregung festgelegten
Frequenzbereiches von 2 bis 12 Hz. Zu erkennen ist, daf§ die Resonanz bei s = 20 % ca.
0.2 Hz tiefer als bei s = 5 % liegt. Eine qualitative Bewertung der Dampfung kann zum
einen durch die Amplitude des Resonanzpeaks vorgenommen werden, zum anderen durch
den unterschiedlich starken Abfall der Phase ¢(hy1) an der Resonanzstelle. Gut zu erkennen
ist in Abbildung 7.5, daB8 die stirker geddmpfte Eigenfrequenz fiir s = 20 % flacher abfillt.
Die Interpretation des Phasenverlaufs entspricht der eines einfachen Zweimassenschwingers,
wenn man beriicksichtigt, dafl statt der Auslenkung die Geschwindigkeit (Drehzahl) als Aus-
gangsgréfie betrachtet wird. Da bei einer harmonischen Schwingung die Geschwindigkeit der
Auslenkung um 90° nacheilt, ndhert sich dementsprechend die Phase in Abbildung 7.5 fiir
Erregerfrequenzen gegen 0 Hz dem Wert o(hgy;) = —90°. Nach Durchfahren der Resonanz-
stelle des Zweimassenschwingers findet eine Phasenverschiebung von —180° statt, so daf} hier
die Phasenverschiebung im {iberkritischen Bereich ¢(hg) = —270° betrigt.
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Abbildung 7.4: Amplitudenspektren des Elementes kg der Frequenzgangmatrix fiir zwei

unterschiedliche Betriebspunkte
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Abbildung 7.5: Phasenspektren des Elementes hy; der Frequenzgangmatrix fiir zwei unter-

schiedliche Betriebspunkte



132

7. Das Resonanzverhalten des Antriebsstrangs

2.0

1.5

=
(=

plo b b be b bbbt b bbb b v b g ol

e
o

o

T

21

0

II|l|||ll||lll|lllIllllllllllllllll|IIII||lll[II!!lllll]1lTl]lﬂl|l1]]'f]ll

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13  f[Hz]

Abbildung 7.6: Geglattete Amplitudenspektren des Elementes hg; der Frequenzgangmatrix
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Abbildung 7.7: Geglittete Phasenspektren des Elementes kg der Frequenzgangmatrix fiir

zwel unterschiedliche Betriebspunkte
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Abbildung 7.8: Bestimmung der Dampfung aus dem Verlauf des Amplitudenspektrums

Um fiir eine Bestimmung der Eigenfrequenzlage in den Amplitudenspektren einen besseren
Kurvenverlauf zu erreichen, werden die Spektren mit Hilfe eines digitalen Filters geglattet.
Diese Art der Glattung hat den Vorteil, dafl sie bei geeigneter Wahl der Filtereckfrequenz
keine Verbreiterung der Frequenzpeaks nach sich zieht. In Abbildung 7.6 ist das geglattete
Spektrum der Abbildung 7.4 dargestellt, aus dem sich die Lage der Amplitudenmaxima und
damit die Eigenfrequenz gut erkennen l4fit. Die Eigenfrequenz wird durch einen Algorith-
mus bestimmt, der das lokale Maximum auf einem entsprechenden Frequenzintervall um die
Resonanzstelle sucht. Dabei ist der auftretende Frequenzfehler durch die Frequenzauflésung
r¢ der FFT gegeben, fiir die 2'® Messwerte einer Messung verwendet werden. Daraus ergibt
sich mit der Abtastfrequenz fr.o = 1908.4 Hz die fiir die FFT relevante Mefizeit

Ty, = 34.41 s (7.20)
und man erhilt fiir die Auflosung im Frequenzbereich
1
rf=-—=0029 Hz . (7.21)
T

Zur Beurteilung der Dampfung kann das Dampfungsmafl D nach der Methode der Halb-
wertsbreite bestimmt werden. Dabei gilt fiir D nach Abbildung 7.8

_fL—h
D= (7.22)

Fiir den direkten Vergleich mit den Realteilen A, der Ergebnisse aus der Eigenwertanalyse
des Antriebsstrangmodells eignet sich Abklingkonstante 4,

0 = Are - (7.23)

Sie wird aus der folgenden Beziehung bestimmt
d=weD=n(fo— f1) . (7.24)
Die Auswertung des Amplitudenverlaufes zur Bestimmung der Diampfung, d.h. der Abkling-

konstanten, wird ebenfalls durch einen Algorithmus vorgenommen.

Die auf diese Weise aus den Meflergebnissen bestimmten Eigenfrequenzen und Abkling-
konstanten kénnen zur Bewertung der linearen Kupplungsmodelle den Ergebnissen aus der
Eigenwertanalyse des Antriebsstrangmodells gegeniiber gestellt werden.
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7.2 Ergebnisse - Vergleich Modell und Messung

In diesem Abschnitt werden die Ergebnisse der experimentellen Untersuchungen des Reso-
nanzverhaltens des Antriebsstrangs mit der hydrodynamischen Kupplung fiir die unterschied-
lichen Betriebsbereiche vorgestellt. Fiir den Vergleich von Modell und realem System werden
parallel dazu die Eigenfrequenzen und Realteile der Eigenwerte des Antriebsstrangmodells
angegeben.

7.2.1 Die Modelle der Versuchsaufbauten

In Abbildung 7.9 sind die mechanischen Ersatzmodelle der drei untersuchten Antriebsstrang-
aufbauten dargestellt. In Tabelle 7.1 sind die fiir die Modelle verwendeten Parameter nach
Abschnitt 6.3 angegeben. Dabei sind die Parameter fiir den Versuchsaufbau [II durch Sy-
stemidentifikation bestimmt worden. Um fiir die Auswertung der Frequenzgangfunktionen

Versuchsautbau I:

©3
Versuchsaufbau Il
6, 9. 03 04
M; - G”‘ 7
(Achse 1) L k| ko ! . {Achse 2)
P1 P2 ¥3 P4
Versuchsaufbau lll:
M 1 M. 4
(Achse 1) (Achse 2)

Abbildung 7.9: Die mechanischen Ersatzmodelle der Versuchsaufbauten I, IT und III

die auftretenden Moden des jeweiligen Antriebsstrangaufbaus zu spezifizieren, sind die Mo-
den der Antriebsstrangmodelle der Versuchsaufbauten nach Tabelle 7.1 in Abbildung 7.10
in einer Ubersicht dargestellt. Hierbei werden nur die Moden I und II betrachtet, da die
hoheren Moden III und IV fiir das reale System nicht relevant sind, s. Kapitel 5. In den
Beispielen ist der Betriebspunkt mit np = 900 min~! und s = 10 % gewahlt worden.
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Parameter | Versuchsaufbau

I I 101
6 kgm?] | 1.86 1.86 1.88
6y [kgm? ]| 1.10 1.23 1.53
63 [kgm?] | 0.49 153 1.02
04 [kgm? | - 049 1.26
ki [EB] | 1200 1200 1243
ks (B8] - 1200 1343

Tabelle 7.1: Die Modellparameter der Versuchsaufbauten I, IT und III

F{\Iersuchsaufbau | fe
e
P T % !
Im
| <
1 2 3 B J
Versuchsaufbau I
Re Re
Mode I
1,3
e — m
N/ 2
Re Re
L“\Jﬁffix p T I
| J im

1 2 3 . 304
Versuchsaufbau lil:
Re Re
Mode
/l\ 3 7
1 ¥ Im
N 2| N4
Re P T Re
Mode IT 14
—
3 Im
W 2 J
1 2 3 4

Abbildung 7.10: Die Moden der Versuchsaufbauten I, II und III. P: Pumpenrad, T: Turbi-
nenrad, np = 900 min™, s = 10 %

7.2.2 Die Resonanzen in Abhiingigkeit von der Pumpendrehzahl

Die Eigenwertanalyse der Antriebsstrangmodelle in Kapitel 5 zeigt eine starke Abhangigkeit
der Ergebnisse von dem gewihlten Betriebsbereich der hydrodynamischen Kupplung. Es
wird daher das Resonanzverhalten zunéichst bei konstaniem Schlupf und unterschiedlichen
Pumpendrehzahlen untersucht. Hierzu wird der Versuchsaufbau III nach Abbildung 6.10
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pumpenseitig an Achse 1 und danach turbinenseitig an Achse 2 fiir 5 unterschiedliche Pum-
pendrehzahlen np = 500, 600, 700, 800 und 900 min~ erregt. Der Schlupf betrigt jeweils
s=5%.

In einem Vorversuch ist derselbe Aufbau III auf gleiche Weise jedoch mit entleerter Kupp-
lung erregt worden, um einen eventuellen drehzahlabhingigen Einflufl der Federkupplung auf
das Resonanzverhalten des Antriebsstrangs festzustellen. Einen solchen Einflufl zeigten die
Meflergebnisse nicht, so dafl das Resonanzverhalten des Versuchsaufbaus unabhingig von der
Betriebsdrehzahl der Federkupplungskomponente ist. Alle in den Messungen dargestellten
Veridnderungen des Resonanzverhaltens sind auf das betriebspunktabhingige Ubertragungs-
verhalten der hydrodynamischen Kupplung zuriickzufiihren.

In Abbildung 7.11 sind die Amplitudenspektren der Frequenzgangfunktionen hy; (jwy) fiir

die 5 verschiedenen Pumpendrehzahlen aufgetragen. Die Kurvenmaxima geben die Eigenfre-

quenz des Pumpenstrangs (Mode IT) wieder. Es ist zu erkennen, daf§ die Eigenfrequenzen fiir

héhere Drehzahlen sich im Spektrum nach rechts verschieben. Fiir np = 500 ... 900 min~! von
ca. 6.1 Hz bis ca. 6.2 Hz. Gleichzeitig erh6ht sich die Ddmpfung, da die Resonanzamplituden

mit wachsender Drehzahl abnehmen. Dieses Verhalten ist auch in den betreffenden Phasen-

spektren durch die geringere Steilheit des Phasenabfalls an der Resonanzstelle zu erkennen.

Die Resonanz des Turbinenstrangs, Mode I, die bei ca. 8 Hz liegt, tritt in keinem der Am-

plitudenspektren auf, s. Abbildung 7.13.

Vergleicht man die Spektren des Elementes hg (jwx) mit denen von has(jwg) in Abbildung
7.13, so ist mit wachsender Pumpendrehzahl fiir den Turbinenstrang eine stirkere Ver-
schiebung der Resonanzfrequenz als fiir den Pumpenstrang zu verzeichnen. Fiir die nied-
rigste Pumpendrehzahl, np = 500 min~!, betrigt die Eigenfrequenz des Turbinenstrangs
ca. 7.65 Hz und fiir die hochste, np = 900 min~?, ca. 8 Hz. Wie auch bei der Frequenz-
gangfunktion hy; nimmt die Ddmpfung fiir hohere Drehzahlen zu. Interessant ist, dafl hier
die Resonanz des Pumpenstrangs zu erkennen ist, die sich durch eine leichte Uberhohung
bei ca. 6.2 Hz in den Amplitudenspektren auswirkt. Der Einflul dieser Resonanz auf den
Phasenverlauf ist in Abbildung 7.14 zu sehen. Der Vergleich der Spektren in Abbildung 7.11
und Abbildung 7.13 zeigt, daB die Eigenfrequenzen des Turbinenstrangs, Mode I, eine hohere
Dampfung zeigen als die des Pumpenstrangs, Mode II.

Da nur Kupplungsmodelle fiir die Drehzahlen 500, 700 und 900 min—! aufgenommen worden
sind, sind in Tabelle 7.2 die Ergebnisse aus der Eigenwertanalyse des Antriebsstrangmodells,
Versuchsaufbau IIT nach Tabelle 7.1, fiir die entsprechenden Drehzahlen den Mefergebnissen
gegeniibergestellt. Aufgefiihrt sind die Moden I und II des jeweiligen Modells, die den Re-
sonanzen von Pumpen- und Turbinenstrang entsprechen. Der Vergleich der Ergebnisse der
Modellrechnung und der Messung zeigt, daB das Antriebsstrangmodell die Eigenfrequenzen
und Dampfungen des Turbinenstrangs, Mode I, in Abhéngigkeit der Absolutdrehzahl np
des Pumpenlaufrades nicht nur qualitativ sondern auch quantitativ gut wiedergibt. Jedoch
liegen die Ddmpfungen der Pumpenstrangeigenfrequenz bei den Modellergebnissen niedriger
als bei den Messungen.

In Kapitel 5 zeigt die Eigenwertanalyse der Antriebsstrangmodelle, da§ die Abhangigkeit der
Eigenfrequenzverschiebung vom Schlupf besonders ausgepragt ist, wenn die Kupplungsmo-
delle fiir die hichste Pumpendrehzahl, np = 900 min~!, verwendet werden. Dieses Verhalten
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Abbildung 7.11: Amplitudenspektren der Frequenzgangfunktionen hy des Aufbaus III fiir
unterschiedliche Pumpendrehzahlen, s =5 %
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Abbildung 7.12: Phasenspektren der Frequenzgangfunktionen hy; des Aufbaus III fiir unter-
schiedliche Pumpendrehzahlen, s =5 %
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Abbildung 7.13: Amplitudenspektren der Frequenzgangfunktionen hsy des Aufbaus III fiir
unterschiedliche Pumpendrehzahlen, s = 5 %
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Abbildung 7.14: Phasenspektren der Frequenzgangfunktionen fg4 des Aufbaus 111 fiir unter-
schiedliche Pumpendrehzahlen, s =5 %
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Versuchsaufbau III s=5%
Betriebspunkt | Mode Modell Messung

np [min~!] folHa] &[5 | fo [Ha] & [s77]
500 I 7.76 0.707 767 0.548

I1 6.24 0.394 6.13 0.639

600 I - - 7.70 1.100

I - - 6.16 0.730

700 I 790 1.184 779 1.278

II 6.34 0.577 6.19 0.731

800 I - - 7.88 1.645

1I - - 6.22 0.913

900 I 8.06 2.067 8.02 2.009

11 6.44 0.762 6.25 1.187

Tabelle 7.2: Versuchsaufbau III, Eigenfrequenzen und Abklingkonstanten der Resonan-
zen aus Modell und Messung fiir verschiedene Pumpendrehzahlen

wird durch die Versuchsergebnisse bestétigt. In Abbildung 7.15 und Abbildung 7.16 sind die
Resonanzen des Versuchsaufbaus I, s. Abbildung 6.10, fiir die niedrigste Pumpendrehzahl,
np = 500, und die hochste, 900 min~!, dargestellt. Die Versuchsanordnung I ist hier mit
einem Drehzahlsweep von 3 bis 10 Hz erregt worden. Mit der Mefizeit ¢,,..s = 20 s betrigt die
Auflésung im Frequenzbereich abweichend von den anderen Messungen r; = 0.059 Hz. Die
Resonanzkurven zeigen fiir np = 500 min~!, daB sich die Dampfung in Abhéngigkeit vom
Schlupf verdndert, jedoch die Eigenfrequenz fiir simtliche Betriebspunkte nahezu konstant
bei ca. 5.9 Hz bleibt, s.a. Tabelle 7.3. Fiir np = 900 min~! zeigt neben der Dampfung auch
die Eigenfrequenz eine starke Abhingigkeit vom Schlupf. Sie wandert von f, = 5.4 Hz fiir
s =5 % bis fo = 5.8 Hz bei s =30 %. Im folgenden Abschnitt wird das Resonanzverhalten
fiir unterschiedlichen Schlupf niher betrachtet.

