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Fahrplan zum Big Data CM
Die neue Richtlinie VDI 4550 Blatt 3

Prof. Dr. techn. Josef Kolerus,

Technische Universitat Wien, Osterreich;

Dr.rer.nat. Edwin Becker,

PRUFTECHNIK Condition Monitoring GmbH, Ismaning

Kurzfassung

Die wirkungsvolle Zustandsiiberwachung von Maschinen und Prozessen wird im Rahmen
des Internet der Dinge (IoT) mehr und mehr eine zentrale Rolle spielen. Fir die einwandfreie
autonome Kommunikation zwischen einzelnen Komponenten ist dabei nicht nur ein vollau-
tomatisch arbeitendes Uberwachungssystem erforderlich, der Gesundheitszustand sollte
auch jederzeit an einem einzigen aussagekraftigen Performance-Index ablesbar sein. Ba-
siert man die Auswahl von Deskriptoren auf einer FMEA, lasst sich mithilfe von Verfahren
der multivariaten Statistik eine ganzheitliche Uberwachung konzipieren. Da die FMEA fiir
komplexe Systeme bereits als Standardverfahren der Qualitatssicherung etabliert ist, wird
die Einbindung einer Uberwachung problemlos mdglich sein. Der Fahrplan fiir ein solches

Konzept wird in der neuen Richtlinie ausgearbeitet.

Abstract

Efficient Condition Monitoring of machines and processes will play an increasing role in con-
nection with the Internet of Things (IoT). Proper communication between the components
requires not only a fully automated monitoring system; the health state of the machine
should be at any time readable from a significant, single valued performance index. Based
on FMEA, a holistic diagnosis system can be set up, applying well known methods of multi-
variate statistics. Since today FMEA is already usual as a powerful quality management tool,
the integration of CM into an existent system will be possible without any problem. The new

VDI guideline should be a roadmap into this direction.
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HOMMAGE

Dieser Beitrag ist der Erinnerung an Prof. Dr.-Ing. Waldemar Stuhler, t21.Marz 2017 ge-
widmet, dem Initiator dieser Richtlinie, der mir die Ehre erwiesen hat, mich zum Obmann
des VDI GPP FA627 vorzuschlagen, der diese Richtlinie erarbeitet.

1. Historie

Der urspriingliche Ansatz einer Richtlinie tber Darstellung von Ergebnissen der Schwin-
gungsanalyse wurde im Zuge der Arbeiten auf Schwingungsanalysen — Verfahren und Dar-
stellung der Ergebnisse erweitert (nach dem Motto Was ist Darstellung? — Alles, was zwi-
schen Sensor und Dokumentation liegt!). Blatt 1 dieser Richtlinie ist im April dieses Jahres
erschienen [1] und bringt, einem schon lange bestehenden Bedarf folgend, einen umfas-
senden Uberblick tiber Standardverfahren der Schwingungsanalyse. Blatt 2 wird sich mit der

Zeit-Frequenz-Analyse befassen, Blatt 4 ist fur Strukturanalysen vorgesehen.

Das vorgezogene Blatt 3 befasst sich mit multivariaten Verfahren. Die Notwendigkeit von
Strategien zur gemeinsamen Beurteilung einer ganzen Gruppe zusammengehdriger Kenn-
funktionen war schon seit langem erkannt und diskutiert worden, wurde jedoch in diesen
Bereichen nicht oder vielleicht nur in Spezialféllen angewendet. Gerade im Zusammenhang
mit 10T, dem Internet der Dinge, wird diesem Thema steigende Bedeutung zukommen.

Anlass fur die Thematisierung in einer VDI-Richtlinie war ein mehrjahriges Pilotprojekt Giber
Instandhaltungskonzepte fir Schiffe der Deutschen Marine, Uber welches in einer friheren

Schwingungstagung berichtet wurde [2]. Hier ein kurzes Zitat aus den Ergebnissen:

Am Beispiel einer Fregatte wurden folgende Eckdaten hinsichtlich Instandhaltung zitiert:

e Laufzeitperiode 36 Monate,

e danach Instandhaltungsarbeiten (4 bis 6 Monate Werftliegezeit).

Anhand dieser Zahlen erklart sich von selbst, dass ein durchgehendes Konzept einer zu-
standsabh&ngigen Wartung hier nicht verfolgt werden kann. Mal3nahmen dieser Art und von
diesem Umfang erfordern langfristige Planung, sowohl in logistischer wie auch in budgetarer
Hinsicht. Es erhebt sich nun die Frage, welche Ziele mit zustandsabhangigen MafRnahmen

im Rahmen dieses Gesamtkonzepts anzustreben sind. Als Ergebnisse seien genannt:
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e Absicherung der Verfugbarkeit des Schiffs fur die festgelegte Laufzeitperiode
e Verlangerung der Laufzeitperiode (angestrebt von 36 auf 48 Monate)
e laufender Erhalt des Gesamtzustands auf einem Optimalniveau, sodass die Einsatzbe-

reitschaft des Schiffs stets gegeben ist oder zumindest beurteilt werden kann

Fir die beiden ersten Punkte kann heute ein Erfolg gemeldet werden. Hinsichtlich des drit-

ten Punktes sind neue Wege einzuschlagen.

Grundsatzlich kann das Konzept der Uberwachung einzelner KenngréRen mit Reaktion bei
Auftreten eines Fehlers nicht als optimal betrachtet werden, denkt man dabei als Gegen-
Uberstellung an eine Betriebsiiberwachung durch Beobachten einer Vielzahl von Anzeigein-
strumenten. Vor allem, weil dann zum Zeitpunkt der Reaktion auf einen indizierten Fehler
die Maschine schon in einem fortgeschritten fehlerhaften Zustand sein wird. Zieht man einen
Vergleich zu anderen Disziplinen, zum Beispiel zur automatisierten medizinischen Diagnos-
tik, so erkennt man schnell, dass der allgemeine wissenschaftliche Stand hier weit bessere
Ergebnisse liefern kann. Ein Blick in das internationale Normenwerk zeigt hier ebenfalls

schon erweiterte Ansétze in dieser Richtung [3].

2. Ansatz

Traditionell werden KenngrofRen und Kennfunktionen von Schwingungen meist einzeln, jede
fur sich betrachtet. In praktischen Uberwachungs- und Diagnosesystemen, die ja weitge-
hend auf den Verfahren der Schwingungsanalyse basieren, werden jedoch in der Regel
mehrere solcher GréRen simultan betrachtet und bewertet. Jede KenngréRe weist i. A. auf
spezielle Fehlerbilder hin wie z. B. Unwucht, Fehlausrichtung oder Walzlagerfehler.

2.1 Grundidee

Multivariate Analysen zielen auf eine gemeinsame Bewertung mehrerer Parameter ab. Ziel
ist die Beurteilung des Gesamtzustands einer Maschine oder eines Prozesses, ausgedriickt
in einem einzelnen Zahlenwert, den sogenannten Performance-Index Pl. Im Vergleich zu
einer breitbandigen Beurteilung basiert dieser Index jedoch auf einer Vielfalt von selektiven
Uberwachungsparametern. Ein hoher Performance-Index signalisiert einen guten Gesamt-
zustand, eine tiefere Beurteilung ist dann aus betrieblicher Sicht nicht erforderlich. Ein
schlechter Performance-Index zeigt eine fehlerhafte Komponente im System an, die ent-
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sprechende Fehlerdiagnose ist jedoch gleichzeitig im Hintergrund vorhanden und kann ma-
nuell abgerufen oder automatisch zur Anzeige gebracht werden.

2.1 Merkmale und Merkmalraum

Ausgangspunkt des multivariaten Ansatzes ist ein System von N Kenngré3en, in dem also
N Parameter simultan erfasst werden. Im Kontext statistischer Methoden werden die Kenn-
groRen als Merkmale oder Deskriptoren bezeichnet. In multivariaten Systemen werden die-
se Merkmale als Kollektiv behandelt, zum Beispiel

e breitbandige Schwingungspegel

e Ordnungspegel etc.

Fur weitere Betrachtungen fasst man die N Merkmale g; zu einen Merkmalvektor g zusam-
men in der Form

q={q1xQZ---QN}T

Zur Darstellung konstruiert man daraus einen
N-dimensionalen mathematischen Raum, den so ge-
nannten Merkmalraum, in welchem jedem Merkmal g;
eine Dimension (Achse eines kartesischen Koordina-
tensystems) zugeordnet ist. Dass hier den einzelnen
Achsen unterschiedliche physikalische Dimensionen
Bild 1. Merkmalraum mit Clustern zukommen, schlégt sich in einer entsprechenden Met-
rik des Raumes nieder. Bild 1 zeigt als Beispiel einen
zweidimensionalen Merkmalraum (N =2). Jeder Zustand des Systems wird durch einen

Punkt (Vektor §) im Merkmalraum reprasentiert.

Befindet sich das System im Grundzustand G, in dem samtliche Anforderung an einen feh-
lerfreien Zustand erfullt sind, so werden sich bei fortlaufender Messung die Punkte in einem
sogenannten Cluster haufen, einem begrenzten Bereich des Merkmalraums (Bild 1). Viel-
fach werden sich fir bestimmte Abweichungszusténde, z. B. Fehler, weitere Cluster ausbil-
den, wie in Bild 1 indiziert (Bereiche S; bis S3). Die durch die verschiedenen Cluster charak-
terisierten Zustdnde werden als Klassen bezeichnet. In datenbasierten Verfahren besteht

die Aufgabe einer Diagnose darin, den aktuellen Zustand einer Klasse zuzuweisen.
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2.2 Strategien
Uberblick

Strategieverfahren einer multivariaten Analyse basieren auf vielfaltigen Ansatzen (ohne An-
spruch auf Vollstandigkeit):

¢ Klassische Wahrscheinlichkeitsbetrachtungen
- Wahrscheinlichkeitsverteilungen
- Regressionsanalysen
= Lineare Regression
= Logistische Regression
e Clusteranalysen
- Klassierung
- Clusterung
¢ Klassifikationstechniken
- Entscheidungsbaum
- Random Forest
e Analyseverfahren
- Néchster Nachbar
- Neuronale Netze
- Selbstorganisierende Karten (SOM)
- Support Vector Machine (SVM)

Wahrscheinlichkeitsbasierte Verfahren

Im Allgemeinen geht man oft davon aus, dass statistisch schwankende Deskriptoren einer
Gaulverteilung folgen (Bild 2) oder zumindest naherungsweise damit beschrieben werden
koénnen. Diese Verteilung soll daher als Paradigma fir die weiteren Betrachtungen herange-
zogen werden. Vergleicht man die Verteilungsdichte eines Kennwerts im Grundzustand mit
jener im aktuellen Zustand, so tritt im Fehlerfall eine Verschiebung auf, bei einer Schwin-
gungserhdhung zu hoéheren Mittelwerten. Die gemeinsam Uberdeckte Flache der beiden
Verteilungen kann als MalR zwischen 0 und 1 fir die Bewertung des Fehlers herangezogen
werden (Konfidenzwert CV mit 1 2 CV 20). Kennt man zusétzlich die Verteilung im Falle
eines Schadens, erhalt man eine weitere Verteilungsdichte (Bild 2 links unten). Die Uberde-
ckungen von Grundzustand und Fehlerzustand ergeben jeweils ein MaR fir Fehlalarmwahr-
scheinlichkeit bzw. Wahrscheinlichkeit fur einen drohenden Ausfall.
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Bild 2. Normalverteilte KenngréRen (links) mit Sterndiagramm (rechts)

Fir multivariate Systeme erhalt man entsprechend eine N-dimensionale Verteilungsdichte,
die Uberdeckungen werden durch N-dimensionale Volumina (Flachen) reprasentiert. Im
Fehlerfall kann die fehlerhafte Komponente Uber ein Sterndiagramm (rechts im Bild) schnell

identifiziert werden.

Die Beurteilungsgrundlage anhand der Wahrscheinlichkeiten kann jetzt in kundenzentrierter
Orientierung erfolgen. Die Abwéagungen etwa von 6konomischen oder taktischen Risiken bei
Fehlalarm gegeniiber denen bei Eintreten eines Schadens sind praxisnah und kdnnen vom

Betreiber der jeweiligen Situation optimal angepasst und beurteilt werden.

Zustande, die zu keiner Klasse passen, werden als Novelty eingestuft. Auf diesem Wege
kénnen neue Cluster (Fehlerklassen) ermittelt und integriert werden (maschinelles Lernen).

3. Multivariate Bewertung

3.1 Beurteilung

Ahnlich wie bei der breitbandigen Beurteilung nach DIN 1SO 20816 [9] sollte auch bei mul-
tivariaten Systemen eine pragnante Bewertungsmoglichkeit entwickelt werden, vorzugswei-
se als aussagekraftiger Einzahlenwert mit benannten Beurteilungszonen, der eine Interpre-
tation durch den Maschinen- oder Betriebsflihrer auch ohne tiefere Sachkenntnis ermdglicht.
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Im Gegensatz zur Breitbandbewertung, die lediglich ganz allgemein den dynamischen Ge-
samtzustand reprasentiert, wére hier ein umfassender und sensibler diagnostischer Hinter-

grund vorhanden und abrufbar.

Als Grundlage der multivariaten Beurteilung kann der Konfidenzwert CV nach Bild 2 heran-
gezogen werden. Durch geeignete Umskalierung kann eine Anpassung an den in
1ISO 13374-1 definierten Health Index erfolgen [8]. Fur die resultierende GréRRe wird der Be-
griff Performance-Index PI eingeflihrt mit folgender Skalierung

PI =10 Neuzustand (Grundzustand)
PI=0 Schaden (Ausfall)

Der PI kann in 10 Klassen unterteilt werden, Klassengrenzen und Klassenbezeichnungen
sind individuell, basierend auf Erfahrungswerten festzulegen. Eine geeignete Strategie, der

Key Performance Indicator KPI, wird spater noch vorgestellt.

Eine Betriebsanzeige, ebenfalls orientiert an 1ISO 13374-1, kdnnte dann nach dem Muster

von Bild 3 gestaltet werden.

[ Identifikation )
Hauptgetriebe Datum 2017-09-23
GB 074 Uhrzeit 10:43

Empfohlene Aktivitét

1. Austausch Spindellager
2,. Olwechsel

Prognose

Restlaufzeit 188 h
Verbesserung durch Olwechsel

Zustandsbeurteilung
Performance Index 02 Diagnoseproblem
Zustand KRITISCH Lagerspalling

\ v

Bild 3. Betriebsanzeige einer multivariaten Uberwachung
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3.3 Datenkonzept

In einem multivariaten System fallen im Zuge der Uberwachung laufend groRe Datenmen-
gen an, die fur eine Online-Anzeige in Echtzeit auszuwerten sind. Zur Langzeitarchivierung
werden anstelle der Rohdaten die Uber die Einzelauswertungen erzielten Resultate abge-
speichert, die jeweils Auskunft Uber den Zustand der einzelnen Komponenten geben. Im
Fehlerfall, also bei schlechtem PI, kénnen aus diesen Daten unmittelbar Handlungsanwei-

sungen erstellt oder Trendanalysen ausgewertet und zur Anzeige gebracht werden.

Die strukturierte Speicherung von Massendaten wird als BIG DATA Konzept bezeichnet, die

Ableitung von Wissen aus diesen Daten als Knowledge Discovery in Databases (KDD).

4. Konzeption ganzheitlicher Uberwachungssysteme

Nachdem das Konzept einer multivariaten Uberwachung behandelt wurde, soll nun auf die
Konzeption von Uberwachungssystemen eingegangen werden. Ganzheitlich bedeutet in
diesem Zusammenhang, dass mdoglichst alle fir den Systemzustand relevanten Parameter
erfasst werden. Das heif3t, dass nicht nur Schwingungen herangezogen werden, sondern
auch andere Parameter sowie gemessene BetriebsgroRen.

4.1 Dimensionsreduktion

Bild 4. Hauptkomponentenanalyse
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Die gemessenen KenngréRen werden im Allgemeinen nicht unabhangig sein. Um gegensei-
tige Einflusse bei Malinahmen zu vermeiden, transformiert man die Kenngréf3en uber eine
Hauptkomponentenanalyse auf ein System unabhangiger Deskriptoren g; nach dem Sche-
ma von Bild 4. Mathematisch leistet dieses die Karhunen-Loeve-Transformation (KLT) nach

dem Ansatz
Xk (t) = Zaiin (t)

Darin bedeuten x, die urspriinglich Gber die Sensoren gemessenen Kenngréen, g; sind die
unabhéngigen Deskriptoren, die auf die Grundursachen (Root Cause RC) hinweisen, siehe
Bild 4. Die KLT fuhrt auf eine Singulérwertzerlegung (SVD, Singular Value Decomposition)
der Korrelationsmatrix, ein aus der Matrizenrechnung bekanntes Verfahren. Sie liefert die
Koeffizienten ay der Transformation.

4.2 Ursache-Wirkungs-Analyse

Eine Ursache-Wirkungs-Analyse liefert eine Zusammenstellung aller méglichen Ursachen,
die zu einem bestimmten Ergebnis, z. B. einem Fehler fuhren. Eine bekannte Methode ist
das Ishikawadiagramm nach Bild 5, praktisch ein graphisch visualisiertes Brainstorming.

MASCHINENSCHWINGUNGEN

Generator Getriebe
Sekundarursache
Hauptursache Ursache

warum

Hauptlager

Ursache Ursache

Betriebsparameter |l Generatorlager | Getriebelager | Hauptiager
SPEZIFISCHE -
PARAMETER WALZLAGERSCHWINGUNGEN

Bild 5. Ishikawadiagramm (Fischgratendiagramm)

4.3 Fehlzustandsart- und -auswirkungsanalyse FMEA

Eine FMEA nach DIN EN 60812 ist ein Instrument der Qualitatssicherung, welches in vielen

Bereichen zur Qualitatssicherung bereits in der Entwurfsphase eingesetzt wird [4].
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Tabelle 1. Beispiel fur Uberwachungsparameter (nach DIN 1SO 17359)

< | e . e
Sle| g2 | 2]sl23 -
Parameter E| 2 -g £5| 4 4 % g% S
S| 2| 8|22 2| E|2|sE ¢
o | 8|Z 282|885 ¢
Temperatur ° . ° . . ° . ° .
Druck . . . . . ° °
Forderhéhe .
Kompressionsverhéltnis . . °
Druck (Vakuum) . °
Luftstrom ° ° ° ° °
Kraftstofffluss ) . °
Fluidstrom . ° °
Strom (elektrisch) ° °
Spannung . .
Widerstand . °
Phase (elektrisch) . °
Eingangsleistung . . . . .
Ausgangsleistung ° . . ° . °
Gerausch . . ° ° . . ° ° °
Schwingungen . . . . . ° . . .
Schallemission ° . ° . . ° ° ° °
Ultraschall ° . . . ° ° . ° °
Oldruck . . ° ° . . . ° °
Olverbrauch ° . . . . ° . ° .
Tribologische Olprobe . . . . . . . ° .
Thermografie ° . ° . . ° ° ° °
Drehmoment . . . . ° °
Drehzahl ° . . . . ° . ° .
Lange .
Winkellage . . . °
Wirkungsgrad . . . . ° °
e zeigt an, dass der Parameter zur Zustandstiberwachung geeignet ist
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Das Verfahren ist gut skalierbar und lasst sich problemlos auf eine Zustandsiiberwachung
erweitern. Tabelle 1 zeigt beispielhaft eine Zusammenstellung fir Uberwachungsparameter

eines Maschinenparks.

n

Fir die einzelnen Fehler ist ein System von Rangzahlen nach Tabelle 2 aufzustellen. Hier

flieRt das Expertenwissen in die Fehlerbewertung ein. Aus den Rangzahlen l&asst sich eine

Risiko-Prioritatszahl RPZ berechnen nach der Formel

= Rangzahl fir Fehlerschwere/Bedeutung

= Rangzahl fir Auftretenswahrscheinlichkeit

RPZ=B-A-E
mit RPZ = Risiko-Prioritatszahl
B
A
E

Nach Tabelle 2 ergibt sich fur die RPZ ein Bereich von 1 bis 1000 mit steigender Prioritat.

= Rangzahl fur Entdeckungswahrscheinlichkeit

Tabelle 2. Rangzahlen zur Ermittlung der Fehlerprioritat

Rangzahl

Schwere B

Haufigkeit A

Erkennbarkeit E

Sehr kleiner Fehler

kein Einfluss auf das
System

sehr selten (sehr gut)

sehr gut

Kleiner Fehler

geringer Einfluss auf
das System

tritt ganz selten auf

gut

Mittelschwerer Fehler

mittelschwerer Einfluss
auf das System

tritt selten auf

erkennbar

Schwerer Fehler

grofRRer Einfluss auf das
System

tritt haufig auf

schlecht

Sehr schwerer Fehler

sehr groRRer Einfluss
auf das System

kann sehr oft auftreten

nicht erkennbar

Fur jede Maschine und jeden Parameter nach Tabelle 1 ist jetzt eine RPZ zu ermitteln, die

ein MaR zwischen 1 und 1000 fiir die Prioritat der Uberwachung liefert.
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Tabelle 3. Fehlertabelle mit Parametern zur Zustandsuberwachung nach DIN ISO 17359

Maschinenart:

c
o — Q =
Elektromotor S| < c o | . <
> @) c|ls|E N
o c| o IS S| 0| w|=
S8 | s|o T|o|ls|N|o|2
Slal=|c|8|B|Sls|S|2|E|8
ElE|s|5|2|E|2|s|le|E|5|5|2
S|ls|o|l=|2|G|G|E|E o .g s <
Schadensart Bl&|2|e|3|&8|6|3|8|2|Z|0|<C
Rotorwicklung . o e o] @ ° °
Statorwicklung . o o .
Exzentrischer Rotor . . .
Blrstenfehler o| o o o °
Lagerschaden . . o[ o @ °
Isolation Verschlechterung oo 0| @ .
Phasenverlust
. . [ ] [ ] [ ] [ ]
Eingangsleistung
Unwucht .
Ausrichtfehler .

e zeigt an, dass das Symptom oder die Parameteranderung im Schadensfall auftritt

4.4 Key Performance Indicator (KPI)

Aus der RPZ lasst sich nach VDMA 66412-1 [6] eine betriebswirtschaftliche Kennzahl ablei-
ten, der sogenannte KPI (Key Performance Indicator). Dazu wird der Bereich von 1 bis 1000
in eine frei wahlbare Anzahl von Zonen unterteilt, denen in aufsteigender Folge Klassen-
nummern zugeordnet werden. Zusatzlich wird fir jede Klasse eine Bezeichnung entspre-

chend ihrer Bedeutung festgelegt.

Tabelle 4. KPI Klassierung

KPI- RPZ _
Bezeichnung
Klasse |untergrenze Obergrenze
1 1 20 normal
2 21 60 auffallig
3 61 90 gravierend
4 91 170 kritisch
5 171 1000 sehr kritisch
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Tabelle 4 zeigt als Beispiel eine Klassierung des KPI in funf Klassen 1 bis 5, wie sie bei der
Uberwachung von Windkraftwerken definiert wurde [7].

KPIs werden entsprechend ihrer Wertigkeit individuell klassiert. Klassenanzahl, Klassen-
grenzen und Klassenbezeichnung sind projektspezifisch festzulegen.

Key Performance Indicators (KPI) sind betriebswirtschaftliche Kennzahlen, anhand derer der
Fortschritt oder der Erfullungsgrad hinsichtlich wichtiger Zielsetzungen oder kritischer Er-
folgsfaktoren innerhalb einer Organisation gemessen werden kann. Sie sind weit verbreitet
in den verschiedensten Industriezweigen und dienen oftmals zur Quantifizierung betriebs-
wirtschaftlicher Vorgange und Zusammenhénge [7]. Das Konzept lasst sich auch anwenden,
um aus dem Performance-Index ein System von Bewertungszonen abzuleiten. Klassierung
und Klassenbezeichnung erfolgen nach den zuvor genannten Gesichtspunkten. Diese Struk-
tur entspricht dann einem Schema, wie es die Normen zur Breitbandiberwachung bietet,

jedoch mit stringenter Systemanpassung und fundiertem diagnostischem Hintergrund.

5. Zusammenfassung

Die Richtlinie VDI 4550 Blatt 3 kommt einem Bedarf nach, der durch die aktuellen Entwick-
lungen im Betrieb von Maschinen und GroRRanlagen, wie zum Beispiel Windparks, entstan-
den ist und den Bedurfnissen einer modernen Maschineniberwachung gerecht wird. Die
Vielzahl der eingesetzten statistischen Verfahren mag auf den ersten Blick zwar sehr kom-
plex erscheinen. Wie die Zitate jedoch zeigen, wird hier allerdings ein Kollektiv bekannter
und bewahrter Verfahren der Statistik in eine neue Form gegossen — Condition Monitoring.
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Herausforderungen an eine moderne Anlagen- und
Prozessuberwachung und deren Umsetzung im Rahmen
von Industrie 4.0

Condition Monitoring im Wandel

Dipl.-Ing. Tobias Roepke, SKF GmbH, Schweinfurt

Kurzfassung

Zustandsuberwachung wird durch die 4. industrielle Revolution neu definiert, integriert und
automatisiert. Der Trend hin zu cyberphysikalischen Systemen bietet eine groRe Zahl neuer
Maoglichkeiten aber auch Herausforderungen. Eine genaue Definition des Ziels und die Auf-
stellung einer Digitalisierungsstrategie sind unabdingbar fur das Erreichen der Vision Indust-
rie 4.0. Gerade fiir die Modernisierung von Bestandsanlagen gibt es eine Vielzahl von Mei-
lensteinen, die einen unmittelbaren, positiven Einfluss auf die Effektivitat des Unternehmens
haben. Dieser Artikel zeigt einige Beispiele fir die Umsetzung einzelner Teilabschnitte im

Gesamtkontext Industrie 4.0.

1. Zustandsuberwachung heute

Die Zustandsuberwachung im Bereich moderner Industrieanlagen wird heute auf unter-
schiedlichste Art und Weise realisiert. Die Bandbreite verwendeter Systeme reicht von por-
tabler Handmesstechnik tber online Condition Monitoring Systeme in unterschiedlichen In-
tegrationsstufen bis hin zu voll autark arbeitenden Schutzsystemen. Je nach Unternehmens-
philosophie wird Condition Monitoring vom Unternehmen selbst oder von einem Partner
durchgefihrt. Fir eine verlassliche Aussage iber den Zustand der Anlage oder Komponente
muissen alle Einflussparameter des Systems (Betriebszustand, Belastung, Drehzahl, Tempe-
ratur...) bericksichtigt werden. Die Verknipfung dieser EinflussgroRen wird heute oftmals
Uber einen Analysespezialisten mit Anlagenkenntenissen hergestellt. In einigen Fallen, mit
geringerer Komplexitét und einer genauen Beschreibbarkeit der wenigen Einflussfaktoren,

sind voll automatisierte System im Einsatz. Unabhéngig von der Art des Systems kann je-
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doch generell von einer starken Diversitat gesprochen werden. Die Vielfalt der Systeme er-
zeugt einen hohen Bedarf an unterschiedlichen Schnittstellen. Hersteller und Anbieter von
Kommunikationswandlern sind hier gefragt Prozessdaten zusammenzufiihren. In der Regel
sind die erforderlichen Daten im Unternehmen vorhanden, sie missen ,nur“ aus dem ent-
sprechenden System in einem spezifischen Format Uber die richtige Schnittstelle bereitge-
stellt werden.

2. Ziel der Zustandsiiberwachung im Kontext von Industrie 4.0

Industrie 4.0 steht fur die 4. industrielle Revolution, die vom Arbeitskreis Industrie 4.0 wie
folgt definiert wird: ,Eine Vernetzung von autonomen, sich situativ selbst steuernden, sich
selbst konfigurierenden, wissensbasierten, sensorgestiitzten und raumlich verteilten Produk-
tionsressourcen (Produktionsmaschinen, Roboter, Forder- und Lagersysteme, Betriebsmittel)
inklusive deren Planungs- und Steuerungssysteme®. Hier wird also eine vernetzte, cyberphy-
sikalische Industriewelt mit kinstlicher Intelligenz postuliert. Diese visionare Definition der
industriellen Zukunft wird heute in ihrer Komplexitat jedoch nur sehr vereinzelt umgesetzt. Es
gibt bereits einige Test- und Vorfiihranlangen, wie beispielsweise die Forschungsfabriken
des Frauenhofer Institutes [1] oder die SEW Schaufensterfabrik in Graben Neudorf [2]. Fur
kleinere und mittelstandische Unternehmen wurde auf Betreiben des Bundesministeriums fir
Bildung und Forschung (BMBF) eine Forschungs- und Umsetzungsagenda ausgearbeitet,
die eine Hilfestellung an die Hand gibt. Weitere Informationen hierzu sind der Quellenangabe

[3] zu entnehmen.

3. Herausforderungen

Die Umsetzung von Industrie 4.0 macht eine umfassende Digitalisierung der Anlagen erfor-
derlich. Fur die Planung einer Neuanlage kann dies direkt in die Auslegung einflieBen und
wesentlich kostenginstiger und umfassender umgesetzt werden, als es bei einem Retro-Fit
einer Bestandsanlage der Fall ist. Dieser Beitrag bezieht sich ausschlieBlich auf einen Teil-
bereich der umfassenden Thematik: Auf die Zustandsuberwachung.

Die entsprechenden Aggregate missen zundchst mit Sensorik appliziert, die aufgenomme-
nen Sensordaten verarbeitet und gespeichert werden. Als Grundlage fir eine sinnvolle
Handlungsempfehlung bei einer fortgeschrittenen Schadigung sind die Daten des Condition
Monitoring Systems, jedoch auch die Daten des Prozessleitsystems, Informationen tUber das
Produkt und ggf. Informationen (ber die Auftragslage zu beriicksichtigen. Um einen Uber-
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blick und eine Einschatzung Uber die Vielzahl der verschiedenen Informationen, die unter-
schiedlichen Informationstypen und die verschiedenen Informationsformate zu bekommen,
werden oft Datenverarbeitungsalgorithmen nétig, die sich bereits im Themenbereich von ,,
Big Data“ bewéahrt haben. Der Begriff ,Big Data“ taucht oft im Zusammenhang mit Industrie
4.0 auf, seine Bedeutung soll im Folgenden noch einmal verdeutlicht werden. Unter ,Big
Data“ versteht man nach der Definition durch Gartner im Jahre 2014 Datensétze die in 3 Di-

mensionen herausfordernd sind [4]:

Data

O‘ Velocity
y

Data
JJ Variety

Bild 1: Das V-Modell von Gartner [4]

Im Bereich der Telekomunikation, im Social Web, fur die automatischen Produktempfehlun-
gen bei Amazon oder die Kreditwurdigkeitseinstufungen der Schufa

werden gigantischer Datenmengen verarbeitet. Die hierfir notwendigen Technologien der
Mustererkennung und Automatisierung halten auch Einzug in den Bereich der Industrie. Die
Bewadltigung der Herausforderungen wie der Datenverarbeitung grof3er Datenmengen in un-
terschiedlichsten Formaten und die anschlieRende Datenanalyse erfordern heute immer
mehr speziell ausgebildete Data Scientists. Die Problemstellung aus unstrukturierten Da-
tensatzen Schlussfolgerungen zu ziehen ist nicht trivial. In der automatisierten Maschinendi-
agnose stellt sich immer wieder die Herausforderung, eine Aussage zu treffen ohne dass es
bereits Referenzfalle und Schadensbeispiele gibt. In der Fachsprache spricht man hier von
einem sogenannten ,unsupervised Problem“. Zusammengefasst kann festgestellt werden,
dass der Aufwand und das Knowhow, die ein solches Projekt voraussetzt, immens sind und
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weiterhin die Gefahr grof3 ist, sich im Dschungel von Industrie 4.0 zu verlaufen. Eine elemen-
tare Voraussetzung fir die Einfuhrung von Industrie 4.0 ist eine klare Digitalisierungsstrate-
gie des Unternehmens, der damit verbundene Zeitplan und die Bereitstellung des damit ver-
bundenen Budgets. Oft gibt es schon einzelne kleine Projekte, die einen hohen Nutzen fur

das Unternehmen bieten und gleichzeitig mit berschaubaren Kosten verbunden sind.

4. Beispiele aus der Anwendung / Projekte in Richtung Digitalisierung
In diesem Kapitel werde einige Beispiele aus der Praxis vorgestellt, die einen Baustein auf
dem Weg zur Vision Industrie 4.0 darstellen. Die folgenden Beispiele sind einfach umzuset-

zen und haben eine signifikante Auswirkung auf den Produktionsbetrieb.

4.1 Automatisierung und Integration der Zustandsdiagnose in einer Papierfabrik

In der Papierindustrie ist die Verwendung von Condition Monitoring weit verbreitet. Je nach
Unternehmen werden die Messungen Uber eine Fremdfirma oder eigenes Personal abge-
deckt. Die Sensordaten werden auswertet und damit verbunden eine Handlungsempfehlung
fur die Instandhaltung ausgesprochen. Der Zeitaufwand firr die Uberwachung einer Papier-
maschine ist nicht unerheblich und gerade in der Einlernphase eine Ganztagesaufgabe flr
den zusténdigen Mitarbeiter. Ein Analyst geht in der Regel nach einem bestimmten Muster
vor. Unter Bericksichtigung der Schwingungssituation, der unterschiedlichen Signalverarbei-
tungstechniken, der Prozesseinflussgréf3en und der Erfahrung wird nach der Begutachtung
der Messdaten eine Aussage getroffen. Ein groRer Teil dieses Analysevorgehens kann uber
die entsprechenden Signalverarbeitungstechniken automatisiert werden. Eine automatisierte
Meldung von Lagerschaden, Verzahnungsschaden im Getriebe, Unwuchten und Ausrich-
tungsfehler sowie die Eingruppierung in deren Stadien ist méglich. Die Bandbreite an auto-
matisierten Diagnosen kann im Nachhinein durch Post-Processing erweitert und ausgebaut
werden. Beispielsweise kann ein Unwuchtsphanomen einer Walze, welche die benachbarte
Stuhlung zum Schwingen anregt, erkannt und detektiert werden. Fir diesen Fall bietet die
Signalverteilungsanalyse der SKF @ptitude Analyst Software beispielsweise gute Hilfestel-
lung (Bild 2). Die Konfiguration muss von einem Spezialisten anlagenspezifisch erfolgen.
Zeitersparnis und Schnelligkeit in der Diagnose sind die Folge und sind nicht zuletzt ein wei-
terer Schritt auf dem langen Weg zur Cyberphysikalitat.
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Bild 2: SKF @ptitude Analyst Signalverteilungsanalyse

Die Instandhaltungsplanung ist jedoch nicht der einzige Nutzen fur einen Papierfabrikanten.
Informationen des Zustandsiiberwachungssystems und des Prozessleitsystems kénnen mit-
hilfe von Kommunikationstechnologien, wie beispielsweise Profinet, zusammengefihrt und
die Anlage damit zustandsorientiert betrieben werden. Zustandsiberwachungssysteme lie-
fern auch heute schon einen Beitrag dazu, Anlagen optimal in ihren konstruktiven Grenzen
zu betreiben. In der Praxis werden teilweise sogar Anlagenzustandsinformationen direkt in
das Prozessleitsystem eingespeist, um die Maschine optimal in Bereichen der hochstmogli-
chen Maschinengeschwindigkeit, kombiniert mit hoher Papierqualitat, zu betreiben. Bei-
spielsweise wurde in einem Anwendungsfall die Maschinengeschwindigkeit durch das
Schwingungsverhalten einer Walze limitiert. Das Condition Monitoring System half dabei,
Resonanzen zu erkennen, kontrolliert zu durchfahren und die Maschinengeschwindigkeit in
einem unbedenklichen Produktionsfenster zu halten.

4.2 Anlagenbetrieb in der Stahlindustrie

Walzgeriste in der Stahlindustrie sind rauen Umgebungseinflissen ausgesetzt und werden
nicht selten oberhalb der Grenze ihrer urspriinglichen Auslegung betrieben. Im Walzbetrieb
erfahren die Lagerungen unterschiedliche Beanspruchungen, die teilweise zu temporar
schadlichen Betriebsbedingungen fiihren. Bei der Uberwachung eines Walzgeriistes wird der
Fokus neben der Schadensdetektion auch auf die Ermittlung Schadensmechanismen gelegt
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und bei welchen Betriebszustande diese auftreten. Schadensursachen wie Mangelschmie-
rung, Gleitung und Uberlast werden erkannt, bevor der Schaden entsteht. Im vorliegenden
Beispiel kam es zu Anschmierungen und einem Ausfall der Lagerung an einem Walzgerist
(Bild 3). Der zugrundeliegende Schadigungsprozess tritt ein, sobald die Schmierung, ausge-
|6st durch ein Gleiten der Walzkorper, versagt. Uber eine online Schlupfmessung konnten
ungiinstige Betriebszustande detektiert und dann Anderungsoptionen im Walzprozess disku-
tiert werden. Weiterhin liefern solche Erkenntnisse wichtige Anwendungsinformationen, die

eine Optimierung der bisherigen Bauteil- und Anlagenkonstruktion ermdéglichen.

Bild 3: Anschmierung durch Gleiten, dargestellt an einem AuRenring eines Pendelrollenla-
gers

4.3 Zustandsiiberwachung als Feedbackgeber fir die Getriebeentwicklung

Die Interessen und Anforderungen von Erstausriistern (OEM) gehen im Vergleich zu denen
der Anlagenbetreiber noch einen Schritt weiter. Neben der klassischen Zustandsiiberwa-
chung sind hier Gewahrleistungsverlangerung und Produktoptimierung wichtige Themen.
Der Hersteller kann wichtige Informationen zu dem Verhalten und Gebrauch seines Produk-
tes sammeln, realistische Lastkollektive fir die Auslegung ermitteln und Schadigungsprozes-
se erkennen bevor ein Schaden auftritt. Anderungen und Verbesserungen koénnen teilweise
schon vorgenommen werden, bevor der Kunde einen Ausfall beklagt. So ist die kontinuierli-
che Optimierung der Anlage mdglich (Bild 4).
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Bild 4: Optimierungskreislauf

4.4 Verknlpfung von Zustandsinformationen und Ersatzteilbeschaffung

Bei einer Verbesserung der Verlasslichkeit der automatischen Diagnosen riickt auch die au-
tomatisierte Ersatzteilbeschaffung in realistische Nahe. Kinematik- und Bauteilinformationen
sowie Lagertypen werden ohnehin in einem Zustandsuberwachungssystem hinterlegt. Bei
der Meldung eines Defektes an einer Komponente kann eine Verkniipfung mit dem ERP
System hergestellt und anhand verschiedener Kriterien eine automatisierte Bestellung des

Ersatzteils ausgelost werden.

4.5 Anlagenverfugbarkeit und Sicherung bei vorhandener Schadigung

Auf dem Weg zur autonomen cyberphysikalischen Produktionsstatte gibt es nicht selten den
Fall kurzfristiger und Uberraschender Schaden. Wird ein Schaden an einer Anlage erkannt,
stellt sich oft die Frage, ob ein weiterer Betrieb der Anlage ohne Folgesch&aden mdglich ist.
Nicht zuletzt geht es darum trotz Schadigung die notwendige Anlagenverfligbarkeit zu errei-
chen und den sicheren Betrieb zu ermdglichen. In solch einem Fall ist es méglich ein mobiles
online System temporér zu installieren und so wichtige physikalische MessgréR3en, die eine
Aussage uber die Schadensstadien zulassen, zu erfassen. Die Messdatenauswertung muss
instantan erfolgen und das Auswertegerat direkt mit dem Prozessleitsystem verbunden wer-
den um gegebenenfalls eine Notabschaltung zu initiieren. Erfahrungsgemaf lasst sich der
Zustand und die Restlebensdauer der Komponente durch eine installierte Uberwachung we-
sentlich besser einschatzen. Weiterhin erhoht dies die Sicherheit der Anlage erheblich. Je
nach Kritikalitat sollte die Maschinenabschaltung redundant ausgefiihrt werden. Im konkreten
Fall wurde hier der Transferantrieb mit einem Lagerschaden an einer Automobilpresse tber-

wacht. Die Anlage konnte sicher bis zum nachsten geplanten Stillstand betrieben werden.
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Die optimale Umsetzung von Industrie 4.0 zielt auf eine bessere Planbarkeit von Fertigung

und Instandhaltung ab und unterstitzt so die Unternehmensziele in Zukunft auch ohne diese

kurzfristigen Einséatze zu realisieren.

(1

(2]

E]

4

Frauenhofer Institut fir Optronik, Systemtechnik und Bildungsauswertung,
https://www.iosb.fraunhofer.de/servlet/is/51237/

SEW Eurodrive, https://www.sew-eurodrive.de/unternehmen/

Bundesministerium fur Bildung und Forschung (BMBF), www.bmbf.de

Gesellschaft fur Informatik, https://www.gi.de/service/
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Condition Monitoring an instationar betriebenen
Prozessanlagen

Dipl.-Ing. Wilfried Geibel, Dr. Edwin Becker,
Pruftechnik Condition Monitoring GmbH, Ismaning

Kurzfassung

In der Vergangenheit wurde im Condition Monitoring unterschieden zwischen Schwingungs-
transmittern, Schutz-Uberwachungssystemen und diagnostischen Uberwachungs-Systemen.
Je nach Ausfiihrung lieferten die Systeme kennwertproportionale Ausgangssignale, digitale
Kennwerte in unterschiedlichen Protokollen und/oder Alarmmeldungen. AnschlieRend erfolg-
ten dann mit unterschiedlichsten Werkzeugen tiefergreifende Auswertungen in eigenen Da-
tenbanken, meist jedoch begrenzt auf stationér betriebene Anlagen.