7.2.3 Die Resonanzen in Abhingigkeit vom Schlupf

DaB die Eigenfrequenzen sich iiber den Schlupf bei héheren Pumpendrehzahlen stéirker ver-
schieben als bei niedrigen, zeigen auch die Antriebsstrangmodelle, deren Betriebspunktab-
hangigkeit in Kapitel 5 untersucht worden ist. In Tabelle 7.3 und 7.4 sind die Resonanzkenn-
werte aus Modellrechnung und Messung fiir den Versuchsaufbau I angegeben. Die Ergebnisse
sind fiir np = 500 min~! in Abbildung 7.17 und Abbildung 7.18 jeweils gemeinsam in ei-
nem Diagramm aufgetragen. Qualitativ gibt das Modell den Verlauf der Eigenfrequenz und
der Dampfung des Versuchsaufbaus I gut wieder. Die Eigenfrequenz bleibt nahezu konstant
iiber den gesamten Betriebsbereich. Die Abweichung zwischen Modell und Messung liegen
im Bereich der Frequenzauflosung der FFT von ca. 0.06 Hz. Der Verlauf der Dampfung (Ab-
klingkonstante) des Modells weicht aber von dem gemessenen teilweise um mehr als 50 %
nach unten ab, so dafi quantitativ gesehen, das Dampfungsverhalten durch das Modell nur
mifig wiedergegeben wird.
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Abbildung 7.17: Versuchsaufbau I, np = 500 min~", Eigenfrequenzen Modell — Messung
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Abbildung 7.18: Versuchsaufbau I, np = 500 min™!, Abklingkonstanten Modell ~ Messung
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Abbildung 7.19: Versuchsaufbau I, np = 900 min~!, Eigenfrequenzen, Modell — Messung
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Abbildung 7.20: Versuchsaufbau I, np = 900 min~, Abklingkonstanten Modell — Messung
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Versuchsaufbau I 7p = 500 min™*
Betriebspunkt Modell Messung

s [%] foHz] &[5 | fo [Hz] 6 [s7"]
5 599 0.374 593 1.278
8 6.01 0.790 5.93 1.6l
10 6.03 0.969 587 1.644
12 598 0.962 5.87 1.644
15 594 0.951 5.87 1.278
20 591 0.770 5.81 1.278
25 592  0.572 587 1.278
30 594 0.446 587 1.096

Tabelle 7.3: Versuchsaufbau I, Eigenfrequenzen und Abklingkonstanten der Resonanzen
aus Modell und Messung in Abhéingigkeit vom Schlupf, np = 500 min~!

Versuchsaufbau I np = 900 min™!
Betriebspunkt Modell Messung

s [%] fo (Hz] 6 [s7'] | fo [Hz] & [s7"]
5 6.29 4.288 541 2.191
8 5.55  3.428 558 1.644
10 5.65 2.681 5.58 1.644
12 5.68 1.894 5.70 1.461
15 573 1.275 5,70 1.278
20 5.78 0.884 575 1.096
25 5.82  0.936 581 1.278
30 5.85 1.095 581 1.278

Tabelle 7.4: Versuchsaufbau I, Eigenfrequenzen und Abklingkonstanten der Resonanzen
aus Modell und Messung in Abh#ngigkeit vom Schlupf, np = 900 min™!

Ein anderes Bild zeigt der Vergleich bei np = 900 min~! in Abbildung 7.19 und 7.20. Sieht
man von der hohen Abweichung des Modells bei s = 5 % ab, so stimmt der Verlauf der
Eigenfrequenz zwischen Modell und Messung sehr gut iiberein. Die Dampfung zeigt aber,
daf} im unteren Schlupfbereich, s =5 --- 10 % hier der Wert des Modells bis zu 100 % iiber
dem Gemessenen liegt.

Fiir die Struktur mit 3 Freiheitsgraden des Antriebsstrangs nach Versuchsaufbau I tritt nur
eine einzige Eigenform auf. Es wird nun das Resonanzverhalten der Versuchsaufbauten 11
und III nach Abbildung 6.10 betrachtet, fiir die jeweils zwei Moden auftreten. Da fiir ho-
he Pumpendrehzahlen die Resonanzen des Antriebsstrangs die stirkste Abhingigkeit vom
Schlupf zeigen, werden fiir diese Versuche nur die Ergebnisse diskutiert, die sich bei der
hochsten Pumpendrehzahl np = 900 min~! ergeben haben. Sie sind fiir die Eigenfrequenzen
und Dampfungen beider Versuchsanordnungen in Tabelle 7.5 aus Modell und Messung ge-
geniibergestellt. Fiir jeden Betriebspunkt der hydrodynamischen Kupplung sind die Werte
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Versuchsaufbau II np = 900 min™?

Betriebspunkt | Mode Modell Messung

s [%] fo[Hz] 67" | fo[Hz] 4 [s7]
5 I 8.31 0.561 8.28 1.278
II 3.79  1.647 3.87 0.822

8 I 7 828 0.904 8.23 1.461
IT 3.93 1.428 3.89 0.913

10 I 8.25 0912 820 1.187
II 3.99 1.455 392 0913

12 I 821 0.815 8.17 1.004
I 4.04 1.238 395 0.913

15 | 820 0.596 8.20 0.822
11 411 0.909 4.01 0.822

20 I 820 0.398 8.20 0.822
II 416 0.637 4.04 0.730

25 I 822 0.351 8.23 0.822
11 4.18 0.719 4.07 0.822

30 I 824 0.330 8.23 0.822
II 419 0.890 4.04 0913

Versuchsaufbau III np = 900 min~!

Betriebspunkt | Mode Modell Messung
s [%) fo [Ha 57 | fo [He 6 [s™]
5 I 8.06 2.067 8.08 2.831

11 6.44 0.762 6.31 1.187
8 I 8.10 3.510 8.08 4.748
II 6.52 1.282 6.36 1.735
10 I 797 4319 785 7.214
I1 6.51 1.693 6.36 2.100
12 I 7.67 5.200 7.35 5.844
II 6.46 2.730 6.22 2922
15 I 7.35 3.600 724  3.652
II 6.20 3.514 6.02 3.196
20 I 740 2.326 7.32  2.739
I 6.06 2.296 6.05 2.374
25 I 7.53  2.357 735 2922
II 6.16 1.814 6.07 2.009
30 I 768 2155 7.59 2.831
II 6.23 1.375 6.13 1.644

Tabelle 7.5: Versuchsaufbau II und III, Eigenfrequenzen und Abklingkonstanten der Re-
sonanzen aus Modellrechnung und Messung in Abhéngigkeit vom Schlupf,
np = 900 min~?
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des Mode I und II angegeben. Zur Auswertung der Messungen an Versuchsaufbau II wird
entsprechend der Eigenform des Mode I nach Abbildung 7.10 das Element hy; und fiir Mode
IT das Element hg; der Frequenzgangmatrix betrachtet. Das Element hs; gibt die Systemant-
wort des 2. Freiheitsgrades und hg, die des 3. Freiheitsgrades auf die Erregung an Achse 1
wieder. Die Frequenzgangfunktionen sind fiir die verschiedenen Betriebspunkte in Abbildung
7.21 und Abbildung 7.22 dargestellt. Es ist gut zu erkennen, daff die Resonanz des Mode
II sich auf den 2. Freiheitsgrad kaum auswirkt, wihrend der Mode I an Freiheitsgrad 3 eine
deutliche Resonanziiberhhung aufweist. Dieser Sachverhalt stimmt mit den Eigenformen
des Antriebsstrangmodells fiir den Versuchsaufbau II in Abbildung 7.10 iiberein: fiir Mode
IT des Modells verschwindet die Amplitude des 2. Freiheitsgrades, fiir Mode I besitzt der
3. Freiheitsgrad eine deutliche Auslenkung.

An der Lage der Kurvenmaxima der Frequenzgangfunktionen ist zu sehen, da die Eigen-
frequenzen beider Moden sich bei Veranderung des Betriebspunktes kaum verschieben und
nahezu konstant iiber den gesamten Schlupfbereich sind. In Abbildung 7.23 und 7.24 sind
die Ergebnisse fiir Mode I und IT dargestellt. Die Eigenfrequenzen von Modell und realem
System stimmen sehr gut iiberein. Es ist zu erkennen, dafl der Dadmpfungsverlauf des Mode
II von den Antriebsstrangmodellen besser wiedergegeben werden kann als der des Mode 1.
Aus der Zeigerdarstellung der Eigenformen des Versuchsaufbaus II in Abbildung 7.10 ist
zu entnehmen, daf} fiir Mode II die Freiheitsgrade 3 und 4 der Kupplungslaufrider einen
Phasenunterschied von nur ca. 60° besitzen. Das bedeutet, daf§ die Relativverdrehung der
Kupplungslaufrider gegeniiber Mode I kleiner, und damit der Einflul des hydrodynamischen
Ubertragungsverhaltens der Kupplung auf die Resonanz geringer ist. Da der 2. Freiheitsgrad
in diesemn Mode unbeteiligt ist, 148t sich diese Eigenform anschaulich beschreiben: die Kupp-
lung (beide Laufréder) ,schwingt gegen“ die Drehmasse des 1.Freiheitsgrades. Wesentlich
hierbei ist, daB die beiden Kupplungslaufrider im Gegensatz zu Mode I annidhernd phasen-
gleich sind. Da bei der Eigenform des Versuchsaufbaus I die Verhiltnisse &hnlich sind (s.
Abbildung 7.10), kann man folgern, dafi die Dampfung derjenigen Eigenformen nur mifig
wiedergegeben werden kann, in denen die Schwingungen der beiden Kupplungslaufrader
einen geringen Phasenunterschied aufweisen.

Der Versuchsaufbau III zeichnet sich dadurch aus, dafi er an beiden Kupplungsseiten re-
sonanzfiahige Teilstrange besitzt. In den Abbildungen 7.25 und 7.26 sind die Amplituden-
spektren der Frequenzgangfunktionen hg; und hyy dargestellt. Hier gibt das Element hoy; die
Systemantwort am Pumpenlaufrad fiir die Erregnung an Achse 1 und hy4 die Antwort am
Turbinenlaufrad fiir die Erregung an Achse 2 wieder. Anschaulich entspricht der Mode 1
der Resonanz des Teilstrangs an der Turbinenseite, der Mode II der des an der Pumpensei-
te. Eine strenge Trennung zwischen diesen beiden Resonanzen ist aber eigentlich durch die
Kopplung der hydrodynamischen Kupplung nicht mehr méglich, da fiir beide Moden der je-
weils andere Teilstrang ebenfalls mitschwingt. Dieser Sachverhalt ist gut in den Eigenformen
des Modells fiir Versuchsaufbau III zu erkennen, s. Abbildung 7.10. Beide Moden zeigen in
Abbildung 7.25 und Abbildung 7.26 eine sehr starke Betriebspunktabhingigkeit beziiglich
ihres Resonanzverhaltens. Im Amplitudenspektrum von hg; ist zu erkennen, dafl bei pum-
penseitiger Erregung (Achse 1) keine Resonanz des Turbinenstrangs auftritt, umgekehrt aber
bei Erregung an der Turbinenseite (Achse 2) die Resonanz des Pumpenstrangs wesentlich
den Verlauf des Amplitudenspektrums hzs mitbestimmt. Besonders hervorzuheben ist der
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Abbildung 7.21: Amplitudenspektren der Frequenzgangfunktionen hg des Aufbaus II fiir
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Abbildung 7.22: Amplitudenspektren der Frequenzgangfunktionen hs; des Aufbaus II fiir

np = 900 min™?
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Abbildung 7.25: Amplitudenspektren der Frequenzgangfunktionen hy; des Aufbaus IH fiir
np = 900 min~"
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Abbildung 7.26: Amplitudenspektren der Frequenzgangfunktionen hgy des Aufbaus III fiir
np = 900 min~*!
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Amplitudenverlauf hsy der Modelle fiir s = 10 % und s = 12 % in Abbildung 7.26. In diesen
Spektren ist keine deutlich ausgepriagte Resonanzfrequenz mehr zu erkennen. Die Werte fiir
die Diampfung miissen fiir diese beiden Betriebspunkte unter Vorbehalt betrachtet werden.
In Abbildung 7.27 und Abbildung 7.28 sind die Eigenfrequenzen und Dampfungen aus der
Messung und der Modellrechnung fiir die Moden I und II aufgetragen. Der Verlauf der Eigen-
frequenzen des Modells stimmt gut mit den aus der Messung bestimmten Werten tiberein.
Auch der Dampfungsverlauf der Modelle zeigt eine gute Ubereinstimmung mit den MeBwer-
ten. Erwartungsgemaf liegt die Dampfung des Mode II fiir das Modell im Betriebspunkt
s =10 % zu hoch.

Die Ergebnisse der Versuche zeigen, daB durch die Verwendung der linearen Black-Box-
Modelle der hydrodynamischen Kupplung das reale Resonanzverhaltens des Antriebsstrangs
gut abgebildet werden kann. Als Einschrankung ist zu nennen, daf8 die berechneten Werte
der Dampfung fiir die Eigenformen, bei denen die Kupplungslaufrider eine geringe Pha-
sendifferenz aufweisen, stark von der Diampfung am realen System abweichen kénnen. Die
zusitzlich auftretenden irrelevanten Moden III und IV der Antriebsstrangsmodelle (s. Kapi-
tel 5) kénnen, wie erwartet, experimentell nicht nachgewiesen werden.