Mit dem Internet der Dinge (IoT) werden nun Forderungen laut alle diese Informationen zu-
kunftig sinnvoll aufbereitet so weiterzugeben, so dass mit den Daten und deren Verkniipfung

zusatzliche, oder neue Funktionen und Nutzen fiir Prozessanlagen realisiert werden kénnen.

Im Bericht wird beschrieben, welche Anforderungen mit intelligenten Uberwachungslésungen
fur die unterschiedlichen betriebenen Anlagen zu erfiillen sind, um daraus weitere sinnvolle
Schnittstellen und Anwendungen zu anderen Systemen zu ermdglichen. Insbesondere geht
es um das schnelle, parallele und synchrone Erfassen von sinnvollen Kennwerten zur Wei-
tergabe an PLS-Systeme zur Optimierung des Betriebs, zur diagnostischen Bewertung von
Zustands- und VerschleiBkenngroRBen und letztendlich auch um die tbersichtliche Visualisie-
rung und Steuerung von Instandhaltungsmanahmen (Arbeitssteuerung, Rickmeldung,

etc.).

1.Einleitung

Die Zustandsuberwachung mit Hilfe von Schwingungsanalysen erlebt derzeit eine ulBerst
dynamische Entwicklung bedingt durch verschiedene katalytisch wirkende Faktoren. Instal-
lationen in der Industrie werden zunehmend Uber TCP/IP-basierte Netzwerke miteinander
verbunden. Die drahtlose Daten-Ubertragung wird kontinuierlich giinstiger und leistungsfahi-
ger. Die digitale Speicherung groRer Datenmengen stellt 1&angst keine kostspielige Hurde

mehr dar. Cloud- und Edge-Computing erlauben das systematische vernetzte Bearbeiten
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von Daten. Ingenieure und Techniker setzen in ihrer taglichen Arbeit bereits bei vielen Tatig-
keiten intuitiv bedienbare mobile Tablets und Smartphones ein.

Entscheider aber auch, denn auch sie wollen zeitnah uber Istzustdnde und Verénderungen
ihrer Prozessanlagen informiert werden. Wie die Struktur einer modernen Ferniiberwachung
aussehen kann, wird in Bild 1 gezeigt.

Auch bei der Datenverarbeitung sind neue Techniken wie zum Beispiel Data Mining, Analy-
tics und maschinelle Lernverfahren im Kommen. Damit lassen sich in kurzer Zeit gewaltige
Datenmengen durchforsten und Muster und Zusammenhéange erkennen, die bisher im Ver-
borgenen lagen.

Im Folgenden wird chronologisch beschrieben, welche Technologien sich im ersten wichti-
gen Schritt, namlich bei der Datengewinnung einsetzen lassen, um bessere und effizientere
Aussagen zum Zustand der Prozessanlagen und insbesondere an den rotierenden Maschi-
nen zu erhalten.

OPERATOR/USER-CMS MAMAGEMENT SERVICE PARTNER/USER CMS
)
Mobile

__Interface
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NN N
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Bild 1: Systemarchitektur moderner umfassender Uberwachungssysteme
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2. Die Herausforderung: ,Moderne Anlagentechnik” bedingt immer komplexere Ma-

schinenfiihrung und Betriebsweisen

Schauen wir zurlick auf den Stand der Technik friiherer Prozessanlagen, so wurden Produk-
tionsanlagen meist mit konstanten Drehzahlen und Leistungen gefahren. Die Gesamt-
Auslegung wurde im Wesentlichen auf einen bestimmten Betriebspunkt optimiert.

Dies hatte fur die Instandhaltung den positiven Effekt, dass sich Verédnderungen im Maschi-
nenzustand direkt und unmittelbar im Laufverhalten der Maschinen erkennen lieBen und da-
mit auch direkt tiberwachbar waren. Zur Uberwachung geniigten einfache KenngréRRen, wie
der Summenkennwert der Schwinggeschwindigkeit ver zur Erkennung der Beanspruchungen
der Maschinen und bei Bedarf noch Walzlager-, oder Summen-Beschleunigungskennwerte
zur Beurteilung des Walzlagerzustands. Damit lie3en sich friihzeitig unzulassige Schwingbe-
anspruchungen, oder Veranderungen der Maschine erkennen.

Unter diesen Bedingungen lieferten die Summenkennwerte auch unmittelbare Information fur
die Betriebsfiihrung. Prozessbedingte Einflisse wurden damit genauso gut erkannt, wie Ver-
anderungen in den Maschinen selbst, wie zum Beispiel VergroRerungen der Unwucht z.B.
auf Grund von Belagsbildungen an den Laufradern von Ventilatoren.

Die Situation in moderner Anlagentechnik hat sich in den letzten Jahren aber gewaltig ver-
andert. Flexiblere Produktionsanlagen und komplexere Maschinen bendtigen heute eine
weitaus differenzierte Herangehensweise an dieses Thema. Schauen wir deshalb zunéchst
auf die unterschiedlichen Maschinentypen-Gruppen, die sich aus Sicht der Erfordernisse zur

Zustandsbeurteilung ergeben.

3. Anlagen-Gruppen in Bezug auf die Betriebsart

3.1 Standard-Maschinen mit konstanten Betriebsbedingungen

Hierunter fallen alle Standard-Maschinen, die bei konstanter Drehzahl betrieben werden und
deren Verhalten keine, oder keine nennenswerten Abhéngigkeiten von Betriebsparametern
aufweisen.

Bei solchen Maschinen genigt es, die entsprechenden Kennwerte (Maschinenschwingung
und Walzlagerzustand) fortlaufend zu erfassen und zu tberwachen. Die Informationen zur
diagnostischen Beurteilung von Unwucht, Ausrichtfehlern, elektrischen Fehler, Walzlagerzu-

stand kénnen zyklisch (zeitgesteuert) und zusétzlich alarm-getriggert gewonnen werden.
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Sinnvoll kann es aber auch bereits bei solchen Maschinen sein, Anfahr- und Abfahrvorgan-
ge, oder Stillstdnde als besondere Betriebszustédnde zu erkennen, um dann die Bildung der
diagnostischen Trend-Daten in diesen instationédren Betriebszustadnden zu unterdriicken. Fur
eine einfache Trendbetrachtung (Erkennung von Veranderungen) sind diese Informationen in
der Regel nicht erforderlich oder sogar hinderlich, weil sie die Zustands-Trendverlaufe verfal-
schen, oder uniibersichtlich machen.

Andererseits kdnnen Abfahrvorgédnge bei bestimmten Maschinen wertvolle diagnostische
Informationen liefern. Insbesondere fur Turbomaschinen gibt es deshalb bereits seit vielen
Jahren spezielle diagnostische Uberwachungssysteme, die auch die instationéren Betriebs-
bedingungen als Informationsquelle nutzen. Erwéhnt sei an dieser Stelle, dass auch neue
digitale und intelligente Condition Monitoring-systeme zwischenzeitlich viele der fur Tur-

bomaschinen friher entwickelten Funktionalitaten beinhalten.

Drehzahi | - | R |
Last l l l I
Schaden |
Schwingung

Kennwert-Gruppe |

Kennwerte

Trending-Gruppe

Trending Signale

Bar

Diagnose-Gruppe ka,igge, |:| Alarmtrigger |:|
Diagnose Signale [D1]p2|D3 D1]D2][D3] D1/D2/ D3 [D1][D2][o3]
= Kennwertmessung erfolgt 1x je Sekunde, Mindestdrehzahl als ,Freigabe“ fir die Speicherung von Messungen
= Trending Signale T1...T2 zur g von ten werden zei I ol
= Diagnosemessungen D1...D3... ( ise A i ) werden zeif i oder bei Grenzwertuberschreitungen (Warnung

oder Alarm aus Kennwertwerten oder Bandkennwerten) gestartet

Bild 2: Uberwachungs-Konzept fiir die Maschinengruppe 3.1 Standardmaschinen mit kon-
stanten Betriebsbedingungen
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3.2 Standard-Maschinen mit variabler Last und oder Drehzahl

Hierunter fallen alle Standard-Maschinen, die unter Betriebsbedingungen mit unterschiedli-
chen Drehzahlen und/oder Lasten betrieben werden und deren Verhalten nicht vernachlas-

sigbare Abhangigkeiten von Betriebsparametern aufweist.

 [mmis|

Spmed VENGUARD
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P — - e -
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Bild 3: Typische Abhangigkeit der Summenschwingungen (oben) von der Betriebsdrehzahl
(unten) an einem Kompressor, der abhangig vom Anlagendruck mit unterschiedli-

chen Drehzahlen gefahren wird.

Bei diesen Maschinen kdnnen Veranderungen im Zustand nur dann zuverlassig erkannt
werden, wenn immer nur solche Daten verglichen und visualisiert werden, die unter gleichen
Randbedingungen gewonnen wurden. Dazu missen Uberwachungssysteme in der Lage
sein, frei konfigurierbare Betriebsparameter-Gruppen (,0S* = Operating States) zu bilden,
die dann noch miteinander verknupfbar sind.

Um die Darstellung und Uberwachung der diagnostischen Signale (Tiefendiagnose) einfach
und Uberschaubar zu halten, empfiehlt sich bei solchen Maschinen das Arbeiten mit Ord-
nungsspektren. Nur mit echten Ordnungsspektren (Drehwinkelsynchrone Abtastung, Digitali-
sierung und Mittelung im Zeitbereich) lassen sich bei stark schwankenden Betriebsdrehzah-
len ,saubere” Signale ohne Verschmierungs- und Verschleppungserscheinungen erzeugen.
Die Skalierung der Frequenzachse erfolgt dann als Ordnungsachse zur jeweils bei der Mes-
sung vorgelegenen Drehzahl, sodass zum Beispiel die Unwuchtschwingungen im Diagramm

immer bei der 1. Ordnung (der Drehzahl) zu sehen sind.
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Dadurch lassen sich ohne Mihe auch Diagramme bei unterschiedlichen Drehzahlen verglei-
chen. Die ,erzwungenen Schwingungen“ verursacht durch rotierende Maschinenteile befin-
den sich auf der ,ordnungsbasierten Achse* immer an der gleichen Stelle. Auch bei der Ana-
lyse der freien Schwingungen mit der Hullkurvenanalyse lassen sich dann die Trendbander
fur die typischen Walzlagerschéaden in Ordnungen definieren, auch diese Bander liegen dann

immer auf der gleichen Achsenposition.

Maschine
Drehzahl

Last

Schaden
Schwingung

Kennwert-Gruppe

Kennwerte
051...036

Trending-Gruppe

g 1
TifTE

Trending Signale
081...0S6

Bandkennwerte |-
051...086
Diagnose-Gruppe Dinmiggey D Alarmtrigger |:|
Diagnose Signale D1]D2]D3] [p1][D2][3] D1/D2|D3 [p1]p2]3

051...056

Kennwertmessung erfolgt 1x je Sekunde, Mindestdrehzahl als ,Freigabe*“ fur die Speicherung der Messungen

Trending Signale T1...T2 zur Berechnung von Bandkennwerten werden zeitzyklisch ausgelést

Diagr D1...D3... (vor ise Of ) werden zeitzyklisch oder bei Grenzwerttiberschreitungen (Warnung oder
Alarm aus Kennwertwerten oder Bandkennwerten) gestartet

alle Kennwert- und Diagnose-Messungen werden Betriebszustédnden (Operating States ,,0S“) zugeordnet

Bild 4: Uberwachungskonzept firr die Maschinengruppe 3.2 Standard-Maschinen mit vari-

abler Last und oder Drehzahl

3.3 Maschinen in zyklischem Betrieb mit variabler Drehzahl und Last

In diese Gruppe fallen vor allem Maschinen mit periodischen und nicht-periodischen Arbeits-
zyklen, die in Bezug auf das Condition Monitoring zumindest zeitweise geeignete Betriebs-
zustande beinhalten. Typische Vertreter dieser Gruppe sind dynamische Prifstande, Werk-

zeugmaschinen, Hebevorrichtungen, Walzwerksanlagen und Robotikanwendungen.
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Bild 5: Beispiel fiir den Zeitsignalverlauf der Schwingbeschleunigung a, an einem Draht-

walzwerksgetriebe mit typischem Einlaufstoss am Anfang des zyklischen Prozesses.

Auch bei diesen Maschinen macht es Sinn, zunéchst die maximalen Schwingungskennwerte
fortlaufend zu erfassen und zu Uberwachen. Wenn aber zu bestimmten Zeitpunkten (z.B.
wahrend des EinlaufstoRes bei Walzgeristen, oder im Anfahrstof3 bei Hebewerken) nicht
vermeidbare gro3e StoRanregungen stattfinden, missen diese Signalanteile bei der diag-
nostischen Beurteilung und Alarmgenerierung sinnvoll ausgeblendet werden.

Fur diese Aufgabe ist ein Steuersignal von der Automatisierung erforderlich, das den Beginn
und das Ende des zyklischen Vorgangs abbildet (Signal: ,Betrieb*). Ab Meldung der Trigger-
schwelle ,Betrieb* werden Alarme erst nach einer zusatzlich wahlbaren Verzégerungszeit
(notwendig zur Unterdriickung der prozessbedingten Stol3signale) an die ,Diagnosegruppe”
weitergeleitet. Die Verzogerungszeit muss dann so bemessen werden, dass die StoR3e in-
nerhalb der Zeit abgeklungen sind.

Jetzt kdnnen unter den fir den Prozess ublichen ,normalen” Bedingungen die aussagekrafti-
gen Kennwerte Uberwacht werden.

Die Signalverarbeitung zur diagnostischen Uberwachung kann dann solange freigegeben
werden, wie der normale Prozess lauft (gesteuert Uber die Triggerschwelle ,Betrieb* und die
Verzdgerungszeit). In der Diagnosegruppe lassen sich dann die diagnostischen Informatio-
nen in den ,zulassigen Signalabschnitten“ gewinnen.
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Entfallen die Voraussetzungen fiir die diagnostische Bewertung (Bandkennwerte aus FTTs
und HK-FFTS) durch Ricksetzung der Triggerschwelle ,Betrieb”, wird die diagnostische Be-
wertung an dieser Stelle abgebrochen und nicht vollendete Auswertungen werden verworfen.
Die diagnostische Bewertung wird erst dann wieder an der zuletzt durchgefiihrten Aufgabe
fortgesetzt, wenn die Randbedingungen in einem Folgezyklus erfiillt sind.

So wird sichergestellt, dass auch alle geforderten Auswertungen (z.B. FFT-Analyse der
Schwinggeschwindigkeit, FFT-Analyse der Schwingbeschleunigung und Hullkurven-FFT-
Analyse) vollstandig abgearbeitet und die gewiinschten Bandkennwerte daraus berechnet
werden.

Maschine
Drehzahl

Last

Schwingung

SPS-Signal
Betrieh

Kennwert-Gruppe

Kennwerte
051...036

" .
L : L - ;

_ i : - ;
Diagnose-Gruppe DVerzogerungszei( ' I:] | D ;
T . .

Trigger Freigabe Diagnose I
Diagnose Signale D1 | b2 | D3 | F\m 57 52| 03 [ OF

081...056

Bandkennwerte
0S1...086

Kenr g erfolgt 1x je S Mindestdrehzahl als ,,!freigabe;‘ fur die Speicherung von Messungen
,Delay Time" erlaubt das Ausblenden von unerwiinschten Anfangszustanden

Diagnosemessungen D1...D3... werden gezielt mit einem Signal ,Betrieb“ synchronisiert

dauert die aktuelle Messung langer als ,Betrieb = aktiv* ist, wird aktuelle Messung verworfen

nachster Zyklus ,Betrieb = aktiv* startet nachste Messung der Diagnose-Gruppe

Bild 6: Uberwachungskonzept fur die Maschinengruppe 3.3 Maschinen in zyklischem Be-
trieb mit variabler Drehzahl und Last
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3.4 Maschinen in instationarem Betrieb mit variabler Drehzahl und Last

Hierunter fallen die Maschinen, deren Betriebsregime je nach Aufgabe, Einsatzbereich, oder
Produkt vollig unterschiedlich ausgepragt sein kann.

Wie bei allen Gruppen macht es auch hier Sinn, zunéchst die Schwingungskennwerte fort-
laufend zu erfassen und zu liberwachen (Schutzfunktion).
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Bild 7: Beispiel fur einen dynamischen Drehzahlverlauf an einen stationéren Getriebeprif-
stand (gemessen am Bremsgenerator), Die Betriebszustande wie z.B. Last und/oder
Drehzahl variieren je nach Prufling und Prifprogramm, es gibt keine periodischen
Zyklen.

Die Herausforderung fir die Gewinnung der zusatzlich geforderten Condition Monitoring Da-
ten liegt darin, dass es im Betriebsverhalten dieser Gruppe keine festen Zyklen gibt. Somit
kann bei solchen Anwendungsféllen auch nicht im CM-System vorausbestimmt werden,
wann zu messen ist. Hier missen im Vorfeld Untersuchungen angestellt werden, mit dem
Ziel, solche fiir die Diagnose geeigneten Zustande zu definieren.

Eine Losungsmdoglichkeit ist, dass ein Steuersignal aus der Automatisierung bereitgestellt
wird, das zunachst den Beginn und das Ende des Betriebs abbildet (Signal: ,Betrieb®). Zu-
satzlich sind unter Berticksichtigung weiterer Fuhrungsgrof3en Zeitfenster zu definieren, die
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fur eine Diagnose geeignet sind. Da nur die Maschinensteuerung alle FihrungsgroRen
kennt, muss dieses zusatzliche Freigabesignal dort gebildet werden.
Beispiel: Max. Drehzahl erreicht und konstant und keine Lastanderung oder keine Anfahr-

oder Stoppvorgange in x-,y-,z-Richtung, die zu StolRanregungen fuhren.

Kann die geforderte Diagnosemessung innerhalb der beiden notwendigen Voraussetzungen
,Betrieb" und ,geeignete sonstige Randbedingungen“ nicht abgeschlossen werden, muss die
Messung verworfen und bei der nachsten Freigabe solange erneut gestartet werden, bis ein
vollstandiger Messdatensatz abgelegt werden kann.

Unter diesen Voraussetzungen lassen sich dann sukzessive alle notwendigen KenngréfRen

zum Condition Monitoring bilden, als Trend darstellen und tiberwachen.

Maschine
Drehzahl

Last

I stationarer | Reparatur

| | i
Schwingung j Zuand | |

SPS-Signal 1
Freigabe Messung
SPS-Signal 2

Trigger Diagnose

Kennwert-Gruppe

Kennwerte
0S1...0S6
Diagnose-Gruppe Trigger Freigabe Diagnose
Diagnose Signale IEHEFD'@“:

081...056

Bandkennwerte
051...056

Kennwertmessung erfolgt 1x je Sekunde, Signal ,Freigabe Messung® erlaubt die Speicherung von Messungen
Diagnosemessungen D1...D3... werden gezielt mit einem Signal ,Trigger Diagnose” ausgelést

dauert die aktuelle Messung langer als , Trigger Diagnose = aktiv* ist, wird aktuelle Messung verworfen
néachster Zyklus , Trigger Diagnose = aktiv“ startet nachste Messung der Diagnose-Gruppe

alle Kennwert- und Diagnose-Messungen werden i istanden (O ing States ,,08)

Bild 8: Uberwachungskonzept fur die Maschinengruppe 3.4 Maschinen in instationéarem
Betrieb mit variabler Drehzahl und Last
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3.5 Maschinen in instationarem Betrieb mit variabler Drehzahl und Last - Sonderfalle

Lassen sich bei Maschinen im instationdren Betrieb Betriebsabschnitte zur Beurteilung des
Maschinenzustandes nicht automatisch definieren, kann man geeignete Betriebsbedingun-
gen in sogenannten ,Priflaufen erzeugen. In diesen Phasen lassen sich dann Messungen
zur Trendbetrachtung der Gblichen Maschinen- und VerschleiBkenngré3en durchfuhren.

Bei der Beurteilung rotierender Maschinen (-elemente) wéren das Zustédnde mit konstanter
Drehzahl und Last. Bei der Beurteilung von oszillierenden Bewegungen die Simulation der
Bewegungen ohne weitere instationére Einflisse.

Beispiel: Achsenbewegung eines Roboters oszillierend in einer Achse (X-,Y-,0der Z-Achse).

Die neuen Entwicklungen im Condition Monitoring bieten zwischenzeitlich aber auch Mog-
lichkeiten, Veranderungen im Maschinenzustand bereits im laufenden Betrieb zu erkennen.
Dazu konnen, neben den Ublichen Effektivwerten der Schwinggeschwindigkeit und der
Schwingbeschleunigung, zum Beispiel auch fortlaufend Spitzenwerte der Schwingungssigna-
le aus dem Zeitsignal online gebildet und bewertet werden.

Insbesondere bei Maschinen mit haufigem Start-Stopp-Verhalten und / oder Betrieb mit
sténdiger Richtungsumkehr der Bewegungen lassen sich Uber die Spitzenwerte der
Schwinggeschwindigkeit oder der Schwingbeschleunigung verschleil3bedingte Spiele in Fuh-
rungen, Gelenken und Kupplungen erkennen.

Bei der Definition der Messstellen und Messrichtungen ist zu beachten, dass signifikante

Bewegungsrichtungen vollstandig erfasst werden.

Achtung: Die Spitzenwerte missen direkt aus dem Zeitsignal der Schwinggeschwindigkeit
und der Schwingbeschleunigung gebildet werden. Eine nachtragliche Berechnung der Spit-
zenwerte aus den Spektren (FFT-Analysen) ist nicht geeignet, da, anders als bei der Effek-
tivwertbildung, beim Spitzenwert die Phasenlage der Teilschwingungen beriicksichtigt wer-
den muss. Bei der FFT-Analyse gehen in den Leistungsspektren die Phasen-Informationen
verloren, so dass berechnete Spitzen-Werte damit zur Beurteilung absolut ungeeignet sind.
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4. Welche Daten werden wo bendétigt?
Mit den Ausfuhrungen zu den Anlagengruppen wird deutlich, dass es Sinn macht, zwischen
den aktuellen Merkmalen (Schwingungskennwerte) und diagnostischen Merkmalen zu unter-

scheiden.

4.1 Aktuelle Summen-Kennwerte

Eine fortlaufende Messung und Kontrolle der Schwingungskennwerte (aktuelle Merkmale) ist
zwingend erforderlich, um die Belastungen von Maschinen und deren Komponenten abzubil-
den. Belastungen beeinflussen wesentlich die Lebensdauer aller Komponenten. Zur Vermei-
dung von Folgekosten ist es daher empfehlenswert, die Schwingbeanspruchungen méglichst
klein zu halten. Nur so lassen sich friihzeitige Maschinenschaden effektiv vermeiden.

Die anfallenden Belastungen héangen in den meisten Anwendungen von den regel- oder
steuerbaren Betriebsparametern (Flihrungsgrof3en) im Prozess ab, es gibt aber auch Pro-
zesse, wo sich Belastungsunterschiede und Einflisse Uber die zu verarbeiteten Produkte

(z.B. Rohstoff-Qualitdtsschwankungen) ergeben.

Will man die Belastungen automatisiert Uberwachen, sollten die relevanten Betriebsparame-
ter bei der Definition der Warn- und Alarmgrenzen bertcksichtigt werden. Das kann in einfa-
cher Weise durch die Beriicksichtigung der Operating States (OS) bei der Uberwachung er-
folgen. Voraussetzung dafir ist, dass die Betriebsparameter bekannt und dem Condition
Monitoring System zuganglich sind. Wegen der heute bereits tblichen Verbreitung der kos-
tengunstigen LAN-gebundenen Kommunikation wird diese Art der Kommunikation in den
meisten Fallen die Briicke zwischen den CM-Systemen und der Prozesswelt (SPS) bilden.
Mit dieser intelligenten Verknipfung kdnnen Abweichungen vom bisher bekannten Verhalten
der Maschinen beziglich der Betriebsparameter sofort erkannt werden. Gleichzeitig kénnen
die damit erkannten Grenzwertiiberschreitungen zur automatisierten Gewinnung von wichti-
gen Diagnosedaten bei Grenzwertverletzungen eingesetzt werden (z.B. Speicherung von
“post mortem* Daten zur Storfallanalyse).

Der Nutzen:

Abweichungen vom Normalverhalten werden direkt erkannt. Es wird alarmiert und zur spéte-
ren Ursachenanalyse lassen sich komplette Diagnose-Datensétze generieren. Wéhrend die
dabei gewonnenen Diagnose-Datensatze fir die Instandhaltung und die Schwachstellen-
Analyse von Interesse sind, liefern die Veranderungen der einfachen Kennwerte (Belastung)

wichtige Information fiir den Anlagenbetrieb und den Produktionsprozess.
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Diese einfachen Belastungskennwerte lassen sich in einfacher Weise nutzen, um Zusam-
menhénge zwischen Maschinenausfallen und Betriebsparametern (und ggf. Produkteigen-
schaften) im Bereich BIG DATA zu analysieren. Hier schlummern noch viele Potentiale und
Ansétze zur Auswertung, die dann zum Beispiel auch die Belastungsdauer oder Anzahl von

Belastungsspitzen bei der Analyse sinnvoll berticksichtigen kénnen.

4.2 Diagnostische Daten zur Zustandsbeurteilung und VerschleiRerkennung

Im Gegensatz zur Uberwachung der Maschinenbelastungen, die ja unmittelbar durch den
Prozess beeinflusst werden, ist die Beurteilung von Abnutzung und Verschleif3 nicht vorran-
gig auf den aktuellen Summenkennwert (Effektivwert) fixiert, sondern schaut immer auf Ver-
anderungen und Entwicklungen weiterer Diagnosemerkmale.

Um Veranderungen dieser Merkmale bereits im Frihstadium zuverléssig erkennen zu kon-
nen, ist es wichtig, dass die dazu benutzten Messdaten unter vergleichbaren Betriebsbedin-
gungen gewonnen werden.

Welche MaRnahmen bei welchen Maschinen zur Gewinnung geeigneter Diagnosedaten
notwendig sind, wurde im Abschnitt 3 beschrieben. Dabei wurde deutlich, dass abhéngig von
der Komplexitat der Maschinen oder der Prozesse, Fuhrungsgrélen zur Gewinnung der
Merkmale aus den Schwingungssignalen benétigt werden. Wegen der zum Teil sehr groRen
Dynamik missen diese FuhrungsgréRen immer direkt bei der Datengewinnung bertcksich-
tigt werden, damit Uberhaupt sinnvolle Auswertungen im diagnostischen Bereich mdglich

sind.

Maschinen mit extrem variablen Bewegungsablaufen und nicht vorhersehbaren Belastungs-
groRen stellen in dieser Hinsicht eine besondere Herausforderung dar.

Einen neuen Ansatz bieten dort die online berechneten Spitzenwerte aus den Zeitsignalen
des Schwingweges und der Schwingbeschleunigung, die in diesen Fallen als Diagnose-
merkmale genutzt werden kénnen. Bild 9 zeigt einen solchen Beispielplot.

Eine eventuell nachtragliche Gewinnung solcher Merkmale im Big-DATA-Bereich ist weder
technisch machbar noch sinnvoll, da die notwendigen Rohdaten viel zu komplex und zu

speicherintensiv wéaren.
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Bild 9: Kontinuierliche Uberwachung einer instationér betriebenen Prozessanlage auf Basis
von Maximum- und Minium-Werten in Ergdnzung zum Effektivwert (orange) ermittelt

aus den Zeitsignalen der Schwinggeschwindigkeit

Das heif3t aber nicht, dass ,diagnostische Daten“ im Bereich BIG-DATA nichts zu suchen
haben.

Die Nachverfolgung von Abnutzungserscheinungen und von Schéden in Zusammenhang mit
weiteren Produktions- und Produktdaten kann durchaus weitere Einblicke in die Belastung
und Lebensdauer von Maschinen und Maschinenkomponenten gewahren.

Das funktioniert aber nur, wenn die VerschleiRdaten zuvor in der richtigen Art und Weise
ermittelt und entsprechende einfache VerschleiBparameter generiert werden. Zur Gewinnung
von Merkmalsparametern werden deshalb leistungsfahige Condition Monitoring Systeme, mit
diagnostischen Analyseverfahren wie FFT-Analyse und Hullkurven-FFT-Analyse auch zu-
kiinftig ihre Berechtigung haben.

Ziel dabei ist es, den Verschleil? unabhéngig von den Betriebsfiihrungsgréfen abzubilden,
um ihn dann mit den Betriebsparameter-Kollektiven im Bereich BIG DATAa korrelieren zu

kénnen.
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Im Condition Monitoring stecken aber auch fir die Zukunft noch grof3e Potentiale darin, dass
man die Belastungen der Maschinen nicht nur Uber die einfachen Summenkennwerte fortlau-
fend beurteilt, sondern zum Beispiel auch spezielle Belastungen durch Unwucht oder Aus-
richtfehler automatisch analysiert und tUberwacht. Werden diese ,Fehler in der diagnosti-
schen Uberwachung gesondert beriicksichtigt, ergeben sich Chancen, diese korrigierbaren
Belastungen mdglichst schnell zu reduzieren, um damit die Maschinen vor frihzeitigem Ver-
schleil3 zu schitzen.

Hier konnen Anbindungen der Condition Monitoring-Systeme an Instandhaltungs-
Steuerungs-Systeme neuen Nutzen bringen. Korrektive MalRnahmen lieRen sich damit au-
tomatisch anstof3en und zwischen der Produktion und der Instandhaltung abstimmen, wenn

es der Prozess zulésst.

Fazit: Die Anbindung von instationér betriebenen Prozessanlagen mit intelligenten Condition
Monitoring Systemen an das IoT ist bereits heute technisch mdglich und ermdglicht gerade
fur diese oft auch sehr produktionswichtigen Anlagen neue Mdglichkeiten zur automatisierten
Beurteilung und Reaktion auf Veranderungen. Die Zukunft hat bereits begonnen.

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. ©
m

mit, flir oder in Ki-Syster


https://doi.org/10.51202/9783181022955

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017 39

Schwingungsbasiertes, frequenzselektives Condition
Monitoring mit der SPS

Dr.-Ing. J6rg Deckers, Siemens AG, Voerde

Kurzfassung

Schwingungsbasiertes, frequenzselektives Condition Monitoring war bis dato die Doméane
von hochspezialisierten Anbietern aus dem Bereich der Messtechnik und des Industrie- und
Maschinendiagnoseservice, nahe am Maschinenbau. Mit den Vernetzungsvorteilen von In-
dustrie 4.0 ist die Zukunft des Condition Monitoring im Automatisierungsumfeld zu sehen.
Die Vorteile liegen auf der Hand: Wesentliche Prozessparameter, die helfen, die Gite der
Schwingungsdiagnose zu optimieren liegen bereits im Automatisierungssystem vor; die Zu-
kunft gehort der Datenhaltung und Diagnose in der Cloud. Zudem ist Condition Monitoring
mehr als nur Schwingungsiiberwachung. Doch wie kann man mit einer SPS, die Zykluszei-
ten nicht unter einer Millisekunde zulasst, Verzahnungsdefektfrequenzen oder Lagerscha-
denssymptome von mehreren Kilohertz messen und frequenzselektiv iberwachen? Und wie
kann man sicherheitskritische Steuerungsnetzwerke von Cloud- und Remote-Diensten tren-
nen? Die Siemens LOsung hierfir ist ein neues Technologiemodul, welches mit
46 kSamples/s Schwingbeschleunigungssignale erfasst und analysiert und das an eine SPS
Steuerung angereiht werden kann. Informationsverdichtete Schwingungsdaten und Alarmin-

formationen werden uber den Riickwandbus an die Steuerung weiterleitet.

Im Rahmen des Vortrages werden am Beispiel einer Industriegetriebeliberwachung die
technologischen Besonderheiten des neuen Moduls mit derzeit einzigartigen Features in
Verbindung mit der SPS erlautert. Die Architektur erlaubt beispielsweise eine strikte Tren-
nung des industriellen Produktionsnetzwerks vom Condition Monitoring Netzwerk, was Si-
cherheitsbedenken zerstreut und den Remote Monitoring Service besonders einfach macht.
Die Analysefunktionen reichen von einfacher, kennwertebasierter Uberwachung, iiber grund-
legende, im Modul integrierte und per Web-Server parametrierbare, frequenzselektive Uber-
wachung bis hin zu machtigen und komplexen Analyseverfahren wie zum Beispiel der Ord-
nungsanalyse mithilfe eines zusétzlichen Industrie-PCs. Hiermit wird auch die Uberwachung
kurzzyklischer oder transienter Vorgange erméglicht. Auch dem Thema Remote Monitoring

und Cloud-basiertem Asset Analytics wird ein Kapitel gewidmet.
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1. Einleitung

Condition Monitoring (CM) an Maschinen und Anlagen wird von vielen Betreibern seit Jahr-
zehnten erfolgreich praktiziert und stellt seine Tauglichkeit unter Beweis [1, 2 ,3]. Immer bes-
ser werdende Analytik und ein groBer Schatz an Diagnoseerfahrungen ermdglicht nun auch
Predictive Maintenance. Potentielle Anwender dieser Technologien nahern sich diesem
Thema aus unterschiedlichen Domé&nen. Eine Domane ist der klassische Maschinenbau,
reprasentiert durch den Mechanik-Instandhalter, dessen Interesse es ist, die Lager, Wellen,
Verzahnungen und Strukturbauteile fehlerfrei am Laufen zu halten. Eine andere Domane ist
die Automatisierungstechnik, reprasentiert durch den Automatisierer, dessen Fokus darin
liegt, IT- und Produktionsnetzwerke zu schitzen, Regelungs- und Automatisierungssysteme
im optimalen Zustand zu halten und alle wichtigen Informationen den Anlagenbedienern,
Instandhaltern und Produktionsplanern transparent und im ausreichenden Umfang zur Ver-
fugung zu stellen. Mit diesen Domanenerfahrungen bringen die Anwender unterschiedliches
Wissen Uber Funktionen und Mdglichkeiten von CM und unterschiedliche Erwartungen an
die Systeme mit. Vielen Automatisierern ist die Komplexitat der nétigen technischen Diag-
nostik z.B. eines modernen Industriegetriebes nicht bewusst. Der maschinenbaulich geprag-
te Ingenieur hat hingegen haufig nicht das Wissen fir die informationstechnischen Moglich-
keiten und Risiken moderner Automatisierungstechnik. Mit dem in diesem Bericht vorgestell-

ten Uberwachungssystem werden die Belange dieser Domanen zusammengefiihrt.

2. Grundlegendes zur Schwingungsiiberwachung an rotierenden Antrieben
Zustandsuberwachung an rotierenden Antrieben dient dazu, Schaden so frihzeitig zu erken-
nen, dass eine geplante Reparatur zu einem Zeitpunkt durchgefiihrt werden kann, der plan-
bar in optimalen Zeitrdumen liegt, bevor ein Schaden zu ungeplanten Produktionsausféllen
fuhrt und hohe Folgeschaden oder -kosten hervorruft. Je nach Komplexitat der zu Uberwa-
chenden Maschinen reicht es in der Regel nicht aus, nur einen globalen Schwingungskenn-
wert wie etwa die effektive Schwinggeschwindigkeit nach DINISO 10816 zu Uberwachen.
Wenngleich hierdurch eine Mdglichkeit gegeben ist, einzuschétzen, ob die Schwingungen
einer Maschine eher hoch, eher normal oder niedrig sind, werden sich in diesem Kennwert
beginnende Schadensmerkmale, die meist energiearm sind, nicht zeigen. Betrachtet man bei
der Signalauswertung jedoch den hochfrequenten Bereich, unterstitzt durch geeignete Filte-
rung und Signalanalyse, sind ubliche Schaden an Walzlagern oder Verzahnungen jedoch
sehr treffsicher und auch sehr friihzeitig erkennbar [3]. Aber auch auf die Messrichtung der
Schwingungen sowie die Position der Sensoren in Bezug zur Kérperschallquelle kommt es
an. Bild 1 zeigt hierzu ein Beispiel:
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Bild 1: Vergleich des Verlaufs von effektiver Schwinggeschwindigkeit zu frequenzselektivem

Schadenstrend eines Lagerdefekts. Nur im frequenzselektiven Hullkurventrend zeigt

sich der Defekt im Frihstadium

Hieraus ergeben sich folgende grundlegende Voraussetzungen fir die Schwingungsiiberwa-

chung von Industriegetrieben:

Mdoglichst hohe Abtastrate, Minimum 24 kHz oder héher

Mdoglichst hohe A/D-Wandler-Auflésung, 16 bit oder héher

Skalierbarkeit der Messkanalanzahl

Zeitsynchronitat der Schwingungsmessung mehrerer Kanéle, speziell bei transienten
Vorgangen

Maoglichkeit der Signalvorverarbeitung wie Signalkonditionierung, Verstarkung, Filte-

rung, Spektralanalyse, Schmalbandiiberwachung

Aufgrund der beschrénkten Zykluszeiten einer SPS schlieen die o0.g. Grundvoraussetzun-

gen den Einsatz von SPS zur frequenzselektiven Zustandsiiberwachung eigentlich aus. Zur

Lésung des Problems hat Siemens das Modul SM1281 als Technologiemodul zum Anreihen

an eine S7-1200 CPU (Central Processing Unit) entwickelt, welches im Folgenden n&her

erlautert wird.
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3. S7-1200 und das Technologiemodul SM1281, CMS1200

Die S7-1200 CPUs sind SPS-Zentraleinheiten aus einer Basisfamilie von Controllern. Es gibt
sie in unterschiedlicher Leistungsauspragung und Anzahl an integrierten Analog- und/oder
Binareingangen. Erganzt werden kénnen die CPUs durch Anreih-Module, wie Kommunikati-
ons-, Signal- oder Sondermodule. An die CPU 1212C kénnen bis zu zwei, an leistungsfahi-
gere CPUs wie die CPU 1217C kdnnen bis zu acht Baugruppen angeschlossen werden. Das
SM1281 Modul nutzt den von der S7-1200 CPU zur Verfligung gestellten Adressbereich ma-
ximal aus. Da fir die On Board Peripherie der S7-1200 CPU ebenfalls ein Adressbereich zur
Verfligung gestellt werden muss reduziert sich die maximale Anzahl an anreihbaren SM1281
auf sieben Module, wodurch der Anschluss von bis zu 28 Beschleunigungssensoren pro
System ermdglicht wird. Zusatzliche analoge oder digitale Signale kdnnen mit den Eingan-
gen der S7 CPU oder zusatzlichen Signalmodulen erfasst werden. Eine funktionelle Zusam-
menstellung aus S7 CPU, Kommunikationsmodulen, Signalmodulen und SM1281 Modulen
mit der Hauptfunktion Condition Monitoring wird CMS1200 genannt. Bild 2 zeigt eine bei-
spielhafte Konfiguration mit CPU, Funktionsmodulen und Anbindung an ein Prozessleitsys-
tem, PLC.

—
a Ruckwandbus

TIA Portal CM-Module SIMATIC $7-1200 Standard SM-Module SM 1281-Condition Monitoring Module

Bild 2: Typische Aneinanderreihung von Kommunikationsmodulen, CPU, Signal- und Son-
derbaugruppen sowie Anbindung an eine PLC

Das Condition Monitoring Modul SM1281 z&hlt zu den Sonderbaugruppen. Es besitzt die
technischen Eigenschaften gemafl Tabelle 1. Mit den SM1281 Modulen werden also einer-
seits die Belange der Automatisierer erfillt, da die grundlegende Bedienphilosophie und Pa-
rametrierung, im Automatisierungs-Jargon ,Engineering“ genannt, in der den Automatisierern
bekannten TIA Umgebung geschieht. Es bietet anderseits dem Maschinendiagnostiker die
nétigen technischen Voraussetzungen fur eine hochqualitative technische Diagnostik und

fuhrt damit beide Doméanen einen weiteren Schritt zusammen. Frequenzselektive Kennwerte
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aus Schwingungsmessungen kénnen so im Automatisierungssystem visualisiert und Uber-

wacht werden.

Tabelle 1: Technische Eigenschaften des SM 1281 Moduls

Beschleunigungssensor- 4 Schwingbeschleunigungssensoren (IEPE),

Eingange

Drehzahlsensoreingang 1 Drehzahlsensor (24V Impulseingang, Bero)

Frequenzbereich 0,05 Hz — 20 kHz

Abtastfrequenz max. 46,875 kHz

Funktionsweise Synchrone Bearbeitung aller 4 Kanale pro Modul
Speicher 800 MByte zur Datenaufzeichnung von

Rohdaten (max. 30 Aufzeichnungen a 90sec.)

= Trendverlauf (10 Jahre)

Fingerprints  (Spektren: max. 100)

Kommunikation PROFINET (Steuerung), Ethernet (SM 1281), Rickwandbus
S7-1200, Webserver HTTP, E-Mail Uber S7-1200, Filetransfer
via FTP oder WebDAV, Streaming zu X-Tools

Parametrierung TIA-Portal/ Anwenderprogramm:

Engineering -
Visualisierung

HW-Konfiguration (modul- u. kanalspezifisch), Kennwerte

Web-Browser SM1281.:
Spektren, Down-/ Upload von Konfiguration-/ Datenfiles

Stromversorgung DC 24V

Verlustleistung Typ. 4,8 W

esopesecce

/s GEGE
@ 1% %
w w w w

BERO |IEPE-Sensoren

Bild 3: Sensoranschliisse am
SM1281 Modul

In der Regel erhalt das SM1281 Modul die Drehzahlinfor-
mation aus der Simatic-CPU. Sollte dies nicht mdglich
sein, besitzt jedes SM1281 Modul einen Anschluss fir
einen Implussensor (Bero) zur Drehzahlerfassung, sowie
vier Anschliisse fir Schwingbeschleunigungssensoren
nach |IEPE Standard, Bild 3. In der Maximalausstattung
von 7 SM1281 Modulen kénnen in einem System damit 28
Schwingbeschleunigungssignale erfasst werden. Da jedes
Modul einen eigenen Drehzahleingang hat, sind bis zu
sieben verschiedene Antriebsstrange mit einem System
Uberwachbar. Jedes Modul besitzt zwei Ethernet Schnitt-
stellen, wodurch das Netzwerk ohne zuséatzlichen Switch

von Modul zu Modul durchgeschliffen werden kann.
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4. Datenanalytik

Jedes SM1281 Modul verfugt Giber einen eigenen Rechenkern, mit dessen Hilfe analytische
Berechnungen der gemessen Schwingungssignale auf dem Modul mdéglich sind. Des Weite-
ren ist auf jedem Modul ein Web-Server implementiert, so dass bei Anschluss eines PCs mit
Web-Browser (ber Ethernet eine Konfiguration der Analyseaufgabe, Visualisierung der
Mess- und Berechnungsergebnisse sowie ein Filetransfer gemessener Daten mdglich sind.
Damit ist eine zuverlassige frequenzselektive Uberwachung einfacher Maschinen wie Moto-
ren, Pumpen, Liftern, Rollgangen oder vergleichbaren Maschinen bereits nur mit einem
SM1281 Modul und einer S7 CPU mdglich. Folgende Analysemethoden sind je Modul im-
plementiert, Tabelle 2:

Tabelle 2: Analyseverfahren im SM 1281

Analyse Frequenzbereich / Auflésung
Vrws (DINISO10816-3) 2/10 - 1000 Hz

VRMS Grenzfrequenzen parametrierbar
arms Grenzfrequenzen parametrierbar

Schwinggeschwindigkeitsspektrum v(f) 2-1000 Hz /0,3 Hz
Schwingbeschleunigungsspektrum a(f) 2-10000 Hz / 3 Hz
Hullkurvenspektrum 2-1000 Hz /0,3 Hz

Trendanalyse frequenzselektiver Grenzfrequenzen parametrierbar
Schwellwertbénder mit festen Grenzen

Trendanalyse frequenzselektiver Grenzfrequenzen parametrierbar
Schwellwertbander, drehzahlabhangig

Rohdatenaufzeichnung Manuell / Event-getriggert

Ubergabe skalarer Trenddaten, Alarmmeldungen und Modulzustandsdaten (iber Riick-
wandbus an S7-1200 CPU

Reichen die im Modul implementierten, teils parametrierbaren Analyseverfahren nicht aus,
so bestehen Mdglichkeiten der nachgeschalteten Analyse der Zeit-Rohdaten mittels der leis-
tungsfahigen Analysesoftware CMS X- Tools. Rohdaten kdnnen, getriggert durch manuelle
Ausldsung oder programmierbare Bedingungen der SPS auf dem Flash Speicher der Module
abgelegt werden. Von dort kénnen die Rohdatenfiles im Wave-Format Uber die Ethernet
Schnittstelle z.B. Gber FTP-Push Mechanismus oder per WebDAV auf die Festplatte eines

angeschlossenen Analyse-PCs ubertragen werden. Da auf Industrie PCs mit entsprechender
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Analysesoftware der Analysetiefe kaum Grenzen gesetzt sind (z.B. Linienanzahl einer Fast-
Fourier-Transformation, FFT), kénnen hier auch komplexere Analysen wie Ordnungsanaly-

sen oder Hoch- und Auslaufanalysen berechnet werden.

Ein meist vernachlassigbarer Nachteil ist, dass die Analysen nicht in Echtzeit mit der Erfas-
sung erfolgen kénnen. Die Roh-Daten der Signale eines Moduls sind zwar je Modul zeitsyn-
chron, jedoch sind die Module untereinander nur grob zeitsynchron, so dass transiente Vor-
génge, die mit unterschiedlichen Modulen gemessen wurden, nur schwer zeitlich synchroni-
siert werden konnen. Diesen Nachteil wird die so genannte Streaming-Schnittstelle an die
CMS X-Tools Software beseitigen, die fur Herbst 2017 mit einem Firmware update geplant
ist. Wie bereits vom CMS2000, einem Schwesterprodukt aus der SIPLUS CMS Familie be-
kannt ist, kénnen dann die Rohdaten Uber Ethernet direkt an einen PC mit der X-Tools Soft-
ware Ubertragen werden. Die Zeitstempelung geschieht dann im PC, wodurch die Zeitsyn-
chronitét aller angeschlossenen Signale gegeben ist und anspruchsvolle Analysen in Echt-
zeit berechnet werden kénnen. Dariber hinaus sind mit dem Firmware-Update zusatzliche
Kennwerte fur die Analyse geplant

Neben der lokalen Datenanalyse im SM1281 Modul oder einem angeschlossenen Industrie-
PC bietet das CMS1200 die Mdglichkeit der Datenubertragung an die MindSphere, das
cloudbasierte offene loT-Betriebssystem. Da die S7-1200 CPU an die MindSphere ange-
schlossen werden kann, kénnen auch die von den SM1281 per Ruckwandbus and die S7-
1200 ubertragbaren Daten in die Cloud hochgeladen werden. Hier kénnen dann weitere Ana-
lysen ablaufen, wie Data Analytics mit selbstlernenden Verfahren, Flottenmanagement oder
Bildung von bergeordneten Zustandsindikatoren. Die zuvor beschrieben Datenanalysemdg-
lichkeiten werden nachfolgend in Form von Vernetzungs- und Anwendungsszenarien erlau-

tert.

5. Vernetzungsmadglichkeiten, Anwendungsszenarien und Remote Service im Produk-
tionsumfeld

5.1 Szenario: Kennwerteliberwachung mit der SPS

In Bild 4 ist ein einfaches Anwendungsbeispiel gegeben wo das CMS1200 uber Profinet an
eine PLC (hier S7 400) angeschlossen ist. Berechnete Schwingungskennwerte, Drehzahlen
und Alarme aus den SM1281 Modulen werden tber den S7-1200 Rickwandbus an die S7
CPU Uubertragen und von dort per Profinet der PLC zugefuhrt, wo sie weiterverarbeitet und

visualisiert werden kdnnen. Hiermit wird ein schwingungsbasierter Maschinenschutz reali-
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sierbar. Anstelle der S7 400 oder PCS 7 koénnten die Daten auch z. B. Uber ein Operator

Panel visualisiert werden. Die Projektierung der Kennwerteerfassung erfolgt uber TIA-Portal.

Bild 4: Verwendung des CMS1200 im lokalen Produktionsnetzwerk, zur Berechnung von

Schwingungskennwerten und Ubergabe an das Leitsystem

5.2 Szenario: Kennwerteiiberwachung und frequenzselektive Uberwachung mit

SM1281 und SPS

Bild 5 zeigt ein zu 5.1 &hnliches Szenario, jedoch wird hier ergdnzend die Web-Server-

Funktionalitdt der SM1281 Module genutzt, um gezieltere Schwingungsdiagnosen und Zu-

standsiiberwachung durchzufiihren.

o
s o [

To

[E[=]

- Trennung der Netze

TrETE

=

=] (=]

PLC S$7-1200

Produktionsnetzwerk

Monitoring Netzwerk

Bild 5: Verwendung des CMS1200 im lokalen Produktionsnetzwerk, zur Berechnung von

Schwingungskennwerten und Ubergabe an das Leitsystem. Physikalisch getrenntes

Condition Monitoring Netzwerk zur einfachen frequenzselektiven Uberwachung, lokal

oder remote
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Eine Uber Ethernet angeschlossene Workstation dient zur Parametrisierung der Messaufga-
ben sowie Visualisierung der lokal in den Modulen errechneten und gespeicherten Analysen
und Alarmmeldungen. Produktionsnetzwerk (PLC) und Maintenance-Netzwerk (SM1281)
kénnen dabei getrennt aufgebaut werden. Uber den Riickwandbus bekommt die Produkti-
onsseite weiterhin samtliche Kennwerte und Statusmeldungen in Form von Ampelinformatio-
nen, so dass in der Produktion immer der aktuelle Maschinenzustand bekannt ist.

5.3 Szenario: Offline-Datenanalyse von Rohdaten mit CMS X-Tools

Auf eine bildliche Darstellung dieses Szenarios wird hier verzichtet, da die Netzwerkstruktur
dem Bild 5 entspricht. Es sei jedoch darauf hingewiesen, dass die SM1281 Module in der
Lage sind, Schwingbeschleunigungs-Rohzeitdaten im Wave-Format lokal abzuspeichern.
Trigger hierfir kann eine Auslésung per S7 CPU, manuell Uber die Weboberflache des
SM1281 Modules, oder uiber ein Uberwachungsereignis der Schwingungsiiberwachung sein.
Die Wave-Files kdnnen per FTP-Push im Netzwerk an einen PC ubertragen oder manuell
heruntergeladen werden, um sie einem Diagnoseexperten zur Tiefendiagnose zu Ubermit-
teln. Die Tiefendiagnose erfolgt beispielsweise mit der leistungsfahigen Expertensoftware
CMS X-Tools. Entsprechende Dienstleistungen zur Remote Diagnose der Offline-Daten wer-

den angeboten.

5.4 Szenario: Online-Datenanalyse Uiber Streaming-Schnittstelle mit X-Tools

Das vierte Szenario gemaR Bild 6 baut auf Szenario 5.2 auf, wobei das CMS-System durch
einen leistungsféhigen Industrie PC (IPC) ergénzt wird, auf dem weitere Analysen ablaufen.
In dieser Variante dienen die SM1281 als Digitalisierungs-Frontend und streamen die
Schwingungssignale an den PC. Schranken im Hinblick auf FFT-Linienzahl, Speichertiefe
und Analyseablaufen in den SM1281-Modulen werden hierdurch obsolet, sodass auch kom-
plexeste Analyse- und Uberwachungsaufgaben realisierbar sind und die Uberwachung nicht
nur auf einfache Maschinen beschrankt bleibt. Die Daten kénnen nattrlich lokal verbleiben,
aber diese Variante ist fir den Remote-Monitoring-Service pradestiniert, indem der IPC an
ein Remote-Service-Netzwerk angeschlossen wird. Die Trennung zwischen Produktions-
netzwerk und Monitoring-Netzwerk bleibt dabei erhalten.
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Bild 6: Verwendung des CMS1200 im lokalen Produktionsnetzwerk, zur Berechnung von
Schwingungskennwerten und Ubergabe an das Leitsystem. Physikalisch getrenntes
Condition Monitoring Netzwerk mit Streaming an X-Tools zur komplexen frequenzse-

lektiven Uberwachung, lokal oder remote

5.5 Szenario: Cloud Uberwachung

Das fiinfte Szenario beschreibt die Uberwachung uber die Cloud, Bild 7. Hierbei wurde in
diesem Szenario die Trennung der Netzwerke aufgehoben, da erwartet wird, dass zukinftig
auch Prozessdaten in der MindSphere gespeichert, weiterverarbeitet und visualisiert werden.
Im vorliegenden Beispiel wird eine Mindconnect Nano Hardware zur Anbindung an die
MindSphere vorgesehen, welche die Daten per OPC-UA vom Industrie PC, hier einem

Microbox-PC, in Empfang nehmen.
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Bild 7: Datenanalyse in der Cloud
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In absehbarer Zeit kann die zusatzliche Hardware entfallen, da MindSphere Konnektivitat in
viele Siemens Produkte direkt implementiert wird, so auch in die CMS X-Tools Software. Im
Mindsphere Ecosystem wird es dann zukunftig geeignete APPs geben, welche zum Beispiel

datengetriebene Analysemethoden (Big Data) bereitstellen.

6. Zusammenfassung und Ausblick

Im Kontext von Industrie 4.0 wird Condition Monitoring als einer der wichtigsten Anwen-
dungsfalle angesehen. Dies schlie3t die Schwingungsiberwachung an rotierenden Antrieben
eindeutig mit ein. Industrie 4.0 wird im Wesentlichen durch die Automatisierungstechnik ge-
trieben. In dieser Doméne spielte die Schwingungsiuberwachung auf Basis hochfrequenter
Schmalbandanalysen jedoch bislang eine untergeordnete Rolle, da Steuerungen nicht in der
Lage waren, Schwingungssignale mit der notigen Abtastrate und Signalkonditionierung zu
erfassen und zu verarbeiten. Das in diesem Bericht vorgestellte preiswerte, steuerungsinte-
grierte Condition Monitoring System CMS1200 schlagt die Briicke zwischen Automatisierung
und Schwingungsdiagnostik. Es wird zukinftig dazu beitragen, die cloudbasierte Analyse
von Daten sowie Uberwachung des Prozess- und Anlagenzustandes stark zu vereinfachen.
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Drehschwingungssimulation am Antriebsstrang

Variantenbeherrschung im Nutzfahrzeug
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Kurzfassung

Die besondere Schwierigkeit im Umgang mit Antriebsstrangschwingungen ist bei Nutzfahr-
zeugen der groBen Anzahl der Fahrzeugvarianten geschuldet. Abstimmungen des Schwin-
gungssystems werden generell an reprasentativen Stichproben durchgefihrt, da dies tUber
die Breite der Produktpalette im Versuch aus Zeit- und Kostengriinden nicht durchfuhrbar ist.
Parameteranderungen durch Varianten wirken sich aber meist signifikant auf das Schwin-
gungsverhalten des Antriebsstrangs aus, woraus sich viele nicht ideal abgestimmte Fahr-
zeugkonfigurationen ergeben kénnen. In Abhé&ngigkeit von den elastodynamischen Eigen-
schaften des Triebstrangs und verschiedenen Anregungsmechanismen kann eine stérende
Schwingungsauspragung an unterschiedlichen Stellen der Schwingungskette lokalisiert sein.
Die stetige Reduktion von Reibung im Triebstrang und die daraus resultierende Entdamp-
fung hat in den letzten Jahren zu immer sensitiveren Konfigurationen gefuihrt. Die simulative
Untersuchung von Konfigurationen ist heute eine der wenigen Mdglichkeiten, eine bedarfs-
gerechte und effiziente Abstimmung zu erreichen. Um dies fiir die gesamte Produktpalette zu
realisieren, wird im Folgenden ein durchgangig anpassbares Modell fir Antriebsstrange ge-

zeigt, welches es zudem zulasst, seinen Detaillierungsgrad problemorientiert anzupassen.

1. Einleitung

Der Antriebsstrang eines Fahrzeugs ist ein komplexes Schwingungssystem. Angeregt durch
die Antriebseinheit, die StraRe oder parameterinduzierte Mechanismen innerhalb des An-
triebsstrangs und angrenzender Systeme, bilden sich unterschiedliche Schwingungsphéano-
mene aus. Die resultierenden Schwingungseffekte nehmen Einfluss auf das Fahrverhalten
und den Fahrkomfort, die Akustik und die Bauteillebensdauer des Fahrzeugs.

Jedes Schwingungsphanomen ist durch die Eigenschaften des gesamten Schwingungssys-
tems bedingt. Schon kleine Anderungen, z.B. die Elastizitat oder Viskositét betreffender Pa-

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

52 VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

rameter, konnen weitreichende Veranderungen im Schwingungsverhalten des Systems ver-
ursachen. Im Nutzfahrzeug kénnen solche Anderungen besonders umfassend auftreten. Die
Einsatzbereiche, die im Nutzfahrzeugsektor abgedeckt werden, erstrecken sich von Fern-
und Verteilerverkehr Gber Traktionsanwendungen bis hin zum Personentransport. Zuséatzlich
gibt es Sonderldsungen fir Spezialanwendungen, wie zum Beispiel Ldschfahrzeuge oder
Schwertransporter. Die verschiedenen Anforderungen dieser Einsatzbereiche erfordern eine
starke Anpassung der Fahrzeuge an ihre Aufgaben. Unterschiedliche Radstande, Achsan-
zahlen und Antriebsachsen oder Motorleistungen verursachen dabei auch signifikante Ver-
anderungen im Aufbau des Antriebsstrangs. Traditionell wird das Verhalten des Triebstrangs
im Versuch analysiert und abgesichert. Da die im Produktportfolio vorhandenen Fahrzeugva-
rianten aber so vielfaltig sind, kann nicht jede Fahrzeugkonfiguration auf diese Weise abge-
deckt werden. Auch Veranderungen im Schwingungsverhalten, die sich durch Toleranzen
besonders sensitiver Parameter ergeben, kénnen durch Messungen an Prototypen nicht
immer identifiziert werden. Zur Unterstitzung von Versuch und Prototypenbau wird in der
Automobilindustrie deshalb schon seit geraumer Zeit die physikalische und mathematische
Abbildung sowie die Simulation genutzt.

Auch in der Simulation ist die Beherrschung der Variantenvielfalt der Fahrzeuge eine Her-
ausforderung. Im Folgenden wird ein Ansatz erlautert, der die Modellierung des hochdyna-
mischen Schwingungssystems ,Antriebsstrang” einer grol3en Fahrzeugpalette zum Ziel hat.
Dabei liegt ein besonderer Fokus auf der effizienten Abbildung dynamischer Phdnomene.

2. Modulare Systemmodellierung

In der Literatur finden sich unterschiedliche Anséatze zur Modellierung dynamischer Systeme.
Dabei stehen entsprechend unterschiedliche Ziele im Fokus. In Anlehnung an Mason [1]
werden die Modellansétze in drei Gruppen zusammengefasst und erlautert: Modellierung als
Einzelkonfiguration, Modellierung auf Basis von Elementbauséatzen und modulare Anséatze.
Die Modellierung von Einzelkonfigurationen dient der Abbildung und Simulation eines spezi-
fischen Systems. Wiederverwendbarkeit und Konfigurierbarkeit des Modells stehen nicht im
Vordergrund. In der Simulation von Schwingungsph&nomenen im Antriebsstrang werden
solche Modelle oft genutzt, um relevante Parameter zu identifizieren und damit die Ursachen
und Zusammenhéange der Schwingung zu kléren. Von Centea et al. [2] wird ein Modell dieser
Art mit definierter Struktur fir die Abbildung von Kupplungsrupfen verwendet. Die zentrale
Aussage der Arbeit ist die Abhangigkeit der Rupfneigung von der Abnahme des Reibkoeffi-
zienten Uber der relativen Reibgeschwindigkeit in der Kupplung, von der Triebstrangdamp-
fung und von der Anpresskraft. Diese Art der Modellierung erlaubt  Systemé&nderungen
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durch Parameteranpassung. Fir Anderungen im Aufbau der Modelle miissen hingegen
meist aufwandigere Varianten erstellt und verwaltet werden.

Die zweite Gruppe der Modellanséatze beinhaltet Modelle, die aus Elementbausteinen zu-
sammengesetzt werden und geht damit schon in Richtung Modularisierung des Systems. Die
Bausteine werden auf der Basis von Punktmassen bzw. -tragheiten gebildet. Ein Element
umfasst dabei eine punktformig konzentrierte Masse oder Tragheit und deren Verbindung
zum néchsten Element. Die Verbindungen kdnnen dabei z.B. direkt, Ubersetzend, verzweigt,
etc. sein und enthalten Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften. Diese Art der Modellie-
rung wird z.B. von Crowther et al. [3] oder Wu und Chen [4] verwendet. Schwingungsmodelle
verschiedenster Art kdnnen so aufgebaut und variiert werden. Fur Systeme, die sehr viele
Elemente enthalten, ist der Aufwand von Strukturanpassungen dennoch hoch. Zudem muss
die Systemkenntnis sehr ausgepragt sein, um bei hoher Elementzahl nicht den Uberblick zu
verlieren. Eine Konfiguration bleibt Aufgabe eines Modellexperten.

In der dritten Gruppe findet die Modularisierung auf Systemebene statt. Die Module kénnen
dabei Baugruppen, wie Motor oder Getriebe sein. In vielen Anwendungen wie im Artikel von
Jennings und Rangan [5] werden auch Kontrollstrukturen als gleichwertige Module definiert.
Entsprechend ist der Anwendungsbereich der Modelle konkret spezifiziert. Die Module ha-
ben ein weniger breites Einsatzspektrum als die Elementbausteine der zweiten Gruppe. In
der Arbeit von Mason [1] werden den Modulen Strukturtemplates und Parametervorlagen
hinterlegt. Damit wird sichergestellt, dass die Schnittstellen mit den weiteren Modelleinheiten
eingehalten werden. Die Modelle sind damit effizient konfigurierbar und kénnen sowohl pa-
rametrisch als auch strukturell einfach verandert werden. Der Fokus liegt bei vielen dieser
Modelle auf Verbrauchs-, Emissions- und Performanceuntersuchungen. Stevens et al. [6]
stellen eine Methode vor, deren Hauptaugenmerk auf besonderer Flexibilitét in der Modell-
konfiguration liegt. Die Systematik l&sst Simulationen sowohl fir Personenkraftwagen (PKW)
als auch Nutzkraftwagen (NKW) zu, um deren Verbrauchseinsparungspotenziale auch als
Hybridvarianten zu analysieren. Auch Emirler et al. [7] présentieren eine Methodik zur mo-
dularisierten Modellierung von NKW Antriebsstrangen in Hinblick auf Verbrauch und Perfor-
mance. Oft wird die modulare Struktur dafiir verwendet neue Antriebsstrangkonzepte zu eva-
luieren und hybride oder elektrifizierte Varianten mit konventionellen Gegenstiicken zu ver-
gleichen. Wipke et al. [8] und Mohan et al. [9] zeigen modulare Ansatze, die fur Verluste,
Effizienz und Reichweitenanalysen herangezogen werden.

Fur die modularisierten Modelle bietet sich zudem der Einsatz eines Bedienerwerkzeugs an.
Damit eroffnet sich die Nutzung der Modelle auch fir Anwender, die keine tieferen Modellie-
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rungskenntnisse haben. Von den oben genannten wurde in [1], [7] und [8] eine solche Be-
nutzerebene umgesetzt.

Zur letzten Gruppe von Modellansétzen gehdren auch die Modellbibliotheken, die kommerzi-
ell als fertige Pakete angeboten werden, wie zum Beispiel von Picarelli, Dempsey und
Roberts in [10] und [11] vorgestellt. Das Ziel dieser Bibliotheken ist ein mdglich breites An-
wendungsspektrum fur moglichst viele unterschiedliche Nutzer. Detaillierungsgrad und An-
wendungsspektrum sind fir die Minimierung des Aufwands allerdings konkurrierende Aspek-
te. Je tiefer der Detaillierungsgrad wird, desto groRer werden die Unterschiede in den An-
wendungen. Vor allem die Simulation von Nutzfahrzeugantriebsstrangen ist nicht in allen
Konfigurationen durch die Bibliotheken abbildbar.

3. Modularer Aufbau des Antriebsstrangmodells

Bekannt ist, dass die Modellierungstiefe eines Modells immer mit dem Simulationsziel abge-
stimmt sein muss. Um den modularisierten Ansatz mit Hilfe einer Benutzeroberflache fur un-
terschiedliche Modellierungsziele einsetzen zu kénnen, mussen sowohl die Module anpass-
bar sein, als auch deren Komplexitét. Das hier vorgestellte Modell ist ein Mehrkérpersimula-
tionsmodell. Das Modell ist dreidimensional, d.h., damit kdnnen nicht allein die rotatorischen
Phanomene im Antriebsstrang abgebildet werden, sondern auch translatorische Schwingun-
gen uber Kopplungen von Effekten an Lagerstellen und Gelenken. Fur die Modularisierung
des Modells wurden sechs Gruppen gebildet (siehe Bild 1): Antrieb, Kupplung, Ubersetzung,
Ubertragung, Achse(n) und Reifen. Die ersten drei Gruppen unterscheiden sich fur konventi-
onelle Antriebsstrange priméar in der Variante ihrer Elemente. Beim Antrieb sind das z.B. un-
terschiedliche Leistungsprofile, Massen- und Schwerpunktseigenschaften. Die Ubrigen drei
Gruppen unterscheiden sich zusétzlich zu ihrer Auspragung in ihrer Anzahl. Fir eine unter-
schiedliche Anzahl von angetriebenen Achsen von einer bis hin zu funf &ndert sich die An-
triebsstrangkonfiguration entsprechend mit Verteilergetrieben und zusétzlichen Antriebsach-
sen. Der Radstand des Fahrzeugs kann zudem ein- bis dreiteilige Hauptgelenkwellenstrange
erfordern, um die biegekritische Lédnge der Rohre nicht zu Uberschreiten. Die letzte Spalte
der Tabelle zeigt die Hauptstruktur, oder Umgebung der Einzelmodule. Damit ist in erster
Linie eine Rahmenstruktur gemeint, die noch weitere Informationen, wie zum Beispiel Biege-
und Torsionseigenschaften enthalten kann, im Bild mit ,RAH" abgekiirzt. Zur Abbildung kon-
kreter Manover, beispielsweise zur Untersuchung einer Hindernistiberfahrt und deren Ein-
fluss auf den Triebstrang, kann der Rahmen in ein Fahrzeug (,FZG" im Bild) eingebaut wer-
den. Um einzelne Komponenten in stark vereinfachtem Kontext zu untersuchen, gibt es aber
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Antrieb  |Kupplung|Ubersetzung|Ubertragung | Achse(n)| Reifen || Umgebung

- HB’ Be=g.| %)

A B CDIABC|AB CD|ABC CD|AB C|A B C|[RAHFZGKP

Stufe 0| =.=.=.=
Stufe 1
Stufe 2
Stufe 3

— Ruckeln
Kupplungsrupfen
---- Getriebeheulen

Bild 1: Modularer Aufbau des Antriebsstrangmodells mit Vorselektion fur bestimmte
Phénomene

auch virtuelle Komponentenprufstdnde, die ausgewahlt werden kénnen. Diese sind im Bild
unter ,KP* zusammengefasst.

In Bild 1 sind unterschiedliche Varianten der Komponenten beispielhaft mit den Grof3buch-
staben ,A" bis ,D“ symbolisiert. In den Zeilen der Tabelle sind zudem Stufen von 0 bis 3 fur
die Modellierungstiefe aufgetragen. Stufe 0 bedeutet, dass die Komponente nicht separat
ausmodelliert ist, sondern als reduzierte GroRe mit weiteren Komponenten zusammenge-
fasst ist, z.B. zu einer einzelnen Tragheit mit entsprechender Steifigkeit und Dampfung. In
den héheren Stufen sind die Komponenten zunehmend genauer aufgeldst. So bedeutet die
hochste Stufe fir das Ubersetzungselement, dass fiir den Zahneingriff eine Gber dem Dreh-
winkel variierende Zahnsteifigkeit modelliert ist.

Mit diesem modularen Aufbau kdnnen beliebige Konfigurationen zusammengestellt werden.
Die Abbildung bestimmter Schwingungsphdnomene erfordert dabei bestimmte Vorausset-
zungen in der Detaillierung. Um einem Anwender die Auswahl der Komponenten mit den
ausschlaggebenden Parametern zu erleichtern, wurde eine Auswahlhilfe mit Phanomenbe-
zug geschaffen. In der Hilfe ist hinterlegt, welche Modellgenauigkeit mindestens erfillt sein
muss, um das gewunschte Schwingungsphdnomen abbilden zu kénnen. In Bild 1 sind drei
Beispiele eingezeichnet. Fiur das Phanomen ,Ruckeln* kennzeichnet eine durchgezogene
Linie die notigen Stufen fur die jeweilige Komponente. Da diese Schwingung dem ersten
Torsionsmode des globalen Systems entspricht, sind vor allem die korrekten Einzeltraghei-
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ten und -steifigkeiten ausschlaggebend. Dass sich diese in verschiedenen Gangen &ndern,
muss im Ubersetzungsmodul beriicksichtigt werden. Die gepunktete Linie zeigt den Detaillie-
rungsgrad, der fur die Simulation von Kupplungsrupfen eingehalten werden muss. Da dieses
Schwingungsphénomen unterschiedlich erregt werden kann, muss in der Modellierung noch
einmal unterschieden werden. Soll eine parametrische Erregung aus dem Reibbelag unter-
sucht werden, so muss in der Kupplungskomponente eine Anderung des Reibkoeffizienten,
sowie ein Offnungs- und SchlieRmechanismus vorgesehen werden. Soll die geometrische
Erregung im Fokus stehen, z. B. die Schwankung der Anpresskraft in Folge einer Biege-
schwingung der Kurbelwelle, so muss eine hohe Genauigkeit in der Modellierung des An-
triebs vorliegen. Zudem muss ein variabler Kontakt im Kupplungsmodell darstellbar sein. Fur
das dritte Beispiel, das Getriebeheulen (gestrichelte Linie), ist vor allem eine hohe Genauig-
keit in der Modellierung der Verzahnung im Ubersetzungsmodul nétig. Da es sich um ein
akustisches Phanomen handelt, ist die Ausbreitung der Schwingung stark von Struktur- und
Fluidschwingungseigenschaften abhéangig. Der Erregungsmechanismus selbst kann also
durch die Beriicksichtigung von variabler Zahnsteifigkeit erfasst werden, fur Aussagen uber
die Akustik nach aulen ist dann im Weiteren eine Koppelung mit Fluid- und FE-
Simulationswerkzeugen nétig.

Damit das modulare System funktionieren kann, mussen die Schnittstellen der Module fir
alle Varianten und Detaillierungsstufen gleich sein. Auch die Parameter, die mit den anderen
Modulen oder der Hauptstruktur ausgetauscht werden, mussen die Austauschbarkeit der

Modelle zulassen.

4. Simulationsbeispiel lastwechselinduziertes Ruckeln

Eines der grundlegendsten Schwingungsphdnomene, das zur Auslegung von Fahrzeugan-
triebsstrangen berucksichtigt werden muss, ist eine niederfrequente Schwingung im An-
triebsstrang, die sich auf die Langsbewegung des Fahrzeugs Ubertragen kann. Die Schwin-
gung wird meist als Ruckeln bezeichnet und entsteht im Antriebsstrang, z.B. durch einen
Lastwechsel. Das System schwingt dabei in seiner ersten Torsionseigenform. Der Lastwech-
sel kann beispielsweise durch schnelle Zu- oder Abnahme des Motormoments herbeigefiihrt

werden.
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a) b)

Bild 2: Simulation des Ruckelns einer Antriebsstrangkonfiguration; a) Normierter Verlauf
von Motormoment und Rotationsgeschwindigkeit der Rolle; b) Normierter Verlauf der

Rotationsbeschleunigung der Rolle

Zur Simulation des Phanomens miussen vor allem die Parameter bertcksichtigt werden, die
die erste Torsionseigenform des Antriebstrangs beeinflussen. Dazu gehdren alle wichtigen
Tragheits-, Steifigkeits- und auch Dampfungseigenschaften des Systems. Starke Nichtlinea-
ritdten in den Steifigkeiten, wie z.B. in der Kupplung, mussen zur richtigen Abbildung des
Effekts ebenfalls modelliert werden. Wenn in Folge der Lastumkehr Kollisionen in spielbehaf-
teten Bauteilen stattfinden, konnen eine Verstarkung des Phanomens und die Anregung wei-
terer Schwingungen auftreten. Zur Abbildung dessen muss folglich die zusétzliche Modellie-
rung von Spiel beriicksichtigt werden.

Entsprechend der vorgestellten Modellierungsstruktur aus Bild 1 wird fir eine Fahrzeugkon-
figuration ein Modell zusammengestellt, das die Anforderungen zur Simulation des Ruckelns
erfillt. Als Umgebungsstruktur wird ein Rahmenmodell mit Hinterachse und Reifen auf einer
Rolle verwendet. Anhand der Drehgeschwindigkeit der Rolle kénnen so ersatzweise die re-
sultierenden Fahrzeuglangsschwingungen dargestellt werden. Die Modellergebnisse sind in
Bild 2 dargestellt. In Bild 2.a) ist als durchgezogene Linie das Motormoment eingetragen.
Das System wird mit einer steilen Abnahme und Wiederaufnahme des Motormoments zwi-
schen einem Nominalwert und dem Wert Null beaufschlagt. Die Rotationsgeschwindigkeit
der Rolle ist als gestrichelte Linie eingezeichnet. In Bild 2.b) ist die Rotationsbeschleunigung
der Rolle aufgetragen. Jeweils zum Zeitpunkt der beiden Lastéanderungen sind die resultie-

rende Anderung in der Beschleunigung und die induzierte Schwingung erkennbar. Die
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Bild 3: Eigenform des ersten Torsionseigenwertes der Triebstrangkonfiguration

Schwingfrequenz entspricht der ersten Torsionseigenfrequenz des Triebstrangs, die zugeho-
rige Eigenform des im Lastpunkt literarisierten Systems ist in Bild 3 in Amplitude und Phase
dargestellt. Die Zahlen 1 bis 6 auf der Horizontalachse bezeichnen die konzentrierten Mas-
senpunkte, in die das Triebstrangsystem zerlegt ist. Es beinhaltet Kurbelwelle (1), Kupplung
(2), Getriebe (3), Gelenkwelle (4), Differential (5) und die Rolle (6). Am Verlauf der Phase ist
zu erkennen, dass der hintere Teil des Systems mit einer Phasenverschiebung bis zu 1 und
damit gegenseitig zur Motorseite schwingt.

Um die Einflisse der Parameter des Modells auf dessen Ruckelneigung zu untersuchen,
wurde das Modell einer Sensitivitdtsanalyse unterzogen. Exemplarisch wurden am gezeigten
Beispiel Steckwellensteifigkeit und die Dauer der Lastanderung variiert. Die Ergebnisse sind
in Bild 4 dargestellt. Da die Steckwellensteifigkeit die geringste im System ist, verschiebt ihre
Anderung die Frequenz der ersten Torsionseigenform und damit die Frequenz des Ruckelns.
Die Dauer der Lastanderung wirkt sich insbesondere auf die Amplitude des Ruckelns aus. Je
schneller die Lastanderung stattfindet, desto hoher ist die Systemantwort.

Die gewonnene Information tber den Einfluss der Steigung des Motormoments kann so bei-
spielsweise in eine Regelung fir das Motor- oder Retardermoment einflieRen. Insbesondere
unter der Pramisse, dass die Dampfung des Antriebsstrangs effizienzbedingt so gering wie

1,2 12
: 1 - 1
3 0,8 N 0,8
206 206
So4 g o4
< 0,2 L 0,2

0 - T T T ] 0 - T T )

0 0,2 0,4 0,6 0,8 0 1 2 3

Lastanderungsdauer [s] Steckwellensteifigkeit [-]

Bild 4: Sensitivitatsanalyse der Ruckelneigung einer exemplarischen Antriebsstrangkonfi-
guration
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moglich sein soll, kann damit an einer Stellschraube gedreht werden, die sich nicht auf gene-
relle Verbrauchs- und Performanceeigenschaften des Fahrzeugs auswirkt. Auch fur die Re-
gelung des Motormoments im Kontext der Schaltstrategie kdnnen so gangspezifische Opti-
mierungen erzielt werden, insbesondere im Hinblick darauf, dass sich die Torsionseigen-
schaften des Triebstrangs mit der Gangwahl andern. Das Modell kann auch verwendet wer-
den, um das maximal zulassige Spiel im Triebstrang festzulegen, um keine Phdnomene wie
z.B. das Rasseln hervorzurufen.

Auch die Notwendigkeit und der Benefit des Einsatzes zusatzlicher Schwingungsdampfer
oder -tilger kann untersucht werden. Mit der variablen Modellkonfiguration kann eine Unter-
suchung uber die ganze Produktpalette durchgefiihrt und dann in Abhéngigkeit der Konfigu-

ration bewertet werden.

5. Diskussion und Zusammenfassung

Bei der Simulation von Antriebsstrdngen konkurrieren vor allem beim Nutzfahrzeug die bei-
den Aspekte Variantenvielfalt und Rechenaufwand hochdetaillierter Modelle miteinander. Um
die Modellvarianten zusammen mit den unterschiedlichen Schwingungsphéanomenen beherr-
schen zu kdnnen, ist eine effiziente Methodik erforderlich. In dieser Arbeit wird eine Modellie-
rungsstrategie vorgestellt, die sowohl eine Modularisierung in Fahrzeugvarianten als auch
die entsprechende Detaillierungstiefe bietet. So kénnen Modellkomponenten zu einem fri-
hen Entwicklungszeitpunkt aufgebaut und daraus beliebige Konfigurationen zusammenge-
stellt werden. Dies bedeutet zwar einen hohen Erstmodellierungsaufwand, aber damit groRe
Flexibilitat in der resultierenden Modellstruktur. Mit Hilfe eines Anwenderwerkzeugs wird der
Nutzen dahingehend erhoht, dass zusatzlich zur freien Auswahl eine Méglichkeit zur Vorse-
lektion der Module gegeben wird. Dabei wird unter Angabe des zu untersuchenden Schwin-
gungsphénomens die mindestens einzuhaltende Detaillierungsstufe der Modellkomponenten
vorgegeben.

In einem Beispiel wird mit der vorgestellten Modellierungsstruktur ein Modell zusammenge-
stellt, das lastinduziertes Triebstrangruckeln abbilden kann. Eine daran angeschlossene
Sensitivitatsanalyse zeigt die Anwendungsmdglichkeit in der Analyse von Toleranzen oder
der Verwendung von Parametern, z.B. zur Ausregelung von Schwingungen in den
Triebstrangkomponenten.

Auf der Methodik aufbauend kénnen auch Untersuchungen der dynamischen Schwingungs-
einflisse nichtkonventioneller Triebstrangkomponenten, wie z.B. elektrifizierter Antriebsein-
heiten, durchgefiihrt werden. Dazu missen zukinftig entsprechende Modelle zum Baukas-
ten hinzugefugt werden.
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Dynamisches Modell fur Drehmomentwandler mit
Uberbrickungskupplung und Torsionsdampfer

Untersuchung des Drehmomentwandlers als
schwingungsmindernde Vorrichtung unter Berlcksichtigung
dynamischer Effekte

M.Sc. Christian Pihuave, Daimler AG, Stuttgart;
Prof. Dr.-Ing. habil. Alexander Fidlin,
Karlsruher Institut fir Technologie (KIT), Karlsruhe

Kurzfassung

Vorgestellt werden ein dynamisches Modell eines Drehmomentwandlers fiir Automatikgetrie-
be und seine Auswirkungen als Schwingungsminderung. Ausgehend von den stromungsme-
chanischen Erhaltungsgleichungen werden die Bewegungen der Pumpe, Turbine, des Leit-
rades und des durchstrémenden Fluides berechnet. Erganzt ist das System um eine Uber-
briickungskupplung, in der die Axialdynamik beim SchlieBen abgebildet ist, und ein Torsi-
onsdampfer.

Vergleichsrechnungen sind fiir folgende Subsysteme durchgefihrt: alleinstehender Dreh-
momentwandler (DMW), DMW mit schlupfender Kupplung und DMW mit haftender Kupplung
und Torsionsdampfer. Die Simulationen wurden an einem 5-Freiheitsgrad-Modell des Rest-
antriebsstrangs mit vorgegebener Motoranregung durchgefuhrt. Anhand Zughochléufe wer-

den die Isolationsgrade der verschiedenen Systemkonstellationen verglichen.

1. Einleitung

Die Berechnung und Simulation von Drehmomentwandlern erfolgt oft lediglich durch Eingabe
seiner Kennlinien Uber diskrete Funktionen (zum Beispiel aus Messungen) und einer linearen
Interpolation zwischen den einzelnen Werten. Daraus werden die Ausgangsdrehzahl und
das Ausgangsdrehmoment berechnet. Bei dieser Methode werden allerdings das dynami-
sche Verhalten und die Wechselwirkung zwischen dem Fluid und den restlichen Komponen-
ten vernachlassigt. Diese Modelle sind sehr eingeschrankt und kénnen nur bestimmte Fahr-
situationen (zum Beispiel nur den sogenannten Vorwartsfluss) abbilden.

Aus diesem Grund wird in dieser Arbeit ein dynamisches Modell eines Drehmomentwandlers
hergeleitet, implementiert und mit den Ergebnissen von Hrovat et al. [10] und Banerjee et al.
[5] validiert.
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2. Modellerstellung und -validierung
2.1 Trilok-Wandler
Als erstes wird der Trilok-Wandler, bestehend aus Pumpe, Turbine, Leitrad und dem durch-
stromenden Fluid, modelliert. Es werden die Bewegungsgleichungen fur den Fall hergeleitet,
dass die Pumpe die Turbine antreibt (positiver Fluss: Zughochlauf beziehungsweise Be-
schleunigung). Danach werden die Gleichungen fiir den Fall angepasst, dass die Turbine
schneller als die Pumpe dreht (negativer Fluss: Schubbetrieb beziehungsweise Motorbrem-
se). Die Herleitung orientiert sich an Hrovat et al. [10].
Annahmen

e Die 3D-Stromung wird mit Hilfe der Stromfadentheorie in eine 1D-Strdmung verein-

facht.
e Der Kreislauf ist geschlossen, das heif3t, der Volumenstrom @ ist konstant tber den
Querschnitt.

e Die Stromung ist vollstandig entwickelt.

e Der Abstand zwischen den Radern und die Schaufeldicke werden vernachléssigt.

e Thermische Effekte werden nicht berlicksichtigt.
Erhaltungsgleichungen
Mit den eingefiihrten Annahmen reduziert sich die Anzahl der Freiheitsgrade des Trilok-
Wandlers auf vier:

1. die Winkelgeschwindigkeit der Pumpe w, ,

2. die Winkelgeschwindigkeit der Turbine w, ,

3. die Winkelgeschwindigkeit des Leitrads wg und

4. den Volumenstrom Q .
Aus den Drehimpulserhaltungsgleichungen der drei Rader und der Leistungsbilanz des
Gesamtsystems werden die vier zugehdrigen Bewegungsgleichungen hergeleitet.
Der Drehimpulssatz fir die Pumpe und das dadurch flieBende Fluid lautet

D
M, =1, 0, + D_tﬂf p(r X vgs)dV
»

e +w PP + Aff PO X Vaps) Waps M)A .
(] P

Dabei bezeichnen (vergleiche Abbildung 1):
e M, das &ulzere Moment,
e [, das polare Massentragheitsmoment der Pumpe,

e p die Fluiddichte,
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¢ r den Richtungsvektor zu jedem Punkt der Strémung (1D),
e v, den Vektor der absoluten Geschwindigkeit an jedem Punkt der Strémung,

e 1, das Kontrollvolumen und 4,, die zum Kontrollvolumen V, zugehdrige Randflache.