Kapitel 8
Die Simulation dynamischer Vorginge

Simulationsrechnungen im Zeitbereich erméglichen eine Voraussage des zeitlichen Verlaufes
der Drehzahlen und Drehmomente eines Antriebssystems. In diesem Kapitel soll die Lei-
stungsfahigkeit der linearen sowie der nichtlinearen Kupplungsmodelle zur Simulation dy-
namischer Vorginge eines Antriebsstrangs mit der hydrodynamischen Kupplung untersucht
werden.

Hierzu wird der Antriebsstrang auf dem Versuchsstand durch die Vorgabe von verschiedenen
Sollwertfunktionen erregt. Als Eingangsgrofien fiir das Simulationsmodell werden gemesse-
nene Groflen verwendet, so dafl ein direkter Vergleich der realen Systemantwort mit den
Simulationsergebnissen durchgefiihrt werden kann.

e Fiir die Simulation mit den linearen Antriebsstrangmodellen wird das System 1. Ord-
nung (Modifiziertes Zustandsmodell) nach Gl.(4.72) herangezogen, das in Abschnitt
4.2.7 aufgestellt wurde, um eine numerische Differenzierung der Eingangsgrofien zu
vermeiden.

e Das diskrete Differenzengleichungssystem G1.{4.95) bildet das Modell fiir die Simula-
tion der nichtlinearen Antriebsstrangmodelle.

8.1 Das E/A-Modell zur Simulation

Die Teilsystembetrachtung des Antriebsstrangs am Versuchsstand, wie sie bei den expe-
rimentellen Untersuchungen zum Resonanzverhalten vorgenommen worden ist, liefert als
mechanisches Ersatzmodell das momenterregte Schwingungssystem nach Abbildung 8.1 a.
Die Eigenfrequenzen dieses Systems ergeben sich aus der Betrachtung des frei gelagerten
Wellenzuges, der aufgrund der fehlenden elastischen Verbindung der Kupplungslaufriader 2
Starrkérperrotationen besitzt, vgl. Abbildung 5.4. Die Real- und Tmaginarteile der zugehori-
gen Eigenwerte verschwinden. Das bedeutet, dafl das Modell fiir w = 0 Hz, also im stationéren
Fall, grenzstabil ist. Dieser Sachverhalt stimmt mit der Theorie von frei gelagerten, rotatori-
schen Systemen iiberein. Sind bei der Simulation mit stationérer periodischer Erregung um
einen Betriebspunkt das mittlere An- und Abtriebsmoment nicht exakt im Gleichgewicht,
wandert die Losung der Drehzahlen aus dem vorgegebenen Betriebspunkt heraus. Daher
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ist die Simulation des momenterregten Systems zur Validierung der Modelle unter Vorgabe
von gemessenen Grofen ungeeignet. Das Auswandern des realen Antriebsstrangs aus einem
vorgebenem Betriebspunkt wird im Gegensatz zu dem Modell durch die am Versuchsstand
vorhandene Regelung verhindert.

Teilsystemgrenze fiir n-erregtes Modell

61 02 63 1 0a
M, : : N M
e L AN ‘R TM—L
! b |
—— — [ | ——t—
m : N2 n3 I Ny

M;(t) — AS-Modell — n,

(t
(t

My(t) — (M-erregt) ——= nagt na(t) —> (n-erregt) — ny(t)
t

% ny(t) ——=| AS-Modell — ny(t)
)
)

a) b)

Abbildung 8.1: E/A-Konfiguration des Antriebsstrangmodells des a) frei gelagerten (mo-
menterregt) und b) des gefesselten (drehzahlerregt) Systems; Versuchsauf-
bau 111

Um ein Simulationsmodell zu erhalten, das stationér stabil ist, wird daher die Systemgrenze
um den Antriebsstrang enger gezogen, so daf} die bisherigen Randfreiheitsgrade 1 und 4 nicht
dazugehoren und man ein Zweigroflensystem erhilt, s. Abbildung 8.1. Das so entstandene
Teilsystem ist an den Randern eingespannt, die Erregung erfolgt dementsprechend durch
die Drehzahlen n; und ny. Aufgrund der Verdnderung der Systemgrenze verdndern sich ent-
sprechend die mechanischen Randbedingungen, so daf§ sich fiir die freien Schwingungen des
drehzahlerregten Systems jeweils andere Eigenwerte ergeben als bei dem momenterregten
System. Starrkorperrotationen treten bei den Eigenschwingungen des drehzahlerregten (ge-
fesselten) Systems nicht mehr auf. Da sich mit der Systemgrenze aber auch entsprechend die
Eingangsgroflen verdndern, sind die Antworten der Modellausgangsgrofien ny(t) und ns(t)
des moment- und des drehzahlerregten Modells nach Abbildung 8.1 a und 8.1b identisch.

Fiir die hier vorgestellten Zeitbereichssimulationen wird das drehzahlerregte Antriebsstrang-
modell nach Abbildung 8.1b fiir den Versuchsaufbau III mit den Modellparametern nach
Tabelle 7.1 verwendet; die Angaben fiir #; und 6, verlieren hier ihre Bedeutung. Als In-
tegrationsverfahren bei der Simulation der linearen Antriebstrangmodelle wird die Vor-
schrift nach RUNGE-KUTTA 4. Ordnung verwendet. Die Schrittweite ist dabei durch die
mit freee = 1904.8 Hz diskretisierten MefBwerte auf At = —— festgelegt.

f Tast

8.2 Systemerregung

Da als Systemerregung fiir die Simulation die am Versuchsaufbau gemessenen Grofien ver-
wendet werden, ist die Bandbreite der Erregerfunktionen durch die versuchstechnischen



8.2. Systemerregung 153

My(® [Nm] 2)

400

0 2 4 5 8 10
—= t[s]

n1 (@) c)
10
8
6
4
2
0 . ,

0 10 20 10 20

B
—— f[Hz]

30
— f [Hz]

Abbildung 8.2: Zur Erregung des Versuchsaufbaus III a) Erregersignal Moment M; (Rau-
schen) b) FFT des Erregersignals M; c¢) FFT der Drehzahl n; d) FFT der
Pumpendrehzahl np = ng

Moglichkeiten eingeschrinkt. Wie schon in Abschnitt 6.2.2 erwihnt wurde, ist fiir eine stabile
Drehzahlregelung des Versuchsaufbaus III an jeder Achse zwischen der Antriebseinheit und
der Torsionsfeder ein Massentrigheitsmoment von ca. 1 kgm? notwendig. Diese Drehmassen
wirken zusammen mit der Torsionsfeder als mechanischer Filter, so daB nur noch Erreger-
frequenzen wenig oberhalb der Eigenfrequenzen von Pumpen- und Turbinenstrang bis zur
hydrodynamischen Kupplung weitergeleitet werden. Als Beispiel hierzu ist in Abbildung 8.2 a
der Zeitverlauf des Erregermomentes M; an Achse 1 dargestellt, das mit einer pseudobinédren
Rauschfunktion [25], [7] erzeugt worden ist. Die Abbildung 8.2b zeigt die FFT des Erregersi-
gnals, die deutlich noch Frequenzen oberhalb von 10 Hz aufweist. Diese sind in den Spektren
des Momentes M> (s. Abbildung 6.10) und der Pumpendrehzahl np nicht mehr enthalten.
Das bedeutet, daB in den hier durchgefiihrten Versuchen die hydrodynamische Kupplung
innerhalb des Antriebsstrangs mit maximal f,., = 10 Hz erregt werden konnte, so dafl eine
Validierung der Kupplungsmodelle bzw. der Antriebsstrangmodelle auch nur bis zu dieser
oberen Grenzfrequenz erfolgen kann. Der giiltige Frequenzbereich der linearen als auch der
nichtlinearen Modelle, der zwischen 0 Hz und ca. 15 Hz liegt, wird also nur bis ca. 10 Hz
angesprochen.

Aus den beschriebenen Griinden lassen sich nur relativ geringe Beschleunigungen der einzel-
nen Drehmassen des Antriebsstrangaufbaus erreichen. So fiihrt beispielsweise die Sollwert-
vorgabe einer Drehzahl-Rechteckschwingung an Achse 1 fiir n; mit einer Amplitude von
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40 min~' und einer Frequenz von 3 Hz selbst bei optimal eingestellten Regelparametern nur
zu einem sinusdhnlichen Drehzahlistwertverlauf. Damit beschrinks sich die Systemerregung
des Antriebsstrangs auf die folgenden Erregerfunktionen:

1. Erregung mit periodischen Funktionen
2. Erregung mit Gleitsinusfunktion

3. Erregung mit pseudobindrem Rauschen

8.3 Zeitsimulationen der linearen Kupplungsmodelle

Die im vorangegangenen Kapitel beschriebene Eigenwertanalyse des Antriebsstrangs ent-
spricht der Anwendung der linearen Kupplungsmodelle im Frequenzbereich. Geringe Abwei-
chungen im Frequenzbereich zwischen Modell und System haben auf das Modellverhalten im
Zeitbereich grofien Einflu, so daf hier hohere Forderungen an die Modellgiite gestellt wer-
den. Die Simulation im Zeitbereich ist damit besonders wichtig zur Beurteilung der Qualitit
der linearen Kupplungsmodelle zur Antriebsstrangberechnung.

8.3.1 Umschaltung der Teilmodelle

Die Drehzahlen und Drehmomente der an Versuchsaufbau III durchgefiihrten Messungen zur
Verifikation der Antriebsstrangmodelle im Zeitbereich liegen innerhalb der Giiltigkeitsberei-
che der linearen Kupplungsmodelle, die fiir die Pumpendrehzahl np = 900 min™! (s. Abbil-
dung 5.2, Modellreihe 9xx) erstellt worden sind. Bei der Simulation von Vorgéangen, die durch
mehrere Teilmodellbetriebsbereiche verlaufen, wird eine Modellumschaltung vorgenommen.
Das aktuelle Teilmodell wird wahrend der Rechnung nur in Abhéngigkeit der Turbinendreh-
zahl nr bestimmt, da der zulissige Bereich fiir die Pumpendrehzahl np = 900 £ 40 min~!
bei allen Teilmodellen derselbe ist. Die Giiltigkeitsbereiche der einzelnen Teilmodelle sind im
Verlauf der stationiren Kennlinie in Abbildung 8.3 dargestellt, die Umschaltpunkte durch
gestrichelte, senkrechte Linien gekennzeichnet. Hat die simulierte Turbinendrehzahl den ak-
tuellen Teilbetriebsbereich iiberschritten, erfolgt eine Umschaltung zu dem neuen Teilmodell.
Hierzu sind zwei Schritte notwendig:

1. Die Systemmatrix des noch aktuellen Zustandsraummodells G1.{4.72) fiir den Antriebs-
strang wird mit der des neuen Teilmodells ausgetauscht.

2. Die vom mittleren Betriebspunkt der Teilmodelle abhéingigen Elemente (Mg p, M 1)
des Erregervektors, s. G1.(4.72), werden ebenfalls fiir den neuen Modellbereich aktua-
lisiert.

Da das Zustandsraummodell des Antriebsstrangs mit absoluten Drehzahlen arbeitet, braucht
bei der Modellumschaltung fiir das neue Modell keine Anfangswertberechnung durchgefiihrt
zu werden.
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Abbildung 8.3: Modellbetriebsbereiche der linearen Antriebsstrangmodelle, Anp = =+ 40
min~!, stationire Kennlinie fiir Pumpendrehzahl np = 900 min™!

Die linearen Teilmodelle der Kupplung sind fiir Drehzahlschwankungen von An = 440 min™!
um den jeweiligen Betriebspunkt giiltig, so daB sich die Giiltigkeitsbereiche benachbarter
Teilmodelle in einem Ubergangsbereich iiberschneiden. Es ist somit zwischen dem Giiltig-
keitsbereich eines Teilmodells und dessen bei der Simulation verwendeten Modellbetriebs-
bereich zu unterscheiden. Als Beispiel ist der Ubergangsbereich fiir die Modelle 7 und 8
in Abbildung 8.3 gekennzeichnet. Fiir méfige Beschleunigungen, bei denen eine Umschal-
tung innerhalb dieser Ubergangsbereiche stattfinden kann, ist eine iterative Bestimmung des
aktuell giiltigen Teilmodellbereiches nicht erforderlich.

8.3.2 Ergebnisse

Auf den folgenden Seiten sind die Simulationsergebnisse fiir verschiedene Erregerfunktionen
abgebildet. Die einzelnen Plots bestehen jeweils aus vier Diagrammen. In der linken Hailfte
sind die Eingangsgrofien des Simulationsmodells, die Drehzahlen ny (Achse 1) und ny (Achse
2), aufgetragen. In der rechten Halfte sind die Drehzahlen n, und ns aus Messung und
Simulation gemeinsam fiir den direkten Vergleich dargestellt. Die gemessenen Groflen sind
durchgezogen, die Simulationsergebnisse gestrichelt eingezeichnet. Die Drehzahlen n, und n3
entsprechen der Pumpen- und der Turbinendrehzahl der hydrodynamischen Kupplung.

Als erstes wird die Drehzahlerregung innerhalb des Giiltigkeitsbereiches eines Teilmodells
betrachtet. Das bedeutet, daB die Drehzahlamplituden von Pumpe und Turbine maximal
Any = Ans = 40 min~! betragen. Als Beispiel wird das Modell 2 fiir s = 8 % herangezogen.
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s=8%
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Abbildung 8.6: Simulation mit Teilmodellumschaltung, mittlerer Schlupf s = 25 %
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Abbildung 8.7: Simulation fiir groBe Erregeramplituden Any = 4100 min~!, Erregerfre-
quenzen f, =7Hz, f,, =85Hz (t >4.7s),s=15%
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Abbildung 8.9: Simulation iiber gesamten Giiltigkeitsbereich
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Abbildung 8.10: Simulation bei Uberschreiten des Giiltigkeitsbereiches
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Abbildung 8.11: Simulation mit Teilmodellumschaltung fiir Drehzahl-Rauscherregung
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Abbildung 8.12: Simulation ohne Teilmodellumschaltung fiir Drehzahl-Rauscherregung,
Ang =40 mint, s=15%
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Abbildung 8.13: Simulation fiir Drehzahl-Rauscherregnung mit grofien Erregeramplituden
Ang =100 min™t, s =15 %
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Abbildung 8.14: Simulation fiir Sweeperregung der Drehzahl n,, turbinenstrangseitige Erre-
gung von 2 bis 12 Hz, s = 20 %
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Abbildung 8.15: Simulation fiir Sweeperregung der Drehzahl n;, pumpenstrangseitige Erre-
gung von 2 bis 12 Hz, =20 %
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Die vorgegebene Erregerfrequenz betrigt pumpenseitig (Drehzahl n;) f,, = 7 Hz und turbi-
nenseitig (Drehzahl ny) f,, = 8.5 Hz. Da die Eigenfrequenz des Versuchsaufbaus III fiir den
Pumpenstrang bei ca. 6 Hz und fiir den Turbinenstrang bei ca. 8 Hz liegt (vgl. Abschnitt
7.2.3), handelt es sich an beiden Strangseiten um iiberkritische Erregung. In Abbildung 8.4 ist
die Simulation mit Modellumschaltung und zum Vergleich in Abbildung 8.5 ohne Modellum-
schaltung, nur mit Teilmodell 2, dargestellt. Bis auf einen geringen Phasenunterschied zeigen
beide Rechnungen eine gute Ubereinstimmung zwischen Modell und Messung. Die Unter-
schiede der Simulation mit und ohne Teilmodellumschaltung sind verschwindend gering, so
dafl die Eignung des verwendeten Umschaltkriteriums bestitigt wird. Im weiteren werden
die Rechnungen, wenn nicht anders erwahnt, mit der Teilmodellumschaltung durchgefiihrt.

In Abbildung 8.6 ist die Simulation fiir einen anderen Betriebspunkt mit Schlupf s = 25 %
unter sonst gleichen Bedingungen (f,, = 7 Hz, f,, = 8.5 Hz) gezeigt. Die Erregeramplituden

betragen hier ebenfalls An, = An, = 40 min~! .

In Abbildung 8.7 ist die Simulation fiir turbinenstrangseitige Erregeramplituden von ma-
ximal Ang = 100 min~! dargestellt. Die pumpenstrangseitigen Amplituden betragen ca.
An, = 60 min~!. Wahrend der Simulation werden aufgrund der grofien Erregeramplitude
der Drehzahl n4 die Modellbetriebsbereiche 1 bis 7 nach Abbildung 8.3 durchfahren. Die Er-
regung n; um den mittleren Betriebspunkt von s = 15 % beginnt pumpenseitig ab ¢ = 1 s mit
7 Hz. Ab t = 4.8 s wird die Erregung n, mit 8.5 Hz vorgegeben. Messung und Simulation der
Drehzahlverliufe ns und n4 zeigen fiir diese Erregerfrequenzen gute Ubereinstimmung. Unter
ansonsten gleichen Vorgaben am Versuchsstand wird die Erregerfrequenz der Drehzahl n;
auf 5 Hz und die der Drehzahl n, auf 6 Hz abgesenkt, s. Abbildung 8.8. Die Erregung von n,
startet zum Zeitpunkt ¢ = 1 s. Gut zu erkennen ist, dafl die Amplitude An; zunichst nur ca.
Any = 40 min~! betragt. Wird die Erregung ab ¢t = 4 s an Drehzahl n, zugeschaltet, entsteht
im Drehzahlverlauf von n; und n4 eine Schwebung. Interessant hierbei ist, daf§ die turbinen-
seitige Erregung an Achse 2 sich auf die Pumpenseite auswirkt und im Drehzahlverlauf n; zu
erkennen ist. Eine solche Auswirkung ist bei dem vorherigen Versuch, Abbildung 8.7, nicht zu
erkennen. Die Simulationsergebnisse geben das gemessene Systemverhalten nur ungeniigend
wieder. Die Drehzahlamplituden von n, und ng wachsen bis auf das vier- bis fiinfache der ge-
messenen an. Die Untersuchung der Eigenwerte des drehzahlerregten Antriebsstrangsystems
zeigt, dafl das Modell des Versuchsaufbaus III bei ca. fo = 5 Hz eine Eigenfrequenz mit
dem zughorigen Realteil (Abklingkonstante) A, = —0.43 s~! besitzt. In Abbildung 8.16 sind
als Beispiel die Eigenformen der Moden I und II des Antriebsstrangmodells fiir s = 10 %
abgebildet. Wie im Zeigerdiagramm des Mode II zu sehen ist, schwingen die Freiheitsgrade
2 und 4 der Kupplungslaufrider mit nur geringem Phasenunterschied. In Abschnitt 5.5 ist
auf die Problematik der ungenauen Abbildung der Dampfung durch das Kupplungsmodell
fiir solche Eigenformen schon eingegangen worden. Hier zeigt sich, wie empfindlich das Mo-
dell im Zeitbereich auf Ungenauigkeiten bei der Abbildung im Frequenzbereich reagiert. Die
zu dieser Eigenfrequenz zugehorige Dampfung ist, wie das Simulationsergebnis des erregten
Systems zeigt, zu niedrig. Eine Erregung in der Eigenfrequenz des Mode II fiihrt zu starken
Abweichungen gegeniiber den gemessenen Werten.

In Abbildung 8.9 ist die Simulation einer Drehzahlrampe des Turbinenstrangs gezeigt. Aus-
gehend von dem stationdren Betriebspunkt mit einem Schlupf von ca. s = 30 % wird der
gesamte Betriebsbereich durchfahren. Die Flankensteilheit der Drehzahlrampe betragt ca.
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Abbildung 8.16: Versuchsaufbau I1I, Mode I und Mode II des Antriebstrangmodells fiir Dreh-
zahlerregung, Teilmodell 3, s = 10 %

1500 min—!s~!. Hier wird die Eigenfrequenz (Mode II) des Modells nur leicht angeregt.

Abbildung 8.10 zeigt eine Simulation bei der der Giiltigkeitsbereich der linearen Teilmodelle
stark {iberschritten wird. Die Drehzahlamplitude der Turbine wandert bis zu 150 min™' unter
die untere Grenze von 590 min~', vgl. Abbildung 8.3. Das Uberschreiten des Giiltigkeitsbe-
reiches fiihrt zu starkem Uberschwingen der simulierten Lésung.

In den bisher gezeigten Rechnungen sind an der Pumpen- und Turbinenseite des Antriebs-
strangs nur stationdre, periodische Erregungen vorgegeben worden. Zur Untersuchung des
Verhaltens bei transienter Erregung wird nun an Achse 1 und Achse 2 ein pseudozufilliges
Rauschsignal erzeugt, so daf in den Drehzahlsignalen der Erregergrofien des Modells, n; und
n4, Frequenzen bis ca. 10 Hz enthalten sind, vgl. 8.2. Abbildung 8.11 zeigt die Simulation
eines Rauschsignals, dessen Amplituden im Giiltigkeitsbereich des Teilmodells 5, s = 15 %,
liegen. Die Berechnung erfolgt mit Teilmodellumschaltung. Zum Vergleich ist in Abbildung
8.12 das Ergebnis fiir dieselbe Erregung ohne Teilmodellumschaltung dargestellt. Beide Si-
mulationen zeigen, dafl der Verlauf der Pumpen- und Turbinendrehzahl nur im Mittel, d.h.,
die Dynamik nur schwach wiedergegeben wird. Eine FFT der Modellsystemantworten 7
und nj zeigt, daBl diese in erster Linie die oben erwéhnte Eigenfrequenz des Antriebsstrang-
modells bei ca. 5 Hz enthalten. Durch die Rauscherregung wird das Modell hauptsichlich
in dieser HEigenirequenz erregt. Es ist gut zu erkennen, das ohne Teilmodellumschaltung ein
geringeres Uberschwingen der Losung auftritt. Die Umschaltung verstirkt zusitzlich zur
Rauscherregung die Anregung des Antriebsstrangmodells. Die Simulation tiber einen grofien
Betriebsbereich kann jedoch nur mit Teilmodellumschaltung erfolgen. In Abbildung 8.13 ist
das Ergebnis der Rechnung bei Rauscherregung mit Drehzahlamplituden von Ang = +100
min~! fiir zehn Sekunden dargestellt. Der mittlere Betriebspunkt liegt bei s = 10 %. Durch
die grofien Drehzahlamplituden wird zwischen den Teilmodellen 1 bis 6 umgeschaltet. Auch
hier ist ein teilweise starkes Uberschwingen der Losung zu erkennen.

In Abbildung 8.14 ist die Simulation fiir eine Sinussweeperregung mit der Drehzahl n; an
der Turbinenstrangseite dargestellt. Der mittlere Betriebspunkt liegt bei s = 20 %. Die Er-
regerfrequenz variiert innerhalb der ersten 30 Sekunden kontinuierlich von 2 bis 12 Hz. Gut
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zu erkennen ist im Zeitverlauf von n; die Resonanz des Pumpenstrangs mit kleinen Ampli-
tuden und im Zeitverlauf von n4 die Resonanz des Turbinenstrangs mit grofien Amplituden.
Die simulierten Drehzahlen zeigen vor allem bei Erreichen der Erregerfrequenz von 5 Hz bei
ca. t = 9 s ein deutliches Uberschwingen. Bei Erregung an der Pumpenseite in Abbildung
8.15, unter sonst gleichen Bedingungen, tritt nach Durchfahren der 5 Hz auch fiir héhere
Frequenzen Uberschwingen auf.

Die Ergebnisse zeigen, da§ die Simulation im Zeitbereich mit den linearen Antriebsstrangmo-
dellen zu Schwierigkeiten fiihrt, die auf die Verwendung der linearen Black-Box-Modelle der
hydrodynamischen Kupplung zuriickzufiihren sind. Daher sind die linearen Modelle fiir diese
Anwendung nur bedingt einsetzbar. Wie bei der Untersuchung der Eigenwerte und Eigenfor-
men der linearen Modelle gezeigt wurde, gibt das Antriebsstrangmodell die Dampfung der
Eigenschwingungen, bei denen die Kupplungslaufrader nur eine geringe Relativbewegung be-
sitzen (kleine Phasendifferenz), nur ungenau wieder. Bei der Simulation im Zeitbereich kann
diese Eigenschaft auf starke Abweichungen vom realen Verhalten des Systems fithren. Fiir
stationare, periodische Erregungen, die nicht diese kritischen Eigenformen des Modells anre-
gen, liefern die linearen Modelle gute Ergebnisse. Dies gilt auch fiir das Durchfahren mehrerer
Teilmodellbetriebsbereiche der Kupplung mit méfiger Beschleunigung. Durch eine der Zeitsi-
mulation vorangehende Analyse der Eigenformen des Modells kann {iberpriift werden, ob das
Modell kritische Moden mit einer geringen Phasendifferenz der Kupplungsfreiheitsgrade be-
sitzt. In Abschnitt 5 wurde gezeigt, dafl diese nicht nur vom Kupplungsmodell sondern auch
von den Tragheiten, Steifigkeiten und Dampfungen des gesamten Antriebsstrangs abhangen.

8.4 Zeitsimulationen der nichtlinearen Modelle

Aufgrund der nichtlinearen Struktur der diskreten Modellansédtze zur Identifikation des
Kupplungsverhaltens ist es moglich, einen grofien Betriebsbereich abzubilden. Dadurch kann
mit nur einem nichtlinearen Modell ein groflerer Bereich abgedeckt werden als mit den 8
linearen Teilmodellen insgesamt. Die Umschaltung von einzelnen Teilmodellen fiir unter-
schiedliche Betriebsbereiche entfllt hierdurch. Ein weiterer wesentlicher Unterschied zu den
linearen Modellen ist, daf§ hier die Modellein- und ausginge die absoluten Drehzahlen und
Drehmomente sind. Damit wird auch das stationdre Verhalten der Kupplung erfafit.

Nichtlineares Modell, Grad n = 3

Ordnungen der Modellterme
Nichtlinearitat v des Grades v
y=1|pu=4 p1z =4
=1 g2 =1
Yy=2|py =4 P =4
Yy=n=3 pa=1 piz=1
Parameteranzahl np,,: 104

Tabelle 8.1: Modellstruktur des nichtlinearen Modellansatzes
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Abbildung 8.17: Giiltigkeitsbereich des nichtlinearen Antriebsstrangmodells, Anp = 4 100
min~!, stationire Kennlinie fiir Pumpendrehzahl np = 900 min™!

In Abbildung 8.17 ist der Giiltigkeitsbereich des verwendeten nichtlinearen Kupplungsmo-
dells dargestellt, dafl bei einem mittleren Betriebspunkt mit Schlupf s = 20 % und der
Pumpendrehzahl np = 900 min~! identifiziert worden ist. Zur Identifikation wurde auf der
Pumpenseite die Erregung mit np = 900 4 100 min™! und auf der Turbinenseite mit
np = 720 + 200 min~! durchgefiihrt. Der zulissige Modellbereich betrigt somit fiir die
Pumpenraddrehzahl np = ny = 800 min~! bis 1000 min~! und fiir die Turbinendrehzahl
np = ng = 520 min~! bis 920 min~'. Fiir den Kupplungsmodellansatz nach Gl.(4.8) wurde
eine Struktur mit Nichtlinearitdtsgrad n = 3 verwendet. Die Ordnungen der einzelnen Mo-
dellterme sind in Tabelle 8.1 angegeben. Nach Gl.(4.9) ergibt sich fiir jede Gleichung des
Kupplungsmodells 52 und somit insgesamt 2 - 52 = 104 Modellparameter, s.a. Anhang D.