Zunéchst wird die absolute Geschwindigkeit an jedem Punkt der Strdmung in Abhéngigkeit
der vier Freiheitsgrade ausgedriickt. Sie kann aus der Drehung der Pumpe und der relativen
Geschwindigkeit des Fluides zu den Schaufeln v,,; berechnet werden
Vaps = Wp X T+ Vpep - )

Die relative Geschwindigkeit v5,, an einem beliebigen Punkt zwischen Pumpeneintritt
und -austritt kann geman Abbildung 2 zu

8, = vy (el + tan(a)e,,) @®)
berechnet werden. a bezeichnet dabei den Schaufelwinkel relativ zu der Ebene in Abbil-

dung 2 und v,, die Geschwindigkeit des Volumenstroms, das heift,

Vax = 7 - ()]
Beide Integrale im Drehimpulssatz (1) werden getrennt geldst. Das erste Integral entspricht
der zeitlichen Anderung des Drehimpulses und das zweite Integral beriicksichtigt die Dreh-
impulsstréme, die in das Kontrollvolumen ¥, hinein- und herausflieBen. Einsetzen von Glei-

chungen (2) und (3) in (1) und Vereinfachen liefern die Bewegungsgleichung der Pumpe
) . Q Q
Lyw, + pS,Q = —p (Rf,a)p +R, Ztan(ap) - RZwg — Rsztan(as)) Q+M,. (5)

Dabei bezeichnen:

o Ly=ln+ fffvp pr? dV das Massentragheitsmoment der Pumpe,

o S,= fOL"rtan(a) dL eine GeometriegrofRe, die von der Krimmung der Schaufeln ab-
héangt und
e a,und a; die Austrittswinkel der Pumpe und des Leitrads jeweils relativ zum Fluss Q.
Analog zur vorherigen Herleitung kdnnen die Bewegungsgleichungen der Turbine und des

Leitrads formuliert werden zu

) . Q Q
I + pS.Q = —p (wat + RtZtan(rxt) —R3w, — sztan(ap)) Q+M,, (6)
. . 2 Q 2 Q 7
Isos + .DSSQ =—p|Rsws + Rsztan(as) —Rfwe — Rt Ztan(at) Q+ M. ( )
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Bild 1: Querschnitt durch den Drehmomentwandler. P: Pumpe, T: Turbine, S: Leitrad (Sta-
tor), R; : die mittleren Austrittsradien der Rader, Agin, Aqus : die Ein- und Austrittsfla-
chen zum Kontrollvolumen. Koordinatensysteme: Ursprung: an der Drehachse, A:

am Pumpeneintritt, B: an einem Punkt zwischen A und C, C: am Pumpenaustritt.

Bild 2:  Ansicht von oben auf die Pumpe mit den Geschwindigkeitsvektoren v,.,; und v, fir
drei verschiedene Positionen: A: Pumpeneintritt, B: Punkt zwischen A und C und C:

Pumpenaustritt. n4 , n¢ : Normalvektoren der Ein- und Austrittsflachen jeweils.
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Die vierte Bewegungsgleichung resultiert aus folgender Leistungsbilanz
Pein = i—f + Pyerust - @®)
Die in das System eingehende Leistung P,;, ist gegeben durch das Produkt aus den Momen-
ten und den Winkelgeschwindigkeiten der drei Rader
Pein = Mpwy + Myw, + Msw . 9)
Die kinetische Energie E des Systems berechnet sich aus der Drehung der drei Rader und
der Bewegung der Strémung
E= %(lp,mwg + I mw? + I w?) + %p ﬂj Vabs * Vaps AV . (10)
Vp+Ve+Vs
Als letztes sind die Verluste zu definieren. Nach Hrovat et al. [10] dominieren die Verluste
infolge der Reibung im Kanal und der St6Re an den Ubergangen zwischen den Komponen-
ten im Wandler. Fir ihre Abschétzung werden semi-empirische Ausdriicke aus Hrovat et al.

[10] verwendet. Diese sind gegeben durch

1
Preip = Epcf (Ufel,p + V&el,t + VEel,s)lQl ) (ll)

1
PStaB = Epcs(vgtoﬁ,s—p + Ugtofé,p—t + v.gtofs,t—s)lQl . (12)
Dabei bezeichnen Cr und C, die Reib- und StoRfaktoren, die in der Regel experimentell be-
stimmt werden und v%,; die Betrage der relativen Geschwindigkeit an den Schaufeln am

Austritt der Rader

vZ,; = (14 tan?(a;)) (%)2 , i€{pt,s}. (13)
Die StoRRgeschwindigkeiten sind fir die drei Komponenten folgendermaRen definiert
VstoR,s—p = Rs(ws - wp) + % (tan(as) - tan(ﬁp)) , (14)
Vstogp—t = Rp (wp - wt) + %(tan(ap) - tan(ﬁt)) ) (15)
itoteos = Relg — ) + 2 (tan(ay) ~ tan(8) (16)

Dabei bezeichnen die B;,i € {p, t, s} die Eintrittswinkel relativ zum Fluss Q . Einsetzen dieser

Beziehungen in die Leistungsbilanz (8) und Vereinfachen ergeben

Ly . . . )
piQ + p(spwp + S + sts) = GgpWp t gtwe + gsWs — Py, (17)

1
Py = Ep (Cf (Urzel,p + 1IZezl,t + U?el,s)
(18)

+ Cs (vszm&s—p + v.sgta&p—t + vszto&t—s)) sign(Q) .
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Fur eine bessere Ubersicht werden folgende Hilfsvariablen eingefiihrt

Q Q
gp=0p (Rlz,a)p +R, Ztan(ap) —Riw; — Rsztan(as)), (19)
= p R} R ¢ R R ¢ (20)
gr =p|Riw, + tztan(at) —Rjwp, — R, Ztan(ap) ,
— 2 Q 2 Q
gs = p|Riws + Rs—tan(as) — Rfw; — R, Ztan(at) . (21)
Damit lassen sich die vier Bewegungsgleichungen in Matrizen-Schreibweise wie folgt zu-
sammenfassen
0005\ g, 0 0 0 gy /w o /M
0 It 0 pSt /wt\ / 0 0 0 gt\ w’: 0 MP
= t
0 0 I psl:s , 1 o 0 0 g / w, o= M| (22)
pS, pS. pSs pi 0 -9 -9 —9s 0/\Q Py 0

Diese Matrizengleichung beschreibt ein nichtlineares Differentialgleichungssystem erster
Ordnung in den vier Freiheitsgraden des Systems.
Bemerkung: Der Freilauf am Leitrad wurde als gleitender elastischer Anschlag modelliert.

Ruckwartsfluss
In Situationen wie zum Beispiel im Schubbetrieb tauschen Pumpe und Turbine die Rollen.
Diese Anderung wird wie folgt in den Bewegungsgleichungen beriicksichtigt:

gp=p (ngt + Rp%tan(ﬁt) —Riw, — RS%tan(ﬁp)) , (23)
gi=p (thws + Rt%tan(ﬂs) —Riw,—R, %tan(/?ﬁ) , 249
gi=p (Rsza)p + ngtan(ﬂp) - Rws — Rt%tan(ﬁs)) . (25)

Weiterhin &ndern sich die Relativgeschwindigkeiten in den Verlusten zu
2

. Q\" .
vyZ; = (1+tan?(B;)) (Z) , ie{pts}. (26)
Bei kleinen Volumenstromen gewinnen die viskosen Krafte an Bedeutung, weil die Trag-
heitskrafte kleiner werden. Die Modellierung dieses Strdmungszustands liegt auRerhalb des
Rahmens dieser Arbeit. Aus diesem Grund wird Uber den positiven und negativen Lésungs-

anteil lediglich glatt interpoliert.

Validierung
Das Modell des Trilok-Wandlers wurde anhand der Ergebnisse von Banerjee et al. [5] vali-

diert. Abbildung 3 zeigt gute Ubereinstimmung mit den Kurvenverlaufen in [5].
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Bild 3: Simulationsergebnisse des eigenen Modells (durchgezogene Linien) verglichen mit

Ergebnissen in [5] (diskrete Punkte).

2.2 Wandleruberbrickungskupplung
Die Uberbriickungskupplung wird zwischen Pumpe und Turbine eingebaut. Das stationar zu
Ubertragende Moment M, einer nass laufenden Kupplung lautet nach Kirchner [11]

M. = Fy-zc - p(@rer) “ T - @7
Dabei bezeichnen Fy die Normalkraft im Reibkontakt, z. die Anzahl der Reibflachen, u(w,¢;)
den Reibungskoeffizienten in Abhangigkeit der relativen Winkelgeschwindigkeit w,; und r,
den mittleren Reibradius.
Fur die Berechnung des variablen Reibungskoeffizienten p(w;.;) wird das LuGre-Modell mit
der Anpassung nach Aberger et al. [1] verwendet. Dieses dynamische Reibungsmodell wur-
de urspriinglich von Canudas de Wit et al. [6] eingefuhrt und berechnet die Reibkraft aus der
relativen Geschwindigkeit im Reibkontakt.

Die Modellgleichungen lauten nun

dz . (1 ian( ) z )
—=Z=w — sign(Wye;)) ———=
dt rel g rel (@)
_((‘»’rel)z (28)
009(Wrer) = pe + (U5 — pic)e * @s

= W(Wrer) = 00z + 017 + G2 Wrg; -
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Dabei wurden die Zustandsvariable z und 6 Parameter eingefuhrt. u. und ug bezeichnen je-
weils den Gleit- und Haftreibungskoeffizient. Die Wahl der Ubrigen Parameter (o; und wy)
richtet sich nach den Vorschldgen von Olsson [12] und Aberger et al. [1].

Langsdynamik

Aufbauend auf der Konstruktion einer realen Uberbriickungskupplung (dargestellt in [11])
wurde das Modell in Abbildung 4 hergeleitet. Es besteht aus Kolben, Tellerfeder, Reibbelage
und Reiblamelle. Zur Erzeugung der erforderlichen Normalkraft Fy werden die Elemente der
Uberbriickungskupplung tber den Druck und die Federvorspannung aneinander gepresst.
Es gibt zwei Reibkontakte im Modell: zwischen Pumpe und Reiblamelle (die mit der Turbine
verbunden ist) und zwischen Reiblamelle und Kolben. Das Modell bringt zwei zusétzliche
Freiheitsgrade ein: der Lamellen- und der Kolbenweg (x; und xg). Sie werden Uber den
Druck p(t) gesteuert. In offener Stellung sind die Federkraft und die Druckkraft im Gleichge-
wicht, sodass es keine Drehmomenteniibertragung stattfindet (Fy = 0). Sinkt der Druck, so
verschiebt sich der Kolben nach links und driickt den Reibbelag gegen die Lamelle.

Bild 4: Langsdynamik der Kupplungskomponenten

Qualitativer Vergleich mit Literatur
Die Wandleriiberbriickungskupplung wurde in das Trilok-Wandler-Modell integriert und die
Simulationsergebnisse mit dem Modell von Asl et al. [2] verglichen. Bei t = 10s wurde der
Druck an der Kupplung innerhalb von 300ms abgebaut. Die Simulationen stimmen qualitativ
sehr gut Uiberein, siehe Abbildung 5.

2.3 Torsionsdampfer

Der Torsionsdampfer wird als ein lineares Feder-Dampfer-System modelliert und zwischen
Reiblamelle (Kupplung) und Turbine angeordnet. Er wird so konstruiert, dass er keinen Kon-
takt zur AuRenschale hat. Auf diese Weise erzeugt die Fliehkraft keine Reaktionskraft und
die effektive Steifigkeit bleibt von der Drehzahl unabhangig.
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2.4 Antriebsstrang

Basierend auf Dresig [7], Fidlin [8] und [9] wurde ein Antriebsstrang-Modell mit finf Frei-
heitsgraden bestehend aus Tragheiten und Feder-Dampfer-Systemen konzipiert. Dieses
Modell wurde auf Eigenfrequenzen und -formen untersucht mit dem Ziel, die Ergebnisse mit
Literaturangaben (Albers [3]) zu vergleichen und damit eine Plausibilisierung der Parameter-
wahl zu ermdéglichen. Die Eigenfrequenzen lagen innerhalb der erwarteten Bereiche und das

qualitative Aussehen der Eigenformen stimmte mit der Literatur Gberein.

Bild 5: Qualitativer Vergleich des eigenen Kupplungsmodells mit [2]

2.5 Motormoment und Fahrwiderstand

Die verwendete Motoranregung entspricht einem 4-Zylinder-Dieselmotor. Dabei wurden die
zweite, vierte, sechste und achte Ordnung und die Drehzahl- und Kurbelwellenwinkelabhan-
gigkeit berucksichtigt. Das Lastmoment resultiert aus dem Luftwiderstand, der proportional
zum Quadrat der Fahrzeuggeschwindigkeit angenommen wird.
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3 Untersuchungen zum Gesamttriebsstrangverhalten
Zughochlaufe wurden fir den gesamten Antriebsstrang mit folgenden Systemkonstellationen
simuliert:

1. Trilok-Wandler,

2. Trilok-Wandler mit schlupfender Kupplung und

3. Trilok-Wandler mit haftender Kupplung und Torsionsdampfer.
In der zweiten Modellvariante kommt zusétzlich zum Trilok-Wandler die Uberbriickungskupp-
lung mit einem PI-Regler zum Einsatz, der einen Schlupf von 50 U/min zwischen Pumpe und
Turbine gewahrleistet. Auf diese Weise wird die dampfende Eigenschaft des Systems er-
zeugt. Bei geringen Geschwindigkeiten ist eine Drehmomenterhéhung erwiinscht, deswe-
gen greift die Kupplung erst bei gréReren Drehzahlen ein und der Trilok-Wandler wird aus
Effizienzgrinden uberbrtckt.
Das Verhaltnis der Pumpen- und Turbinendrehzahlen sowie das Verhdltnis von Motor- und
Getriebedrehmomenten werden als Mal} fir den Isolationsgrad herangezogen. In Abbil-
dung 6 sind diese Verhéltnisse fiir die drei Modellvarianten tiber der Pumpendrehzahl aufge-
tragen. Die beste Isolationswirkung erreicht der alleinstehende Trilok-Wandler mit einer
Restschwankung von nur 5% in der Drehzahl und unter 3% im Drehmoment. Das System mit
dem Torsionsdampfer weist den néchstbesten Isolationsgrad mit unter 55% Schwankung in
der Drehzahl und unter 20% Schwankung im Drehmoment. Die Erklarung fur die relativ
schlechte Isolation beruht darauf, dass die verwendeten Geometrieparameter fiir den Dreh-
momentwandler zu klein fur die Motoranregung sind und somit eine entsprechend kleine
Rotationstragheit zwischen Motor und Getriebe vorhanden ist. Mit dem eingestellten Schlupf

von 50 U/min liefert das System mit der schlupfenden Kupplung ahnliche Ergebnisse.

Mischbereiche

Die Leistungsiibertragung erfolgt im Falle der schlupfenden Kupplung sowohl reibschliissig
als auch hydrodynamisch, da der Volumenstrom Q nicht verschwindet. In Abbildung 7 sind
der Olfluss im Trilok-Wandler und im Trilok-Wandler mit schlupfender Kupplung gegeniiber-
gestellt. Der Volumenstrom des alleinstehenden Wandlers ist ungefahr zwei- bis dreimal
groRer als der des Uberbriickten Wandlers mit Schlupfregelung. Das heif3t, dass nur ein klei-
ner Teil der Leistung hydrodynamisch tbertragen wird.

Wird in der dritten Modellvariante im ersten Gang die Kupplung innerhalb von 100ms ge-
schlossen, so erfolgt der Wechsel auf reibschlissige Leistungsiibertragung nicht sofort, son-
dern relativ langsam aufgrund der Tragheit des Fluides, siehe Abbildung 8. Als Referenz fir
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den Olfluss ist eine Simulation im sechsten Gang, in dem die Kupplung stets geschlossen
bleibt, ebenfalls dargestellt.

4 Zusammenfassung und Ausblick

Ein dynamisches Berechnungsmodell eines Drehmomentwandlers mit Uberbriickungskupp-
lung und Torsionsdampfer wurde erfolgreich hergeleitet und in Simulink implementiert. Der
Trilok-Wandler weist bei weitem die beste Isolationswirkung auf, gefolgt vom Wandler mit
haftender Kupplung und Torsionsdampfer. Mit dem eingestellten Schlupf von 50 U/min er-
reicht der Wandler mit schlupfender Kupplung ein &hnliches Ergebnis.

Die Ergebnisse dieser Arbeit haben gezeigt, dass sich ein Mischbereich zwischen hydrody-

namischer und reibschlissiger Leistungsubertragung bei bestimmten

Bild 6: Verhaltnis der Pumpen- und Turbinendrehzahlen und der Motor- und Getriebedreh-
momenten fiir die drei Subsysteme. 1: Trilok-Wandler, 2: Wandler mit schlupfender
Kupplung, 3: Wandler mit haftender Kupplung und Torsionsdampfer.
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Bild 7:  Volumenstréme der beiden Subsysteme: Trilok-Wandler und Trilok-Wandler mit

schlupfender Kupplung.

Bild 8: Volumenstrom des Fluides im ersten und sechsten Gang. Die senkrechte Linie be-

zeichnet das SchlieRen der Kupplung (t = 9s).

Fahrsituationen bilden kann. Mit diesem Modell kénnen diese Ubergangsbereiche (bei-
spielsweise auf Einflussfaktoren) genauer untersucht werden. Die Auswertung der Ergebnis-
se kann um die Leistungsverluste erweitert werden, da es lediglich eine Aussage Uber die
Isolationswirkung getroffen wurde. Fir den Einsatz in der Praxis muss das Modell zur voll-
sténdigen Validierung mit realen Messdaten verglichen werden. Um aussagekréaftigere Er-
gebnisse zu erzielen, soll ein vollstandiger Parametersatz aus ausschlie3lich einem An-

triebsstrang verwendet werden.
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Selbsterregte Gesamtfahrzeugschwingungen

Analyse in Versuch und Simulation —
Diskussion von Abhilfemalinahmen

Self-excited full vehicle oscillations

Analysis in theory and practice —
discussion of correctives

Prof. Dr.-Ing. Dirk Engel,
Hochschule fur angewandte Wissenschaften Hamburg

Kurzfassung

In diesem Beitrag wird zunéchst der Power-Hop-Effekt im Gesamtfahrzeugversuch, an ei-
nem eigens entwickelten Priifstand und die simulationsgestitzte Betrachtung und Vorhersa-
ge anhand von MKS-Gesamtfahrzeugmodellen behandelt. Anhand des Simulationsmodells
wird auch die Wirksamkeit eines gezielt ausgelegten Fahrerassistenz-systems als reaktives
System zur Reduktion der Schwingungen erértert. Neben dieser reaktiven Auslegung bietet
sich der Einsatz von Systemen an, die den Energieeintrag in das schwingungsfahige System
vermeiden und somit das Auftreten der selbsterregten Schwingungen verhindern. Eine még-
liche Variante dazu ist der Einsatz von magneto-rheologischen Lagern als Aggregatlager.
Abschlieend wird in diesem Beitrag der Einsatz und die Wirksamkeit solcher Lagersysteme
diskutiert.

Abstract

In this article self-excited full vehicle oscillations - in this context referred to as ,Power-Hop* -
and two appropriate remedies to reduce respectively prevent the self-excited oscillations will
be introduced. First results of full-vehicle measurements will be shown followed by the
presentation of a specially build test rig. Afterwards simulation based examinations and pre-
dictions by the mean of mbs full-vehicle models are presented. By using this simulation mod-
el the effectiveness of a specifically implemented driver assistance function as a reacting
system to reduce the oscillations will be discussed. Furthermore to avoid energy input in this
vibratory system the use of magneto-rheological drivetrain mounts would be a possible solu-

tion. Concluding the use and effectiveness of this type of mounting system will be presented.
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1. Einleitung

Aus Grunden des Fahrkomforts wird im Automobilbereich die Motor-Getriebe-Einheit durch
Elastomerlager von der Karosserie entkoppelt. Diese elastische Lagerung ermdglicht dem
Aggregat Bewegungen relativ zur Karosserie. Eine der Hauptanforderungen wéahrend der
Konstruktion eines Automobils stellt aber die hohe Bauraumdichte bzw. die optimale Nutzung
des Bauraums unter Beachtung des Packageplans dar, denn im Betrieb darf es nicht zu
Bauteilkollisionen kommen. Ein geforderter Mindestabstand darf nicht unterschritten werden
oder es missen Freirdaume fur eine Montierbarkeit und Austauschbarkeit von Komponenten
im Service beriicksichtigt werden.

Um diese Anforderungen erfillen zu kénnen, hat sich gezeigt, dass eine rein statische Be-
trachtung der Konstruktionslagen nicht ausreicht, denn aufgrund der Kopplung von Bauteilen
durch elastische Lagerelemente, die der Verbesserung des Fahrkomforts dienen, und der
Anregungen kann es zu einem Bewegungsverlauf der Bauteile kommen, der lediglich in ei-
ner dynamischen Betrachtung festgestellt werden kann. Die Resultate der dynamischen
Freigangsuntersuchungen ergeben zusammen mit der statischen Geometriehiille der Bautei-
le aus der CAD-Konstruktion die dynamische Geometriehdille, die im weiteren Verlauf des
Produktentstehungsprozesses (PEP) dem Digital Mockup (DMU) zugefiihrt und dort zur Er-

stellung und Untersuchung des virtuellen Gesamtfahrzeugs genutzt wird.

2. Problemstellung

Nachfolgend wird die Problemstellung der selbsterregten Gesamtfahrzeugschwingungen
beschreiben. Die Ergebnisse wurden mit dem in Bild 1 zu erkennenden Messfahrzeug (linkes
Teilbild) ermittelt. Neben der Erfassung fahrzeuginterner GréfRen (CAN-Bus) wurde dieses
Fahrzeug mit weiterer Messtechnik ausgestattet, wobei insbesondere auf die Vorrichtung zur
Erfassung der Aggregatbewegung hingewiesen sei. Diese ist in Bild 1 im rechten Teilbild zu
erkennen. Die im Folgenden gezeigten WeggroRen der Aggregatbewegung beziehen sich
dabei auf den linken markierten Messpunkt. Weitere Details und Erklarungen zur Aggregat-
bewegungsmessung sind [1], zum Messfahrzeug und der messtechnischen Ausstattung so-
wie der Mandéver [2] zu entnehmen.

Die Anfahrmandver fiihren bei Fahrzeugen mit Front-Quer-Motoranordnung zu Pendelbewe-
gungen des Aggregats in Fahrzeuglangsrichtung, so dass diese Mandver den maximalen
Bauraumbedarf in x-Richtung definieren. Der Versuchsablauf sieht im Allgemeinen vor, dass
das Anfahrmandver in der Ebene wie auch an Steigungen
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Bild 1: Messfahrzeug inkl. Anordnung zu Aggregatbewegungsmessung (links) und Anord-

nung der Seilzugpotentiometer an den beiden Messpunkten oben (rechts) [2]

durchgefihrt wird, wobei im Stillstand der Fahrer den Motor mit einer Drehzahl zwischen n =
2000 bis 3000 min™ drehen lasst, um dann schlagartig einzukuppeln.

Bei Fahrzeugen mit Automatikschaltung wird dagegen versucht, mdoglichst stark zu be-
schleunigen. Ublicherweise ist dabei das Fahrzeugstabilisierungssystem der Antriebsschlupf-
regelung (ASR) deaktiviert. In Bild 2 sind die zeitlichen Bewegungsverlaufe eines Messpunk-
tes in Fahrzeuglangsrichtung eines Anfahrmandvers vorwarts dargestellt. Im Allgemeinen
zeigt sich der in grau dargestellte zeitliche Verlauf, bei dem das Aggregat in positiver x-
Richtung in die Anschlage der Lager geht. Unter bestimmten Bedingungen kommt es aller-
dings zu einem Aufschwingen des Gesamtsystems, was sich bei den Versuchen vor allem

durch das Aufschwingen des Aggregats zeigt.

Bild 2:  Bewegung eines Messpunktes am Aggregat mit und ohne Power-Hop [2]
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Exemplarisch ist ein solcher Bewegungsverlauf in Bild 2 in schwarz dargestellt, wobei deut-
lich zu erkennen ist, dass die Ublichen Bewegungsamplituden Ubertroffen werden, was zu
einem deutlich hdheren Bauraumbedarf des Aggregats fuhrt. Dieser Effekt, auch als ,Power-
Hop” bezeichnet, wird in [3] als ein vom Reifen angefachtes Schwingen des Fahrwerks und
des Antriebsstrangs definiert. Aber auch mit eingeschalteten Fahrzeugstabilisierungssyste-
men, wie dem ASR, kann es zu diesem Aufschwingen des Aggregats kommen, mehr noch,
durch den Eingriff des Systems kénnen die Schwingungen sogar induziert werden, wie es in

Bild 3 gezeigt wird.

Bild 3: Gemessener zeitlicher Verlauf der Radgeschwindigkeiten bei Eingriffen des Fah-
rerassistenzsystem ASR [2]

Das Diagramm zeigt die Verlaufe der Radgeschwindigkeiten an Vorder- (volle Linien) und
Hinterachse (unterbrochene Linien) sowie strichpunktiert das CAN-Bus-Signal des ASR-
Eingriffs in den Motormomentenverlauf. Ein Wert von 100% entspricht dabei dem vom Fah-
rer per Fahrpedalstellung vorgegebenen Motormoment. Erfolgt durch das Schlupfregelsys-
tem ein Eingriff in das Motormanagement, so wird das abzugebende Motormoment entspre-
chend prozentual reduziert, diese Eingriffsphasen sind in Bild 3 durch Doppelpfeile gekenn-
zeichnet. Zu Beginn des Anfahrmandvers wird eine grof3ere Differenzgeschwindigkeit von
Vorder- zu Hinterachse deutlich, die zu einem Eingriff des Stabilitatsregelsystems in die Mo-
torsteuerung fuhrt. Der Eingriff reduziert das Motormoment um etwa 95% bevor ber einen
Zwischenschritt das Motormoment gemaf der Pedalwertvorgabe (entspricht 100 %) abge-
geben werden kann. Durch den Eingriff wird die Differenzgeschwindigkeit verkleinert, aller-
dings kommt es in der Folge des Eingriffs zu einem Aufschwingen der Radgeschwindigkeits-
signale. Auch nach der Freigabe des Motormoments wird keine dampfende Wirkung deut-
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lich. Ein zweiter Eingriff wird aufgrund des Geschwindigkeitsunterschieds an der Vorderach-
se (links zu rechts) vorgenommen. Als Folge des zweiten Eingriffs schwingen beide Vorder-
radgeschwindigkeiten phasengleich mit groReren Amplituden. Erst nach einer dritten Reduk-
tion des Motormoments und einer gemaRigten Ruckfihrung klingen die Schwingungen ab.
Neben den bereits erwahnten Problemen hinsichtlich des Bauraumbedarfs hat dieser Effekt
auch erheblichen Einfluss auf die Fahrsicherheit, den Fahrkomfort und auch auf die Lebens-
dauer von Fahrwerk-, Aggregatlagerungs- und Karosseriebauteilen. Das Auftreten der An-
triebsstrangschwingungen hauft sich bei feuchten bzw. nassen Fahrbahnkonditionen und
kann sowohl bei Fahrzeugen mit manuellen wie auch automatisierten Getrieben beobachtet
werden. Die genauere Betrachtung dieses Systemverhaltens mit den aufklingenden Schwin-
gungen des Aggregats fuhrt zu dem Schluss, dass es sich dabei um selbsterregte Schwin-
gungen handelt. Diese zeichnen sich dadurch aus, dass sie im eingeschwungenen Zustand
wahrend einer Schwingungsperiode einer externen Energiequelle gerade so viel Energie
entziehen, dass ihre Dampfungsverluste ausgeglichen werden. Dabei schwingt das System
dann in seiner Eigenfrequenz. Dieses Schwingungsphanomen tritt nicht nur bei Fahrzeugen
mit Verbrennungsmotoren mit Front-Quer-Motoranordnung auf, sondern wird auch bei heck-
getriebenen Fahrzeugen beobachtet. Ebenso kann es bei einem vergleichbaren Aggregatla-

gerungskonzept bei Elektrofahrzeugen beobachtet werden.

3. Untersuchung im Gesamtfahrzeugversuch

Im Gesamtfahrzeugversuch konnten zunéchst drei unterschiedliche Anregungsarten der Ag-
gregatschwingungen identifiziert werden, die unter Umstanden durch ein Eingreifen von Fah-
rerassistenzsystemen induziert werden (vgl. [2]). Die Anregungsarten werden anhand der
Bewegungsmessung am Aggregat sowie unter Beriicksichtigung der fahrzeuginternen Rad-
drehzahlsignale unterschieden, die in Bild 4 zu erkennen sind.

Neben den subjektiven Wahrnehmungen des Fahrers auflern sich die Schwingungen durch
deutlich vergréRBerte Amplituden in der Aggregatbewegung bei einer Frequenz von f = 11 Hz.
Das Verhalten der Radgeschwindigkeiten weist ebenfalls eine Schwingung mit einer Fre-
quenz von f = 11 Hz aus und zeigt die Charakteristik einer Stick-Slip-Schwingung, d.h. die
Radgeschwindigkeiten der Antriebsrader schwingen bis zu der Fahrzeuglangsgeschwindig-
keit. Somit kann dieses Verhalten, was auch anhand von Hochgeschwindigkeitskameraauf-
nahmen beobachtet wurde, als ein globales Stick-Slip-Verhalten des gesamten Reifens in-
terpretiert werden. Durch die Interpretation der Anregbarkeitsanalyse am vereinfachten Er-
satzmodell eines Rotationsschwingers zeigt sich, dass die charakteristische Frequenz von f
=11 Hz der Eigenfrequenz des geschlossenen Antriebsstrangs gleichzusetzen ist. Um eine
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Aussage zur Sensitivitat des Systems machen zu kdnnen, werden an dem Versuchsfahrzeug

Parametervariationen vorgenommen (vgl. [2]).
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Bild 4:  Ubersicht der identifizierten Anregungsarten [2]

Bei Fahrversuchen mit Reifen gleicher GrofRe von einem anderen Hersteller treten die Ag-
gregatschwingungen ebenso auf wie bei einer Variation des Fulldrucks der Reifen. Gleich-
ermaliden treten die Schwingungen mit einem Hauptfrequenzanteil von f = 11 Hz bei Verstei-
fung der Pendelstiitze auf. Dabei verringern sich die Bewegungsamplituden deutlich und die
Rollachse des Aggregats verschiebt sich in Richtung der negativen z-Achse. Durch die Pen-
delstiitzenversteifung kénnen lediglich die Motor- und Getriebelager eine Bewegungsmog-
lichkeit bieten, sodass bei einer Frequenz von weiterhin f = 11 Hz davon ausgegangen wer-
den kann, dass diese Steifigkeiten auch bei der normalen Anordnung der Aggregatlagerung
die Frequenz bestimmen. Eine qualitative Abschatzung eines negativen Gradienten nach
dem maximalen Kraftschlussbeiwert im projizierten p-S-Diagramm ergibt fur Mandver, in
deren Verlauf es zu ausgepragten Antriebsstrangschwingungen kommt, einen gro3eren ne-
gativen Gradienten, als bei Mandvern, in deren Folge es lediglich zum Durchdrehen der R&-
der kommt. Zusammenfassend kommt man bei Betrachtung der Gesamtfahrzeugversuche
zu dem Schluss, dass das integrale Kraftschluss-Schlupf-Verhalten des Reifens die Entste-
hung der Aggregatschwingungen bestimmt.
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4. Untersuchung an einem Langsdynamik-Prifstand

Um die Anfahrmandver unter reproduzierbaren Konditionen untersuchen zu kénnen, wurde
Am Institut fur Fahrzeugtechnik und Antriebssystemtechnik (IFAS) der Helmut-Schmidt-
Universitat Hamburg ein Langsdynamikprifstand konzipiert und aufgebaut. Der Aufbau des
Prifstands ist in Bild 5 und Bild 6 zu erkennen; die einzelnen Komponenten sind in Tabelle 1
aufgefuhrt. Innerhalb eines Prifstandsrahmens wird an einem servohydraulischen Zylinder
ein Aggregatrahmen angebracht, an dem das baugleiche Aggregat und die baugleiche Vor-
derachse im Vergleich zu dem in Kapitel 3 vorgestellten Messfahrzeug montiert sind. Nach
dem Prinzip der kinematischen Umkehr bewegen die Antriebsréder eine in der Gesamtmas-
se auf das Versuchsfahrzeug abgestimmte Fahrbahnkonstruktion, auf der unterschiedliche
Fahrbahnoberflachen angebracht werden kdnnen. Somit erlaubt der Prifstand eine Tren-
nung der Antriebs- und Normalkrafte der Reifen, da die Achslast durch den servohydrauli-
schen Zylinder eingestellt wird.

Bild 5: CAD-Modell des Langsdynamikprifstands (Frontansicht) [2]

Zunachst konnte eine Vergleichbarkeit sowie eine Reproduzierbarkeit der Antriebs-
strangschwingungen am Prifstand zu den Schwingungen im Gesamtfahrzeugversuch nach-
gewiesen werden, siehe [2]. Im Weiteren wurden die Aggregatschwingungen unter Variation
des Achslastniveaus und der Vorgabe des zeitlichen Verlauf der Achslast nachvollzogen
(vgl. [2]). Die Untersuchungen auf den unterschiedlichen Fahrbahnoberflachen hat ebenfalls
eine Reproduzierbarkeit des Effekts gezeigt. Somit kann davon ausgegangen werden, dass
die Antriebsstrangschwingungen im Sinne der Power-Hop-Schwingungen in erheblichem
Mafe von der integralen Darstellung des Kraftschlussbeiwertes iber dem Schlupf des Rei-
fenlatschs beeinflusst wird. Insbesondere
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Bild 6: CAD-Modell des Langsdynamikprifstands (isometrische-Ansicht) [2]

Tabelle 1: Komponenten und Kennwerte des Langsdynamikpriifstands

1 Prufstandsrahmen
Servohydraulischer Zylinder Fzy,max=16 KN,
2 Szy=400 mm
mit Kraftmessdose Frax==10 kN
3 Tragplatte Aggregatrahmen
4 Seitenplatten Aggregatrahmen
5 Fahrbahnkisten
6 Chassisrahmen mit montierbaren Zusatzgewichten Mges=1120 kg
7 Abstitzung Aggregatrahmen
8 Linearfuhrung s =8200 mm
9 Industriedampfer
10 Spannfeld

der negative Gradient, der sich nach dem Reibwertmaximum einstellt, beglinstigt das Auftre-
ten der Antriebsstrang- bzw. Gesamtfahrzeugschwingungen. Als Beispiel sind nachfolgend in
Bild 7 die Ergebnisse von Messungen auf einer Asphalt- sowie einer Betonfahrbahnoberfla-
che zu erkennen. Mit diesem Prifstand wurde weiterhin eine Mdglichkeit geschaffen, den
Einfluss von Komponenten auf das Gesamtsystem gezielt zu untersuchen bzw. Systeme zur
Bedampfung oder Unterdriickung der Schwingungen unter definierten Bedingungen zu tes-

ten.
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Bild 7:  ermittelte p-S-Kurven auf Asphalt (linke Spalte) und Beton(rechte Spalte) [2]

5. Untersuchung in der Simulation

Die virtuelle Untersuchung des Effekts erfolgte in [2] an einem langsdynamischen Ersatzmo-
dell, bei dem ein Torsionsmodell eines Antriebsstrangs mit einem zweidimensionalen Ge-
samtfahrzeugmodell gekoppelt wurde. Zur Beschreibung des Reifenverhaltens wurden integ-
rale Kennlinien zur Abbildung des Kraftschluss-Schlupf-Verlaufs sowie ein dreidimensionales
Kraftschlusskennfeld als Funktion von Schlupf und Langsgeschwindigkeit implementiert.
Dieses Zusammenwirken der Teilmodelle ist in Bild 8 nochmals grafisch dargestellt. Mit die-
ser Art der Modellbildung konnten die Antriebsstrangschwingungen in vergleichbarer Weise
zu den Ergebnissen der Gesamtfahrzeugversuche abgebildet werden. Nach den Erkenntnis-
sen der Gesamtfahrzeugmessungen und der Resultate am Priifstand wurden die Kraft-
schlusskennungen als integrale Gréf3en zur Beschreibung des Reifenverhaltens modelliert.
Dabei stellten sich die Aggregatschwingungen in Abh&ngigkeit der definierten Kraftschluss-
kennungen vergleichbar zu denen im Gesamtfahrzeugversuch beobachteten Schwingungs-
mustern ein. Exemplarisch ist ein solcher Vergleich in Bild 9 dargestellt. Dabei werden die
Radgeschwindigkeit sowie die Motornickbeschleunigung in Versuch (strichpunktiert) und in
der Simulation (volle Linie) verglichen. Insbesondere der negative Gradient hinter dem Reib-

wertmaximum beeinflusst das Systemverhalten in besonderem Mal3e.
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Torsionsmodell
Antriebsstrang

d Reifenmodell

Bild 8: Zusammenhang innerhalb des langsdynamischen Ersatzmodells [2]

Bild 9: Vergleich gemessener und berechneter Radgeschwindigkeiten (oben) und Motor-
nickbeschleunigung (unten) [2]
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6. Diskussion verschiedener Abhilfemassnahmen

Basierend auf den theoretischen Uberlegungen zu selbsterregten Schwingungen und den
vorgestellten Ergebnissen lassen sich im Wesentlichen zwei Malinahmen definieren, die zur
Reduktion bzw. Vermeidung dieses Schwingungsph&nomens fuhren. Zum einen muss die
externe Energiequelle, die zum Ausgleich der Dampfungsverluste notwendig ist in der Ener-
giemenge reduziert werden. Zum anderen stellt sich die Frage nach konstruktiven Maf3nah-

men, um ein weniger empfindliches System zu realisieren.

Zunachst wurde unter Verwendung des in Kapitel 5 vorgestellten Fahrzeugersatzmodells im
Anschluss an die nachvollziehbaren Power-Hop-Schwingungen eine einfache Version eines
Steueralgorithmus zur Reduktion der Schwingungen durch eine gezielte Reduktion des Mo-
tormoments erarbeitet und anhand eines Referenzzustandes in seiner Wirksamkeit unter-
sucht.
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Bild 10: Blockschaltbild des Steueralgorithmus [2]

Als EingangsgroRen, aus denen ermittelt wird, ob eine Aggregatschwingung vorliegt, dienen
die Fahrpedalstellung, das Motormoment, der Schlupfwert der Antriebsachse und die Rad-
felgendrehbeschleunigung. Die Drehbeschleunigung des Rades wird in einem Detektions-
block zunéchst mittels eines Kerbfilters gefiltert. Liegt der bestimmte Differenzwert Gber einer
definierten Eingriffsschwelle und liegt der berechnete Antriebsschlupf gleichzeitig tber einem
ebenfalls festgelegten Mindestschlupf, so wird das Signal einer Eingriffsanforderung in das
Motormoment weitergegeben. Erganzend dazu kann die Eingriffsanforderung ebenfalls an
die Radbremsen weitergeleitet werden, sodass dort ein Bremsmoment aufgepragt werden
kann.

Bei geeigneter Parameterwahl konnte bei Variation des Eingriffsortes (Motormoment, Rad-
bremse) und der Eingriffsform (gestuft, linear) ein bedampftes Systemverhalten erzielt wer-

den. Dies ist beispielhaft im nachfolgenden Bild 11 gezeigt. Gegenuiber einem Power-Hop-
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Referenzzustand (grau strichpunktiert) ist das Verhalten bei einem gestuften Motormomen-
teneingriff (schwarz). Dabei ist die Funktionalitat des Algorithmus im Wesentlichen von der
Eingriffsbestimmung des Fahrzeugstabilisierungssystems ASR bekannt, reagiert aber in der
vorgestellten Konfiguration lediglich auf die auftretenden Aggregatschwingungen. In Abhé&n-
gigkeit der Eingriffsdefiniton konnte ein positiver Effekt nachgewiesen werden, der sich auch
innerhalb realer Versuchsreihen einstellte.

Bild 11: Nachweis der Funktionstuchtigkeit in der Simulation (Vergleich gestufter Eingriff) [2]

Eine wirksame konstruktive MaBnahmen zur Schwingungsreduktion ist zun&chst relativ ein-
fach darstellbar: in dem man das Aggregat nicht in Elastomeren lagert, sondern direkt mit der
Karosserie verschraubt. Dieses aus dem Motorsport bekannte Prinzip steht aber im Konflikt
mit den einleitend beschriebenen Anforderungen an den Fahrkomfort.

Eine Variation des Aggregatlagerungskonzepts mit Elastomerlagern wie z.B. der Schritt von
einer Dreipunktpendellagerung zu einer Vier- oder Fiinfpunktlagerung bietet ebenfalls keine
Maoglichkeit das Ph&nomen zu verhindern. Zuséatzlich wirden die Kosten durch den Mehr-
aufwand in der Konstruktion hoher.