Die bei der Simulation des diskreten nichtlinearen Antriebsstrangsmodells verwendete Schritt-
weite At ist durch das Kupplungsmodell bestimmt. Bei der Identifikation wurden die gemes-
senen Groflen zunédchst mit einer Abtastfrequenz von fr.g = 2000 Hz diskretisiert. Fiir die
Paramterschatzung des Modells wurde ein Resampling vorgenommen, so dafl das Modell fiir
eine Abtastfrequenz von frsamp = 100 Hz ermittelt wurde. Hierdurch ist die Schrittweite At
festgelegt

At =AT = 1
fRsamp

= 00ls. (8.1)

Sie ist in den Modellparametern implizit enthalten und kann nicht verdndert werden. Die
Simulation mit den diskreten nichtlinearen Modellen ist dadurch auf eine einzige Schrittweite
von At = 0.01 s beschrinkt.
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Abbildung 8.18: Simulation fiir grofle Erregeramplituden Any
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Abbildung 8.19: Simulation fiir grofle Erregeramplituden Any
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Abbildung 8.20: Simulation fiir groBe Erregeramplituden Any = %100 min™!, Erregerfre-
quenzen f,, =4 Hz, f,, =5Hz
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Abbildung 8.21: Simulation fiir Drehzahl-Rauscherregung
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Abbildung 8.22: Simulation fiir Drehzahl-Rauscherregnung mit grofien Erregeramplituden

Anp = 4100 min™!
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Abbildung 8.23: Simulation bei Uberschreiten des Giiltigkeitsbereiches



8.4. Zeitsimulationen der nichtlinearen Modelle

169

Drehzahl ny [1/min] Drehzahl ny (Pumpe) [1/min]

1000— 1000 —

800 — 800

7003 7003 Messung :

600-; 600—3 Simulation: — - - -
= =

500_Ill"l_rlﬂlTI—fl![lIlwHIIIIIH[HI"I—' 500—llll‘illlillllllHl]—IllI‘llll}lll!‘
0 1 2 3 4 5 6 7 0 1 2 3 4 5 6 7
Drehzahl ny4 [1/min] Drehzahl n4 (Turbine) [1/min]

1000— -3

900 = 900 =

soo—? 800%

700 = 7003

600 600 -}

500—IIII‘[_HII]TUIIIIII|IHI|HH|IIII] 500—IIII|IIII[IHI]III||IIH|ITII]III—!_!
0 1 2 3 4 5 6 7 ] 1 2 3 4 5 6 7

—» [ [s]

Abbildung 8.24: Simulation iiber gesamten Giiltigkeitsbereich
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Abbildung 8.25: Simulation fiir Sweeperregung der Drehzahl n;, pumpenstrangseitige Erre-

gung von 2 bis 12 Hz
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8.4.1 Ergebnisse

Um einen direkten Vergleich mit den Simulationsergebnissen der linearen Modelle durchfiihren
zu kénnen, werden hier im wesentlichen dieselben MeBwerte fiir den Modelleingang verwen-
det, wie bei den linearen Modellen.

Die Antwort der Pumpen- und Turbinendrehzahl auf eine stationire Erregung der Drehzahl
ny mit 7 Hz und durch n4 mit 8.5 Hz ist in Abbildung 8.18 dargestellt, vgl. Abbildung 8.7.
Der mittlere Betriebspunkt liegt bei s = 15 %. Messung und Simulation stimmen fiir diese
Erregerfrequenzen sehr gut {iberein. Wird unter sonst gleichen Bedingungen die Erregerfre-
quenz fiir n; auf f,,, = 5 Hz und fiir n, auf f,, = 6 Hz abgesenkt, tritt zwischen Messung und
Simulation eine deutliche Phasendifferenz auf. Zudem zeigt die simulierte Turbinendrehzahl
ng eine stiarker ausgeprigte Schwebung als die gemessene. Die Simulation des Antriebsstrangs
(Versuchsaufbau III) bei Drehzahlerregung in der Nahe von 5 Hz (Resonanz des drehzahler-
regten linearen Systems) zeigt also auch mit den nichtlinearen Modellen Abweichungen von
den gemessenen Werten. Werden bei s = 8 % die Erregerfrequenzen nochmals um ein 1 Hz
auf f,, = 4 Hz und f,, = 5 Hz reduziert, zeigen Simulation und Messung einen stark quali-
tativ unterschiedlichen Verlauf. Parameterstudien fiir die Modellparameter #,, 5, k; und k-
des Antriebsstrangmodells haben gezeigt, da die Abweichungen nicht auf Ungenauigkeiten
in der Modellierung der Steifigkeiten und Massen zuriickzufiihren sind.

Fiir die Erregung des Antriebsstrangs mit der Drehzahl-Rauschfunktion zeigt das nichtlineare
Modell sowohl fiir kleine als auch fiir groe Erregeramplituden gute Ergebnisse. In Abbildung
8.21 betragt die Amplitude der Turbinendrehzahl An; = 40 min~' und in Abbildung 8.22
Ang = 100 min~!(vgl. a. Abbildung 8.12, Abbildung 8.13).

Fiir die Simulation iiber den gesamten Modellgiiltigkeitsbereich des nichtlinearen Kupplungs-
modells sind in Abbildung 8.23 und Abbildung 8.24 zwei Beispiele angegeben. Die Ergebisse
aus Simulation und Messung sind hier nahezu kongruent, da hier nur Beschleunigungen
bis maximal 1500 min~!/s auftreten. Es soll an dieser Stelle darauf hingeweisen werden,
daB mit den Antriebseinheiten, die maximal ein Drehmoment von ca. 1060 Nm erzeugen
kénnen, auf dem Versuchsstand mit Versuchsaufbau III theoretisch Beschleunigungen bis
ca. 3500 min~!/s moglich sind. Die Drehzahlregelung muf jedoch fiir eine stabile Regelung
des Antriebsstrangs mit den elastischen Wellenelementen (Federkupplung) so abgestimmt
werden, daf héhere Beschleunigungen als 1500 min~!/s nicht zu realisieren sind.

In Abbildung 8.25 ist eine Sinussweeperregung mit der Drehzahl n; zwischen 2 Hz und 12 Hz
aufgefiihrt. Die Simulation mit den linearen Teilmodellen fiihrt hier zu starkem Uberschwin-
gen der Losung, s. Abbildung 8.15. Die Ergebnisse der nichtlinearen Rechnung zeigen nur
leichte Unterschiede zu den gemessenen Drehzahlen n, und ns. Ein kritisches therschwingen
der Losung ist nicht festzustellen.

Die Ergebnisse der Simulationen zeigen, dafl mit den diskreten nichtlinearen Modellen das
dynamische Verhalten der hydrodynamischen Kupplung innerhalb des Antriebsstrangs fiir
den hier erregten Frequenzbereich bis ca. 10 Hz sehr gut abgebildet werden kann. Im Vergleich
zu den linearen Modellen liefern sie wesentlich genauere Ergebnisse. Zu Abweichungen der
Simulationsergebnisse vom tatsdchlichen Verhalten kann es allerdings auch hier kommen,
wenn die Erregung in der Nihe der Eigenfrequenz eines Mode erfolgt, bei dem sich die
Kupplungslaufridder mit einer relativ geringen Phasendifferenz gegeneinander bewegen.
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8.4.2 Reduktion der Parameteranzahl

In diesem Abschnitt wird untersucht, wie weit sich eine Reduktion des diskreten Modellan-
satzes durchfiihren 148t, so daf das Kupplungsmodell das hydrodynamische Ubertragungs-
verhalten im Antriebsstrang noch hinreichend genau wiedergeben kann.

Die Modellstruktur nach Tabelle 8.1 ist aus [7] {ibernommen worden, mit der gute Ergeb-
nisse bei der Verfikation an der separaten Kupplung erzielt wurden. Die Verwendung dieses
Modells zur Simulation von Schwingungen im Antriebsstrang konnte im vorangegangen Ab-
schnitt bestatigt werden, so daf} dieses Modell als Referenzmodell herangezogen wird. Als
Erregersignal wird das schon in Abbildung 8.22 dargestelite Drehzahlrauschen verwendet.
Die Ergebnisse des Referenzmodells sind, um Unterschiede zwischen Messung und Simula-
tion besser erkennen zu kénnen, in Abbildung 8.26 fiir ein Zeitintervall von fiinf Sekunden
aufgetragen.

Nichtlineares Modell, Grad = 2

Ordnungen der Modellterme

Nichtlinearitat - des Grades v
y=1|pu=1 pz=1
=1 qiz=1
Yy=n=2[pa=1 pz=1

Parameteranzahl n: 18

Tabelle 8.2: Modellstruktur des quadratischen Minimalansatzes

Es wurde eine systematische Veranderung des Modellansatzes durch sukzessives Herabsetzen
der Modellordnungen p,; und p.» der einzelnen Modellterme (der Nichtlinearitit y) sowie des
Grades der Nichtlinearitdt n vorgenommen. Der Vergleich der Ergebnisse der Simulationen
mit den Antriebsstrangmodellen zeigt, daff das nichtlineare Modell bis auf eine Struktur mit
einem quadratischem Ansatz, 7 = 2, und insgesamt 18 Parametern reduziert werden kann,
ohne dafl die Modellgiite gravierend vermindert wird. Die Struktur dieses Modells ist in
Tabelle 8.2 aufgefiihrt.

Lineares Modell, Grad =1
Ordnungen der Modellterme
Nichtlinearitat des Grades v
y=1|pn=3 P2 =3
qgu =1 qiz =1
Parameteranzahl n: 20 W

Tabelle 8.3: Modellstruktur des linearen diskreten Ansatzes

Anhand der Ordnungen ist zu erkennen, dafl es sich hierbei um den quadratischen Ansatz
mit der kleinstmoglichen Parameteranzah! handelt. In Abbildung 8.27 sind die Simulati-
onsergebnisse des Antriebsstrangs unter Verwendung dieses Kupplungsmodells dargestellt.
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Bei der Simulation iiber einen grofilen Betriebsbereich mit dem reduzierten Modell, Abbil-
dung 8.29, zeigen sich ebenfalls keine besonderen Abweichungen gegeniiber dem Ergebnis
des Referenzmodells, vgl. hierzu Abbildung 8.23.

Eine weitere Reduktion des Modellansatzes bedeutet die Verringerung des Nichtlinearitats-
grades auf 7 = 1 und damit einen linearen Modellansatz. Dieses Modell, nach Tabelle 8.3,
kann aber das Kupplungsverhalten nicht mehr wiedergeben, s. Abbildung 8.28.

Bei der Identifikation bzw. der Parameterschitzung des Kupplungsmodells liefert das Re-
ferenzmodell nach Tabelle 8.1 zwar ein wesentlich besseres Ergebnis als das quadratische
Minimalmodells nach Tabelle 8.2, jedoch zeigen beide bei Einsatz im Antriebsstrang mit
den hier verwendeten Erregerfunktionen dieselben Leistungen. Das 148t den Schlufl zu, dafl
das komplexere nichtlineare Modell der Kupplung (Referenzmodell) eine hohere Dynamik
abbilden kann, die aber bei den durchgefiihrten Messungen am Versuchsantriebsstrang nicht
realisiert werden konnte.
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Abbildung 8.26: Simulation des Antriebsstrangs mit nichtlinearen Kupplungsmeodells, 7 = 3,
n = 104, (Referenzmodell)
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Abbildung 8.27: Simulation des Antriebsstrangs mit nichtlinearem Kupplungsmodells, 7 = 2,
n =18
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Abbildung 8.28: Simulation des Antriebsstrangs mit linearem diskreten Kupplungsmodell,

n=1,n=20
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Abbildung 8.29: Simulation des Antriebsstrangs mit nichtlinearem Kupplungsmodells, n = 2,
n = 18, iiber gesamten Modellgiiltigkeitsbereich



Kapitel 9
Zusammenfassung

Die vorliegende Arbeit befafit sich mit der Berechnung des dynamischen Verhaltens von
Antrieben, bei denen eine hydrodynamische Kupplung als Verbindungselement im Antriebs-
strang zum Einsatz kommt. Zur mathematischen Modellierung des Antriebsstrangs werden
die Wellenziige auf der An- und Abtriebsseite der Kupplung durch konventionelle diskrete
Feder-Dampfer-Masse-Systeme abgebildet. Die Beschreibung der hydrodynamischen Kupp-
lung erfolgt hier durch lineare und nichtlineare Black-Box-Modelle, die aus Systemidentifika-
tion der Kupplung gewonnen werden. Diese Art der Modellierung bietet sich fiir Systeme an,
deren innere physikalische Zusammenhénge aufgrund ihrer Komplexitit nur schwer zu erfas-
sen sind, wie es bei der hydrodynamischen Kupplung der Fall ist. Der Vorteil der Systemiden-
tifikation liegt darin, daf§ hier eine Modellierung auch ohne physikalische a-priori Kenntnisse
moglich ist. Mit den Drehzahlen und den Drehmomenten an der Pumpen- und Turbinenrad-
seite als Fin- und Ausgangsgrofen wird das Ubertragungsverhalten der hydrodynamischen
Kupplung zunichst experimentell ermittelt. Die Bestimmung der linearen Modelle erfolgt aus
Frequenzgangmessungen in einem Betriebspunkt der Kupplung, die auf parametrische Mo-
delle im Frequenzbereich in Form der dynamischen Dampfungsmatrix fiihren. Diese kénnen
als Sonderfall der dynamischen Steifigkeitsmatrix aufgefafit werden. Die inverse Fouriertrans-
formation liefert das Modell der Kupplung im Zeitbereich als Differentialgleichungssystem.
Die nichtlinearen Modelle werden im Zeitbereich ermittelt, und man erhilt ein diskretes
nichtlineares Differenzengleichungssystem zur Beschreibung des Kupplungsverhaltens. Die
linearen und die nichtlinearen Modelle der Kupplung sind der Ausgangspunkt fiir die hier vor-
gestellten Untersuchungen, die zum Ziel haben, die Einsatzfahigkeit der Black-Box-Modelle
fiir Antriebsstrangberechnungen zur schwingungstechnischen Auslegung aufzuzeigen.

Zur Modellierung des Antriebsstrangs erfolgt die Kopplung der Black-Box-Modelle der hy-
drodynamischen Kupplung mit den konventionellen Torsionsschwinger-Modellen der Wel-
lenziige. Die Kopplung der linearen Kupplungsmodelle kann im Frequenzbereich problemlos
mit Hilfe des Ubertragungsmatrizenverfahrens vorgenommen werden. Fiir die Simulation
mit transienten Erregerfunktionen ist jedoch ein Modell im Zeitbereich von Vorteil, so daf§
die Kopplung direkt im Zeitbereich erfolgt. Durch die Betrachtung der Schnittgréfien an
der Kupplung innerhalb des Antriebsstrangs wird das Differentialgleichungssystem fiir den
gesamten Antrieb aufgestellt. Zur Simulation ist die Darstellung des Differentialgleichungssy-
stems im Zustandsraum giinstig. Aufgrund der Verwendung des linearen Black-Box-Modells
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besitzen innerhalb dieses Systems die Gleichungen der Kupplungslaufrider eine héhere Ord-
nung als die Gleichungen der iibrigen Freiheitsgrade. Durch die mehrfache Nachdifferentia-
tion der Gleichungen niedrigerer Ordnung kénnen alle Systemgleichungen auf eine einheit-
liche Ordnung gebracht werden. Auf diese Weise wird eine Transformation des Differenti-
algleichungssystems in den Zustandsraum erméglicht. Die Systemmatrix des aufgestellten
Zustandsraummodells wird zur Berechnung der Eigenwerte und Eigenformen des Antriebs-
strangmodells verwendet. Durch die Nachdifferentiation treten als Eingangsgrofien Ableitun-
gen des An- und Abtriebsmomentes auf, so dafl das Zustandsraummodell nur fiir bestimmte
Erregerfunktionen verwendet werden kann, fiir die die Ableitungen nicht verschwinden. Um
diese Einschrinkung zu umgehen, wird zur Simulation ein System 1. Ordnung aufgestellt,
bei dem die fiir die Kupplungsgleichungen benétigten Gréflen von hoherer Ableitungsord-
nung simultan durch numerische Differentiation berechnet werden. Systemtheoretisch hat
dieses Modell keine Bedeutung und dient lediglich als Werkzeug zur Simulation der linearen
Antriebsstrangmodelle.