Erfolgsversprechend dagegen ist eine Kombination aus den beiden Ansétzen: ein fahrmané-
verabhangiges Fixieren des Aggregats. Bei scharferen Anfahrvorgangen wird das Aggregat
fixiert und ansonsten im regularen Fahrbetrieb soll eine Entkopplung von Aggregat und Ka-
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rosserie durch Elastomere sichergestellt werden. Diese Mdoglichkeit bilden schaltbare bzw.
(semi-)aktive Aggregatlager. Aus Sicht eines Fahrzeugherstellers sollte bei einem wirtschaft-
lichen Mehraufwand aber nicht nur ein Fahrbetriebsfall behoben werden sondern méglichst
weitere positive Effekte erzielt werden. Sowohl semiaktive Systeme wie zum Beispiel magne-
to-rheologische Aggregatlager [4] wie auch aktive Aggregatlager [5] sind bereits bei Fahr-
zeugen im Einsatz. Bezlglich Power-Hop sei dabei insbesondere auf das ,PADM*-
Lagerkonzept von Porsche hingewiesen (siehe [4]). Bei diesem System handelt es sich um
ein Lagerungssystem mit zwei megneto-rheologischen Lagern (MR-Lager), die im Falle ei-
nes schnellen Anfahrens gezielt die Lager versteifen um die selbsterregten Schwingungen
des Gesamtfahrzeugs zu vermeiden.

In Fahrzeugen mit Front-Quer-Motoranordnung kommen diese MR-Lagerkonzepte zur Ver-
meidung der selbsterregten Schwingungen aber noch nicht serienméafig zum Einsatz. Vorun-
tersuchungen in hoherwertigen MKS-Gesamtfahrzeugsimulationen und in ersten realen
Fahrversuchen haben jedoch bereits einen Hinweis auf einen positiven Einfluss aufgezeigt.

7. Zusammenfassung und Ausblick

Bei einem scharfen Anfahrmandver kann es, vor allem in Abhangigkeit der Fahrbahnkonditi-
onen, zu selbsterregten Schwingungen des Antriebsstrangs und des Fahrwerks kommen.
Dieser, auch als ,Power-Hop” bezeichnete, Effekt hat neben einem erhéhten Bauraumbedarf
des Aggregats auch Einfluss auf die Fahrsicherheit, den Fahrkomfort und auf die Betriebs-
festigkeit verschiedener Komponenten. Im Rahmen dieser Arbeit sind ganzheitliche Untersu-
chungen dieser Art der Antriebsstrangschwingung unter besonderer Berilicksichtigung des
Reifeneinflusses vorgenommen und die Ergebnisse bewertet worden. Anhand der Gesamt-
fahrzeugversuche konnten zunéchst drei Anregungsarten der Aggregatschwingungen defi-
niert werden, die sich vor allem durch den Verlauf der Radgeschwindigkeiten unterscheiden.
Basierend auf den Versuchsergebnissen wurden ebenso die Bewegungsformen ermittelt, die
die Anregung der ersten Triebstrangeigenfrequenz bestatigen.

Ein wesentlicher Nachteil der Untersuchungen im Gesamtfahrzeug stellt die starke Beein-
flussung der Resultate durch die Versuchsbedingungen dar. Um den Effekt unter definierten
und konstanten Umweltbedingungen untersuchen zu kénnen, wurde ein Langsdynamikprif-
stand konzipiert und in Betrieb genommen. Dieser ermdglicht neben der Reproduzierbarkeit
der Schwingungen eine getrennte Einstellung der Léngs- und Vertikalkrafte sowie die Be-
rucksichtigung verschiedener Fahrbahnoberflachen. Es konnte die Vergleichbarkeit zu Er-
gebnissen aus dem Gesamtfahrzeugversuch und eine Reproduzierbarkeit der Resultate am
Priifstand gezeigt werden. Ebenso konnte ein Auftreten der Aggregatschwingungen bei un-
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terschiedlichen Radlastfunktionen und auf unterschiedlichen Fahrbahnoberflachen nachge-
wiesen werden. Nach der Betrachtung der Kraftschluss-Schlupf-Kurven kann davon ausge-
gangen werden, dass der negative Gradient nhach dem maximalen Kraftschlussbeiwert einen
Einfluss auf das Auftreten der Schwingungen hat. Unter der Bertcksichtigung dieser Pruf-
standsergebnisse und in Anlehnung an [3] wurde in einem langsdynamischen Ersatzmodell
das Reifenverhalten als globale -Schlupf-Kennung implementiert, womit das Auftreten der
Schwingungen auch in der Simulation untersucht werden konnte. Die Ergebnisse der Simu-
lation zeigen eine qualitativ sehr gute Ubereinstimmung mit den Ergebnissen des Fahrver-
suchs, auch hinsichtlich der Abbildung des Power-Hops, sodass an diesem Fahrzeugmodell
ein einfacher Steueralgorithmus zur Bedampfung der Aggregatschwingungen getestet wer-

den konnte.

Neben virtuellen Untersuchungen zu den (semi-)aktiven Lagerungskonzepten stellt vor allem
der Langsdynamikprufstand in zukinftigen Arbeiten ein wichtiges Hilfsmittel dar. Zum einen
kénnen Bauteile wie z.B. die Lagerung variiert und der Einfluss auf das Gesamtverhalten
betrachtet werden. Zum anderen kann zusammen mit dem langsdynamischen Ersatzmodell
eine Software-in-the-Loop-Testumgebung fur einen Eingriffsregler aufgebaut werden und die
Wirksamkeit der Regelung reproduzierbar und vielféltig untersucht werden. Darauf aufbau-
end ergibt sich die Mdéglichkeit einen integralen Regler fiir die Lager und den Kontrollalgo-
rithmus zu entwickeln und zu plausibilisieren. Insbesondere auch hinsichtlich der zukiinftigen
Entwicklungen wie Hybridfahrzeuge und den rein elektrisch angetriebenen Fahrzeugen.
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Multivariate Auffalligkeitserkennung zur
Zustandstberwachung von Maschinen

Schadenserkennung durch Uberwachung der spektralen Gestalt

Multivariate Anomaly Detection for Machine Condition
Monitoring

Defect Detection through Monitoring Spectral Shape

Dr.-Ing. Oliver Webber, FAG Industrial Services GmbH, Herzogenrath

Kurzfassung

Schwingungsbasierte Zustandsiiberwachung basiert auf der Extraktion von Merkmalen aus
wiederholt gemessenen Schwingungssignalen. Aus diesen Merkmalen werden Trendverlau-
fe gebildet, die typischerweise einzeln auf Schwellwertiiberschreitungen Uberwacht werden.
Korrelationen zwischen den Trendverldufen werden Ublicherweise nicht berticksichtigt. Die-
ser Beitrag stellt Methoden fiir die multivariate Uberwachung von Schwingungssignalen zur
Erkennung von Zustandsveranderungen vor. Die Vorgehensweise beriicksichtigt im Gegen-
satz zu klassischen univariaten Verfahren Korrelationen zwischen den Merkmalen der
Schwingungssignale, reduziert den Uberwachungsaufwand und verbessert die Zuverldssig-

keit der Erkennung von Auffalligkeiten.

Abstract

Vibration-based condition monitoring uses features extracted from repeatedly measured vi-
bration signals. The feature time series are individually monitored with respect to exceeding
given limit values. Correlations between the features are usually not considered. This contri-
bution presents methods for vibration-based multivariate condition monitoring of machines. In
contrast to the conventional univariate approach, feature correlations are taken into account,
the effort for setting up the monitoring task is reduced and defect detection reliability is im-

proved.
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1. Einleitung

Schwingungsmessung und -analyse sind etablierte Verfahren zur Zustandstiberwachung von
Maschinen. Beginnende mechanische oder elektrische Schaden fuhren im Betrieb zu einer
Veranderung der Anregung der Maschinenstruktur und/oder zu einer Veranderung der Uber-
tragungsstrecke zwischen Anregungsort und Sensorposition. Hieraus resultieren entspre-
chende Veranderungen der Schwingungssignale, die an der Maschinenoberflache gemes-
sen werden kdnnen.

Fur eine Vielzahl von Schaden, wie z. B. Walzlagerschaden oder Verzahnungsschéden,
existieren spezielle Algorithmen mit denen sich Defekte anhand dieser Signale im Frihstadi-
um erkennen und in ihrer Entwicklung beobachten lassen [1]. Diese Verfahren ermdglichen
die rechtzeitige Planung von Instandhaltungsmanahmen und die Vermeidung ungeplanter
Stillstande.

Zur Erkennung von Maschinenschaden fur die keine speziellen Diagnoseverfahren verflgbar
sind, werden ublicherweise allgemeine Eigenschaften der aufgezeichneten Schwingungssig-
nale, wie z. B. der Effektivwert, ermittelt und tiberwacht. Die Uberwachung erfolgt in der Re-
gel univariat, d.h. fur jedes Merkmal einzeln. Bei einer groReren Anzahl von Merkmalen und
mehreren Messstellen pro Anlage fiihrt diese Vorgehensweise in der Praxis schnell zu einem
hohen Aufwand fur die Festlegung und Anpassung von Alarmschwellen zur Vermeidung von
Fehlalarmen.

Dieser Beitrag stellt Methoden zur multivariaten Uberwachung von Schwingungssignalen mit
dem Ziel der Erkennung ungewdhnlicher Verédnderungen des Maschinenzustands vor. An-
stelle der Ublichen Zeitbereichskennwerte zur Erkennung von Zustandsveranderungen wird
die Verwendung von Audiomerkmalen untersucht, die die Gestalt des Schwingungssig-
nalspektrums beschreiben. Die ausgewahlten Audiomerkmale werden durch multivariate
Methoden zu einem Kennwert zusammengefasst, der einfach Gberwacht werden kann. Die
Vorgehensweise beriicksichtigt im Gegensatz zur klassischen univariaten Vorgehensweise
Korrelationen zwischen den Merkmalen der Schwingungssignale, reduziert den Aufwand zur
Einrichtung der Uberwachungsaufgabe und verbessert die Zuverlassigkeit der Erkennung
von Auffélligkeiten. Die Wirksamkeit der Methoden wird an Beispielen aus der Praxis de-

monstriert
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2. Klassische Merkmale aus Schwingungssignalen

Schaden an Maschinen mit rotierenden Komponenten lassen sich meist daran erkennen,
dass das Betriebsgerdusch lauter oder stéarker stoRbehaftet wird. Zur Erkennung der Ande-
rung des Maschinenzustandes bieten sich daher Merkmale zur Beschreibung der Signalleis-
tung oder der Signalform an, wie z. B. der Effektivwert, der Spitzenwert, der Scheitelfaktor
oder die Kurtosis [1, 2].

Bild 1: Effektivwert und Scheitelfaktor im Verlauf einer Schadensentwicklung gemessen an

einer Windkraftanlage.

Bild 1 zeigt exemplarisch die Zeitverlaufe des Effektivwertes und des Scheitelfaktors der Be-
schleunigung, gemessen einmal pro Tag an einer Windkraftanalage. Zu erkennen sind so-
wohl tagliche als auch saisonale Schwankungen. Ab Mitte 2014 ist ein Anstieg des Effektiv-
wertes zu verzeichnen, der auf eine Anderung des Maschinenzustands schlieRen l4sst. Die
Schwankung des Effektivwertes mit den Betriebsbedingungen erschwert eine frihzeitige
Detektion. Auf den Scheitelfaktor des Schwingungssignals hat der Schaden in diesem Stadi-
um keinen erkennbaren Einfluss.

3. Audiomerkmale zur Charakterisierung der Gestalt des Spektrums

Eintretende Schaden kénnen einerseits anhand des Zeitverlaufs derartiger Merkmale detek-
tiert werden. Andererseits erkennt der Experte beginnende Schaden auch anhand von Ande-
rungen der Gestalt des Spektrums (siehe Bild 2).
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Bild 2: Hullkurvenspektren zweier Schwingungssignale gemessen im Gutzustand (links),
und bei Schadenseintritt (rechts).

Bild 2 zeigt die Hillkurvenspektren zweier Beschleunigungssignale gemessen an derselben
Messstelle im Gutzustand einer Anlage (links) und bei beginnendem Schadenseintritt
(rechts). Im Gutzustand ist im Hullkurvenspektrum klar eine Harmonischenstruktur zu erken-
nen, die sich auf eine benachbarte Zahnradpumpe zuriickfuhren lasst. Mit beginnendem De-
fekt maskiert die zusatzliche Anregung durch den Schaden das Signal der Zahnradpumpe
und das Hiillkurvenspektrum zeigt eine deutlich sichtbare Veranderung. Eine Uberwachung
des Effektivwertes héatte zu diesem Zeitpunkt allerdings den Schaden noch nicht erkannt.

Fur die Audiosignalverarbeitung sind zahlreiche Merkmale entwickelt worden, mit denen Mu-
sikstticke klassifiziert und segmentiert werden kénnen. Eine Gruppe dieser Merkmale dient
der Beschreibung der Form des Spektrums. Die Form des Spektrums ist eng verknipft mit
der Klangfarbe, die z. B. typisch flr ein Instrument ist. Die Klangfarbe charakterisiert das
Signal unabhé&ngig von Lautstérke und Tonhohe.

Bei Maschinen mit rotierenden Komponenten variieren viele Anteile des Kérperschalls hin-
sichtlich Leistung und Frequenz, entsprechend Laustarke und Tonhdhe, mit der Drehzahl.
Diese Audiomerkmale wéren somit gute Kandidaten fur die Charakterisierung der Korper-
schallsignale mit dem Vorteil einer geringen Abhangigkeit von den Betriebsbedingungen.
Eine schadensbedingte Anderung der Gestalt des Spektrums, wie in Bild 2 dargestellt, sollte
sich durch eine verénderte Kombination der Audiomerkmale bemerkbar machen. Als Merk-
male zur Charakterisierung der Korperschallsignale wurden die folgenden Audiomerkmale

gewahlt:
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e Spectral Flatness e Spectral Slope e Time Zero Crossing Rate
e Spectral Skewness e Spectral Centroid e Time Predictivity Ratio

e Spectral Crest e Spectral Decrease

e Spectral Spread e Spectral Rolloff

Neben den spektralen Merkmalen zur Charakterisierung der Klangfarbe wurden erganzend
zwei Zeitbereichskennwerte hinzugezogen. Hinsichtlich der Definition dieser Merkmale sei

auf Lerch [3] verwiesen.

4. Univariate Uberwachung

Zur Erkennung einer Veranderung des Maschinenzustands werden fir die Merkmale der
Schwingungssignale einzelne Grenzwerte festgelegt. Schwellwertliberschreitungen l6sen
Warnungen oder Alarme aus und zeigen somit einen auffalligen Maschinenzustand an. Da-
mit Einzelereignisse nicht zu Fehlalarmen fuhren, kénnen Verfahren verwendet werden, die
eine Alarmierung erst nach mehrmaligem Uberschreiten eines Grenzwertes auslosen. Bild 3
illustriert die Alarmierung anhand der zeitlichen Entwicklung des Effektivwertes.

T T T T T T T i
=15 Effektivwert
= | [|pemmemen Alarmschwelle
=}
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T T T T T T T T

Alarmstatus

Status

0 1 L 1 1 1 1
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Bild 3: Zeitverlauf des Effektivwertes, Alarmschwelle und Alarmzustand

5. Multivariate Auffélligkeitserkennung
Merkmale aus Schwingungssignalen sind oft miteinander korreliert, d. h. sie variieren nicht
unabhéngig voneinander. Falls Merkmalsverlaufe einzeln, d. h. univariat, auf Grenzwertuber-

schreitung Uberwacht werden, wird die Information, die im Zusammenhang zwischen den
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Merkmalen enthalten ist, zur Uberwachung nicht genutzt. Bild 4 zeigt anhand eines einfa-

chen Beispiels den Vorteil multivariater im Vergleich zu univariater Auffélligkeitserkennung.

Bild 4: Univariate und multivariate Auffélligkeitserkennung im Vergleich. Kreise: Messdaten,
ausgefilite Kreise: auffallige Messdaten. Links: Merkmal 1 — keine erkennbare Auf-
falligkeit. Mitte: Merkmal 2 — eine erkennbare Auffalligkeit a. Rechts: Merkmal 2 tiber
Merkmal 1: zwei erkennbare Auffalligkeiten a und b.

In Bild 4 sind die Zeitverlaufe zweier Merkmale 1 und 2 (links und Mitte) sowie Merkmal 2 in
Abhangigkeit von Merkmal 1 (rechts) abgebildet. In den Messdaten sind zwei auffallige
Messpunkte a und b enthalten. Zuséatzlich sind Grenzen im Abstand von drei Standardab-
weichungen vom Mittelpunkt der Stichproben eingezeichnet. In der univariaten Betrachtung
von Merkmal 1 lassen sich die auffalligen Messpunkte nicht erkennen, da beide Punkte hin-
sichtlich Merkmal 1 unauffallig bzgl. des gesamten Streubereichs von Merkmal 1 sind. In der
mittleren Grafik lasst sich Messpunkt a als Auffélligkeit erkennen, da dieser Punkt deutlich
auBerhalb des Streubereichs der ubrigen Daten liegt. In der Merkmalsraumdarstellung
(rechts) ist deutlich zu sehen, dass die Merkmale 1 und 2 miteinander korreliert sind. Dar-
Uber hinaus lassen sich beide Messpunkte a und b optisch einfach als Auffélligkeiten identifi-
zieren. Dieser Sachverhalt kann durch multivariate Verfahren zur Verbesserung der Zu-
standsuberwachung genutzt werden.

Hierzu werden in einer Trainingsphase die Streubereiche unterschiedlicher Merkmale unter
Beriicksichtigung ihrer Korrelationen fur den Gutzustand der Giberwachten Maschine gelernt.
Durch Vergleich der Merkmale einer aktuellen Messung mit dem gelernten Gutzustand kann
im Merkmalsraum der Grad der Aufféalligkeit der aktuellen Messung quantitativ bewertet und
zur Uberwachung genutzt werden. Im Folgenden werden hierzu zwei Verfahren exempla-
risch vorgestellt.
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6. Multivariate Zustandsbewertung I: Mahalanobis Distanz

Ein einfaches Verfahren zum Erlernen des Normalzustandes und zur Erkennung von Auffal-
ligkeiten nach Bild 4 ist die Uberwachung der Mahalanobis Distanz [4]

r= JaG-pS i a—w

mit dem Merkmalsvektor x, dem Mittelwert u und der Kovarianzmatrix S. Kovarianzmatrix §
und Mittelwert u werden in der Trainingsphase anhand der Merkmale der Schwingungssig-
nale bestimmt und représentieren die Verteilung der Merkmale fiir den bekannten Gutzu-
stand der Maschine. Merkmalsvektor x wird aus dem aktuellen Schwingungssignal berech-
net und beschreibt die Lage des aktuellen Messpunktes im Merkmalsraum. Die Mahalanobis
Distanz r der aktuellen Messung repréasentiert den euklidischen Abstand des aktuellen
Messpunktes vom Mittelpunkt u der Verteilung der Trainingsdaten, skaliert unter Berticksich-

tigung der Streuung der Trainingsdaten.

ae

Merkmal 2
o
Mahalanobis Distanz

0 2 4 6 8 10 12 0 20 40 60 80 100
Merkmal 1 Sample-Nummer

Bild 5: Links: Multivariate Normalverteilung mit eingezeichneter Ellipse fiir die Mahalanobis
Distanz r = 3 und zwei auffallige Messpunkte a und b. Rechts: Mahalanobis Distan-

zen der Trainingsdaten und der Messpunkte a und b.

Bild 5 illustriert das Verfahren unter Annahme einer multivariaten Normalverteilung als Trai-
ningsdatenmenge und zwei exemplarischen auffalligen Messpunkten a und b. Die gestrichel-
te Linie in der linken Darstellung reprasentiert die Ellipse auf der sich alle Punkte mit einer
Mahalanobis Distanz von r = 3 bzgl. des Mittelpunktes u der Trainingsdaten befinden. Im
eindimensionalen Fall entsprache dies dem Abstand von drei Standardabweichungen vom
Mittelwert. Die rechte Grafik zeigt, dass die auffélligen Messpunkte a und b anhand der Ma-
halanobis Distanz deutlich von den Trainingsdaten zu unterscheiden sind. Sofern die Vertei-

lung der Trainingsdaten sich ausreichend gut durch eine mehrdimensional verallgemeinerte
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Ellipse beschreiben lasst, kann mit Hilfe der Mahalanobis Distanz eine Vielzahl von Merkma-
len zusammengefasst und zur Charakterisierung der Auffalligkeit eines Messpunktes ver-
wendet werden. Der Zeitverlauf dieses Kennwertes lasst sich mit herkdbmmlichen Methoden
auf Grenzwertlberschreitungen Uiberwachen und zur Detektion auffalliger Maschinenzustan-

de verwenden.

7. Multivariate Zustandsbewertung II: k-nearest neighbor (kNN) Score

Das oben beschriebene distanzbasierte Verfahren beriicksichtigt die Verteilung der Trai-
ningsdaten zusammengefasst durch den Mittelwert und die Kovarianzmatrix. Bei Trainings-
datenmengen, die eine komplexere Gestalt im Merkmalsraum aufweisen, kann man die Auf-
falligkeitserkennung verbessern, indem lokale Eigenschaften der Verteilung beriicksichtigt
werden. Hierzu wurde in Anlehnung an den local outlier factor (LOF) [5] ein vereinfachtes
Verfahren implementiert, das auf dem k-nearest neighbour (kNN) Ansatz beruht.

Fur einen Punkt P kann die lokale Dichte als Kehrwert des mittleren Abstandes zu seinen k
néachsten Nachbarn im Trainingsdatensatz bestimmt werden. Analog kann die mittlere Dichte
in der Umgebung des Punktes P als Mittelwert der lokalen Dichten seiner k nachsten Nach-
barn N, ; bestimmt werden. Verwendet man das Verhaltnis der mittleren Dichte in der Um-
gebung des Punktes P zur lokalen Dichte im Punkt P als Kennwert kNN Score, so ergeben
sich Werte nahe 1 fir Messpunkte P, die im Bereich der Trainingsdatenmenge liegen. Mit
steigender Distanz des Punktes P zur Trainingsdatenmenge reduziert sich die lokale Dichte

in diesem Punkt und der Kennwert kNN Score steigt.

Bild 6: Links: Verteilung der Merkmale 1 und 2 eines realen Trainingsdatensatzes und zwei
Auffalligkeiten a und b. Rechts: Verlauf des dichtebasierten kNN Score.
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Bild 6 illustriert das Verfahren anhand der gemeinsamen Verteilung zweier Merkmale eines
realen Trainingsdatensatzes und zwei auffalligen Messpunkten a und b. Im Merkmalsraum
(links) sind die auffalligen Punkte a und b optisch gut von der Trainingsdaten zu unterschei-
den. Der kNN Score fur die Trainingsdaten (Bild 6, rechts) schwankt um den Wert 1. Die
Score-Werte fiir die Punkte a und b heben sich deutlich von den Trainingsdaten ab. Die ein-
gezeichnete Grenze bei einem Score-Wert von ca. 4 entspricht dem Verlauf der gestrichelten
Linie im Merkmalsraum (links). Im Bereich hoher Trainingsdatendichte verlauft die Entschei-
dungsgrenze naher an der Trainingsdatenmenge. Im Bereich geringer Datendichte und folg-
lich weniger Information iber den Verlauf der Grenze des Gutzustands, verlauft die Grenze
in groRerer Entfernung. Der dichtebasierte Ansatz beriicksichtigt somit bessere die konkrete
Verteilung der Trainingsdatenmenge. Analog zur Mahalanobis Distanz kann auch der Zeit-
verlauf des kNN Scores zur Erkennung von auffalligen Maschinenzustanden auf Grenzwert-

Uberschreitungen Gberwacht werden.

8. Ergebnisse

Die Beurteilung der ausgewahlten Verfahren erfolgte anhand von 43 Praxisbeispielen aus
verschiedenen Applikationen, flr die wiederholte Schwingungsmessungen Uber langere Zeit-
raume zur Verfugung standen. Zu den Schwingungssignalen wurden Hullkurvensignale be-
rechnet. Aus den Rohsignalen und den Hullkurvensignalen wurden wiederum die Audio-
merkmale extrahiert, Effektivwerte berechnet, und die Zeitverlaufe der Mahalanobis Distan-
zen und des kNN Scores bestimmt. Die Verlaufe der Effektivwerte und der Kennwerte aus
den multivariaten Methoden wurden identisch auf Grenzwertliberschreitungen tUberwacht,
um Auffalligkeiten zu detektieren. Bild 7 zeigt, getrennt nach den Ergebnissen fir die Roh-
und Hullkurvensignale, eine Gesamtubersicht fur die verschiedenen Methoden.

Links von der vertikalen Trennlinie sind 36 Falle dargestellt, bei denen die Uberwachungsob-
jekte mechanische oder elektrische Auffalligkeiten entwickelten. In den 7 Fallen rechts von
der Trennlinie sind wahrend der Uberwachung keine Auffalligkeiten aufgetreten. Symbole
unterhalb der horizontalen Trennlinie zeigen an, dass die zugehdrige Methode keine Zu-
standsénderung detektiert hat. Symbole oberhalb der Trennlinie markieren die Zeitpunkte
der Detektion. Keine der Methoden lieferte falsch positive Ergebnisse. Hinsichtlich der richtig
positiven Ergebnisse zeigen die multivariaten Verfahren auf Basis der Audiomerkale deutlich
bessere Ergebnisse als die Uberwachung des Effektivwertes.
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Bild 7: Gegeniberstellung der Uberwachungsergebnisse. Erlauterung, siehe Text.

9. Zusammenfassung

Zustandsanderungen von Maschinen machen sich durch ein verandertes Schwingungsver-
halten bemerkbar, dass anhand eines Effektivwertanstieges oder anhand eines untypischen
Spektrums detektiert werden kann. Zur Uberwachung der Gestalt des Spektrums werden in
diesem Beitrag zehn Merkmale aus dem Bereich der Audiosignalverarbeitung zusammen mit
zwei multivariaten Analysemethoden vorgeschlagen. Die multivariaten Methoden erlauben
es, anhand der Audiomerkmale die Auffalligkeit des momentanen Maschinenzustandes in
Relation zu einem gelernten Gutzustand zu quantifizieren. Der resultierende Kennwert kann
einfach auf Veranderungen tUberwacht werden, um aufféllige Maschinenzustande zu detek-
tieren. Die Wirksamkeit im Vergleich zur Uberwachung des Effektivwertes wird anhand von

Praxisbeispielen illustriert.
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Softwarestrukturen und Methodiken zur automatisierten
vertieften Walzlagerdiagnose

Walzlagerdiagnose mittels automatischer Diagnose-Software
zur Entlastung der Praktiker und erfahrenen Diagnostiker in der
wachsenden Datenflut

Dipl.-Ing. Dieter Franke, Ingenieurbiiro Dieter Franke, Dresden;
Dr. Ing. Jakob Krause, Conimon GmbH, Dresden

1.1 Kurzfassung

Die Erkennung von Walzlagerschaden und -fehlern ist eine Kernaufgabe der voraus-
schauenden Instandhaltung. Bei der hier vorgestellten Softwareldsung zur automatisierten
Walzlagerdiagnose wird anwendungsbezogen ein breiterer Ansatz verfolgt, der nicht nur auf
die selbsttatige Detektion von Walzlagerschéden nach VDI 3832 abzielt. Auch die Erkennung
von verursachenden Walzlagerfehlern wird als Ziel verfolgt, was fur den Anwender langfristi-
ger wichtiger ist um Wiederholungen von Schadensféllen zu vermeiden.

Die angewendeten Signalanalysemethodiken werden beispielhaft und anhand von Anwen-
dungsfallen vorgestellt. Einheitlich nach VDI 3832 strukturierte Trend- und Signalanzeige-
Masken sollen dem Diagnostiker dabei vertiefende Einsichten in die Entscheidungsfindung
der Software nach dem Modell einer ,Glass-Box" (,White-Box") ermdglichen und so den an-
sonsten automatisch ablaufenden Diagnoseprozess in der Diagnosesoftware nachvollzieh-
bar und einstellbar zu machen.

Die Softwarelésung verfolgt einen universellen Ansatz und bietet dem Anwender anderer
CM-Systeme die Mdglichkeit Uber ein Importmodul Signale zur fallweisen vertieften automa-
tisierten Walzlagerdiagnose zu laden. Dafiir stehen ihm zur schnellen Verifizierung typisierte
Walzlager-Anwendungsklassen wie Last- und Geschwindigkeitsklassen zur Verfigung. So
werden Voraussetzungen geschaffen mit der Software an typisier- und standardisierbaren
Eingabedaten anzuknupfen, vereinheitlichte Signalformate und -header zu verwenden und
so zukilinftig Kompatibilitat zu Industrie-4.0-Anwendungen zu schaffen.

Weiterhin wird eine neuartige Methodik der radialen und axialen Messung und Signalanalyse
des Kdrperschalls der Walzlager direkt an einem Rotor mit Testmessungen erstmalig hier
vorgestellt. Dazu werden die Ursachen der verschiedenen Signalgehalte radial/axial am Ro-
tor und am Gehause beispielhaft erlautert. Verfiigbare Sensorik und Signaliibertragungsket-
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ten zur Realisierung der Messung am Rotor werden aus den Tests kurz dargestellt. Funkti-
onserweiternd dazu werden auch die Mdoglichkeiten von vertiefenden mehrkanaligen und
orbitalen Korperschallmessungen an einem Walzlager fallweise vorgestellt, die fir viele Ein-
satzfélle als unerlasslich angesehen werden.

Im Ausblick und in der Zusammenfassung wird eine neuartige Diagnosemethodik von orts-
korrelativen Primérdaten des Walzlagers vorgestellt gegeniiber den stérker verfalschten nur

zeitkorrelativen Sekundardaten, wie im bisherigen Breitenstandard.

2.1 Ausgangssituation: fur eine automatische Walzlagerdiagnose

Besonders eine automatische Diagnose muss an der eigentlichen Diagnoseaufgabe orien-
tiert sein, also korperschall-mechanische Vorgange mit Signal-Merkmalsmustern verkniipfen
bis zur Analyse der wahrscheinlichsten mechanischen Ursache und daraus zuverlassige
Abhilfen empfehlen. Eine gut funktionierende Uberwachung als Vorstufe der Falldiagnosen
findet dagegen die diagnosewurdigen Akutfalle in dem ,Daten- oder Ereignismeer” der ablau-
fenden Lagerlebensdauern der Walzlager im Maschinenpark.
Jede dieser Diagnosen wird in der Praxis durch ein Ereignis getriggert, und erhalt damit eine
immanent verbundene Dringlichkeit. Umgangssprachlich beginnt der Fall mit einer ,Auffallig-
keit* fir den Anwender. Auslésende Ereignisse sind beispielsweise:

- Alarmmeldungen aus einem CM-System (Off-, Online, Remote)

- Beobachtungen am Maschinensatz (Gerausche, Olaustritt, Warme)

- Stillstandszeitpunkte und Reparaturen (zu Revisionen und ,Notstops*)
Der Maschinenbetreiber méchte vom Diagnostiker immer drei Dinge wissen, auch wenn die-
se meist nacheinander abgefragt werden mit haufig verschobenem oder unscharfem Fokus
aus der momentanen Betrachtung:

- Zustandsbewertung: ,Schaden, GroRe?", dabei ,Lagerfehler leider oft uninteressant

- Wenn ein ,Problem” besteht (Befund): Wie ist die Restlaufzeit des Walzlagers?

- Eine wirksame ,Abhilfe*! Leider oft Vermeidung statt Vorbeugung.
Ausreichend qualifizierte z.T. auch externe Diagnostiker in der Zustandsiberwachung wer-
den dabei nicht selten erst eingeschaltet, wenn ,Bordmittel* vorher gescheitert sind. Wegen
dem héaufig fehlenden ausreichenden Informationsstand zum Diagnosefall ist die ,Datenlage”
fur den Diagnostiker eher mangelhaft. Er muss das ,Diagnoserisiko” im Rahmen halten, da
auch er es selbst tragen muss, wobei von ihm immer zuverlassige Aussagen erwartet wer-
den. Die ,Uberraschung” wartet sonst spatestens beim Lagerausbau auf den Betreiber. Zu-
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nachst wird der Diagnostiker zur Walzlagerdiagnose die Kinematik des Walzlagers benotigen
und die genau Drehzahl, wenn diese nicht schon Teil des Datensatzes

sind. Auch fiir den Einsatzfall des Lagers bendétigt er eine gréRere Anzahl néherer techni-
scher Angaben. Ohne den genauen Walzlagertyp und -hersteller beispielsweise ist die kine-
matische Suche von Uberrollungen zwar nicht unmdglich, aber zu unscharf fiir eine zuver-
lassige Diagnose.

Weiter gibt es einige methodische Grundregeln, die bei einem Ansatz fur automatische Walz-
lagerdiagnose zu beachten sind und die der Diagnostiker im Dialog mit dem Endanwender
auch immer wieder in den Fokus bei der Bewertung des Zustandes, der Restlaufzeit und der
Abhilfe stellen muss. Im Koérperschall des Wélzlagers haben wir es haufig mit starker wech-
selnden und eher stochastischen Signaleigenschaften und Lagerzustanden und wechseln-
den Einsatzbedingungen zu tun. Dabei unterliegt das Lebensdauerverhalten also auch die
Restlaufzeit einem mehrfach beeinflussten statistischen Charakter und ist deshalb in allen
Aussagen mit Wahrscheinlichkeiten verbunden. Die Erwartungen mit denen die weniger er-
fahrenen Anwender an die Diagnose herantreten, gehen dagegen eher von determinierten
stabileren Zustanden, wie in der Maschinendiagnose aus und sind von der praktischen Not-
wendigkeit von klaren Aussagen fur sichere Handlungsanweisung gepréagt. Grob ausge-
druckt, will der Betreiber nur wissen ob, wann und warum ein Walzlager auszubauen ist oder
weiter betrieben werden kann.

In solchen eher unzureichenden Diagnosesituationen, Datenlagen und ,Leistungsbedin-
gungen“ muss nun auch eine automatische Diagnosesoftware ansetzen und akzeptabele

zuverlassige Zustandsbewertungen und Abhilfen generieren.

2.2 Anwendungsbeschreibende Statusdaten zur Wélzlagerdiagnose

Automatische Diagnosesoftware benétigt neben den zu verarbeitenden hoherfrequent ange-
koppelten und abgetasteten ,Messsignalen“ auch sogenannte Metadaten, um periodische
und stochastische Signaleigenschaften zunachst zu separieren und final bewerten zu kén-
nen. Fur detaillierte Zustandsbewertungen sind deshalb zunéchst aus der vorhanden Daten-
bank oder Uber ein Nutzerfrondend die ,Eingabedaten* oder Giber Daten-Schnittstellendaten
als sogenannte ,Statusdaten” zu ermitteln. Die folgende Tabelle 1 zeigt eine Ubersicht dieser
technischen Daten und erste Ansatze diese zu systematisieren. Sowohl das Nutzerinterface
einer Diagnosesoftware zur manuellen Dateneingabe als auch eine in einer Softwarestruktur
integrierte Datenschnittstelle benétigen hier eine universellere Struktur, um zunéchst so viele
wie nétig Angaben abzufragen und fur Aussagen hoherer Zuverléassigkeit schrittweise tech-

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

104 VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

nische Angaben hinzuzufiigen. Auch im Hinblick auf das zukiinftige Datenumfeld mit Stich-
wort Industrie 4.0 sind hier vereinheitlichte Datenstrukturen erforderlich, fiir die es bisher nur

teilweise standardisierte Anséatze gibt.

Tabelle 1: Statusdaten zur Walzlagerdiagnose

Datengruppe Datentyp Dateninhalt z.B. Beispiel Bezug
Maschinendaten | Maschinentyp Einsatztyp
Walzlagerdaten Kinematik, Lagertyp | Uberrolifrequenzen | VDI 3832
Lagerhersteller, Bj. Istwert
Los-, Festlager Radial-, Axiallager
Lastzustand Schmie- | Lastverlaufe VDI 3832
rungszustand
Beobachtungen | Zustandsereignisse | Eventtyp DIN ISO 13373-1
Historie-Events Lagerwechsel Nachschmierung MIMOSA
Betriebsdaten Drehzahlbereich Drehzahlverlauf
Tabelle 2: Datenklassifizerung zur Walzlagerdiagnose mit Auswirkungen auf das

Betriebsverhalten und Fehler- Schadensverhalten

Datengruppe Datentyp Zusammenhang
Maschinenklasse | Ahnliche Maschinentypen zu- | Einflisse; Merkmale
sammengefasst StorgroRRen
Walzlagerklasse | Walzkorpertypen Einflisse, Merkmale
Lastklasse typisierte Klassen der Pegelhdhe
Lagerbelastung Merkmale
Geschwindigkeits- | Typische Geschwin- Einflisse,_geschwin-
klasse digkeitsbereiche digkeitsabhéngig

Tabelle 2 zeigt einen breiteren Ansatz der Conimon GmbH um fir den Anwender nachver-
folgbar die Bewertungsstruktur des Lagerzustandes aus den Eingabedaten aufzustellen. Aus
diesen Eingabedaten werden zweckmaRig Uber den zu erwartenden Wertebereich mehrere
Klassen bestimmt. Abhangig von der jeweiligen Klasse bestimmen sich automatisch die Ein-
stellungen zur Signalverarbeitung von allen notwendigen Signaltypen zur Gewinnung von
Diagnosemerkmalen. Ebenso die Algorithmen zur Bewertung und die Steuerungen in der
Software lassen sich daraus bestimmen. Bevor die eigentliche Signalverarbeitung gezeigt

werden kann, mussen erst die Eingangssignale genauer definiert werden.

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017 105

2.3 Anforderungen an aussageféhige Kérperschallsignale

Die Regeln der Signalverarbeitung und der Korperschallsignalmessung am Walzlager sind in
der Methodik der Schwingungsmesstechnik allgemein bekannt und in der VDI 3832 detaillier-
ter erlautert. Als Messsignale in der hier vorgestellten Diagnosesoftware ,Conimon diagnos-
tics* der Conimon GmbH werden ausschlieRlich unverarbeitete Roh- oder Sensorsignale
verwendet, die in den meisten CM-Systemen auch aus der Datenspeicherung zur Verfiigung
stehen. Im Einzelfall kénnen diese auch nach einer normierten Signaldefinition diagnosenah
mit bereitgestellter Hardware erfasst werden. Folgende Messbedingungen sind erforderlich
und miissen fir die Nachverarbeitung und Signalbewertung bekannt sein:

- MessgroRe und Sensorempfindlichkeit und linearer Messbereich,

- Abtastrate, Abtastdauer, Antialiasingfrequenz,

- Resonanzfrequenzen des Sensors und der Ankopplung oder die Ankoppelmethode

nach DIN-ISO 5348

Die Definition der Rohsignale folgt fiir den Anwender nachvollziehbar entsprechend der VDI
3832 mit der MessgroRe der Schwingbeschleunigung in einer groRtmaoglichen Uberabtastung
des Korperschallsignals aus dem linearen Messbereich bis mindestens 10 bis 20 kHz. Die
mindestens auszuwertenden Frequenzbereiche hangen im Wesentlichen von der Geschwin-
digkeit in der Abrollung des Diagnosefalls ab, wie in der Diagnose bekannt. Da diese Anga-
ben nicht alle in den Headern der Ublichen Datenformate von CMS-Herstellern enthalten
sind, werden ggf. normierte Messdateneingaben fur den Nutzer bzw. in der Schnittstelle er-
forderlich. Die dafir neu entwickelte ,Conimon connect‘- Datenschnittstelle Gbernimmt aus
den Eingangsdaten des Anwenders im Header die genannte Signalspezifikation und liefert
diese mit den folgenden Abtastwerten in einem vereinheitlichen Format in die Datenbank der
»Conimon diagnostics" Software. Da die Diagnose-Software browserbasiert ist, wird die Da-
tenbank mehrseitig zugéanglich auf einem Messdatenserver fur den Kunden abgelegt. Die
technischen Daten des Diagnosefalls, die erst definieren wie der einzelne Datensatz zu in-
terpretieren ist, werden aus Sicherheitsgrinden getrennt davon verwaltet und erst zum Diag-

noseprozess selbst beim Anwender zusammengefihrt wie im Schaubild 1 sichtbar.
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Bild 1: Data Flow in der ,Conimon diagnostics" Diagnosesoftware

3.1 Nachhaltige Anwendungsmethodik einer umfassenden Diagnose am Walzlager

Die Anwendung der selbst breiter gefassten VDI 3832 zur Walzlagerdiagnose wird in Fachar-
tikeln und in der téglichen Praxis haufig zu stark auf die Detektion und Bewertung von Walz-
lagerschéaden als dem vermeintlichen ,Hauptgegner” jeden Anwenders reduziert. Damit ent-
fernt man sich von der eigentlichen Ursache des Schadens - dem Walzlagerfehler.

Auch das eigentliche Ziel der Vorbeugung und Zustandsverbesserung in der Zustands-
bewertung gerat aus dem Blick, wenn man sich zu wenig um die Walzlagerfehler bemuht da
diese zugegeben in der Erkennung und Bewertung auch etwas muhevoller sind. Auch die
Maschinenfehler als stark beeinflussender Faktor mussen hierbei mit beurteilt werden. An-
hang A der VDI 3832 zeigt eine vollstandige Auflistung dieser potentiellen Fehler. Die priméa-
re ,Wurzelursache" der Walzlagerfehler muss also ebenso Teil einer automatischen Walzla-
gerdiagnose sein, und die Abstellung von Fehlern als eigentliche Abhilfe erganzend zum
potentiellen ,Lagerwechsel” in die Falldiagnose einbezogen werden. Zur Schadensdiagnose
zahlt unbedingt auch die genauere standardisierte Schadensbewertung nach VDI 3832 in
den funf Schadensstufen, um spezifischere Aussagen zur Frist der Restlaufzeit im Betrieb
treffen zu kdnnen. Damit kann aus dem Schadensbauteil und der Schadenstufe néher spezi-
fiziert werden welche Restbetriebszeit mit einem vertretbaren Risiko wahrscheinlich ist.
Praktisch kann dies auch in der Anwendung bedeuten, dass nach dem Lagerwechsel weitere
Diagnosen und Messungen notwendig sind, nachdem die Maskierung durch den Schaden
wegféllt und nun erst diese vertieften Einblicke in den Walzlagerbetrieb méglich werden.
Ausgangspunkt der Merkmalsbewertung in der ,Conimon diagnostics* Software ist der Sig-
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nalplot zur Schadensbewertung nach VDI 3832 wie in Bild 3 fur einen Innenringschaden dar-
gestellt mit markierten Merkmalen.

In der Reihenfolge der Abbildungen wurden hier die oberen Grafiken Breitbandspektrum,
Grundspektrum, und breitbandiges Hullkurvenspektrum unten um das nieder- und héherfre-

guente Beschleunigungssignal und das Geschwindigkeitsspektrum erganzt.
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Bild 2: Erweiterter Signalplot zur Walzlagerdiagnose nach VDI 3832 mit Merkmalsmustern
3.2 ,,Conimon diagnostics" Software zur automatisierten Walzlagerdiagnose

Die in Bild 2 zu einem zusammengestellten Muster manuell markierten Einzelmerkmale in
den einzelnen Signalen werden nun in einer automatisch arbeitenden Diagnosesoftware un-
ter Zuhilfenahme der Statusinformationen aus der Kinematik detektiert und zur Visualisierung
markiert. Zuerst betrifft dies im Kérperschall die Merkmale von Uberrollungen an Bauteilen.
Der Anwender kann sich in einer dafir erzeugten Darstellung die Merkmalsmuster nachver-
folgbar anzeigen lassen, wie in Bild 3 gezeigt.

Das Userinterface der browserbasierten Diagnosesoftware zeigt in den Einzelfenstern von
links nach unten Grafiken und Eingabedaten mit interaktiven Elementen:

- Maschinenview und Anlagenbaum mit Diagnoseobjekt

- Liste der Walzlagerschaden und -fehler

- Walzlagerauswahl

- Satus Informationen zum Diagnosefall ... und in rechter Spalte...
- Diagrammauswahl

- Historie mit Auswahiskala

- Diagnosebericht mit Befunden und Hypothesenbaum
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Bild 3: Nutzerinterface © der ,Conimon diagnostics"

Dazu gibt es in jedem Signalbild eine aufrufbare Einzelgrafik in weiter zoombarer Ansichten,
die das Merkmalsmuster dann detailliert zeigen kann, wie im nachfolgenden Bild 4 im Hull-
kurvenspektrum (breitbandig) fur einen AuRenringschaden gezeigt.

Gut erkennbar ist in diesem Fall das markierte Impulsmuster der Au3enringtiberrollung eines
Sprungschadens mit der Nullstelle zwischen der 6./7. Uberroll-Harmonischen. Das Ergebnis
des Diagnoseberichts wird mit den einzelnen Befundpositionen beschrieben. Fallbeschrei-
bend hier: ,Schaden/Fehler: Wélzlagerschaden — Schadensort: Auf3enring — Schadenstufe: 3
Wachstum — Empfehlung: Austausch/ Reparatur empfohlen & in Wartungsplanung vorse-
hen“. In einem aufrufbaren Hypothesenbaum werden die einzelnen erkannten Fehler- und
Schadenszustande anwendungsorientiert strukturiert und einzeln bewertet aufgelistet. Damit
kann der Anwender die Entscheidungsfindung der Diagnosesoftware im Detail nachprifen,
auf bisherige Diagnosen zuriickblicken und zukinftige Diagnosen so mittelbar beeinflussen.
Auf weitere wichtige Diagnosewerkzeuge wird nachfolgend eingegangen, die es ermdglichen
weitere Diagnosemuster zu erkennen und die fur eine zuverlassig arbeitende und breit an-
wendbare Diagnosesoftware zukinftig erfolgsentscheidend sein kénnen.
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Bild 4: Signalgrafik © mit Merkmalsmuster eines einzelnen detektierten AuRenringschadens

— der ,Conimon Diagnostics* Software

4.1 Erweiterungen zur Diagnosemethodik: eine richtungsabhéangige Betrachtungs-

weise des Walzlagerzustandes

Bisher ist es in Diagnoseberichten und Fachartikeln tblich eine Betrachtungsweise fur ein
Walzlager einzunehmen, in der ein spezifischer Zustand zu einem Diagnosezeitpunkt vorliegt
oder dieser sich historisch verandert. Auch die VDI 3832 geht von nur einer Messstelle und
Messrichtung am Lager aus, es sei denn axiale Kraftkomponenten bestehen und ein axialer
Sensor ist empfehlenswert bei groBeren Lagern. Nach Erfahrung des Autors ist es aber
sinnvoll zur Erweiterung der Fehlerdiagnose das Walzlager zwei- und/oder dreidimensional
je nach Einsatzfall in seinen Zustandseigenschaften zu bewerten. Als Beispiel wird hier ge-
zeigt, wie das Walzlager richtungsabhé&ngig in den drei Haupttragheitsachsen der Maschine
fur eine umfassendere Betrachtung einzeln bewertet werden kann. Bild 5 zeigt vertikal im
Grid die einzelnen Ordnungen der Ordnungsanalyse am Generator einer Windkraftanlage
von 3,5 MW an Antriebs- und Nichtantriebsseite jeweils in horizontaler und vertikaler Rich-
tung.

Die vier Ordnungsspektren zeigen sehr unterschiedliche Antworten aus Anregungen des
Stators ,typisch verschmiert* mit 100 Hz (elektro-magnetisch) (rot Rechteck, punktiert), wei-
ter drehfrequente Anregungen (griiner Pfeil) vom Rotor/Innenring und die vom AuRenring

(roter Pfeil, fett) des Walzlagers. Auch wenn die Amplitudenwerte zusétzlich fall- und mitte-
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lungsbedingt in m/s2 relativ niedrig sind, ist dies bei Walzlagerfehlern jedoch nicht untypisch.
Jede Richtung und Generatorseite zeigt nun unterschiedliche richtungsabhéangige Auspra-
gungen der genannten Zustandsmerkmale nicht nur verstéandlicherweise vom Stator sondern
auch vom abroll- und Uberrollgepragten Walzlager. Im Walzlager ist die schwerkraftbedingte
Lage der ,Lastzone" und deren dominierende Rolle pragend fir diese Richtungsabhangig-
keit. Das Walzlager hat fallabhéngig meist zwei oder drei richtungs-abhéngige Betriebszu-

stande.

AS h 3Uhr

= o o e e o
=

BS h 3Uhr

AS v 6Uhr 3

BS v GUhr

0 5 10 15 20
Bild 5: Ordnungsanalyse an einem Generator einer Windkraftanlage an DE/NDE in

horizontaler und vertikaler Richtung
4.2 Ein neuer Ansatz mit der Kdrperschallmessung am Rotor
Bisher erfolgte die Messung und Ankopplung der Beschleunigungsaufnehmer fast aus-

schlie3lich am Maschinenstator am Lagergehause in der Néhe der Lastzone also meist hori-

zontal befestigt. Dieses Vorgehen war durch die naheliegende einfache Anwendung, die
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kostenglinstigen Realisierung und die verfiighare Messtechnik bedingt. Ein weiterer und hier
gezeigter neuer Ansatz besteht aber darin, den drehenden Partner des Korperschallaustau-
sches im Walzlager mit dem Rotor als Messobjekt zu verwenden. An einem Walzlagermodell
590 der Vibration Plus UG(h.) mit einem montierten Schleifringtbertrager wurde der Be-
schleunigungsaufnehmer dafiir in der Nahe des Lagergehauses direkt am Rotor befestigt. In
der korperschallmafig besten axialen Messrichtung der Signalausbreitung im Rotor wird im
Bild 6 gezeigt, wie in den Signalgrafiken ein AuRenringschaden mit Schadensstufe 2-3 er-
fasst wird. Das blaue Breitbandspektrum am Rotor zeigt deutlich breiter und gleichméaRiger
verteilte Anwortsignalkomponenten durch den steifer und stabiler mit dem Rotor und Sensor
verbundenen Innenring (Innenringsitz). Am Stator wird erwartungsgemaf eine starke Reso-
nanzuberhéhung durch die nahe und steife Verbindung des Sensors zum Geh&use und den
eher ,lose" und damit wechselnd nur in der Lastzone durch Schwerkraft eingespannten Au-
Renring gezeigt, hervorgehoben mit dem rot-punktierten Rechteck. Im Vergleich der Lauf-
bahnschéaden wird dadurch tendenziell, umgangssprachlich ausgedruckt, das ,Klappern“ des
AuBenringes am Lagergehause gegenuber den anderen Bauteilen des Lagers etwas Uber-
bewertet. Erfahrene Diagnostiker wissen und richten sich danach, dass diese Uberrollkom-
ponenten im Vergleich der Bauteile im Lager meist etwas erhoht sind. Fallweise zeigt das
blaue Kdrperschallsignal aber am Rotor vom eigentlich weiter entfernten Auf3enring unerwar-
tet hohere und erwartungsgeman zeitlich im Zoom geringfugig eher stattfindende Impulse.
Entsprechend sind die Uberrollkomponenten im Hiillkurvenspektrum etwas hoher, da sie
auch in ihrem Frequenzabstand stabiler sind. Aus den bisher gewonnen Versuchsdaten der
Anwendung des neuen Messverfahrens sind Rotordaten stabiler im Charakter der Zeit- und
Amplitudeneigenschaften und damit zuverlassiger zu bewerten. Auch wurde festgestellt,
dass tendenziell eher kritischere Walzlagerfehler am Innenring und an den Walzkorpern oft
nur direkt am Rotor ausreichend detektiert werden kdnnen, wahrend sie am AufRenring nicht
mehr sichtbar sind, durch die Frequenzgangeigenschaften des ,undefinierter* instabiler ein-
gespannten Aul3enrings (AufRenringspiel).

Damit steht eine neue Messmethodik zur Verfugung, die sich durch die immer mehr verbrei-
tenden mit Funklbertragung ausgestatteten Beschleunigungsaufnehmer auch zunehmend

einfacher realisieren lasst.
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Bild 6: Beitbandspektrum, Kérperschallzeitsignal und breitbandiges Hullkurvenspektrum in

blauem Graph axial am Rotor und violett horizontal am Lagergehause
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4.3 Stand und Ausblick der automatischen Diagnosesoftware und der Paradigmen-

wechsel von einer , zeitkorrelativen zur ortskorrelativen Signalanalyse”

Ausgehend von den Bedingungen und Gegebenheiten in der Anwendung wurden hier die
Anforderungen an eine automatische Diagnosesoftware flr Walzlager vorgestellt und deren
Umsetzung in der ,Conimon diagnostics" Software der Conimon GmbH gezeigt. Die Entwick-
lung der Software begann in einer Ausgriindung des Instituts fir Angewandte Informatik an
der TU Dresden und in einer mehrjahrigen Zusammenarbeit mit dem Ingenieurbiiro Dieter
Franke.

Die in diesem Jahr neu gegriindete Conimon GmbH hat nun die weitere Entwicklung der
Diagnosesoftware tbernommen. Nach Absolvierung von vielen Trainingsfallen werden nun
die ersten Kundeanwendungen und -anforderungen mit der Software geldst und umgesetzt.
Von Anfang an wurde dabei auf eine analytische Diagnosemethodik gesetzt und die jahr-
zehntelangen Erfahrungen von Diagnostikern direkt in den Algorithmen methodisch umge-
setzt. Die hier vorgestellten neuen Messverfahren kénnen in einem innovations-getriebenen
Softwareunternehmen das Know-How daflir entwickeln, Software fur zuverlassige Diagno-
seergebnisse und fir breit verteilte Anwendungsfélle bereitzustellen.

Als Haupthindernis zuverléssigerer Diagnose hat sich der Fakt herauskristallisiert, dass bis-
her die Walzlagerdiagnose seit Jahrzehnten mit zeitkorrelativer Signalverarbeitung arbeitet.
Dabei werden relativ ,unscharf‘ und unkorreliert zu den Phasenlagen von Schéden und Feh-
lern aus dem Abrollvorgang gemittelte und umgerechnete Signalbilder erzeugt, die in der
Phase keinen Bezug zum Ereignisort mehr haben. Die gezeigte Messmethodik in 2-3 Ach-
sen bringt eine erweiterte, bisher nur in dem Orbit von Gleitlagern angewandte rdumliche
Betrachtung dazu. Weiterhin beseitigt die hier erstmals gezeigte Messung am Rotor die Ver-
falschungen der Phasenlagen der Stof3folgen durch Messungen am Gehause des undefiniert
und verandernd aufliegenden AuRenrings.

Weitere Verbesserungen sind hier perspektivisch méglich, wenn ein neueres Verfahren der
Uberrollbezogenen Mittelung im Zeitbereich des Kdrperschalls, wie in [3] vorgestellt, integriert
in die Signalverarbeitung der Diagnosesoftware wird. Dabei werden die einzelnen zueinan-
der gehérenden Uberrollereignisse eines Schadensortes an einem Bauteil zueinander in
Korrelation gebracht und erst danach die weitere Signalnachverarbeitung vorgenommen.
Insgesamt zeigen die Beispiele der hier beschrittenen neueren Wege der Diagnosemethodik
am Walzlager das Potential, eine bisher sich in der gro3en Breite wenig verandernde Diag-

nosemethodik an Walzlagern zukunftstrachtig zu erweitern, um damit zuverlassige automati-
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sche Diagnoseergebnisse erzeugen zu kénnen. Eine Automatiksoftware muss dabei langfris-
tig ohne die Intuition und die vielseitigen Fahigkeiten eines Diagnostikers auskommen und
dies durch erweiterte Diagnosemethodik teilweise kompensieren. Ein Ziel in der Anwendung
der Diagnosesoftware ist es, gréBere Anzahlen von Diagnoseféllen automatisch auswerten
zu kénnen, um damit die Diagnostiker von manuellen Routineaufgaben zu befreien. Diese
frei werdende Kapazitét steht dann flr die eigentlichen Diagnoseaufgaben an kritischen Fal-
len und zur notwendigen laufenden Verbesserung und Erweiterung der CM-Systeme zur

Verfligung.
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Schwingungsuberwachung an Pumpen und Liftern im
Kraftwerksbetrieb

Dipl.-Ing. Jens Pfeiffer, Dipl.-Ing. Clemens Bueren,
Siempelkamp NIS, Standort Essen

Kurzfassung

Die im Kraftwerksprozess integrierten Aggregate wie Speisewasserpumpe, Frischluft-
geblase, Saugzuggebléase, Luftvorwarmer und Kondensatpumpen sind fir die Anlagen-
verfugbarkeit sehr wichtig. Dennoch existieren in der betrieblichen Schwingungs-
iberwachung qualitative Unterschiede zu der Uberwachung des Turbosatzes. Die fur den
Anlagentyp zugehorigen Normen und Richtlinien sind fur die jeweilige Messaufgabe abge-
stimmt, dennoch liegen Gemeinsamkeiten vor. Fur die Messung an nicht-rotierenden Ma-
schinenteilen wird mit wenigen Ausnahmen immer der Effektivwert der Schwing-
geschwindigkeit verwendet. Dieser Schwingungskennwert ist fir die meisten Anwendungen
sehr gut fir die betriebliche Uberwachung des Anlagenzustandes geeignet. Fur weiter-
fuhrende Analysen ist der Effektivwert der Schwinggeschwindigkeit begrenzt geeignet. Aus-
sagen Uber konkrete Frequenzanteile oder Veranderungen im Frequenzbereich sind mit dem
Effektivwert nicht méglich.

Bei dem gewahlten Beispiel wurde nach einem eingetretenen Schaden an einem Axial-
ventilator die betriebliche Schwingungsiiberwachung Uberprift und fur die bestehende
Messaufgabe als nicht ausreichend befunden. Durch Nachinstallation von Schwingungs-
sensorik, in Anlehnung zur DIN ISO 10816, wurde die Betriebssicherheit und Anlagen-

verfigbarkeit verbessert.

1. Einleitung

Die Uberwachungs- und Steuerungsprozesse in einer Kraftwerksanlage sind sehr umfang-
reich und komplex. Mit dem technischen Fortschritt wurden die Prozesse Schritt fir Schritt
digitalisiert und kanalisiert, sodass mittlerweile mehrere Anlagen von einer zentralen Stelle
aus bedient werden kénnen. Fir den Betrieb der Anlage sind die Messgro3en wie Tempera-
tur und Druck sehr wichtig. Fur den Anlagenerhalt sind neben vielen anderen Messgrof3en
die Schwingungen maRgebend. Unter Zuhilfenahme von technischen Regelwerken oder
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internen Erfahrungswerten sind mit den Schwingungsinformationen Aussagen Uber den An-
lagenzustand mdoglich. Das Hauptaugenmerk in der Schwingungsiiberwachung in einem
Kraftwerk liegt auf dem Turbosatz, bestehend aus Turbine(-n) und Generator. Das ist auch
das Hauptbetatigungsfeld der Siempelkamp NIS Niederlassung Essen. Mit dem Stationéren
Turbosatz Diagnosesystem (kurz: STUDIS) werden an 40 Kraftwerksblocken dauerhaft die
Schwingungen an Gas- und oder Dampfturbosétzen tberwacht. Darliber hinaus werden an
einzelnen Anlagen auch die sogenannten Nebenaggregate von der Siempelkamp NIS (ber-
wacht. Diese Nebenaggregate wie die Speisewasserpumpen, Frischliiftergeblase, Saugzug-
geblase, Luftvorwarmer und Kondensatpumpen (Aggregate im Kraftwerksprozess siehe Bild
1), sind selten redundant vorhanden, sodass der Begriff Nebenaggregat nicht gerechtfertigt
ist. Mit Ausfall eines Aggregates ist meistens die gesamte Anlagenverfligbarkeit stark einge-
schrankt oder nicht mehr gegeben. Demzufolge werden diese Maschinen mit Schwingungs-

sensorik ausgestattet und tberwacht.
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Bild 1: Anlagenschema BOA 2/3 Kraftwerk Neurath [1]

Gptge

Welche Vorgaben die technischen Regelwerke zur Schwingungsiiberwachung machen und
wie deren Umsetzung anhand eines Beispiels aus der Praxis tatséchlich erfolgt, soll im

Rahmen dieser Verdéffentlichung dargestellt werden.
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2. Normenubersicht

Fir die Uberwachung mechanischer Schwingungen an Pumpen und Luftern sind die Normen
DIN ISO 10816, DIN ISO 7919, I1SO 14694 und ISO 14695 zu nennen. Die DIN ISO 10816
bewertet die Schwingungen von Maschinen durch Messungen an nicht-rotierenden Teilen
und fur Pumpen und Lifter sind Teil 3, Teil 5 und Teil 7 relevant. Wie bei allen mehrteiligen
Normen sind im Teil 1 allgemeingliltige Informationen enthalten, die in allen weiteren Teilen

zu beachten sind. Die vollsténdigen Bezeichnungen fur die DIN ISO 10816 sind:

e DINISO 10816-1 Allgemeine Anleitungen

e DINISO 10816-3 Industrielle Maschinen mit Nennleistungen Uber 15 KW und
Nenndrehzahlen zwischen 120 min™ und 15000 min™ bei Mes-
sungen am Aufstellungsort

e SO 10816-5 Maschinensétze in Wasserkraft- und Pumpenanlagen

e DINISO 10816-7 Kreiselpumpen fiir den industriellen Einsatz

Die DIN ISO 7919 beschreibt das Messen und Bewerten von Wellenschwingungen. Fur
Pumpen und Lufter im Kraftwerksbetrieb sind die Teile 3 und 5 zu nennen. Die vollstandigen
Bezeichnungen fiir die DIN ISO 7919 sind:

e DINISO 7919-1 Allgemeine Anleitungen
e DINISO 7919-3 Gekuppelte industrielle Maschinen

e DINISO 7919-5 Maschinensétze in Wasserkraft- und Pumpenanlagen

Der Vollstandigkeit halber sei hier erwéahnt, dass der allgemeine Teil der Norm fiir die Wel-
lenschwingung [6] und die Schwingungen an nicht-rotierenden Teilen [2] zu der neuen Norm
DIN ISO 20816-1 [11] zusammengefuhrt wurde. Fir Teil 5 ist die Zusammenfiihrung in
DIN ISO 20816-5 [12] bereits erfolgt. Die weiteren Untergruppen werden demnéachst in die

neue Normenreihe integriert.

Die 1SO 14694 und ISO 14695 sind Regelwerke fur industrielle Ventilatoren. Wahrend die
ISO 14694 Angaben zur Wuchtgite und Schwingungsgrenzen macht, wird mit der
1ISO 14695 die Messmethodik beschrieben.

Wellenschwingungen werden geméanR DIN ISO 7919 mit zwei beriihrungslosen Aufnehmern
gemessen, welche in derselben Querebene und mit 90° Winkelabstand rechtwinklig zur Wel-
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lenoberflache stehen (Bild 2). Der im Bild 2 senkrecht stehende Geber fungiert als Dreh-
winkelgeber, mit dem die Schwingung in Betrag und Phasenwinkel ausgedruckt werden

kann.

Bild 2: Geberanordnung zur Messung relativer Wellenschwingungen

Das Resultat der Wellenschwingungen wird in Schwingweg [um] ausgedruckt (zur Veran-
schaulichung siehe Bild 3). Zur Auswertung wird ein breitbandig gemessenes Zeitsignal(-e)
herangezogen. Das Frequenzband sollte bis zur 2,5fachen Drehfrequenz reichen. Fur be-

stimmte Diagnosezwecke kann ein gréRerer Frequenzbereich notwendig sein [7].

A

Bild 3: Darstellung einer relativen Wellenschwingung

Den weitaus groReren Anteil zur Beurteilung von Schwingungen an Pumpen und Luftern
haben die Messungen an nicht-rotierenden Teilen. Eine Unterscheidung zwischen der
DIN ISO 10816, ISO 14694 und ISO 14695 ist hier nicht notwendig. Denn die 1ISO 14694 und
ISO 14695 verweisen flr Ventilatoren in industriellen Prozessen und Kraftwerken und bei
einer LeistungsgrofRe von mehr als 300 KW auf die DIN ISO 10816-3. Alle Normen und de-
ren Teile haben gemein, dass fir die Bewertung der Effektivwert der Schwing-
geschwindigkeit herangezogen wird.

Bevor auf die Unterschiede der einzelnen Normen eingegangen wird, soll der Effektivwert im
Allgemeinen betrachtet werden. Der Effektivwert der Schwinggeschwindigkeit ist ein Maf3 fur
den Energie-Inhalt der breitbandig gemessenen Schwingung. [2]
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Zur Veranschaulichung soll im Folgenden auf die Bildung des Effektivwertes eingegangen
werden. In Bild 4 liegt ein breitbandiges Messsignal vor. Der spatere Effektivwert stellt immer
fur ein vordefiniertes Zeitintervall einen Schwingungswert dar, sodass spater ein Wert fur

einen Zeitbereich existiert.
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Bild 4: Breitbandig gemessenes Zeitsignal einer Lagerschwingung in mm/s

Zur besseren Veranschaulichung wird das Rohsignal zeitlich eingegrenzt. Das wurde in Bild
5 mit dem Ausblenden der Randbereiche abgebildet. Der néchste Schritt ist die Betrags-
bildung. Somit werden alle Amplituden nur noch betragsmaRig betrachtet. Der nun erhaltene
Kurvenverlauf schlief3t eine Flache ein. Diese Flache entspricht dem Effektivwert (Bild 6).

4

Bild 5: Betragsverlauf der Schwinggeschwindigkeit
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RMS / Effektivwert Vs

Bild 6: Eingeschlossene Flache = Effektivwert

Wie bereits erwéhnt, muss das Messsignal breitbandig aufgezeichnet werden. Der jeweilige
Frequenzbereich hangt hierbei entscheidend von dem Maschinentyp ab. Somit spezifizieren
die einzelnen Normen den geforderten Frequenzbereich (Tabelle 1).

Tabelle 1: Ubersicht des zu verwendenden Frequenzbereiches [3, 4, 5]

Norm Maschinentyp Frequenzbereich
DIN ISO 10816-3 > 15 KW, < 15000 min™* 10 Hz — 1000 Hz
DIN ISO 10816-3 > 15 KW, < 600 min? 2 Hz - 1000
ISO 10816-5 <300 min™ 1/4X — 3*X*Ng
ISO 10816-5 300 min™ — 1800 min™ 2 Hz — 1000 Hz
DIN ISO 10816-7 > 1 KW, <600 min™* 2 Hz — 1000 Hz
DIN ISO 10816-7 > 1KW, >600 min* 10 Hz — 1000 Hz
DIN ISO 10816-7 > 1 KW, sehr hohe Drehzahlen 10 Hz - 2,5+Ng

X= Nenndrehfrequenz
Ns= Schaufeldrehklang

Die Messungen sollten mdglichst an ungeschitzten und zuganglichen Teilen der Maschine
durchgefiihrt werden. Bei nicht permanent befestigten Sensoren ist auf eine sorgféltige Do-
kumentation zu achten. Wie bei den Wellenschwingungen werden die Lagerschwingungen in
rechtwinkliger Paaranordnung gemessen. Hierbei wird bei Maschinen mit horizontaler Wel-
lenanordnung die horizontale und vertikale Richtung am Lagerstédnder oder Lagergehause
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bevorzugt. Es ist bei einzelnen Maschinen empfehlenswert, ebenfalls die axialen Schwin-

gungen zu ermitteln.

Insgesamt betrachtet ist der Effektivwert der Schwinggeschwindigkeit ein geeignetes Mittel
fur eine Betriebsiiberwachung. Allerdings muss beachtet werden, dass eine Aussage Uber
eine konkrete Frequenzkomponente oder die Erkennung von Veréanderungen im Spektrum
mit der Betrachtung des Effektivwertes gemaR den Regelwerken nicht mdéglich ist. Hierfur ist

eine Frequenz- oder Ordnungsanalyse notwendig.

3. Betriebliche Uberwachung an einem GroRventilator

In diesem Abschnitt wird die betriebliche Uberwachung eines laufschaufelgeregelten Axial-
ventilators erlautert. Der Ventilator wird Uber einen angekuppelten Elektromotor angetrieben.
Das Gebléase verfligt Uber einen 2-stufigen Rotor, bei dem die Laufschaufeln lastspezifisch in
die entsprechende Stellung gebracht werden kénnen. Ein schematischer Aufbau wird in Bild

7 dargestellt.

Bild 7: Schematischer Aufbau eines Axialventilators

Die betriebliche Schwingungsiiberwachung erfolgte anfangs ausschlie3lich Uber die drei am
AuRengehéause befestigten Gehausesensoren. Nach einer Uberprifung wurden nachtraglich
im Innenraum Lagergehdusesensoren gemaf DIN ISO 10816-3 fest installiert und in die be-
triebliche Uberwachung integriert. Die Uberpriifung und nachtragliche Installation wurde
durch einen eingetretenen Schaden initiiert. Die Griinde hierfir sollen im néchsten Absatz
erlautert werden.
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Im Rahmen der Nachuntersuchung wurden alle verfligbaren Prozess- und Betriebs-
parameter auf Auffélligkeiten oder Veranderungen betrachtet. Als Referenz wurde die paral-
lel in Betrieb befindliche Anlage herangezogen. Das Ergebnis der Recherche ergab keine
wesentlichen Unterschiede zu der Vergleichsanlage und nennenswerte Veranderungen in
den Betriebsparametern lagen ebenfalls nicht vor. Die betriebliche Schwingungs-
iberwachung zeigte keine erkennbaren Trends, erst mit Schadenseintritt lagen Anderungen
vor. Somit musste von einem Spontanversagen als Schadensursache ausgegangen werden.
Zur Schadensvermeidung wurde dem Kraftwerksbetreiber empfohlen, die Anlage mit zusétz-
licher Schwingungssensorik auszustatten. Grund hierfiir ist die gro3e Entfernung von Signal-
quelle zum Messort. Darliber hinaus ist das Lager mit dem AuRengehduse mit Streben ver-
bunden, sodass die Signalausbreitung begrenzt ist. Mit Unterstitzung der Siempelkamp NIS
wurde das innenliegende Lagergeh&duse mit Schwingungssensorik ausgeristet. Orientierung
lieferte die DIN ISO 10816, und somit wurde der Lagertrager mit Geh&usesensoren in hori-
zontaler, vertikaler und axialer Richtung bestiickt. Die Herausforderung hierbei war die Ka-
belfihrung und die innen vorliegenden Umweltbedingungen die fur die Sensor- und Ka-
belauswahl maRgebend waren.

Mit Wiederinbetriebnahme des Ventilators konnten mit den innenliegenden Schwingungs-
sensoren unterschiedliche Charakteristiken festgestellt werden. Diese wiederkehrenden
Schwingungsverlaufe sind mit den auRen befestigen Sensoren nicht zu detektieren. Die
durch den Schaden zusétzlich durchgefiihrten Untersuchungen und deren Ergebnisse konn-

ten mit Schwingungsinformationen verglichen und verifiziert werden.

Anhand der gesammelten Erfahrung wurden vergleichbare Gebléase an andere Kraftwerks-
anlagen des Betreibers mit innenliegender Schwingungsausristung erweitert und somit die

Betriebssicherheit verbessert.
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Industrial Internet — Die Zukunft des Condition Monitoring

Grundlagen der Digitalisierung und Anwendungsbeispiele

Dipl.-Ing. Hendrik Friedrichs, Dr.-Ing. Zied Fahem,
Bently Nevada, Frankfurt a.M.

Kurzfassung

Der heutige Wandel in der Industrie zwingt Unternehmen, Daten zur Zustandstberwachung
von Maschinen zentral und nicht mehr lokal zu sammeln, verarbeiten und interpretieren.
Dienstleistungen wie ,Software as a Service und Technologien wie ,Cloud-Computing“ oder
LVirtual Private Networking" kénnen geschickt eingesetzt werden, um die neue Erwartungen
zu erflllen, sowohl fir Kunden die lhre eigene ,Cloud” aufbauen wollen, als auch fur Kunden
die eher die Software und die Rechenleistung als zeitlich begrenzte Dienstleistung buchen
wollen. Da es hier um Maschinenschutzsysteme mit sehr sensiblen Daten handelt, missen
besondere Sicherheitsvorkehrungen unternommen werden, um die Zuverléssigkeit der Da-
ten und den Schutz des Netzwerks gegen Cyber-Kriminalitat zu gewehrleisten.

Im Vortrag wird das Thema Industrie 4.0 aus Sicht eines globalen Industriekonzerns darge-
stellt. Es wird aufgezeigt, wie kleine technische Fortschritte im Bereich der IT-Infrastruktur
neue digitale Anwendungen im Bereich Condition Monitoring und Smart Manufacturing er-
moglichen. So wird anhand von Fallbeispielen gezeigt, wie heute Maschinendaten tber gro-
e Entfernungen zu den Experten gelangen, um so Erkenntnisse Uber Maschinenzustand zu
erlangen. Durch Automatisierung und intelligenter Anwendung von Cyber Security sind
dadurch neue und effiziente Fernwartungsmodelle méglich.

Abstract

While much has been written about the digital transformation of industry, few industrial com-
panies have undertaken the daunting work of actually transforming. GE has and is.

That's why GE built Predix — the Industrial Internet platform. By packaging its own capabili-
ties and transformation experience, GE created Predix to guide industrial companies through
this complex technology and business transition, putting them in charge of their lloT journey.
By using this comprehensive platform, businesses can create innovative apps on Predix that
turn real-time operational data into actionable insights. Predix equips them with everything
they need to rapidly build, securely deploy, and effectively operate industrial apps.
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This paper provides an overview of the insights, lessons learned, tools, and techniques that
Bently Nevada acquired through its own digital industrial transformation experience.

1. Einleitung
Das Zeitalter der Digitalen Industrie
Die industrielle Welt wurde in den letzten 250 Jahren durch eine Reihe von grundlegenden
Technologieveranderungen gepragt:

e Dampf und Schiene (1750-1830)

e Strom und Telefon (1880-1920)

e Computer und IT (1960-2000)

¢ und die aktuelle Ara des Industrial Internet of Things (1loT) und ,Big Data"“ (2010-

Gegenwart).

Jeder Technologiewechsel fihrte eine Welle von Produktivitdtsverbesserungen herbei, be-
gleitet von Marktstérungen, wobei einige Industriefiihrer durch den Aufstieg von agilen neuen
Konkurrenten vertrieben wurden. Die etablierten Industrieunternehmen, die in neu aufkom-
mende Technologien investierten, blieben in den meisten Fallen am Markt bestehen.
GE hat viele solcher storenden Wellen Uberlebt, seit es zum ersten Mal dem Dow-Jones-
Index als Grindungsmitglied im Jahre 1896 beigetreten ist. Das Schicksal der GE Wettbe-
werber war nicht immer so erfolgreich. Heute ist GE das einzige verbleibende Mitglied des
1896 Dow-Jones-Indexes.
Das aktuelle Zeitalter der digitalen Industrie ist durch immer leistungsstarkere Software und
stark sinkende Hardwarekosten gepragt. Das heil3t, die heutigen pradiktiven Algorithmen und
maschinellen Lernféhigkeiten erméglichen Einsatzfélle, die vor funf Jahren noch nicht mog-
lich waren. Und vergessen wir nicht die stetig sinkenden Kosten der Sensoren, der Berech-
nung, der Speicherung und der Bandbreite, die den Einsatz dieser Fahigkeiten zu einer fi-
nanziellen Realitat gemacht haben.
Die ersten industriellen loT-Einsatzfalle konzentrierten sich auf die Verringerung der unge-
planten Ausfallzeiten von wichtigen industriellen Anlagen in der Stromerzeugung und im
Bergbau. Industrieunternehmen steigern dabei sowohl die Anzahl der Sensoren an jeder
Maschine als auch die Anzahl der Maschinen mit Sensoren.
Das Ergebnis ist nicht nur die Fahigkeit, eine hochauflésende Sicht auf das zukinftige Ver-
halten kritischer Maschinen zu entwickeln, sondern auch die Fahigkeit, eine Systemansicht
eines gesamten Betriebs zu generieren. Diese operative Agilitdt und Vorhersagbarkeit gibt
den Industrieunternehmen die Mdoglichkeit, Innovationen im eigenen Geschéftsmodell zu
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verfolgen, indem sie Informationen Uber Effizienz und Produktivitat virtuell "als Service" nut-
zen.

In der letzten Zeit haben die Industrieunternehmen nicht das Wachstum der digitalen Indust-
rie- und Konsumentenunternehmen erreicht. Gleiches gilt auch fir die Gewinne, welche in
dem digitalen Sektor deutlich héher liegen.

Industrieunternehmen betreten eine neue Zeit der explosiven Wertschdpfung. Die rasche
Verbreitung der digitalen Innovation wird das Wachstum der industriellen Produktivitét neu
starten.

McKinsey wie auch GE Wirtschaftswissenschaftler schatzen, das Industrial Internet kdnne in
den néchsten Jahrzenten 10 bis 15 Billionen US-Dollar zum globalen BIP beitragen. Das
Industrial Internet ist nicht vergleichbar mit der industriellen Elektrifizierung im letzten Jahr-
hundert. Diejenigen, die sich schnell bewegen, werden wahrscheinlich dauerhafte Vorteile
genieRen. Fur diejenigen, die sich langsam bewegen ... ist die Zukunft weniger sicher.

2. GE Industrial Internet

Definition , Industrial Internet”

Das ,Industrial Internet” ist ein offenes globales Netzwerk, das Menschen, Daten und Ma-
schinen miteinander verbindet. Der von GE gepréagte Begriff ist auch bekannt als das ,Indust-
rielle Internet der Dinge*“ (l10T).

Das Industrial Internet bezieht sich auf die Integration physischer Anlagen mit vernetzten
Sensoren und Software. Es bietet viel Potenzial fur tiefgreifende Veranderungen der globa-
len Industrie, und somit der Art und Weise, wie diese arbeitet. Im Industrial Internet werden
Daten aus Anlagen gesammelt, in Echtzeit analysiert und schlieBlich genutzt, um Fehler zu
entdecken und ungeplante Anlagenausfalle zu reduzieren.

Das Industrial Internet beschreibt die vierte grof3e Welle der Industrialisierung. Das Internet
ist bereits verantwortlich fur eine signifikante Produktivitdtssteigerung, aber eine Abflachung
dieser Produktivitatssteigerungen wird bereits beobachtet.

Im industriellen Anwendungsbereich sind alle Voraussetzung fir eine weitere industrielle

Revolution bereits vorhanden — Sensorik, Bandbreite, Algorithmen und Automatisierung.

a. Predix™

GE entwickelte eine Plattform (Predix™) fur das Industrial Internet und schafft die technische
Grundlage fiir die Entwicklung, Einsetzung und Betrieb industrieller Anwendungen. Predix™
soll die Entwicklung der Anwendungen wie beim Smartphone-Markt vereinfachen und ihre

Entwicklungslaufzeit verkirzen.

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

128

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

Bild 1: Predix Komponenten [1]

Predix™ ist ein Betriebssystem, das in einer Cloud installiert ist. Die Besonderheit von die-

sem Betriebssystem, ist dass es viele der fur das industrielle Internet notwendigen Dienste

anbietet. Solche Anwendungen sollen immensen Mengen an Daten aus unterschiedlichen

Geraten sammeln, bearbeiten und analysieren. Von daher es ist essentiell, folgende Dienste

zu implementieren:

,Edge“-Dienste

Ein Dienst soll die Daten von Maschinen aufnehmen, lokal bearbeiten, in ein Internet
féhiges Protokoll Gbersetzen und in der Cloud hochladen. Predix™ als Plattform bietet
ein Software-Modul, der verschiedene Protokolle u. a. SSH, HTTPS, MQTT, WebSo-
cket, OPC-UA, Modbus und TCP unterstitzt und auf mehreren Plattformen wie z. B.
Sensoren, Gateways oder Steuerungen lauffahig macht.

Datenmanagement Dienste

Asset Data: Zur Erstellung und Modifikation von Maschinen und Anlagen Modelle wer-
den REST APIs angewendet.

Blobstore: Predix ist S3 kompatibel und erméglicht die Speicherung von Byte Tabellen
mit einer Grofe von bis zu 10 GB.

Time-Series: ermdglicht die Verwaltung, Verbreitung, Speicherung und Analyse von
diskreten Daten die in bestimmte Zeitintervalle aufgenommen sind.

SQL Datenbank: Predix™ bietet PostgreSQL als Datenbankenverwaltungssystem.
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. Analytics Framework:

Anwendungen sollen die gesammelten Daten analysieren und Aussagen Uber z.B. Ma-
schinenzustand treffen. Anhand der in Predix™ angebotenen Modelle und Algorithmen
kann man feststellen, was es heute mit intelligenter Software im Bereich des industriel-
len Internets moglich ist. Ein paar Algorithmen werden hier kurz beschrieben. Mittels
z.B. Tukey Outlier Detection oder Variance Thresholding Komponenten kénnen Aus-
reiBer aus dem Datenstrom herausgenommen. Modelle zur Detektion von Anomalien
sollen z.B. erkennen ob Anderungen an Maschinenverhalten oder an den Prozessda-
ten stattfinden oder sogar, wie beim Kalman-filter Anomaly detection Modell, Daten aus
einem gestdrten Signal herausfiltern. Da die Daten aus verschiedenen Systemen
(Schwingungsdaten, Prozessdaten, Speisung...) zentral gesammelt werden, kann man
anspruchsvolle multivariate Algorithmen (wie z.B. das High-Dimmension Anomally De-
tector oder das Hotelling’s T Square for multivariate outlier) nutzen um Anomalien
nachzuweisen, die nicht mit Daten aus ein paar Sensoren erklarbar oder gar darstell-
bar sind.

. Software im industriellen Internet soll auerdem fahig sein, maschinell zu lernen und
neue Daten anhand des Gelernten aus den alten Daten zu analysieren. Bestehen die
erzielten Ergebnisse aus diskreten und bekannten Zustédnden spricht man von einer
Klassifizierung. Algorithmen wie z. B. Random Forest Classifier oder Support Vector
classifier kdnnten bei solchen Aufgaben eingesetzt werden. Bei optischen Qualitéts-
kontrollen von Produkten, zum Beispiel, geht es darum zu beurteilen, ob die Teile ein
bestimmtes Kriterium erfiillen. Daten aus der Kamera und das Gelernte aus der Lern-
phase werden benutzt, um Uber die Qualitét des Produktes zu beurteilen. Ist allerdings
der Wert einer kontinuierliche Variable (oder mehrere Variablen) vorherzusehen, sollte
man dann auf Regressionsalgorithmen zurtickgreifen. Versucht man aber die Daten zu
klassifizieren ohne vorher Klassen oder Zielwerte zu setzen, spricht man von nicht-
Uberwachtem Lernen. Algorithmen wie z.B. ,Density Based Spatial Clustering” kénnen
durch Segmentierung (Clustering) ahnliche Muster abbilden.