Fiir die Einbindung der nichtlinearen Kupplungsmodelle in den Antriebsstrang werden die
Modelle der Wellenziige diskretisiert. Die Schrittweite fiir die Diskretisierung ist hierbei durch
die bei der Identifikation des Kupplungsmodells verwendete Abtastzeit bestimmt, da diese
implizit in den Modellparametern der Kupplung enthalten ist. Unter der Beriicksichtigung
der Schnittgréfien an der Kupplung ergibt sich als Modell fiir den Antriebsstrang ein diskretes
nichtlineares Differenzengleichungssystem.

Fiir die schwingungstechnische Auslegung eines Antriebsstrangs bieten die linearen An-
triebsstrangmodelle den Vorteil, eine Berechnung der Eigenwerte und Eigenformen vorzu-
nehmen, ohne das Modell vorher an eine bestimmte Erregerfrequenz anpassen zu miissen.
Das Antriebsstrangmodell ist daher nur vom Betriebspunkt der Kupplung abhingig. Die
Frequenzabhingigkeit des Kupplungsverhaltens wird durch das lineare Black-Box-Modell
selbst beriicksichtigt. Somit kann eine Aussage iiber die Verinderung des Resonanzverhal-
tens des Antriebsstrangs in Abhéngigkeit von verschiedenen Betriebspunkten der Kupplung
getroffen werden. Hierzu miissen zunéchst die Auswirkungen des linearen Black-Box-Modells
auf das Antriebsstrangmodell untersucht werden. Es zeigt sich, dafi das Antriebsstrangmo-
dell bestimmte Eigenwerte und Eigenformen aufweist, die nicht dem realen Systemverhal-
ten zugeordnet werden konnen, und nur aufgrund der Eigenschaften des Kupplungsmodeils
auftreten. Durch die wesentlich hohere Diampfung dieser irrelevanten Moden, die fiir das
tatsdchliche Resonanzverhalten ohne Bedeutung sind, kann eine Selektion der fiir das reale
System relevanten Eigenformen durchgefiihrt werden.

Die Validierung der Black-Box-Modelle der hydrodynamischen Kupplung innerhalb des An-
triebsstrangs wird anhand von Messungen an einem Versuchsaufbau durchgefiihrt. Da die
Frequenzbereichsmodelle zeigen, dafl der Frequenzbereich, in dem die Kupplung Schwingun-
gen iibertragen kann, bis maximal 15 Hz reicht, werden fiir den Versuchsantriebsstrang tief
abgestimmte Wellenelemente an An- und Abtriebsseite verwendet. Kernstiick hierbei ist die
zu diesem Zweck konstruierte drehelastische Torsionsfederkupplung. Sie besteht aus einer
Schraubenfeder, deren Enden jeweils in einen Verbindungsflansch eingespannt sind, und so
als Wellenverbindung in den Versuchsaufbau eingesetzt werden kann. Durch die Verwendung
eines solchen Federelementes an jeder Seite der Kupplung wird ein Antriebsstrang realisiert,
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der an An- und Abtriebsseite der Kupplung jeweils ein schwingungsfihiges System besitzt.
An diesem Versuchsantriebsstrang, der auf einem Verspannungspriifstand mit hoher Erre-
gerdynamik aufgebaut wird, werden die experimentellen Untersuchungen durchgefiihrt.

Die Quantifizierung des Resonanzverhaltens des Versuchsaufbaus erfolgt durch die expe-
rimentelle Bestimmung der Eigenfrequenzen und deren zugehorige Diampfungen durch die
Messung der Frequenzgangmatrix des Antriebsstrangs. Aus den einzelnen Frequenzgang-
funktionen kénnen fiir den jeweiligen Mode die Eigenfrequenz und die Dadmpfung in Form
der Abklingkonstante bestimmt werden. Beide experimentell ermittelte Kennwerte kénnen
unmittelbar mit den Eigenwerten des fiir den Betriebspunkt entsprechenden Antriebsstrang-
modells verglichen werden. Die Gegeniiberstellung der theoretischen und der experimentellen
Ergebnisse zeigt, daf} die linearen Antriebsstrangmodelle den Verlauf der Eigenfrequenzen
und der Dampfungen in Abhingigkeit vom Betriebspunkt der hydrodynamischen Kupplung
sowohl qualitativ als auch quantitativ gut wiedergeben kénnen. Als Einschrinkung sind
hierbei diejenigen Schwingungsmoden des Antriebsstrangs zu nennen, bei denen die beiden
Kupplungslaufrader nur eine schwache Relativbewegung vollziehen. Bei diesen Moden tre-
ten gegeniiber der gemessenen Dampfung stirkere Abweichungen auf. Dieser Sachverhalt
ist auf Ungenauigkeiten bei der Abbildung des Kupplungsverhaltens im Frequenzbereich fiir
Frequenzen gegen 0 Hz zuriickzufiihren.

Die Validierung der linearen und der nichtlinearen Modelle im Zeitbereich erfolgt durch den
Vergleich der Simulationsergebnisse fiir die Pumpen- und Turbinendrehzahl des Antriebs-
strangs mit den im Versuch gemessenen Daten. Als EingangsgréBien der Modelle werden
dementsprechend Mefgréfilen vorgegeben. Der Antriebsstrang wird mit verschiedenartigen
Funktionen mit bis zu 15 Hz an der An- und Abtriebsseite erregt. Fiir das Durchfahren
mehrerer Teilmodellbetriebsbereiche der Kupplung findet eine geeignete Modellumschaltung
statt. Die Simulationsergebnisse zeigen, da8 starke Abweichungen vom realen Verhalten des
Systems auftreten kénnen, wenn eine Eigenform erregt wird, fiir die das Kupplungsmodell die
Dampfung aufgrund der schwachen Relativbewegung der Kupplungslaufriader nur ungenau
wiedergibt. Fiir stationire periodische Erregungen, die die kritischen Moden nicht anregen,
ergibt sich eine gute Ubereinstimmung zwischen Messung und Rechnung. Diese ergibt sich
ebenfalls fiir das Durchfahren mehrerer Teilmodellbetriebsbereiche der hydrodynamischen
Kupplung mit méafiger Beschleunigung.

Sehr gut fiir Simulationsrechnungen eignen sich dagegen die diskreten nichtlinearen Modelle.
Mit einem einzigen Modell 148t sich ein grofler Betriebsbereich erfassen. Die Simulationser-
gebnisse zeigen, dafi mit diesen Modellen das dynamische Verhalten der hydrodynamischen
Kupplung innerhalb eines Antriebsstrangs sehr gut abgebildet werden kann. In den hier
durchgefithrten Simulationsrechnungen tritt die durch das Kupplungsmodell festgelegte Zeit-
schrittweite von 0.01 s nicht negativ in Erscheinung, da durch den realisierten Versuchsaufbau
die Kupplung selbst nur bis maximal ca. 10 Hz erregt wird. Aufgrund dieser relativ nieder-
frequenten Erregung, ist es auch moglich, das diskrete nichtlineare Kupplungsmodell auf
einen quadratischen Minimalansatz zu reduzieren, so dafy die Modellgiite fiir den Einsatz des
Kupplungsmodells innerhalb des Antriebsstrangs immer noch ausreichend ist.
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Die in dieser Arbeit vorgestellten Untersuchungen zeigen, daf} sich die aus der Systemidentifi-
kation gewonnenen Black-Box-Modelle der hydrodynamischen Kupplung fiir die Berechnung
des dynamischen Verhaltens von Antriebsstriangen einsetzen lassen. Je nach Anwendungsfall
ist auf die beiden verschiedenen Modellarten, linear oder nichtlinear, zuriickzugreifen. Die
Berechnung von Eigenwerten und Eigenformen ist der linearen Betrachtungsweise vorent-
halten und liefert hierfiir gute Ergebnisse. Fiir die Simulation von Vorgéngen im Zeitbereich
erweisen sich die diskreten nichtlinearen Modelle als besonders leistungsfihig. Eine praxisge-
rechte Implementierung in bestehende Programmsysteme steht noch aus, so daf§ der Einsatz
derartiger Modelle speziellen Anwendungen vorenthalten bleibt, fiir die eine hohere Genau-
igkeit der Beschreibung des hydrodynamischen Kupplungsverhaltens erforderlich ist.
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Anhang A

Dynamische Dampfungsmatrizen

A.1 Modelle fiir np = 900 min?

Es werden hier die linearen Kupplungsmodelle im Frequenzbereich in Form der dynamischen
Dampfungsmatrizen fiir die 8 verschiedenen Betriebspunkte mit der mittleren Pumpendreh-
zahl np = 900 min~' angegeben. Die Modelle gelten fiir die hydrodynamische Kupplung
Voith 422 TH, deren technische Daten und Betriebsparameter in Tabelle 2.1 aufgefiihrt sind.
In den folgenden Diagrammen sind die gemessenen Frequenzgangpunkte durch Symbole und
das zugehorige parametrische Modell aus der Schitzung mit

. du (jw) dlz(jQ)) :l

D = . .
) = | e e

Zz‘jn (Jw) . bijo + bij1 jw + ...+ bijn jw“

di;(jw) = =
i (1) Np(jw) g+ a1jw+ ...+ G jo™

durchgezogen dargestellt. Fiir die Ansatzordnungen der Zahlerpolynome und des Nennerpo-
lynoms aller Modelle gilt
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A. Dynamische Ddmpfungsmatrizen

[Nm min]

dy(jw) Realteil: o 4 d(jw) Imaginarteil: A
23 23
E 3
0- 0
-2 -2
E 3
—“ T T T 7T ™77 1 T T T 11T 77 T T 7T 7T 1T 71 T T 71 | LR T
0 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
d, (o d(jm
4 21(J®@) 4 2(j @)
2 2
04 04 et
24 2—
E | r" 17" 7T 7T T YT 1T 7T1°7 T T7 E T Y 797 17 "7 1 1rrr 7" 7 7T rrri 177
0O 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
— = fHz]

Abbildung A.1: Dynamische Dampfungsmatrix np = 900 min™, s = 5 %. Symbole: Mes-

sung, durchgezogen: Parametermodell

Modellparameter fiir s =5 %
Stationdrer Betriebspunkt P*
Mi= 1242 Nm M= -116.5 Nm
nh = 898.1 min~? nh = 852.1 min~?
ao = 1.00000000 | byy, = 3.10708703 | bya, = -2.91265692
ap = .05373821 | by, = 12663946 | byo, = -.01442194
a; = .00025366 | b1y, = .00594870 | b2, = -.00012782
bi, = 00002845 | byy, = 00000243
bay, = -3.11369692 | by, = 2.92705038
bo1, = -.02067804 | bop, = .05305048
ba, = -.00011019 | by, = .00215692
bar, = 00000262 | byy, = .00000804

Tabelle A.1: Parameter des linearen Kupplungsmodells, np = 900 min™!, s =5 %
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4 qdu(im)

Realeil: ¢

a0
4 2(jo)

Imaginarteil: A

seabparelers

[Nm min]

]

TTTTTTT

8§ 10 12 14 0 2

TT T 7T 77 "1 7 T T

T T T

T T
6 8§ 10 12 14

LIS I 2

——= f[Hz]

Abbildung A.2: Dynamische Dampfungsmatrix np = 900 min~!, s = 8 %. Symbole: Mes-
sung, durchgezogen: Parametermodell

Modellkoeffizienten fiir s =8 %
Stationidrer Betriebspunkt P*
M3 = 182.0 Nm M3 = -1746 Nm
np = 898.0 min~* np = 825.2 min™!
ap = 1.00000000 | by, = 2.15081908 | byo, = -1.86927310
ay = .04900797 | byy, = A8777920 | bys, = -.06790250
a; = .00100005 | by, = .00551548 | by, = -.00022043
b1, = 00011244 | by, = -.00000055
b1, = -2.17175218 | by, = 1.87790264
by, = -.08167436 | by, = 10777776
bor, = -.00044191 | byp, = 00208979
| boy = -.00000009 | bya, .00003940

Tabelle A.2: Parameter des linearen Kupplungsmodells, np = 900 min™!, s =8 %



186

A. Dynamische Dimpfungsmatrizen

LT Realteil: o 4 d(jw) Imaginarteil: A
= 7] ]
E 7 3
22_' 2_'
0. O:W
-2—2 -2__‘;w
3 T 171 1 i F7F T 11 T rs E T I L ) T li LI DL L I
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2 4 6 8 10 12 14
dy(jo d»(jo
45 21(jw) 4 2(jw)
2? 24
_2_§W .2-5
:'I‘I' T | LI F T 1T T 1t errT E T i 1 7T LR AR B D I L
0 2 4 6 8 10 12 14 0 4 6 8 10 12 14
—— f[Hz]

Abbildung A.3: Dynamische Dampfungsmatrix np = 900 min~!, s = 10 %. Symbole: Mes-

sung, durchgezogen: Parametermodell

Modellkoefhizienten fiir s = 10 %
Stationérer Betriebspunkt P*

M} = 2142 Nm M}% = -207.4 Nm

ny = 897.8 min ny = 807.4min™!
ap = 1.00000000 | by;, = 1.75875676 | byg, = -1.41500196
ap = .05476259 | by, = 19825597 | byo, = -.07933540
az = .00103383 | by, = 00609247 | byg, = -.00012902
b, = 00011510 | bya, = -.00000092
bar, = -1.77589495 | bag, = 1.41757879
ba, = -.09334093 | byo, = 12057666
bar, = -.00042556 | byy, = 00224546
ba, = 00000112 | byy, = 00004142