. Visualisierungsdienste:

Predix ermdglicht die Visualisierung der Daten als einfache Web-Applikation, die von

einem Web-Browser (z. B. auf einem mobilen Gerét) zugénglich ist.
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. Sicherheitsdienste:
Es stehen Dienste (z. B. OAuth 2.0 Authentifizierungsserver) zur Verfligung zur Ver-

waltung von Zugénge und zur Verschlisselung von Daten.

b. Digital Twin

Der Digitale Zwilling ist ein digitales Abbild der realen Maschine und baut die Briicke von den
physischen zu den digitalen Welten und liefert ein besseres Maschinenverstandnis. Sie ver-
knlpft die Daten von Sensoren und Geraten mit der Analytik, mit wissenschaftlichen Model-
len und der Materialwissenschaft um die analysierten Maschinen zu verstehen, deren Be-
triebsvariablen zu prognostizieren und deren Leistung zu optimieren.

Der Digitale Zwilling stellt einen radikaler neuen Ansatz fur Kunstliche Intelligenz dar und ist
in der Lage, mehrstufige komplexe Daten zu verarbeiten und Intelligenz iber den gesamten
Lebenszyklus von Teilen, Maschinen und Systemen zu liefern. Der Digitale Zwilling tragt zum
konsistenten Aufbau von Maschinen- und Systemwissen bei, ermdglicht Frihwarnungen,
Vorhersagen, Lernen und Optimierung.

Durch die Kombination des ,Digital Twin“ mit den aktuellen und der historischen Daten ist es

moglich, den Zustand der Maschinen besser zu ermitteln und vorherzusagen.

3. Praxisbeispiele

a. Condition Monitoring Software Remote Hosting

Far Installationen mit mehreren kleinen geografisch getrennten ,Insel-Systemen* werden
Daten direkt von der Hardware Uber Internet an eine zentral installierte Software Ubermittelt.
Dadurch wird der Anzahl der Software Installationen und damit verbundenen Lizenzgebih-
ren und IT-Kosten reduziert.

Die Herausforderung bei der Verbindung von Maschinen mit Software Uber Internet ist es,
dass oft proprietéare oder nicht fur das offene Internet konzipierte Protokolle (z. B. OPC,
Modbus...) fur die Kommunikation eingesetzt werden. Um diese Beschrankung aufzuheben,

sind zwei Losungen zurzeit entwickelt:
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1. Mit einem Wandler (z. B. ,Field Agent‘) werden Daten von lokalen industriellen Proto-

kolle in Internet fahigen Protokolle (z. B. HTTPS) umgewandelt.

Predix Cloud

Customer Access Using
Laptop or Mobile Device

Control System at Customer Site Field Agent at Customer Site

Bild 2: Kommunikation zwischen Maschine und Cloud mittels Field Agent [2]

2. Mittels einem ,virtuellen privaten Netzwerk” (VPN) wird eine virtuelle Netzwerkstruktur
aufgebaut, die eine Benutzung von proprietédren und sonstigen Protokollen ermdglicht.
Abbildung 3 zeigt ein vereinfachtes Netzwerk zur Verbindung von einem Maschinen-
Uberwachungssystem mit einer Analyse Hardware. Zur Verschlisselung der Daten und
Authentifizierung der Teilnehmer kdnnte das Protokoll-Suite IPSec eingesetzt werden.
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Bild 3: Remote Hosting Solution

In Hochsicherheitsumgebungen sollte man auRerdem an die Mdglichkeit von unidirektionalen
Netzwerken (Data Diode) nachdenken. In solchen Netzwerken ist der Datenfluss nur in einer
Richtung méglich z. B. von Maschine zum Internet. Jede Art von &uerem Zugriff an den
Systemen wird unterbunden. In Umgebungen wo direkte Ethernet Verbindung mit den Sys-
temen nicht gewunscht oder gar verboten ist, kdbnnte man zusatzliche Hardware (z. B.
TDISecure™ Communication Processor) installieren, welche die Daten von den gepufferten
Ausgéngen der kritischen Systeme auswerten und an die Analysesoftware in digitaler Form

weiterreichen.

b. ,Software as a Service* am Beispiel einer Windkraftanlage

Generell sind Windparks durche grof3e Abstdnde zwischen den einzelnen Windkraftanlagen
sowie einer groRen Anzahl von Windturbinen (bis zu 800) gekennzeichnet. Diese Tatsachen
machen eine ,serverless* Losung zur Zustandsiiberwachung attraktiv. Ausschlaggebende
Faktoren sind hier nicht die Investionskosten fiir Server, sonderen deren Wartung und Pfle-

ge.
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ADAPT.SaaS ist eine servicebasierte Losung zur standigen Zustandstberberwachung von
Windturbinen, mit dem Ziel Anomalien und operative Trends zu identifizieren, die das Poten-
tial haben, die Turbinenverfigbarkeit zu beeinflussen und potenzielle katastrophale Ausfalle
zu verursachen.

Als Voraussetzung fur die ADAPT.SaaS Lésung muss in jeder Windgondel ein Messgerat
(60M100) und Beschleunigungssensoren bevorzugt am Getriebe installiert sein.

Im Gegensatz zu einem konventionellen Server basierten Installation wird bei ADAPT.SaaS
anstatt einem physischen Standortserver mit lokaler Software ein einfacher VPN-Router ein-
gesetzt, der Daten von den Turbinen zum gehosteten ADAPT.SaaS-Server in der Cloud lei-
tet. Im Falle eines Kommunikationsverlusts hat der Monitor 60M100 die Méglichkeit, zwei
Wochen Messdaten zu speichern. Wenn die Netzwerkverbindung wiederhergestellt wird, ruft
der Host-Server automatisch die gespeicherten Daten ab und setzt den normalen Betrieb
fort.

Physical  Virtuol Physicol  Virtuol
oM CMs Customner Head Office Bently Nevada cMS  CMS
server  server Remote Monitoring Centre Remote Monitoring Cantre sarver  server

Customer Data Centre

. / Bently Dota Centre

( Internet

" ol Hosted Data Centre

Network Switeh

: D 4 e

Fibse Switch

Bild 4: Software as a Service am Beispiel einer Windturbine

Funktionsweise
Beschleunigungssensoren befinden sich an maschinendiagnostisch aussagekraftigen Positi-
onen an den Hauptkomponenten Rotor, Getriebe und Generator des Turbinenantriebs. Die

Beschleunigungssensoren werden dann an den 60M100-Monitor angeschlossen, der eine
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eingebaute Firmware zur Automatisierung des Datenerfassungsprozesses und zur Vorverar-
beitung von Rohdatensignalen aufweist. Die Firmware enthalt auch die kinematische Ma-
schinendefinition, verschiedene patentierte Messtechniken und Algorithmen sowie vorgege-
bene Alarm-Sollwerte.

Der 60M100 Uberwacht kontinuierlich und erfasst gleichzeitig sowohl statische Daten als
auch dynamische Wellenformen, wéhrend die Turbine in Betrieb ist. In regelméaRigen Ab-
sténden ruft die ADAPT.Wind gehostete Anwendung Daten von jedem Monitor ab und spei-
chert sie in der ADAPT.Wind gehosteten Proficy Datenbank. Wenn Alarme und Ereignisse
ausgeldst werden oder Schwellen Uberschritten werden, sendet der 60M100 sofort Benach-
richtigungen an den gehosteten ADAPT.Wind-Server. Ein VPN Netzwerk wird aufgebaut, um
die Kommunikation zwischen der lokalen Hardware und der Software zu gewahrleisten. Mit-
tels Schlusseln und Passwortern wird die Kommunikation verschlisselt und das Netzwerk
vom Fremdzugriff geschitzt.

Die Softwareanwendung ADAPT.Wind wird in der Cloud gehostet und dient als zentrale Da-
tenbank fur alle aktuellen und historischen Daten. Das Hosting der Losung hat viele Vorteile,
nicht zuletzt einen leichten Zugang uberall in der Welt mit jedem Gerat, welches mit dem

Internet verbunden ist.

Bild 5: Bandbreiteanforderung einer Remote Hosting Solution

Wie in Abbildung 5 zu sehen ist, stellen Bandbreitenbegrenzung keinen grof3en limitierenden

Faktor dar. Durch die Vorverarbeitung der dynamischen Daten im Schwingungsmessgeréat
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wird die erforderliche Bandbreite deutlich reduziert. Des Weiteren minimieren eingebaute
Ringspeicher das Risiko eines Datenverlustes.

c. Die digitale Fabrik - Walzlageriberwachung

Weltweit findet die Digitalisierung auch Einzug in diverse Fertigungsprozesse. So ist es heu-
te beispielsweise durch Metall-3D-Druck méglich, komplexe Turbinenschaufel-Geometrien in
einem vollig digitalen dreidimensionalen Metall Druck Verfahren herzustellen. Arbeitsablaufe,
Schnittstellen und Prozesse sind dabei vollig unterschiedlich zu den bisher ublichen Ferti-
gungsfahren.

Im Rahmen einer GE internen Initiative mit dem Namen ,Brilliant Factory“ werden in der zer-
spanenden Fertigung werden die Lagerung von Frasmaschinen mit Beschleunigungssenso-
ren Uberwacht. Ziel ist es, die Qualitatssicherung in den Fertigungsprozess zu integrieren.
Ein weiteres Ziel dieses Projektes ist die voll autonome Uberwachung der Schadensfrequen-

zen an wélzgelagerten Werkzeugmaschinen, wie z.B. mehrachsige Frésmaschinen.

Bild 6: Schadensfrequenzanalyse einer Werkzeugmaschine

Aufgabenschwerpunkte sind der Aufbau der Maschinenkommunikation und Analytik mit dem
Ziel Betriebszustéande zu klassifizieren. Diese Betriebszustande werden dazu benétigt, die
Daten in Abhangigkeit der Maschinenbetriebsparameter sinnvoll zu interpretieren. In Zukunft
wird es moglich sein, wie in Kapitel 2 beschrieben, diese Klassifizierung automatisiert durch
Predix Services durchzufihren.
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Regelung von Druckmaschinen
mit mehreren Hauptantriebsmotoren

Modelleigenschaften, Reglerstrukturen und Reglerentwurf

Dipl.-Ing. (FH) N. Kubasiak, M.Sc., Dr.-Ing. E. Lenz,
Prof. Dr.-Ing. U. Konigorski, Technische Universitat Darmstadt

Kurzfassung

In diesem Beitrag wird die Regelung von Bogenoffsetdruckmaschinen mit mehreren Haupt-
antriebsmotoren behandelt. Angefangen von der Modellierung des Antriebsstrangs Uber die
modale Untersuchung des Schwingungsverhaltens werden zwei verschiedene Regelungs-
strukturen fir mehrere Hauptantriebsmotoren vorgestellt. Dabei wird auf druckmaschinen-
spezifische Besonderheiten eingegangen und unterschiedliche Antriebskonfiguration (Anzahl
und Position von Motoren) verglichen.

1. Einfihrung

Bild 1 zeigt den modularen Aufbau einer Bogenoffsetdruckmaschine. Zum Bedrucken der
Bogen werden diese zunachst am Anleger von einem Stapel vereinzelt und nacheinander
dem ersten Druckmodul (D1) zugefuhrt. Im ersten Druckmodul wird der einzelne Bogen auf
Maschinengeschwindigkeit beschleunigt und mit der ersten Druckfarbe bedruckt. Der Bogen
durchlauft die folgenden Druck- und Lackmodule (D2 bis L9) und wird anschlieRend am Aus-
leger abgebremst und wieder zu einem Stapel abgelegt. Durch den modularen Aufbau kann
eine Druckmaschine an spezifische Kundenwiinsche durch eine variable Anzahl an Modulen

und Modulkombinationen angepasst werden.

Ausleger D4 D3 D2 D1 Anleger

2 3B333383

Bild 1: modularer Aufbau einer Bogenoffsetdruckmaschlne (Blldquelle: manroland)

ey

_amra

Die sich bewegende Teile innerhalb der Module, wie Walzen, Zylinder usw., werden im All-
gemeinen durch einen maschinenweiten Raderzug (im Bild 1 nicht gezeigt) miteinander ver-
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bunden und bilden den Antriebsstrang. Zum Antreiben der Druckmaschine kénnen ein oder
mehrere Motoren verwendet werden.

2. Regelziele

Hauptaufgabe der Regelung ist das Einstellen der gewiinschten Produktionsdrehzahl (Fest-
sollwertregelung der Starrkorpergeschwindigkeit). Dabei ist fur die Druckqualitét die lagesyn-
chrone Bewegung der einzelnen druckbildfihrenden und bogentransportierenden Teile von
entscheidender Bedeutung. Der Antriebsstrang stellt ein schwingféhiges System dar, wel-
ches im Wesentlichen durch periodische, drehzahl- und winkelabh&ngige Stérungen zu
Schwingungen angeregt wird, wodurch es zu Abweichungen in der Lagesynchronitat einzel-
ner Teile kommt, die die Druckqualitat negativ beeinflussen kdnnen. Bei der Auslegung ist
darauf zu achten, dass kein Zahnflankenwechsel im Druckbetrieb auftritt, der zu erheblichen
Lageabweichungen und zu einer unbrauchbaren Druckqualitat fihren wirde.

3. Modellierung

Zur Modellierung des wesentlichen Drehschwingungseigenverhaltens des Antriebstrangs im
unteren Frequenzbereich bis ca. 50 Hz werden haufig lineare Mehrkérpersysteme verwendet,
bei denen einzelne reale Massentragheiten zu Ersatztragheiten m;, zusammengefasst und
einer mechanischen Koordinate g, zugeordnet werden. Diese Tragheiten sind durch lineare
Ersatzsteifigkeiten k, und Ersatzdampfungen b, miteinander verbunden [1] [2]. Solch ein
vereinfachtes, lineares und passives Mehrkdrpersystem mit dem Krafteingangsvektor f wird

durch die Bewegungsgleichung

M{i+Bq+Kq=f 1)
mit der Massenmatrix M, der Dampfungsmatrix B und der Steifigkeitsmatrix K beschrieben.
Haufig lasst sich als Grundform des Antriebsstrangs ein Torsionsschwinger mit glattem Wel-
lenstrang ohne Verzweigung und Vermaschung annehmen. Bild 2 zeigt das hier weiter ver-
wendete vereinfachte Antriebstrangmodell mit N = 10 mechanischen Freiheitsgraden und
realitatsnahen Parametern fiir eine Druckmaschine mit zehn Modulen.

10

8| k= 105ﬂk zzsﬂk zzsﬂk 150ﬂk 210ﬂk 105ﬂk 150ﬂk zzsﬂ 195?‘0

Eb14—05b260 ”b120 ”b160|l7120 ”blZOgbZBO IIb24—0 ! :1805I
b=

b=300 b=240 b=120 b=280 300 b=240 b=260 b=260 b=180 b=240

[m] = kgm? [k] = 10* Nm/rad = Nms/rad

Bild 2: vereinfachtes Antriebsstrangmodell
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4. Theoretische Modalanalyse

Die geringe und Uber den Antriebsstrang verteilte mechanische Dampfung kann zur modalen
Untersuchung vernachléssigt werden. Die Dampfungsmatrix B aus (1) kann entfallen, womit
das ungedampfte System M { + Kq = f entsteht. Aufgrund der Symmetrie der mechani-
schen Systemmatrizen M und K l&sst sich eine regulare Modalmatrix ¥, € R¥*" finden, mit

deren Hilfe das ungedampfte System in die Modalkoordinatendarstellung
Ip+Agp=PYgf mit q=Wp @

mit der Diagonalmatrix der Eigenwerte A, Uberfihrt werden kann (,mass-normalisation” [3]).
Die einzelnen N Differenzialgleichungen zweiter Ordnung in (2) sind entkoppelt und be-
schreiben jeweils einen ungedampften PT2-Schwinger, der jeweils von den restlichen PT2-
Schwingern unabhéngig ist. Die N bezlglich der Massen- und Steifigkeitsmatrix orthogona-
len Spalten der Modalmatrix W, werden im Weiteren Eigenformen {,; genannt und be-
schreiben zum einen, wie sich das Eigenverhalten aus den einzelnen modalen PT2-
Schwingern zusammen setzt und zum anderen geben sie den Einfluss des Kraftvektors f auf
die einzelnen modalen PT2-Schwinger wieder. Damit wird anschaulich, dass das k-te Ele-
ment der i-ten Eigenform ein Maf? fir die Steuer- und die Beobachtbarkeit des jeweiligen i-
ten ungedampften Eigenwerts ‘Ug,i an dem k-ten mechanischen Freiheitsgrad gy, ist. Bild 3
zeigt die ersten drei elastischen Eigenformen des hier behandelten Beispielsystems ohne
Dampfung. Charakteristisch fiir das hier untersuchte ungefesselte System sind die Schwin-
gungsbéauche, die — insbesondere fir niederfrequente Eigenformen — jeweils am Rand des

Reihenschwingers auftreten (vgl. homogene Torsionsschwingerkette [4]).

1 = |
—e— 1. elastische Eigenform
0 - - ¢- 2. elastische Eigenform
--a-- 3. elastische Eigenform

-1t -

1
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Mechanische Koordinate

Bild 3: normierte Eigenformen des ungedampften Modells

5. Bewertung von Frequenzgangen und Systemen

Der Einfluss einer periodischen Stérerregung z; auf einen Systemausgang, wie zum Beispiel
die Differenzposition d; zweier mechanischer Freiheitsgrade, wird im Frequenzspektrum
durch den Frequenzgang hg;,j(w) mit der Kurzschreibweise (dl- — zj) beschrieben. Ver-

schiedene Frequenzgange kdnnen in einer Frequenzgangmatrix zusammengefasst werden,
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wie beispielsweise die Ubertragungspfade von allen Stéreingéangen auf alle Differenzpositio-

nen Hy_,(w) mit der Kurzschreibweise (d « z).

Fur die einfache visuelle Bewertung vieler relevanter Frequenzgange kann der Verlauf der

Frobenius-Norm der Frequenzgangmatrix uber der Frequenz w,

M@ = (Xl @) @

herangezogen werden. Diese quadratische Summe aller Amplitudengange an der jeweiligen
Frequenzstelle ist im Bild 4 fur das hier verwendete Beispielmodell mit logarithmierter
Amplitude gezeigt (fette Linie). Zum Vergleich sind zusatzlich einige Amplitudengange aus
der Frequenzgangmatrix (dinne Linien) dargestellt. Die skalare Funktion der Frobenius-
Norm uber der Frequenz lasst alle Resonanziiberhdhungen erkennen, welche sich in den
einzelnen Amplitudengéangen nur teilweise deutlich zeigen, womit sich die Frobenius-Norm
gut zur visuellen Bewertung einer Frequenzgangmatrix eignet. Charakteristisch fir den Kraft-
(Differenz)Positions-Amplitudengang ist der prinzipielle Abfall des Amplitudengangs zu hohe-
ren Frequenzen hin. Fir den spéateren Reglerentwurf wird die H2-Systemnorm

Il = (17, Sl @ do= (£ [ IH@IG do @

verwendet [5], womit die Funktion der Frobenius-Norm Uber die Frequenz zu einer skalaren
Grol3e integriert wird.

Bild 4: Vergleich von Amplitudengénge mit der Frobenius-Norm von H(w)

6. Wahl von Stell-, Regel- und Messgrof3en

StellgréRen: Werden mehrere Motoren zur Regelung verwendet, so stellt sich die Frage,
welche ortliche Lage flr die einzelnen Motoren fiir das Dampfen von Resonanzuiiberhéhun-
gen gunstig ist. Aus Bild 3 ist ersichtlich, dass sich bei den Eigenformen — insbesondere flr
niederfrequente Resonanzen — immer Schwingungsb&uche an den Randern ausbilden, wo-
raus sich eine gute Beobachtbar- und Steuerbarkeit des entsprechenden Eigenwertes ablei-
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ten lasst. Dem daraus motivierten Positionieren zweier Motoren an den Réndern des Rei-
henschwingers steht als Nachteil ein mogliches Abheben von Zahnflanken im R&éderzug ge-
genuber. Dies kann — aufgrund von Stoérungen, die die Drehmomentenrichtung innerhalb des
Raderzugs temporar andern — zu den bereits genannten Problemen fuhren. Der im Weiteren
verfolgte Ansatz sieht vor, dass der erste Antrieb einem Ende, vorzugsweise dem Modul
eins, zugeordnet wird und die restlichen Motoren so verteilt werden, dass der jeweilige Motor
immer Uber einen mdglichen folgenden Motor hinaus treibt [6] [7]. Bild 5 skizziert die Idee an
einem Beispiel, bei dem das benétigte Antriebsdrehmoment lber zwei Motoren eingespeist
wird. Zur Veranschaulichung sollen die einzelnen Module einen gedachten Drehmomenten-
bedarf von je 1 benétigen. Der erste Motor im ersten Modul (links) treibt die folgenden sechs
Module Uber die Einspeisestelle des zweiten Motors im Modul fiinf hinaus an. So wird die
Drehmomentenrichtung von links nach rechts — je nach Drehmomentenaufteilung — unemp-
findlich gegentiber Stérerregungen. Das Positionieren eines Motors im ersten Modul bietet
zuséatzlich die Moglichkeit, direkt am Entstehungsort eine einflussreiche deterministische Sto-
rerregung zu kompensieren, die durch den Mechanismus zur Beschleunigung des Bogens
auf Druckgeschwindigkeit entsteht [8].

Bei Wendungsmaschinen existiert, in der Regel im mittleren Bereich der Druckmaschine,
eine Wendeeinheit, die ebenfalls einen vergleichsweise groBen Storerreger darstellt. Ein
Motor in ortliche Nahe der Wendeeinheit ist auch hier vorteilhaft, um Stérungen direkt am
Entstehungsort zu kompensieren. Hinzu kommt die Anforderung eines speziellen Einrichtbe-
triebs, bei dem die Druckmaschine am Ort der Wendeeinheit sehr genau positioniert werden
muss, woflr ein Stellglied in unmittelbar drtlicher Nahe ebenfalls giinstig ist.

dadedadsdedadadod
?

o ==~

Bild 5: Drehmomentenrichtung

RegelgroRen: Das Regelziel ist die mdglichst synchrone Bewegung des Antriebsstrangs.
Dabei kdnnen maximal so viele RegelgroBen gewéhlt werden, wie unabhéngige StellgroRen

existieren.

Fir die Regelung der Drehzahl wird eine mittlere DrehzahlgroRe vges aus dem Impuls

N
Iges = z my . = Mges Vges (5)
k=1

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

142 VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

abgeleitet, wodurch die RegelgréRe weitestgehend unabhéngig von lokalen Abweichungen

insbesondere durch andere Eigenbewegungen wird.

Als weitere RegelgroRen werden die Differenzen zwischen den Stellgréf3en vorgeschlagen.
Mit deren Hilfe kann die Aufteilung des Antriebdrehmoments beeinflusst, auf einen geander-
ten Gesamtdrehmomentenbedarf der Druckmaschine reagiert und somit einem mdglichen
Flankenabheben im Zahnraderzug entgegengewirkt werden.

Messgrofien: Fur die Wahl der Messorte sind zunachst — analog zu den StellgrofRen — wie-
der die Enden des Raderzugs glinstig. Daneben sind aus praktischen Griinden die Stellorte
selbst vorteilhaft. Als RuckfihrgroRen fir die Regelung werden Drehzahlen gewahlt, da bei
der Verwendung von Winkellagen hohe Anforderungen an die zeitlich synchrone Erfassung
und der Winkelaufldsung bestehen [9]. Dariiber hinaus beeinflusst eine statische Geschwin-
digkeitsruckfihrung u = R @ — mit der Reglermatrix R und dem sich ergebenen Kraftvektor
f =u+z aus StellgroRen u und Stérungen z — direkt die Dampfungsmatrix in der Bewe-
gungsgleichung (1),

Mg+ B-R)q+Kq=1z, (6)

und damit die Systemdampfung wesentlich. Eine Ruckfihrung von Winkellagen q wirde di-
rekt auf die Steifigkeitsmatrix wirken und hauptséachlich die Frequenzen w,; und die Eigen-
formen Y, ; beeinflussen. In der Praxis missen nicht alle verwendeten RickfuhrgréRen ge-
messen werden, sondern fehlende GroRen kdnnen mit Beobachterstrukturen generiert und

so Sensorik eingespart werden.

7. Regelungsstruktur

Stand der Technik ist es, fur die Drehzahlregelung eine einschleifige PIl-Reglerstruktur zu
verwenden, welche das Stellmoment Uber einen Hauptmotor an einer Stelle des Raderzugs
einspeisen. Das I-Glied im Regler sorgt hierbei fur die stationéare Genauigkeit der Festsoll-

wertregelung und das P-Glied erhoht die Dynamik des Regelkreises.

Stehen fir die Regelung m Stell- und n Messausgange zur Verfigung, so kann eine PI-
MehrgrofRen-Ausgangsriickfihrung wie im Bild 6 gezeigt zum Einsatz kommen, bei der meh-
rere RegelgroRen yg definiert und Uber die Fihrungsgréen w vorgegeben werden kénnen
[10]. Insgesamt kdnnen so viele RegelgréRen definiert werden, wie unabhéangige Stellein-
gange existieren. In Anlehnung zum einschleifigen PI-Regler wirkt sich hier die zum Aus-
gangsfehler e, proportional wirkende Reglermatrix R € R™*™ hauptséchlich auf die schnelle
Dynamik des geschlossenen Regelkreises aus, wogegen die Reglermatrix R; € R™ ™ mit

dem integrierten Regelfehler er die langsamere Regelungsdynamik beeinflusst und analog
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zum einschleifigen PI-Regler fir die stationare Genauigkeit der Regelgréf3en sorgt. Der Aus-
gangsfehler e, beschreibt die Abweichung zwischen den (gemessenen) Systemausgangen y
und den stationdren Endwerten des Entwurfsmodells, welche mit der Vorsteuermatrix
M, € R™™ aus der FuhrungsgroRe w berechnet werden. Mit der Vorsteuermatrix M, €
R™™ kann das Fuhrungsverhalten optimiert werden, was im Weiteren — aufgrund der lang-

samen Sollwertdnderung — wenig relevant ist und nicht weiter bericksichtigt wird (M, = 0).

Als RegelgroRe wird in dieser Struktur die Geschwindigkeit vges aus (5) und m — 1 Stellgré-
Rendifferenzen ugy_; = ugy — uqy fur k = 2...m verwendet. Damit wird zum einen die stati-
onare Genauigkeit der Druckgeschwindigkeit sichergestellt als auch das Einstellen der ge-
wiinschten mittleren Drehmomentdifferenzen ermdglicht, mit der ein Zahnflankenabheben

vermieden werden kann.

l’”‘ l—? f

> O==-| Strecke
1

Bild 6: Reglerstruktur, PI-MehrgréRen-Ausgangsriickfiihrung

<

Yy <y=m

w

Alternativ zum PI-Mehrgré3enregler wird die Regelstruktur im Bild 7 vorgeschlagen. Hier
wird allein die Geschwindigkeit vges als RegelgroRe yg definiert, die Uber einen I-Regler und
einer Eingangsverkopplung t € R™ auf das System zuriickgefihrt wird. Mithilfe des Vektors t
kann eine (feste) prozentuale Drehmomentenaufteilung erreicht werden. Im stationéren End-
zustand wird der Ausgangsfehler e, (Geschwindigkeitsfehler, da y = q gewahlt) zu Null und
die Stellgrof3e setzt sich nur noch aus dem I-Anteil und der Vorsteuerung zusammen, wobei
die prozentuale Aufteilung auf die Stelleingdnge durch t festgelegt ist. Der Vorteil hierbei
besteht in einer einfacheren Struktur, da nur noch ein I-Glied mit einem skalaren Parameter
existiert. Sofern die benétigte Regelkreisdynamik fur die Geschwindigkeit deutlich langsamer
als der schnelle Teil des geschlossenen Regelkreises, d.h. der gedampften Eigenschwin-
gungen, ist — was hier zutreffend ist — kann die Geschwindigkeitsregelung weitestgehend
unabhéngig von R mit nur diesem einen Parameter r; in weiten Grenzen eingestellt werden,
was einen weiteren Vorteil darstellt. SchlieRlich kann die prozentuale Aufteilung der Stellgro-
Re gegenuber der Vorgabe von Differenzmomenten ebenfalls vorteilhaft sein. Ein Nachteil
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stellt die feste Drehmomentenaufteilung dar, da formell der Regler fur jede gewiinschte Auf-
teilung neu ausgelegt werden miisste. Wie spéter diskutiert wird, ist eine Anderung der Auf-
teilung ohne neue Auslegung jedoch praktisch méglich und zeigt sich als robust stabil.

- eR .i’.ﬂ" u]u i

mu

O===-| Strecke

L A

Bild 7: Reglerstruktur, Pl-Ausgangsrickfiihrung mit Eingangsverkopplung

8. Reglerentwurf

Die Reglermatrizen der vorgestellten Strukturen werden tber die Minimierung einer H2-Norm
bestimmt [5]. Zur Beschreibung dieses Ansatzes wird zunéchst nur die statische Ruckfuh-
rung Uber die Matrix R betrachtet, also das Regelziel der Schwingungsdampfung.

Ziel ist es, die Positionsabweichungen innerhalb der Maschine zu minimieren, die durch die
oben beschriebenen Stérungen an den einzelnen Massen hervorgerufen werden. Die Wir-
kung einer periodischen Stérung auf ein dynamisches System wird durch den Frequenzgang
des Systems vom Stdreingang zu dem betrachteten Ausgang beschrieben. Es ist damit ein
sinnvolles Regelziel, die Frequenzgéange aller N Stéreingange zu allen N — 1 Positionsab-
weichungen in geeigneter Form zu minimieren. Hierfur bietet sich die H2-Systemnorm an,
die wie in (4) dargestellt der Summe der quadratisch integrierten Einzelfrequenzgéange ent-
spricht.

Statische Ausgangsrickfihrung: Die relevante Frequenzgangmatrix (d « z) von den Sto-
reingangen z zu den Positionsabweichungen d des geschlossenen Regelkreises hangt von
den Reglerparametern R ab (R; = 0). Um das Optimierungsproblem zum Finden der Regel-
parameter sinnvoll zu formulieren, muss auch die EingangsgréRen ug berticksichtigt werden.

Dies kann klassischerweise in Form eines zusatzlichen Guteterms erfolgen, so dass
min(lld < 2|l +y? - llug < zl|3) ]
geldst wird. Durch die Variation von y kann die Gewichtung der StellgréR3e festgelegt werden.

Eine gegebene Begrenzung der StellgréRen, zum Beispiel |lug « z||, < 10, kann dabei durch

eine geeignete Variation von y eingehalten werden.
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Haufig wird auch eine frequenzabhéngige Gewichtung vorgenommen, indem die betrachte-
ten Frequenzgdnge mit einem Filter multipliziert werden, ||W - (d < z)||3. Die Reduzierung
der Frequenzgange erfolgt dann verstéarkt in den Frequenzbereichen, in denen das Gewich-
tungsfilter W(w) hohe Werte annimmt. Dadurch, dass die Amplituden der hoheren Resonan-

zen hier natirlicherweise stark abfallen, ist dies aber nicht unbedingt nétig.

Werden, anders als in Bild 7 dargestellt, nicht nur die Geschwindigkeiten sondern alle Zu-
standsgroRen zuriickgefiihrt, so ist das Optimierungsproblem (7) geschlossen losbar. Es
lasst sich in diesem Fall zeigen, dass die statische Ruckfiihrung optimal ist, das heif3t auch
mit der Verwendung eines dynamischen Reglers wiirde kein besseres Ergebnis erreicht

werden. In diesem Fall entspricht der sich ergebende Regler einem Ricatti-Regler. [5]

Beschrankt man den Regler jedoch zum Beispiel auf eine statische Rickfuhrung aller oder
auch nur eines Teils der Geschwindigkeiten, so ist im Allgemeinen keine geschlossene L§-
sung von (7) moglich, sondern es muss eine numerische Optimierung erfolgen. Diese wird
hier mit der Funktion Systune der Control System Toolbox des Programmpakets Matlab
durchgefiihrt. Diese erlaubt auch eine direkte Berilicksichtigung von Ungleichheitsnebenbe-

dingungen, so dass das Optimierungsproblem

mRinIId «1z|, udB. |[jug <z, <10 (8)

betrachtet werden kann.

PI-Ausgangsruckfuhrung mit Eingangsverkopplung: Fir die Berechnung der Regelpa-
rameter R und r; der Struktur in Bild 7 muss das Optimierungsproblem entsprechend zu

min(ld < zll; + -l < zllz) wdB. Jlug < zll; <10, Ju < zll; < ar )

erweitert werden. Dabei sind die StellgréRen der beiden Regleranteile getrennt beschrankt.
Die fur die Regelung der Starrkdrpergeschwindigkeit notwendige StellgroRe ergibt sich direkt
aus der Reibung und der spezifizierten Beschleunigung im Hochlauf. Die darlber hinaus
vorhandene Drehmomentenreserve der Motoren kann (unter Berlicksichtigung des Zahn-
flankenabhebens) Uber ugz zur Schwingungsdampfung verwendet werden. Somit stellt die
GrolRe ar keinen echten Freiheitsgrad dar, und durch die getrennte Beschrankung wird spa-
ter der Vergleich der verschiedenen Konzepte einfacher. Im Gutekriterium wird die integrierte
Regelabweichung x; der Starrkdrpergeschwindigkeit anstelle der Regelabweichung ey selbst
bewertet, da dabei die niedrigen Frequenzen starker gewichtet werden.

Es zeigt sich, dass die geforderte Regelung der Starrkdrpergeschwindigkeit wesentlich lang-

samer gegenuber der restlichen Dynamik des Systems ist und nur unwesentlich von R ab-
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hangt. Umgekehrt wird die restliche Dynamik nur vernachlassigbar von r; beeinflusst. Damit
lasst sich (9) in zwei Schritte unterteilen, bei dem zunachst R Uber (8) berechnet wird. Dies
erlaubt es, zunachst R in Hinblick auf eine gute Schwingungsdémpfung auszulegen, und
anschlieBend r; beispielsweise einfach anhand der Lage des dominanten Pols einzustellen.
Das Gesamtverhalten des Regelkreises sollte dann allerdings kritisch Uberprift werden. Ist
im Einzelfall eine hthere Dynamik der Starrkérpergeschwindigkeit notwendig, muss der Reg-
lerentwurf in einem Schritt nach (9) erfolgen.

Zu dieser Struktur ist auch zu bemerken, dass die durch t gegebene Drehmomentenauftei-
lung ein Systemparameter ist. Wird dieser geéndert, so andert sich das System und damit ist
formal ein neuer Reglerentwurf notwendig, um Stabilitdt und Regelgiite zu gewahrleisten.
Alternativ kann fiir einen festen Regler ein Test auf Stabilitdt bezuglich aller sinnvollen t
(Summe der Elemente von t ergibt eins und es treten keine negativen Elemente in t auf)
mittels der p-Analyse erfolgen [5]. Sofern die Dynamik der geregelten Starrkdrperbewegung
ausreichend langsam ist, ist zu erwarten, dass sich die robuste Stabilitdt nachweisen lasst,
und sich daruber hinaus auch nur ein geringer Einfluss von t auf das Regelverhalten der
Schwingungsdampfung zeigt. Damit kann die Drehmomentenaufteilung ohne einen neuen
Reglerentwurf angepasst werden.

PI-MehrgréfRen-Ausgangsrickfihrung: Fur die Berechnung der Regelparameter R und R;
der Struktur in Bild 6 wird das Optimierungsproblem

Il?lllrll(”d —zll, + v ”xl,v « Z”Z +VYau" ”xI,Au “ 1”2)
(10)
u.d.B. |jug < z|l; <10, oy < zll; < a
gelost. Dabei ist vorgesehen, dass die integrierte Abweichung x;, der Starrkdrpergeschwin-
digkeit sowie die integrierte Abweichung der StellgroBendifferenz x; ,, getrennt gewichtet

werden, um hierfur unterschiedliche Dynamiken vorgeben zu kénnen.

9. Ergebnisse

Fur den folgenden Vergleich und die Diskussion verschiedener Regelkreiskonfigurationen
wird die einheitliche Stellgrenze von |Jug < z||, < 10 verwendet. Dies entspricht naherungs-
weise einem gleichen StellgroReneinsatz. Die I-Anteile im Regler werden so eingestellt, dass
sich eine langsame Dynamik der Regelung der Starrkdrpergeschwindigkeit bzw. der Dreh-
momentendifferenzen ergibt und so kein wesentlicher Einfluss auf die Schwingungsdamp-
fung erfolgt. Aus diesem Grund ist es ausreichend, im Folgenden nur die statische Rickfiih-
rung R zu betrachten.
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Bild 8 oben zeigt den Verlauf der Frobenius-Norm (3) von den Stdreingdngen z zu den
Winkeldifferenzen d zur optischen Bewertung der erreichbaren Schwingungsdéampfung bei
Verwendung von einem, zwei oder N Motoren. In der Legende ist zum Vergleich die
erreichte H2-Norm angegeben. Das ungeregelte System (Strichlinie, schmal) zeigt deutlich
die schwachgedampften Resonanzen. Die Referenz stellt hier das vollaktuierte System
(Volllinie, schmal) mit einem Motor je Freiheitsgrad dar, womit das System erwartungsgeman
am starksten gedampft wird. Bereits mit einem Motor an der Position eins (Volllinie, breit)
kann eine beachtliche Dampfung der ersten Resonanzen bei ca. 50 rad/s, 120 rad/s und
180 rad/s erreicht werden. Dagegen hilft die Hinzunahme eines zweiten Motors an der
Position funf bei der ersten und dritten Resonanz nur unwesentlich (Strichlinie, breit). Eine
Ursache hierfur liegt im schwachen Einfluss auf den ersten und dritten Eigenwert an der
Position funf, was Bild 3 zeigt. Der Einfluss auf den zweiten Eigenwert ist hingegen gut und
erklart hier die groRere Dampfung. Wirde fur den zweiten Motor die letzte Position N
gewahlt (Strichpunktlinie, breit), so wirde die erreichbare Dampfung — wie es die
Eigenformen erwarten lassen — stérker ausfallen. Im Bild 8 unten ist die Norm von den
Storeingangen auf die StellgroRe ui dargestellt. Der wesentliche Stellaufwand findet im

relevanten Frequenzband zwischen ca. 25 rad/s bis ca. 300 rad/s (= 50 Hz) statt.

Bild 8: Frobenius-Norm, statische Drehzahlruckfiihrung, Motoranzahl und —position variiert

Bild 9 zeigt den Einfluss der zurtickgefiihrten GroRen bei den festen Motorpositionen eins
und funf. Die Referenz stellt die Zustandsrickfihrung (Volllinie, schmal) dar. Werden nicht
alle Zustande sondern lediglich alle Drehzahlen zurlickgefiihrt (Strichlinie, breit), kann das
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System praktisch genauso gut gedampft werden, was zu erwarten war. Werden nur kollokier-
te Drehzahlen zuriickgefiihrt, also die Drehzahlen an den Stellpositionen, so féllt die erreich-
bare Systemdampfung schon erheblich geringer aus (Strichpunktlinie, breit). Die Ruckfih-
rung einer weiteren Drehzahl an der Position N (Volllinie, breit) ergibt fir die Dampfung der
ersten und dritte Resonanz eine merkliche Erh6hung (auf Kosten der zweiten Resonanz).

Bild 9: Frobenius-Norm, statische Ruckfiihrung, unterschiedliche Systemausgange

10. Zusammenfassung

In diesem Beitrag wurden zwei Reglerstrukturen zur Drehzahlregelung einer Druckmaschine
vorgestellt sowie eine optimierungsbasierte Methode zur Auslegung der Reglerparameter
angegeben. Letztere erlaubt dabei eine systematische und objektive Bewertung verschiede-
ner moglicher Antriebskonfigurationen. Dieses wurde beispielhaft diskutiert. Die Ergebnisse

decken sich dabei mit den qualitativen Aussagen aus der Betrachtung der Eigenformen.
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Einsatz von Schwingungstilgern in einer Papiermaschine
Erhéhung der Papierqualitat mit einer minimal invasiven MalRnahme

Dr.-Ing. Holger Molzberger, Dipl.-Ing. (FH) Jirgen Honikel,
Dipl.-Ing. (FH) Markus Leitgeb,
imb-dynamik GmbH, Herrsching a. Ammersee

Kurzfassung

An einer Papiermaschine im siiddeutschen Raum traten bei der Herstellung von technischen
Spezialpapieren sog. Querschlage auf, die Papierdickenschwankungen verursachen kénnen.
Um einem Qualitdtsmangel vorzubeugen und die Qualitat zu verbessern, wurde das Problem
néher betrachtet.

Untersuchungen des Maschinenherstellers konnten die Ursache des Problems in einer An-
regung des Stoffauflaufes durch die Siebleitwalzen ausmachen. Die vorgeschlagene Ab-
hilfsmafRnahme in Form einer Trennung der Fundamente von Stoffauflauf (SA) und Siebtisch
(ST) wére jedoch mit sehr hohen Ausfallkosten verbunden gewesen und hétte vermutlich nur
eine geringe Verbesserung erbracht.

imb-dynamik fihrte umfangreiche dynamische Messungen durch, um eine ,wenig invasive*
MaRnahme in Form von horizontal wirkenden und abstimmbaren Schwingungstilgern zu di-
mensionieren. Von imb-dynamik wurden mehrere Prototypen von Tilgern und das letztliche
Produkt in Eigenregie gebaut, jeweils im hausinternen Labor getestet und letztlich an der
laufenden Maschine abgestimmt.

Abstract

Increase of paperquality with minimal invasive Intervention.

At an operating paper machine, variations in the basis weight of the paper was detected by
the manufacturer. To improve the quality level of the paper, the problem was focused on.