Tabelle A.3: Parameter des linearen Kupplungsmodells, np = 900 min™!, s = 10 %
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4 dy(jo) Realteil: o 4 d(jo) Imagindrteil: A
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Abbildung A.4: Dynamische Dampfungsmatrix np = 900 min~!, s = 12 %. Symbole: Mes-
sung, durchgezogen: Parametermodell

Modellkoeffizienten fiir s = 12 %
Stationdrer Betriebspunkt P*
Mg = 238.0 Nm M: = -231.3 Nm
ns = 898.1 min~! n% = 789.4 min™’
ag = 1.00000000 | b1y, = 1.27585551 | by, = -.90668679
a = 03740487 | by, = 16747221 | byg, = -.05141524
a; = .00063794 | by, = 00421329 | by, = -.00007209
bu, = 00007189 | ba, = -.00000142
b1, = -1.28350848 | boz, = 90969560
bo1, = -.06300721 | by, = 09253350
by, = -.00028184 | byy, = 00152355
bo1, = .00000023 | by, = .00002612

Tabelle A.4: Parameter des linearen Kupplungsmodells, np = 900 min™?, s = 12 %
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A. Dynamische Dimpfungsmatrizen

[Nm min]

d,(jo) Realteil: o 4 d(jw) Imaginérteil: A

2 23
3 ]
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_—"l TrT1 11 rr1r-I1-71" TTTT T T [ D B L A T B §
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Abbildung A.5: Dynamische Dampfungsmatrix np = 900 min~?, s = 15 %. Symbole: Mes-
sung, durchgezogen: Parametermodell

Modellkoeffizienten fiir s = 15 %
Stationédrer Betriebspunkt P*
Mg = 2484 Nm M; = -241.7 Nm
np = 898.1 min~" nh = 762.2 min~!
ao = 1.00000000 | by, = 60849326 | byo, = -.13867444
a; = .03389899 | by, = 15993339 | by, = .04457191
az = .00065730 | by;, = 00389151 | bys, = -.00011870
b1, = .00007322 | by, = -.00000090
b1, = -.61064663 | by, = .13596129
bot, = -.05603302 | by, = 08586918
ba1, = -.00035628 | byz, = .00142922
boy, == .00000070 | by, = .00002576

Tabelle A.5: Parameter des linearen Kupplungsmodells, np = 900 min™!, s = 15 %
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dy(jw) Realteil: o d,(jw) Imaginarteil: A
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Abbildung A.6: Dynamische Dampfungsmatrix np = 900 min~!, s = 20 %. Symbole: Mes-

sung, durchgezogen: Parametermodell

Modellkoeffizienten fiir s = 20 %
Stationarer Betriebspunkt P*
Mp = 241.4Nm M} = -237.7 Nm
nt = 898.1 min—? n% = 717.1 min!
ao = 1.00000000 | by, = 20534806 | bya, = 35247651
a1 = 03191007 | by, = 14472691 | byp, = -.02973623
az = .00070432 | by, = 00370603 | byy, = -.00010404
by1, = 00007790 | byy, = -.00000044
ba1, = -.20881096 [ bog, = -.34682363
bor, = -.04033474 | by, = 07083197
ba1, = -.00042012 | bop, = 00138818
bar, = 00000142 | byy, = 00002653

Tabelle A.6: Parameter des linearen Kupplungsmodells, np = 900 min™!, s =20 %
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A. Dynamische Dimpfungsmatrizen

[Nm min]

4 du(jo) Realteil: ¢ 4 dy(jw) Imaginarteil: A
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Abbildung A.7: Dynamische Dampfungsmatrix np = 900 min™?, s = 25 %. Symbole: Mes-
sung, durchgezogen: Parametermodell

Modellkoeffizienten fiir s = 25 %
Stationdrer Betriebspunkt P*
Mg = 2299 Nm M} = -2234 Nm
np = 898.1 min~! nf = 672.3 min™"
ap = 1.00000000 | b1z, = .36018393 | byg, = 08067395
a; = .02893440 | by, = 13539244 | by, = -.02460529
ax = .00070718 | by, = 00332154 | bp, = -.00008164
b1, = .00007769 | by2, = -.00000108
ba1, = -.36209474 | byy, = -.08186802
bo1, = -.03182953 | bay, = .06715984
bo1, = -.00035930 | bye, = 00125754
by, = .00000053 | byy, = .00002796

Tabelle A.7: Parameter des linearen Kupplungsmodells, np = 900 min™, s = 25 %
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Abbildung A.8: Dynamische Dampfungsmatrix np = 900 min ', s = 30 %. Symbole: Mes-

sung, durchgezogen: Parametermodell

Modellkoeffizienten fiir s = 30 %

Stationdrer Betriebspunkt P*

Mg = 2275Nm M%:= -221.1 Nm
nh = 898.1 min~! nh = 622.3 min?
ag = 1.00000000 | by, = 49540989 | byo, = -.11275958
a; = .03849846 | byy, = 14050251 | byo, = -.03066229
ay = .00075792 | by, = 00426744 | bya, = .00001684
i, = .00008385 | byg, = -.00000219
b1, = -.49195602 | byz, = .09430441
bar, = -.03901824 | by, = .07590166
bor, = -.00029060 | byg, = .00150660
batg = -.00000024 | byy, = .00003122

Tabelle A.8: Parameter des linearen Kupplungsmodells, np = 900 min™!, s = 30 %




Anhang B

Kupplungsgleichungen des Systems
1. Ordnung

Es werden hier die Koeffizienten der Kupplungsgleichungen Gl.(4.61) und Gl.(4.62) des Sy-
stems 1. Ordnung zur Simulation mit dem linearen Antriebsstrangmodell nach Abbildung
4.12 angegeben

dm+2 m+1 dz‘ _ _

Py pp = Z a7 (@iﬂoP—l + Bipp + bipr + ’_)/iQOT+1) + hp,
i=0

dm+2 m41 dé ~ _ _ B )

T = > a7 (WPP-1 + &ipp + Gipr + Vi<PT+1) + hy .
=0

Die Modellparameter des linearen Kupplungsmodells a;, b;, ¢;, d;, €; sind G1.(4.35) zu ent-
nehmen. Es gilt

bo =co=dp =€ = Ams1 = Amy2 -

Zur Schreibvereinfachung werden abweichend zu Abbildung 4.12 die folgenden Bezeichungen
fiir die Feder- und Dampferkonstante an der Pumpenseite der Kupplung verwendet

kP—l — kl 3

kT e kg s
dp_y — 01,
5'1' — 4.

Mit
_ emi2 T ambE
(b2 + a'me;)(enwz + amﬂ.%') ~ Cmy2lmi2 |

(1

b2 + a'mgg_
(g2 + amﬂii' Jemiz + amo';‘r ) — Cmi20myz

Yo =

werden die Koeffizienten wie nachstehend notiert.
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Koeffizienten a; :
1=0
1=1,2,...,m+1

Koeffizienten g; :

i=0
i=1
i=23,...,m+1

Koeffizienten 7; :

1=10
i=1
1=2,3,...,m+1

Koeffizienten §;
t=0
1=1,2,...,m+1

Koeffizienten #; :
1=0

i=1,2...,m+1

Koeffizienten £ :

1=0
1=1
1=2,3,...,m+1
Koeffizienten 3;
1=40
1=1
t=2,3...,m+1

Koeffizienten 7; :

Qg = YPrapky
a; = 1 (a;ky + a;—101)

Bo = —trap ky
B =t (&.2_1( dy —

em+2+am9

1 (ot dim

m+2+am [

(a:k, + bl)) — 91 agdy
(asky + bi)) — Y1 (G101 — a;-20F)

+2,:-afn9[ do kz)
it (a1 kg + €1) — Cl) + th —mE - ggd,

em+2+amby em+t2+amby
(“'&:H_F azk2+ez) )+¢1

em+2+arm9

Cm+2
m+2+amfy

ll

(ai_152 + ai_gﬂ}')

= -1 — =t g0 ko

em+2+am 9

= — —cﬂ'—z—g (a;k2 + a;_192)

em+2+amb

o = —2 mﬁ;—ﬁ ao k1
=% mﬁ;—g: (aik1 + ai—161)

- i
éo =1 ———"’——W ntE s ao kl)

& = },’ﬁ‘ﬁ-’ (a1 k1 +by) — d1) + wzﬁd;:‘:?% aod1

& =1 (m (aky + bi) — di) + il)zﬁﬁffm—eg (0:-102 + a;_205)

Go = ~voao k2
G = e (W;’J;‘;—BF a1 — (ak2 + 61)) — 1z agds
G = 1o (b—iﬁﬁ}: ¢ — (aiks + ei)) ~ ta (a;_102 + ai_207)

1 =0 Dy = 1 ag ky
1=1,2,...,m+1 l_/,;=1/)2(a,;k2+a1;_152)
* ® . % .k Cm+2 - % <k
hg = ¢ (_QOMP+61‘PP+CI(PT)+¢1 +( ao Mt — dy ¢p — €1 97)
dm+2

ht = 41 (—ag M1+ dy 95 + 1 0T) +

(—ao Mg — b1 ¢p — a1 ¢7)



Anhang C

Eigenformen der linearen
Antriebsstrangmodelle

Erginzend zu Abschnitt 7.2.3 sind die Eigenformen der Moden I und II des linearen An-
triebsstrangmodells fiir die Versuchsaufbauten II und III dargestellt. Die Modelle sind fiir

die Pumpenraddrehzahl np = 900 min™! giiltig, Modellreihe 9xx.

C.1 Eigenformen, Versuchsaufbau II

{Achse 1)

Abbildung C.1: Mechanisches Ersatzmodell des Versuchsaufbaus II

Die Parameter des 4-Freiheitsgradsystems sind in der nachfolgenden Tabelle nochmals auf-

Versuchsaufbau II

gefiihrt.
6= 1.86
;= 123
f; = 1.52
0, = 049
ki = 1200
ko = 1200

kg m?
kgm
kgm
kgm
Nm/rad
Nm /rad

2
2
2

Tabelle C.1: Die Strukturparameter des Versuchsaufbaus II
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Re Model Re
T 1y’
Im
4
W 2
I f,=831Hz
Re Mode II Re
1
_\ 2 Im
M 3“ 4
1 2 _f(;= 379 Hz
Fretheitagrad

Abbildung C.2: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau I1I, s =5 %

Freihsitsgrad

Abbildung C.3: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsautbau III, s =8 %

Rs  Mode ! Re
13
1
Im
W 2
1 2 f=825Hz
Re  Mode II Re]
2 Im
3 4
I 2 f=3.99 Hz
Freiheitagrad

Abbildung C.4: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau I1, s =10 %
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r
Re Mode I Re
13
T — 4. ¥ i
| 2
1 2 3 4 £=821Hz
Re Mode I Re
] 2
Im
L/—""' 3 4
1 2 3 4 fi=4.04 Hz
Freiheitsgrad

Abbildung C.5: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau II, s =12 %

Re Mode 1 Re

1 2 3 4 f=820He
Re Mode H Re
W 1
3 m
3 4
1 2 3 4 ]:;= 4.11 Hz
Freihieitsgrad

Abbildung C.6: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau 11, s =15 %

Re Model Re

1 2 3 4 f= 820 Hz

Im
‘ \L///‘J 2!\4
3
1 2 3 4 f(;= 4,16 Hz

Freiheitsgrad

Abbildung C.7: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau I, s =20 %
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Re Mode 1 Re

1 2 3 4 £=822Hz
Re Mode I Re
1 1
Im
\‘//; i A\;
1 2 3 4 f=418Hz
Freihaitsgrad

Abbildung C.8: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau II, s =25 %

Re Model Re
im
| ; :
1 z 3 y £=824Hz
Re Mode T Re

N
N
w
<
&
L]
~
il
)
o]
N

Fraiheitsgrad

Abbildung C.9: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau II, s = 30 %

C.2 Eigenformen, Versuchsaufbau II1

Ergianzend zu Abschnitt 7.2.3 sind die Eigenformen der Moden I und II des linearen An-
triebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau II1 mit der mittleren Pumpendrehzahl der Kupplung
np = 900 min~! dargestellt.

M| A M,
(Achse 1) E ~ ; {Achse 2)

'Z! P2 ¥3 P4

Abbildung C.10: Mechanisches Ersatzmodell des Versuchsaufbaus I11
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C. Eigenformen der linearen Antriebsstrangmodelle

Die Parameter des 4-Freiheitsgradsystems sind in der nachfolgenden Tabelle nochmals auf-

gefiihrt.
Versuchsaufbau III
6, = 188 kgm?
6= 153 kgm?
6= 1.02 kgm?
0= 126 kgm?
ky = 1243 Nm/rad
ke = 1343 Nm/rad
Tabelle C.2: Die Strukturparameter des Versuchsaufbaus II1
Re  Mode I Re
3
—_— \I 1 Im
2 x\tl
1 2 3 4 f=8.06Hz
Re Mode T Re
I
\—/”/,p/ —_—] 3 ] 4 Im
1 2 3 4 2 f=644Hz
Freiheitsgrad

Abbildung C.11: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau III, s =5 %

Re Model Re
3 q
S B — ! Im
4
1 2 3 4 f=810Hz
Re Mode II Ae
LI'
] 4 "
I,// 3 ]
2 _
1 2 3 4 f=6.52Hz
Freiheitsgrad

Abbildung C.12: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau III, s =8 %
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Re Mode1 Re

e ] 7 ! m

2%y
1 2 3 4 =797 Hz
Re Mode II Re
!4
—— ] = im
. i

1 2 3 + 7 f=6-51Hz
Freiheitsgrad

Abbildung C.13: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau 111, s = 10 %

Re Mode I Re
A
2 1\ 4

1 2 3 4 5,=767Hz
Re  Mode H Re

1

3 4 Im

1 2 3 ¢ 2 f,=6.46Hz
Freiheltsgrad

Abbildung C.14: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau I11, s = 12 %

Re ModeI Re
e 1 i
W — — m
2| 4
1 2 3 4 j;= 7.35Hz
Re Mode I Re
1
e 3
\‘/ I = 4 "
2
1 2 3 4 ]g= 6.20 Hz
Freiheitsgrad

Abbildung C.15: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau III, s =15 %
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Re Mode I Re
4
] ] 3 [1/' |m
2|
1 2 3 4 £=740Hz
Re  Mode I Re
1
e — | /l\ p, m
2
1 2 3 4 J= 606 Hz
Freiheitsgrad

Abbildung C.16: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau III, s = 20 %

Re Mode 1 Re
3
_— — L.—L—__—a— im
I 2 4
1 2 3 4 f=753Hz
Re  Mode I Re
1
3
| | "
2
1 2 3 4 f=6.16Hz
Freiheitsgrad

Abbildung C.17: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau III, s = 25 %

Re Model Re
3 \l
] > l\4
1 2 3 4 f=7.68Hz
Re Mode IT Re
I

g

2 A f=623Hz
1 2 3 4 o= O
Freiheitsgrad

Abbildung C.18: Eigenformen des Antriebsstrangmodells fiir Versuchsaufbau III, s = 30 %



Anhang D

Nichtlineare Kupplungsmodelle

D.1 Nichtlineares Modell, n = 3

1100, PUmpendrehzahi , [min’] __Pumpenmoment M, [Nm]
1000 | 500
| il =
900 } | 3
! .
800 0 :,I l'
700 -:Hlll‘ll H”I””'”“‘“H'HH|IH|]||]|]|H||
0 2 4 6 8 10 0 2 4 6 8 10
1000, Turbinendrehzahi ., [ min™ ] _ Turbinenmoment M; [Nm]
0__ i I i
- l
800 ‘ — ! i T ‘l ‘ fi\
‘\‘{i‘gl I‘ ‘
600 _: i ] i LISl
-500'_—_
400 _||l|i|||||||l||Illllllll|”|[I“[|[l”|||||[[|I”I
0 2 4 6 8 10 0 2 4 6 8 10
B I[S]

Abbildung D.1: Drehzahlerregung mit pseudobindrem Rauschsignal zur Identifikation des
nichtlinearen Kupplungsmodells

In Abbildung D.1 sind die an der Kupplung gemessenen Systemgréfien dargestellt, die fiir die
Identifikation des diskreten nichtlinearen Modells verwendet worden sind. Mit der Struktur
nach Tabelle D.1 ergibt sich fiir den Modellansatz nach G1.(4.8) das untenstehende konkrete
Modell.
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D. Nichtlineare Kupplungsmodelle

_|._

+ + + +

Mr(k)

+

+
+
+
+

Nichtlineares Modell, Grad n = 3

Ordnungen der Modellterme

Nichtlinearitat v des Grades «
vy=11pn =4 Pz =4
gu=1 q1z =1
Y=2|pn=4 p2 =4
y=n=3|puan=1 pz =1

Parameteranzahl n: 104

Tabelle D.1: Modellstruktur des nichtlinearen Modellansatzes

4 4
Mp + > tbianp(k—di) + Y 'byanr(k—i) + 'ap Me(k—1)

i1=0 11=0
4 4 4 4
Y. Y b une(k—di)np(k—d2) + Y D ‘b2 np(k — i) no(k — 42)
i1=14=1; i1=11i2=1
4 4
S S e nr(k — i) no(k — i)
11=1142=1)
157111,111 n%(k 1)
Y112 nd(k — 1) nr(k — 1)
5111 122 np(k — 1) n%(k - 1)
Ybiy1 202 3 (K — 1) (D.1)
~ 4 4
Mr + S %;,1mp(k—i1) + Y26, enr(k—i1) + a1y My(k—1)
11=0 i3=0
4 4 4 4
> Z wipn ek —i)np(k —i2) + D Y bis12ne(k — i) no(k — b2)
t1=14a=iy t1=114i=1
4 4
> Z ivig 2 Nk — 41) nr(k — 43)
i1=lip=1i
217111,111 nf; (k' 1)
2(7111,112 n%(k -1) nT(k - 1)
2b111 122 Tlp(k — 1) TLZT(]{J — 1)
2b111,220 14 (k — 1) (D.2)

Die Modellparameter sind in den Tabellen der nachfolgenden Seiten aufgefiihrt.
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'bag12 = 8.903278488730847E-03

Modellparameter

v=1| Mp= -12836.3009431968 My = 3916.1489289640444
lbo,l = 14.50704815674543 by, = 4.288583243305766E-02
11 = 8.40287331300351 by = -16.1506266734141
1p,y = 29.32311111874969 +2hy 1 = 4.05984373559841
1p3 1 = -13.5353800269686 2byy = -3.76639106263139
by, = 4.04439546716685 2b4'1 = 1.20092254719293
1pos = -1.283697453550303E-02 2b0,2 = -5.80424784119299
1py0 = .1330228413644363 2b12 = 17.05449449158186
by o = 2.12517824848328 2py o = -13.5633329726115
1ps o = -2.96654358309024 2h3 5 = 4.09387487331332
1by 2 = 1.1554753250939 2by2 = .1670770995715429
1a1,1 = .8226003979775669 2a1,1 = .841358902444881

v=2 |1b111 = -6.986404060566542E-02 2b11,11 = -1.506016412672295F-02
191011 = .1117500862780502 2b12,11 = -1.506016412672295E-02
151311 = -8.063030440303009E-02 2b1311 = .1552759754289923
1p1411 = 1.601505439897721E-02 2b14,11 = -.125484512589821
1bop 11 = -.137135408292124 2bys 11 = 3.961564292049502E-02
1pos 11 = .2059050594075415 b3 11 = -.177352780482238
lbog11 = -4.357414513106049E-02 2byg1, = .2835839663321166
Yby3 11 = -7.576479970475702E-02 2b33,, = -8.880353794279471E-02
Thgg11 = 2.834528275900538E-02 2b3qq; = -.109590290677943
1b44,11 = -1.438040544542218E-03 21741,4‘,11 = 6.399969740880351E-02
1b1112 = 5.840208517288658E-02 2by;12 = -7.763727695703437E-03
1b1p12 = -8.969383081728210E-02 2b1512 = 3.404549189933448E-02
312 = 1.795055427157876E-02 2312 = -6.908080084468793E-02
1b14,12 = 1.225982080046605E-02 2by412 = 3.204809775127159E-02
Y9y 12 = -.161802399414967 2bo112 = -1.760108778427138E-03
1hop 12 = .2484687447540636 2b22,12 = -.12150742683707
1hoy 10 = -7.621411552440804E-02 2b23,12 = .2211596231759358
1bag 12 = -1.504009447444332E-02 2b24,12 = -.120575071628309
1bg110 = .1552131415159099 2b31,12 = 1.863201528794888E-02
1b3p 12 = -.258727759188218 Zbsa12 = .1242321979467924
1bss 12 = .1139190582759965 2bas 12 = -.232842792954102
1b34,12 = -6.379272881304131E-03 2b34,12 = .1352848359963445
o412 = -5.427327722670583E-02 2b41,12 = -2.370777593716866E-02
1b4p12 = 9.777287895855125E-02 2byp12 = -4.244150625554965E-02
194312 = -5.363772033564373E-02 2b4310 = 7.929085404762758E-02

2bys10 = -4.338518298152393E-02
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v=2 191122 = 1.951672268457826E-03 2bi122 = 5.182431048297075E-03
191292 = -2.531631460954031E-03  2b1590 = -2.031088283985127E-03
Yb1322 = -5.175988675318876E-03 b1z = -7.184852719319678E-04
Yb1422 = 4.987901453091581E-03  2by420 = 1.060565325036577E-02
100000 = -4.027223284992942E-03  %byp 2 = -6.557830148636867E-03
1by3 20 = 3.154876135545236E-02  Zbys 0 = 1.621015268779046E-02
1hya0s = -1.997068872532281E-02  2byyzn = -5.067245042164350E-02
1b33.20 = -2.579526460806391E-02 b33, = 2.338390229010656E-02
193420 = 2.608690568200699E-02  2bz40; = 3.294423920851841E-02
1bga 20 = -5.967055973258083E-03 2bys0r = -2.853986280968001E-02

v=5=3 | bi1111 = 1.765991951388490E-05 Zby11 111 = -6.226780815724776E-06
a2 = -2.479859720544430E-06 2by1; 110 = -2.764454480996825E-06
1b111,122 = 5931901300465502]‘3—06 21)111,122 = 8030497777589129306
1b111,222 = -3285149123594122E—06 2b111,222 = -3979247419808040E—06

D.2 Quadratisches Minimalmodell

Erginzend zu Abschnitt 8.4.2 ist hier das diskrete nichtlineare Modell mit quadratischem

Ansatz angegeben.

Nichtlineares Modell, Grad n = 2

Nichtlinearitit ~

Ordnungen der Modellterme
des Grades v

y=1|pn=1
qi=1
")’:17.—_-2 p21=]_

Pz =1
qz=1
P =1

Parameteranzahl n: 18

Tabelle D.2: Modellstruktur des quadratischen Minimalansatzes

Mp(k)=Mp +
4
+ Yo, Mp(k—1)
+ b np(k—1)
4
+ 1b1122 ni(k —1)
My(k) = My +
4
+ @33 Mp(k — 1)
+ 21)11,11 ni(k —1)

1b0’1 ’np(k) + 1b1,1 np(k - 1)
lbo,z nT(k) + 1b112 nT(k - 1)

113’11,12 nP(k - 1) nT(k - 1)
(D.3)

2b0'1 np(k) =+ 2b1,1 np (k - 1)
zbo‘g nT(k) + 2b1,2 nT(k — 1)




D.2. Quadratisches Minimalmodell
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+ 2b11,12 ’np(k - 1) nT(k — 1)
+ 2b11122 n%(k - 1) (D4)
Modellparameter
y=1 Mp = -9379.64819006872 My = 1916.789070543949
1ho1 = 11.29589565920463 2bp1 = .7639651948560608
1h 1 = 10.94236978194057 21 = -4.6969062357249
lhy o = -.65120196026206 2bo2 = -3.81023824478984
1 2 = -.529717345426889 b, = 3.3267734257937
lay1 = -.20040738313693 a1 = .1726882991611091
y=n=2| b = -1.371293075327179E-02 2by;1, = 1.701077134884820E-03
11112 = 4.549557683419247E-03 21312 = 2.306677562988523E-03
1by1.02 = -2.509641024947328E-03 2by1 90 = -1.386442077643379E-03
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Nr.

10

11

12

13

14

15
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Mitteilungen aus dem Institut fiir Mechanik

Theodor Lehmann:
GrofB3e 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 Ldcke:
Theoretische und experimentelle Untersuchung der 2yklischen elastoplastischen
Blechbiegung bei endlichen Verzerrungen

Knut Schwarze:
EinfluB von Querschnittsverforrungen bei dinnwandigen Stiben mit stetig gekriimmter
Profilmittellinie

Hubert Sommer:
Ein Beitrag zur Theorie des ebenen elastischen Verzerrungszustandes bei endlichen
Forméanderungen

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

Albert Meyers:
Ein Beitrag zum optimalen Entwurf von schnellaufenden Zentrifugenschalen

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

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

Wilfried Ullenboom:
Optimierung von Stében unter nichperiodischer dynamischer Belastung

Jirgen Glldenpfennig:
Anwendung eines Modells der Vielkristallplastizitat auf ein Problem gekoppelter
elastoplastischer Wellen

Pawel Rafalski:
Minimum Pririciples 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 Muskelkrafte des Menschen bei ebenen
Bewegungen aufgrund von kinematographischen Aufnahmen
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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 Principles and their Numerical Application to Geometrically Nonlinear v.
Karman Plates

Heinz Antes:
Uber Fehler und Méglichkeiten ihrer Abschatzung bei 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 Staben unter stochastischer Erregung

Jirgen Preuss:
Optimaler Entwurf von Tragwerken mit Hilfe der Mehizielmethode

Ekkehard GroBmann:
Kovarianzanalyse mechanischer Zutallsschwingungen 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 dinnwandiger 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 Teilldsungen

Petrisor Mazilu:
Variationsprinzipe der Thermoplastizitat
l. Warmeausbreitung und Plastizitat
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Il. Gekoppelte thermomechanische Prozesse

Nr. 38 Kiaus-Detlef Mickley:
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Realisierung mit Fundamental-Splinefuntionen

Nr. 39 Lutz-Peter Nolte:
Beitrag zur Herleitung und vergleichende Untersuchung geometrisch nichtlinearer
Schalentheorien unter Bertlicksichtigung groBer Rotationen

Nr. 40 Ulrich Blix:
Zur Berechnung der Einschniirung von Zugstdben unter Berilcksichtigung thermischer
Einflusse mit Hilfe der Finite-Element-Methode

Nr. 41 Peter Becker:
Zur Berachnung von Schallfeldern mit Elementmethoden

Nr. 42 Dietmar Bouchard:
Entwicklung und Anwendung eines an die Diskrete-Fourier-Transformation angepafiten
direkten Algorithmus zur Bestimmung der modalen Parameter linearer Schwingungs-
systeme

Nr. 43 Uwe Zdebel:
Theoretische und experimentelle Untersuchungen zu einem thermo-plastischen
Stoffgesetz

Nr. 44 Jan Kubik:
Thermodiffusion Flows in a Solid with a Dominant Constituent

Nr.45 Horst J. Klepp:
Uber die Gleichgewichtslagen und Glsichgewichtsbereiche nichtlinearer autonomer
Systeme

Nr. 46 J. Makowsky/L.-P. Nolte/H. Stumpf:
Finite In-Plane Deformations of Flexible Rods - Insight into Nonlinear Sheli Problems

Nr. 47 Franz Karl Labisch:
Grundlagen einer Analyse mehrdeutiger Lésungen nichtlinearer Randwertprobleme der
Elastostatik mit Hilfe von Variationsverfahren

Nr. 48 J. Chroscielewski/L.-P. Nolte:
Strategien zur Lésung nichtlinearer Probleme der Strukturmechanik und ihre modulare
Aufbereitung im Konzept MESY

Nr. 49 Karl-Heinz Burger:
Gewichtsoptimierung rotationssymmetrischer Platten unter instationarer Erregung
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Ulrich Schmid:
Zur Berechnung des plastischen Setzens von Schraubenfedern

Jorg Frischbier: i}
Theorie der StoBbelastung orthotroper Platten und ihre experimentelle Uberpriifung am
Beispiel einer unidirektional verstarkten CFK-Verbundplatte

W. Tampczyniski:
Strain history effect in cyclic plasticity

Dieter Weichert:
Zum Problem geometrischer Nichtlinearitaten in der Plastizititstheorie

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 stationdren Verfestigungsverhaltens von Stahl mit
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