The machine manufacturer investigated the situation and analysed an excitation of the head
box produced by the drums of the following engine part. The manufacturer suggested a se-
paration of the foundations of the emission part and the head box. This measure would have
caused unjustifiably high downtime costs despite presumably very little improvement.

After extensive dynamic measurements imb-dynamik dimensioned a “minimal invasive
measure” to downscale the vibration level of the head box by a horizontal working and easy
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tunable vibration absorber. Some prototypes and the final design was constructed, mounted
and tuned in the in-house test laboratory of imb-dynamik.

1. Aufgabenstellung

An einer Papiermaschine im siiddeutschen Raum treten beim Herstellen von technischen
Spezialpapieren sogenannte Querschldge auf, die Papierdickenschwankungen des fertigen
Papiers verusachen konnen. Aufgrund von steigenden Qualitatsanforderungen kdnnte dies
kiinftig einen Qualitatsmangel darstellen.

Die Thematik wurde bereits vom Maschinenhersteller eingehend messtechnisch untersucht.
Jedoch beschrénkten sich diese Messungen naturgemaf auf die Maschine an sich, d.h. auf
die Suche nach der Anregung, nach Effekten in der Stoffzufihrung und Stoffaufspritzung.
Dabei wurde festgestellt, dass die Qualitatsmangel mit einer Wellenlange von ca. 300-
350 mm im Bereich um 525 m/min PM-Geschwindigkeit auftreten, woraus eine Schwin-
gungsfrequenz von ca. 26 Hz resultiert und sich diese Umdrehungsfrequenz bei einigen
Walzen am Siebtisch finden lasst.

Als AbhilfsmaBnahme wurde eine bauliche Trennung der Fundamente von Stoffauflauf und
Siebtisch angeraten. Bei stiindlichen Ausfallkosten in H6he von etwa 20 tEUR ergeben sich
infolge einer Fundamenttrennung inkl. Abbau aller Maschinenbestandteile und unter Beruick-
sichtigung von Betonaushartungszeiten jedoch immense Ausfallkosten. Es war daher ein
weniger invasiver Losungsansatz gefordert.

Der Auftrag wurde iber Voith gemeinsam mit IB Schuster-Engineering und Voith ausgefuhrt.

2. Lésungskonzept, Messungen
Nach Ansicht von imb-dynamik war eine fachubergreifende maschinen- und baudynamische

Messung erforderlich, um v.a. grundlegende Punkte abzuklaren:
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Bild 1, Zuordnung Bau — Maschinenbau, mégliche Ubertragungswege

1. MaRgebender Ubertragungsweg, prinzipiell gibt es drei Méglichkeiten:

» durch die Maschinenstruktur, sofern nicht ,sauber” getrennt

> durch die Deckenebene (Ebene 0,00, Bedienebene)

> durch die Fundamentierung resp. Boden
2. Relevante Parameter fiir eine dynamische Modellierung:

> beteiligte Eigenschwingform

> beteiligte generalisierte Masse und Steifigkeit

> aktivierte modale Dampfung
3. Kontrolle der bisherigen Erkenntnisse:

> Nachvollzug der Schwingungsquelle

> Analyse der die Produktionsqualitat limitierenden Bauteil- / Maschinenschwingung

» Eigene Nullmessung
Da nur unter Betrieb gemessen werden konnte und die Struktur mechanisch zusammen-
hangt, ist eine messtechnische Differentialdiagnose ohne mechanisches / dynamisches Hin-
tergrundwissen allein nicht zielfihrend.
Erst mit dem Wissen um die beteiligten Mechanismen, den Ubertragungsweg und eine Gro-
Renordnung der 0.g. Parameter sind zielgerichtete AbhilfsmafZnahmen mdoglich.
Grobspezifizierung der Messungen
> unter veranderlicher PM-Geschwindigkeit (Sweep, Geschwindigkeitsstufen)
»  Simultane Erfassung der Beschleunigung als 1- oder 2-fach integrierbare GroRRe
> inallen 3 méglichen Ubertragungsebenen
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\4

zur Berechnung der Differenzschwingwege SA — ST vertikal und horizontal

erganzt durch Detailmessungen und baudynamische Begutachtung

» Schwingungsanalyse der beteiligten maRgebenden Nachgiebigkeiten und des Eigenver-
haltens von SA und ST

Erst musste geklart werden, ob prinzipiell an der richtigen Stelle gemessen und beurteilt

wird, ob also an dieser Stelle der angenommene Zusammenhang zwischen erzielter Qualitat

und Beurteilungsmesspunkt Uberhaupt gegeben ist. Ohne Vorwissen ware die angenomme-

ne BeurteilungsgrofRRe zunachst der Differenzschwingweg SA — ST.

Es zeigte sich:

» Die Amplituden des ST sind gréRer als die des SA

> Die Anregung am ST ist breitbandiger, z.B. treten bei 12-16 Hz die gro3ten Amplituden

auf.

In vertikaler Richtung sind die Werte teils groer als horizontal.
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3. Messergebnisse
Als Detailmessung wurde u.a. ein Vertikalschnitt durch den Siebtisch durchgefihrt:

Faktor [-] Ubertragungsfunkti-
on oben / unten

100

Maschinenbau 0-0-0 (ST zu Decke)

Massivbau x-x-x (Decke zu Fundament)

10
Q
IS
<
[
c .
S gleiche
— @bl X Schwingstérke
g oben / unten
<
©
c
Q
"IV
01 10 100 1'103

Frequenz [Hz]

Bild 2, Zuordnung der Nachgiebigkeiten aus Massivbau und Maschinenbau

Es zeigte sich:

> Vertikaleigenfrequenz ST mit ca. 14 Hz deutlich unterhalb der Problemfrequenz (Bau-
und Maschinenbau in Reihenschaltung)

» Eine vertikale Versteifung des Systems ware bei den tblichen Produktionsgeschwindig-
keiten zunéchst einmal kontrér. Eine ausreichend groRRe Versteifung wére infolge der
gegebenen Baulichkeiten (Bodenfeder, aktivierbare Bodendampfung) nicht ausfihrbar.

» Die Schwingstarken auf dem Siebtisch sind rund 100 mal gréR3er als in Deckenebene am

Beton. Folglich ist der ST nicht passiv beteiligt, sondern die bzw. eine anregende Bau-

gruppe.
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Der ,schwarze Peter* konnte mittels durchgefuhrter Differentialdiagnose trotz relativ kleiner
Messwerte letztlich doch in der horizontalen SA-Schwingung detektiert werden.
Trotz groBerer Messwerte am ST (X-x-X) ist der SA (0-0-0) fur die Qualitat maf3gebend.

Schwingschnelle mm/s eff, FAST qualitatsbestimmend,

gegenphasig

1

0.1

0.01
1

Frequenz [Hz]

Bild 3, Messpunkte vertikal (- - - -) und horizontal (------ ) am ST (x-x-x) und am SA (0-0-0)

Farbkarte der FAST-bewerteten Schwingschnelle: links SA, rechts ST

Zeit[s 0-300] SA Zeit[s 0-300] ST

13

E

26 Hz Frequenz [10-100 Hz] Frequenz [10-100 Hz]

Bild 4: Am SA liegt ein frequenzfestes Resonanzverhalten vor. Anregung am ST breitbandig
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Vorschlag einer MaBnahmenreihenfolge durch imb-dynamik:
Beruhigung Horizontalschwingung SA
Verstimmung (z.B. Versteifung oder Massenerhdhung)

Schwingungstilger horizontal wirkend

YV V V V

Ggf. zusétzlich Beruhigung Horizontalschwingung ST, oder extreme Erhéhung der Verti-
kalsteifigkeit des ST

Keinesfalls Durchfihrung der zunéchst vorgeschlagenen Maflinahme einer Fundament-
trennung, da eine Verédnderung der Wankeigenverhaltens des Betonunterbaus bei Abtren-
nung zu einer Schwingungserhéhung insbesondere an den Randern der einzelnen ,Blocke”
fuhren kann und der gewinschte Effekt bei der gegebenen Frequenz von 25 Hz und den
beteiligten Wellenlangen vergleichsweise gering ausfallen wird. Der Boden ist keine Bettung,
sondern ein Kontinuum - genauer gesagt ein elastischer Halbraum!

Eine Verstimmung nach unten mittels Massenerh6hung lasst sich aufgrund des Geschwin-
digkeitsbereiches der PM nicht realisieren.

4. Modellierung

> Ist der SA als passiver Maschinenpart beteiligt?

»  Wie groB ist die modale Masse, die betilgt werden muss?

» Dampfungsermittlung: Was kann als Ful3punkt der Schwingung angesehen werden und

welche Dampfungscharakteristiken liegen vor?

1,30

mgl. —

Montageort 1,00

Bild 4: Stoffauflauf Schemaschnitt mit gemessenen normierten Schnelleamplituden
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Normierung der generalisierten GréR3en auf den Angriffspunkt der Tilger.

Gewichtung der Massen mit dem Quadrat der normierten Amplitude ergab eine generalisier-
te Masse von ca. 5200 kg.

Die Wirkung der Decke ist ungewiss. Sie ist teilweise Ubertragendes Bauteil (aktiv) und wird
teilweise von der Schwingung des Stoffauflaufes mitbewegt (passiv). Da die Amplitude nur
bei etwa 10% liegt, fallt eine genaue Zuordnung nicht stark ins Gewicht. Es muss mit unge-
nauen GroRen gerechnet werden und eine Bandbreite fur die schwingende Masse offenge-

halten werden.

Parameteridentifikation mittels Messung und einfachem Impedanzmodell:

Schwingschnelle [mm/s eff, FAST] Modellierung
firn=5%
~Messung Stoffauflauf
horiz.

1

Ruckrechnung auf
anregenden Ful3-
punkt (ohne

25 Hz Resonanz des
SA)

Ergebnis mit

Tilger \

0.1
Theoretischer Ver-
lauf einer Unwucht-
kraft onne Resonan-
AN\ zen
w27 |
0.01 1 10

Frequenz [Hz]

Von den Messdaten am resonierenden SA wurde auf eine virtuelle Anregung zuriickgerech-
net, die bei Anregung der betrachteten Eigenform (hier bei 25 Hz) das gemessene Ergebnis
liefern wirde.

Diese theoretisch ,resonanzfreie* Struktur wurde mit dem qualitativen Verlauf einer Un-
wuchtkraft (quadrat. Zunahme mit der Frequenz) verglichen und an sie angepasst. Dies ge-
lang mit hysteretischer Dampfung n = 5%. Da nur eine Resonanzstelle ,weggerechnet" wur-
de, gelingt die Anpassung zwar, aber es ist noch eine weitere Resonanz bei 50 Hz zu sehen.
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Der so angepasste Ersatzschwinger wurde nun unter Ansatz der errechneten modalen Mas-
se mit dem Tilgermodell beruhigt und der Tilger auf beste Wirksamkeit und geringe Neben-
maxima abgestimmt.

Das Minderungsmal bei 25 Hz liegt rechnerisch bei Faktor 7. Die unvermeidlichen Neben-
maxima verstarken nur gering.

Die Dampfungsermittlung erfolgt unabhéngig auf 2 weiteren Wegen: Ausmessen der Reso-
nanzstarke im Sweep und handische Anregung bei Maschinenstillstand (Ausschwingver-

such). Ergebnis im Ausschwingen D = 6,6%, spektral ermittelt nur ca. D = 2%

Tabelle 1: Variation Abstimmfrequenz bei n = 10%

Restschwingstérken bei Variation der Tilgerkennwerte:

21 Hz 23 Hz 25 Hz 27 Hz 29 Hz 32 Hz
51,7 32,9 23,5% (Min.) 29,2 38,9 50,7
Tabelle 2: Variation Abstimmfrequenz bei fab = 26 Hz

Dampfung n 5% 10% 20% 33% 50%
Restschwing. 15% 24% 35% 50% 70%

Die mit 20% gedampfte Version ist u.E. insgesamt die stabilere Losung, die weniger exakt

abgestimmt werden muss und niedrigere Nebenmaxima hat.

5. Schwingungstilger

5.1 Entwicklungsstufen

Die Entwicklung der Tilger erfolgte in 3 Stufen:

> Versuchstilger zum Testen der Baustoffe und elastischen Materialien

» Testtilger fur Montage im Vertikalen und zum Einmessen

»  Tilger fur die Ausfuihrung

Alle 3 Tilgervarianten wurden von imb-dynamik im eigenen Pruflabor gebaut, eingemessen

und getestet.
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Versuchstilger

Bestimmung der stark nicht-linearen Eigen-
schaften der verwendeten Federn und
Dampfer (ca. 30 Varianten und Messun-
gen)

Abstimmung der Verformungsvertraglich-
keit der Materialien

Mehrere Typen von Versuchstilgern

Insbesondere die unerwiinschte und stark temperaturabhéngige Federsteifigkeit des
Elastomerdampfers erfordert eine iterative Vorgehensweise.

Die Federn wurden absichtlich stark nicht-linear in Form von Kegelnoppengummi ausge-
wahlt, damit sich die Federsteifigkeit und damit die Abstimmfrequenz durch Vorspannen des
Tilgers anpassen lasst.

Die Dampfer haben eine Materialdampfung von rund 55%. Sie sind stark abhangig von Ver-
formungsweg, Kriechen, Temperatur. Letzter Punkt ist sehr wichtig, da an der Maschine bei
nahezu 100% Feuchtigkeit die Temperaturen um 35° liegen. Die Tests wurden bei unter-
schiedlichen Temperaturen durchgefiihrt.

Die Abhéngigkeit von der tatséchlichen Einsenkung (und damit Kriechen) des Materials sind
immens. Ebenso die Temperaturabhangigkeit.

Die Anderung der Dampfung infolge einer 1 mm stérkeren Vorspannung kann bis zu Faktor 2
betragen.
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Testtilger

vertikale Montage

Mit vordimensionierter Anzahl und GréRRe an
Elastomerdéampfern und Gummifedern.

Inkl. Abstimmvorrichtung bzw. Einstell-
schrauben zur Anderung der Vorpressung
der elast. Materialien.

statische Lastabtragung der Tilgermasse auf
schubweicher Aufhangung
Standardmaterialien (z.B. U-Profil)

6. Ausfihrung und Messwerte

Fir die Wahl des Montageortes waren einige Punkte zu beriicksichtigen:

> mdglichst hohe Stelle fir Montage im Bereich einer moglichst groRen Amplitude

» ausreichend feste Stelle am SA erforderlich (nicht bzgl. der aufnehmbaren Spannungen,

sondern bzgl. der Steifigkeit der Konstruktion

Zuganglichkeit zu Maschinenteilen

YV V V V V

mgl.
bestandteile ausschlieRen

Zuganglichkeit der Tilger fur Einstellarbeiten

Schutz der Tilger vor Stoff und Feuchtigkeit

Unterkonstruktion der Tilger selbst bis ca. 50 Hz resonanzfrei

eine Schadigung des Papiers bzw. der Maschine durch herabfallende Tilger-

Die Feinabstimmung der Tilger erfolgte unter Simultanmessung an der laufenden Maschine,

die hierfur extra im Sweepbetrieb gefahren wurde.

Es wurden die Varianten a) Tilger relativ hochabgestimmt b) relativ tiefabgestimmt und c)

gemischt eingestellt und gemessen.

Letztlich wurde die gemischte Abstimmung gewabhlt, die eine Schwingungsreduktion

um rund 66% im Sweep (nicht allein in der Problemfrequenz) erzielte.

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. ©
m

mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

160

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

¥3

Bild 7, fertige Tilger am Stoffauflauf der Maschine

[1] imb-dynamik Messungen 2016
[2] Messberichte Fa. Voith 2016

[3] DIN 45669: Messungen von Schwingungsemissionen; Teil 1, Anforderungen an die
Schwingungsmesser, Juni 1995, Teil 2, Messverfahren, Juni 2005
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Schwingungsoptimierung eines Antriebspakets im oberen
Leistungsbereich der Industriegetriebe —
Simulation und Validierung des Gesamtsystems

Dr.-Ing. Konstantin Vélker, Dipl.-Ing. Markus Lutz,
Dr.-Ing. J6rg Hermes, SEW-EURODRIVE GmbH & Co. KG, Bruchsal

Kurzfassung

Bei der Entwicklung eines mehrere Tonnen schweren Antriebspakets ist es sinnvoll, die Eig-
nung konstruktiver Auslegungen wahrend des Entwicklungsprozesses frihzeitig durch Simu-
lationen und Rechnungen zu verifizieren. Insbesondere eine genaue Kenntnis der Anregun-
gen und Resonanzen ist eine wichtige Grundlage fiir Optimierungen. Auf der Basis dieser
Informationen lassen sich Antriebe mit einem MaRnahmenpaket aus den Bereichen Schwin-
gungsanregung, -Ubertragung und -ausbreitung optimieren.

Ziel der vorliegenden Ausarbeitung war es, das Schwingungsniveau eines bestehenden, aus
dem Baukasten abgeleiteten Industrieplanetengetriebes mit Stirnradvorstufe auf einem Fun-
damentrahmen zu optimieren. Dazu wurde der konstruktive Aufbau strukturmechanisch un-
tersucht und gezielt versteift. Die Verzahnung der Vorstufe wurde durch eine Modifikation
aus dem Bereich méglicher Resonanzen verschoben und gleichzeitig der theoretische Anre-
gungspegel reduziert. Mit einem entsprechend modifizierten Antrieb wurden Prifstandsver-
suche im stationaren Betrieb und in Form von Hochlaufen unter Last durchgefiihrt.

Die Ergebnisse wurden in Form eines Abgleichs der Modalanalysen, harmonischen FE-Ana-
lysen und FE-Verformungsanalysen mit den Prifstandsversuchen validiert. Mit Hilfe der
Schwingungsspektren war es moglich, die erzielten Verbesserungen direkt Bauteilen zuzu-
ordnen. Die MalRnahmen ergaben eine deutliche Reduzierung des Schwingungshiveaus.

Abstract

During the development of a heavy duty drive package it is necessary to verify the construc-
tion in an early stage with simulations and calculations. Especially the knowledge of excita-
tions and resonances is an important basis for a vibration optimization. On the basis of this
information it is possible to optimize drive packages in the fields of excitation, transmission
and propagation.

In this work a drive package, consisting of parts of a modular system, should be optimized.
Main part was an industrial planetary gear, including a preliminary helical stage, with a nomi-
nal power of 500 kW on a base frame. First the construction was validated in terms of its
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structure performance and specifically reinforced. The gears of the prestage were modified
and the excitation level reduced. Both variants where tested on a test stand under full load
with constant and variable speed. The results are compared concerning their modal-, har-
monic- and deformation-analysis. Due to the vibration spectrum it was possible to assign the
improvement to structural elements. The modifications resulted in a significant reduction of
the vibration level.

Einfihrung

Die akustischen und schwingungstechnischen Anforderungen an moderne Antriebe werden
immer héher. Bei gleichzeitig steigenden Leistungen und Leistungsdichten sollen die Antrie-
be schwingungsarm ausgefuhrt sein. Ein besonderer Zielkonflikt ergibt sich dabei fur die
Verzahnung, weil die Auslegung auf eine maximale Lebensdauer haufig mit der Optimierung
der Anregung kollidiert. Genaue Kenntnis des Schwingungsverhaltens ist von daher bei An-
trieben im oberen Leistungsbereich von gro3er Bedeutung.

Antriebe mit groRen mechanischen Leistungen werden in der Regel so konzipiert, dass die
Komponenten auf geeigneten Unterkonstruktionen fertig montiert werden. Die Komponenten
selbst sind dabei Serienteile oder zumindest von Serienteilen abgeleitet, wahrend die umge-
benden Teile auf die Bedurfnisse des Kunden hin konstruiert werden. Die Komponenten sind
Industriegetriebe, Elektromotoren, Kupplungen, Bremsen, dazu kommen die speziell dafir
konstruierten Teile wie GetriebefiiBe, Fundamentrahmen oder Schwingen [1]. Damit erwei-
tert sich die Verantwortung der Hersteller bezuglich der akustischen und schwingungstechni-
schen Eigenschaften auf das gesamte Paket. Vorteilhaft ist in diesem Fall, wenn alle Kom-
ponenten aus einem Haus kommen, da man nur so bei akustischen Berechnungen alle rele-
vanten Daten vorliegen hat.

Ausgangssituation

Gegenstand der Untersuchungen dieser Arbeit war ein ca. 11t schweres Antriebspaket
(Bild 1), bestehend aus einem zweistufigen Industrieplanetengetriebe PO92ADR180 mit einer
einstufigen Stirnradvorstufe und einer Gesamtibersetzung von i = 45,7. Bei dem Motor han-
delte es sich um eine Asynchronmaschine mit einer Nennleistung von 500 kW. Der Motor
wurde am Netztrafo mit 2000 min™ und einer Betriebsleistung von 440 kW betrieben. Bezo-
gen auf den Abtrieb des Getriebes ergab sich ein Drehmoment von 192 kNm. Das Planeten-
getriebe in Flanschausfiihrung war auf einem Planetenfull befestigt. Die Stirnradstufe wurde
Uber einen Support auf dem Fundamentrahmen abgestitzt. Ein Fundamentrahmen erreicht
seine maximale Stabilitat in der Regel erst durch die Verspannung mit dem Kundenfunda-
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ment, sollte aber méglichst verwindungssteif ausgefihrt sein. In Bild 1 ist weiterhin das Ko-
ordinatensystem sowie der Messpunkt HSS an der Antriebswelle (High-Speed-Shaft, HSS)
dargestellt. An dieser Stelle wurden die héchsten Schwingwerte und stéarksten Auslenkungen

erwartet.

Bild 1: Antriebspaket in der Ausgangskonstruktion mit seinen Komponenten auf dem Fun-

damentrahmen sowie der charakteristische Messpunkt HSS an der Antriebswelle

Als anregende Frequenzen kommen hauptsachlich die Antriebsdrehzahl und die Zahnein-
griffsfrequenzen in Frage. Die Werte sind in Tabelle 1 aufgefiihrt.
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Tabelle 1: Antriebsfrequenz und Zahneingriffsfrequenzen im Ausgangszustand

Bauteil | Antrieb Stirnrad- | Planeten- | Planeten-
stufe vorstufe endstufe
[Hz] [Hz] [Hz] [Hz]
1. Ordnung 16,67 366,67 214,49 25,16
2. Ordnung 33,33 733,33 428,98 50,32
3. Ordnung 50,00 1100,00 643,47 75,48

Zur Bewertung der Bewegungsformen und Eigenresonanzen wurde der Antrieb mit ANSYS
modelliert. Dabei musste ein Kompromiss aus Detaillierungsgrad und Rechenzeit gefunden
werden. Deshalb wurde der Motor durch ein massives Ersatzmodel dargestellt, das Getriebe
ohne drehende Teile (Verzahnung, Welle) modelliert und die Schweinahte des Fundament-
rahmens sowie des Planetenfu3es und des Supports als durchgéngig geklebt angenommen.
Der Fundamentrahmen wurde an den fiir die Kundenmontage vorgesehenen Schraubstellen
mit einer ideal steifen Umgebung verbunden. Die Einleitung des Betriebsmoments erfolgte
querkraftfrei an der Abtriebswelle. Das Ergebnis der numerischen Modalanalyse ergab zu-
erst eine Vielzahl von moglichen Resonanzfrequenzen. Wichtig war an dieser Stelle die Be-
trachtung der entsprechenden Moden. Besonders kritisch wurde eine Relativbewegung zwi-
schen Planetengetriebe und Stirnradvorstufe eingeschétzt, die in Bild 2 dargestellt ist. Die
zugeordnete Frequenz (228 Hz) lag in der gleichen GroRBenordnung wie die Zahneingriffsfre-
quenz der Planetenvorstufe (215 Hz). Fir die spatere Optimierung war es wichtig, diese Be-
wegungsform weitgehend zu unterbinden oder zu beseitigen.
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Bild 2: FEM-Modell der Ausgangskonstruktion, Schwingungsform mit Relativbewegung
zwischen Stirnradvorstufe und Planetengetriebe bei ca. 220 Hz

Bei den weiteren Bewegungsformen handelte es sich um Bewegungen des gesamten Ge-
triebes im Getriebeful? (Nick- und Schwenkbewegungen). Als Beispiel hierzu ist die Nickbe-
wegung des Getriebes bei 71 Hz in Bild 3 dargestellt. Die Reduzierung der Amplituden die-
ser dieser Bewegungsform war folglich ein Ziel der Optimierung. Geh&useeigenresonanzen

im Planetengetriebe lagen alle deutlich Gber den anregenden Frequenzen.
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Bild 3: FEM-Modell der Ausgangskonstruktion, Schwingungsform mit Nickbewegung des
Getriebes im Getriebeful3.

Optimierungspotenzial ergab sich auch bei der Anbindung zwischen der Stirnradvorstufe und
dem Support. Die Simulation zeigte, dass die Anbindung bezogen auf die Festigkeit richtig
dimensioniert war, aber eine starke Verformung zulieR. Ein weiteres Ziel der Optimierung
war folglich, hier eine andere, steifere Form der Anbindung zu finden.

Optimierung

In einem ersten Schritt wurde der Planetenfuld derart umkonstruiert, dass er das Planetenge-
triebe auch an der eintreibenden Seite abstitzt (Siehe Bild 4). Damit wurden Nick- und
Schwenkbewegungen des Antriebs unterbunden. Die Stirnradvorstufe wiederum wurde di-
rekt an den Planetenful? befestigt, so dass die Bewegungsmdglichkeit zwischen Planetenge-
triebe und Stirnradvorstufe unterbunden wurde. Bei der Simulation des optimierten Antriebs-
pakets wurde dieser Freiheitsgrad nicht mehr festgestellt, so dass die kritische Eigenreso-
nanz bei ca. 220 Hz (Zahneingriffsfrequenz Planetenvorstufe) eliminiert war. Gleichzeitig
entfiel damit der Support, dessen Funktion direkt von dem Planetenful ibernommen wurde.
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Weiterhin wurde der Fundamentrahmen im Bereich des Planetenfues durch zuséatzliche

Rippen verstérkt.

Bild 4: Optimiertes Getriebe mit seinem Fundamentrahmen.

Als zusatzliche Versteifung wurde das Gehause der Stirnradvorstufe von Grauguss auf eine
Stahl-Schweil3-Konstruktion umgestellt. Durch den héheren E-Modul ergab sich somit bei

vorgegebener Belastung eine geringere Verformung.

Die Berechnung des optimierten Antriebspakets wurde anschlieRend um eine harmonische
Analyse erweitert. Eine Modalanalyse liefert lediglich Frequenzen und Formen. Sie kann
keine Aussage daruber liefern, welche Schwingungsamplituden in einem Bauteil auftreten,
d.h. welche der Frequenzen tatsachlich fir den Betrieb ein Risiko darstellen. Bei einer har-
monischen Analyse werden die Ergebnisse der Modalanalyse durch die Zugabe einer Anre-
gung gewichtet. Das Resultat sind komplette Spektren mit eindeutigen Schwingungsamplitu-
den. Die rechnerische Anregung erfolgte durch Einleiten einer Kraft von 100 N an einem Re-
ferenzpunkt und Coupling auf die Struktur des Hohlrades der Planetenvorstufe. Ausgewertet
wurden die Beschleunigungen an verschiedenen Stellen des Planetengetriebes und der
Stirnradvorstufe in 2 Raumrichtungen (vertikal und horizontal, d.h. quer zur Antriebswelle).

Die Summenkurven sind in Bild 5 dargestellt. Die Kurven zeigen eine deutliche Reduzierung
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des Schwingungsniveaus der optimierten Variante im Vergleich zur Ausgangskonstruktion.
Besonders in horizontaler Richtung nahm die Amplitude der kritischen Eigenresonanzfre-

quenz um 60 % ab.

Bild 5: Harmonische Analysen (Schwinggeschwindigkeit Uber der Frequenz) der Antriebs-

pakete vor und nach der Optimierung.

Aufgrund des groBen Aufwands wurde das zentrale Planetengetriebe nicht modifiziert. Daftr
wurde die Stirnradvorstufe neu und damit anregungsarm ausgelegt. Zum einen wurde der
Modul von 9 auf 7 mm heruntergesetzt, also die Anzahl der Z&hne erhoht. Dies fuhrte zu
einer Erhdhung der Zahneingriffsfrequenz von 364 auf 463 Hz bezogen auf eine Antriebs-
drehzahl von 1000 min™ und zu einer héheren Gesamtiiberdeckung. Gleichzeitig nahmen die
Zahnsicherheiten nur leicht ab, ohne sich einem kritischen Bereich zu néhern. Der resultie-
rende theoretische Anregungspegel L, der neuen Verzahnung lag um 6 dB (Lao = 1 N/mm)
unter dem Wert der Standardvariante, wahrend die auf die Zahnbreite bezogene Amplitude
der Zahnsteifigkeit um den Faktor 6 abnahm.

Zusammenfassend betrachtet konnte man nach den rechnerischen Studien des optimierten
Antriebspakets mit einer Reduzierung der Schwingungsanregung und damit auch deutlich

geringeren resultierenden Schwingungen im Vergleich zur Ausgangskonstruktion rechnen.
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Validierung

Beide Varianten wurden auf einem Lastprifstand schwingungstechnisch untersucht und die
Ergebnisse mit den Simulationen und Rechnungen validiert. Der Lastprufstand (Bild 6) arbei-
tet nach dem elektrischen Verspannungsprinzip und kann mit bis zu 500 kW mechanischer
Leistung betrieben werden. Ein 4-stufiges Lastgetriebe reduziert die Drehzahl des Lastmo-
tors und sorgt fir das nétige Drehmoment an der Abtriebswelle des Priflings. Die Verbin-
dung zwischen dem Antriebspaket und dem Lastgetriebe wurde mit einer Gelenkwelle her-
gestellt. Der Motor wurde fiir die Messung der Schwingungen am Betriebspunkt
(Nantrien = 1000 min™, P = 440 kW) am Trafo betrieben. Um Resonanzerscheinungen bei an-
deren Drehzahlzahlen im Hochlauf zu erfassen, wurde der Antrieb anschlieRend auf Um-
richterbetrieb umgebaut und wegen der geringeren Umrichterleistung bei maximal 250 kW im
Drehzahlbereich zwischen 200 und 1200 min™ betrieben.

Bild 6: Prufstandsaufbau mit dem optimierten Antriebspakt

Zuerst wurden die Verformungen des Antriebspaktes im stationaren Betriebspunkt unter Last
ausgewertet. Mit Wegmesstastern wurde die Verschiebung an der Antriebswelle der Stirn-
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radvorstufe und am Flansch des GetriebefuBes relativ zum steifen Aufspannfeld erfasst. Da-
bei ergab sich flr die optimierte Variante eine deutliche Reduzierung gegeniber der Aus-
gangskonstruktion. In Bild 7 ist die Verbesserung der Verformungen im Vergleich vor und
nach der Optimierung dargestellt. Die VersteifungsmaRnahmen resultierten in bis zu 75 %

geringeren Verformungen der optimierten Variante an der Antriebswelle der Stirnradvorstufe.

Bild 7: Prozentuale Verbesserung der Auslenkungen nach der Optimierung.

Schwingungsmessungen im Betrieb (Bild 8) ergaben fiir das optimierte Antriebspaket an der
Antriebswelle der Stirnradvorstufe im Vergleich zur Ausgangskonstruktion eine deutliche
Abnahme der Schwinggeschwindigkeit. Der stérkste Rickgang um 71% wurde in axialer
Richtung verzeichnet, aber auch in vertikaler (-34%) und horizontaler Richtung (-28%) waren

die MaRnahmen erfolgreich.

Ausgangs- Optimierte
konstruktion Konstruktion
Schwinggeschwindigkeit an der Vertikal 100 66
Antriebswelle im Verhéaltnis zur Horizontal 100 72
Ausgangskonstruktion [%0] Axial 100 29

Bild 8: Relative Schwinggeschwindigkeit am Betriebspunkt im Vergleich zwischen der Aus-
gangskonstruktion und der optimierten Variante

Hochlaufe zwischen 200 und 1200 min™ und halbem Drehmoment ergaben bei der optimier-

ten Variante keine ausgepréagten Resonanzbéander.
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Zuletzt wurde anhand der Schwingungsspektren verifiziert, welche schwingungstechnischen
MaRnahmen zu dem tatséchlichen Rickgang der Schwingungen fiihrten. Der Messpunkt lag
weiterhin antriebsseitig an der Stirnradstufe (HSS). In Bild 9 sind die Ergebnisse in vertikaler

und horizontaler Messrichtung dargestellt.

Bild 9: Normierte Schwingungsspektren am Betriebspunkt vor und nach der Optimierung bei

vertikaler und horizontaler Messrichtung.

Der starkste Ruckgang wurde bei der Zahneingriffsfrequenz der Stirnradvorstufe verzeichnet,
deren Amplitude um bis zu 80% zuriickging. Dies war eindeutig auf die geringere Anregung
aus der neuen Verzahnung zuriickzufuhren. Bei der Zahneingriffsfrequenz der Planetenvor-
stufe nahm die Amplitude in vertikaler Richtung deutlich ab, wahrend der Trend in horizonta-
ler Richtung nicht so eindeutig war. Im energetischen Mittel nahmen aber auch hier die
Amplituden ab. Gleiches galt fur die Zahneingriffsfrequenz der Planetenendstufe. Die

Schwingungen aus der Antriebsfrequenz nahmen teilweise deutlich ab, was in der steiferen
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Struktur und damit auch besseren Positionierung der Teile zueinander im Betrieb begriindet
liegt.

Zusammenfassung

Ziel der vorgestellten Arbeit war, ein schweres Antriebspaket mit groRer Gbertragener Leis-
tung schwingungstechnisch zu optimieren. Um die Anzahl der kostenintensiven Tests so
gering wie moglich zu halten, wurde die Aufgabe zuerst rechnerisch bearbeitet. Basisunter-
suchung war eine Modalanalyse mit der Finite-Elemente-Methode, bei deren Modelbildung
drehende Teile vernachlassigt bzw. z. T. durch Vollkérper ersetzt wurden und das gesamte
Antriebspaket an den realen Schraubpunkten ideal steif an die Umgebung angebunden wur-
de. Fur dieses Model wurden Eigenfrequenzen und Eigenschwingformen errechnet. Die
Formen zeigten eine weiche Anbindung zwischen dem Planetengetriebe und der Stirnrad-
vorstufe sowie Nick- und Wank-Bewegungen des gesamten Aufbaus. Aus diesen Ergebnis-
sen wurden MaRnahmen zur Versteifung des Aufbaus konstruktiv abgeleitet und simulativ
Uberprift. Der quantitative Vergleich der Varianten fand mittels einer harmonischen Analyse
statt. Dabei wurden die Amplituden der Schwingungsantworten der Ausgangsvariante und
der optimierten Variante gegeniber gestellt und eine deutliche Reduzierung der Schwin-
gungsamplituden nachgewiesen. Im néchsten Schritt wurde das tatséchliche Schwingungs-
niveau in einem Prifstandsversuch quantitativ erfasst und damit die qualitativen Verande-
rungen aus der Simulation experimentell validiert. Die Priifergebnisse bestatigten die Simula-
tionsdaten und die vorhergesagte schwingungstechnische Verbesserung des Systemverhal-
tens. Durch eine Frequenzanalyse der Schwingungsspektren lief? sich die Verbesserung des
Schwingungsverhaltens einzelnen Bauteilen zuordnen.

Die Untersuchungen zeigten den Vorteil des Einsatzes von Simulationswerkzeugen fur eine
zielgerichtete und kostengunstige Optimierung innerhalb des Entwicklungsprozesses. Spezi-
ell bei der Optimierung von schweren Antrieben mit groer mechanischer Leistung lasst sich
die Anzahl der kosten- und zeitintensiven schwingungstechnischen Versuche deutlich redu-
zieren und auf das fiir eine Verifikation nétige Mal? beschrénken.

Literatur
[1] Volker, K.; Mlller, M.; Kerti, D.: Numerical and experimental modal analysis of a drive
package. International Conference on Gears. VDI-Bericht 2199.2 (2013) S. 1421-1424
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Advanced Online Condition Monitoring and Diagnostics
support Operational and Maintenance Decisions in an Off-
shore Gas Compression and Export System Unit

Dipl.-Ing. Thorsten Bickmann,
GE Oil & Gas - Digital Solutions — Bently Nevada, Frankfurt/Main

Summary

Two 3-stage reciprocating compressors are operated on an offshore platform which are in
service of the Gas Compression and Export System unit.

Essential information to evaluate the condition of the reciprocating compressor are a base for
operation decisions, therefore an online condition monitoring system for reciprocating com-
pressors was installed to increase the reliability and safety protection for their compressors.
This paper presents several case studies about malfunctions like a broken rod, loose cross-
head shoes and misalignment, as well as lessons learned which helped to reduce outage
time and costs.

1. Reciprocating Compressor Health Monitoring
The Gas Export Compressor is an electrically-driven, 3-stage, 4-cylinder reciprocating com-
pressor which raises the pressure of gas from 5 barg to 187 barg.

The reciprocating compressor is monitored by an online condition monitoring system. With
the goal to establish a condition based maintenance strategy, a detailed knowledge of the
machines’ behavior is essential. Vibration measurements at each crosshead slide and at
frame, in combination with dynamic indicated pressures and rod position are constantly col-
lected and analyzed with hard- and software thresholds. The online condition monitoring sys-
tem synchronizes the vibration signals with crankshaft rotation to associate vibration peaks to
the piston position along the stroke. This provides machinery protection and detailed infor-

mation of machine condition.
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Crosshead Acceleration: The mechanical safety of each throw is monitored by accelerome-
ters, which are mounted on the top of each crosshead slide. Placing accelerometers over
each crosshead slide provides the best method to detect machinery problems due to impact-
type events. Acceleration spikes in the waveform refer to the response of impulse events,
occurring during normal operation. As parts wear over time, the mechanical clearances in-
crease. The extra clearance gives the parts more distance to gain velocity and the impacts
between the components become more energetic. As examples, such impacts can occur
between the crosshead and its guide, as the babbitt of the crosshead shoes slowly erode.
Loose rod nuts or bolts, worn pins as well as liquid ingestion can be detected in early stages
of development. The mechanical impacts produce a high frequency structural vibration,

which is characterized by a high amplitude peak, followed by a “ring down”.

Frame Velocity: Two Frame velocity transducers on the side of the frame monitor the re-
sponse of the system to the main forces and moments that are occurring on the balanced-
opposed compressors. If used for machinery protection, these velocity measurements pro-
vide additional safety monitoring capabilities. Frame velocity measurements monitor malfunc-
tions such as imbalance due to unusual pressure differential or inertial unbalance, looseness
in the foundation attachment (such as deteriorating grout or shims) and high moments
caused by excessive rod load.

However installing frame vibration transducers only may be insufficient, as the increase in
frame vibration due to incipient failures developing at the running gear or cylinder assembly
will be small and typically covered by the larger vibration contribution due to machine move-
ment. By the time the malfunction has been detected by the frame velocity transducer and

the compressor shut down, major secondary damage may have already occurred. [1]

Cylinder Pressure and Forces Monitoring: The single most effective way of determining
the overall health of a reciprocating gas compressor is by examining the cylinder pressure
profile. Online access to the internal pressure for each compressor cylinder enables continu-
ous monitoring of cylinder pressures, compression ratios, peak rod loads, and rod reversal.
This provides valuable information on the condition of suction valves, discharge valves, pis-
ton rings, packing glands, and crosshead pin. In addition, the functionality of capacity control
devices, such as unloaders, clearance pockets and stepless control systems can be ana-
lyzed.

From the diagnostic standpoint, the dynamic cylinder pressure measurement provides great
value. The ability to correlate events in the crosshead acceleration waveform with events in
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the pressure, rod load curve and crosshead
vertical force plots is essential. This enables
to make precise maintenance decisions, to
exchange the failed parts, only.

The left figure displays the overlay of the
filtered (3-2000 Hz) crosshead acceleration
signal with impulse events caused by a
loose piston. In addition, the rod loads over
one revolution are presented. At the point

Fig. 1: Crosshead acceleration overlaid with A the gas load (blue line in the rod load
rod loads ses and vice versa at point B. The significant

impulses of the crosshead acceleration occur exactly at these points.

For most reciprocating compressors, the mass of the piston is much smaller than the total
reciprocating mass. If the piston to piston rod bolted joint relaxes, the piston will begin to
slide on the rod. Since the inertia of the piston is small, the impacts between the piston and
rod occur near the gas reversal points.

2. Vertical Crosshead Force

As the crankshaft turns, the combined rod load (inertia- and gas load) at the crosshead pin
varies. As a result, the forces acting at the crosshead can be calculated directly by the moni-
toring system using the cylinder pressures and geometrics of the reciprocating components.
The crosshead transmits the axial acting pressure loads to the piston through the piston rod
and absorbs the dynamic forces produced in a direction perpendicular to the horizontal axis
of the motion.

The figure below shows a force reaction diagram with summation of all of the forces that are
acting on the crosshead pin.

Forcesare summed at crasshead pin

Fcr = Connecting Rod Force
Fr = Rod Load Force
Fey = Vertical Force

Fig. 2: Balance of forces acting on the crosshead pin
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Throughout the piston’s stroke, the horizontal component of the connecting rod force (FCR )
balances out the Rod Load Force (FRL) generated at the piston rod. With respect to crank-
shaft rotation, the vertical force (FCY) applied to the crosshead pin is affected.

Except for the dead center positions, the acting forces at the connecting rod include a hori-
zontal force and a vertical force, which is in downward or upward direction. When crank an-
gle is 0 or 180 degrees, the connecting rod is directly in line with the cylinder bore, and it is
incapable of imparting vertical forces to the crosshead. At these crank angles, the vertical
force on the crosshead will be zero regardless of the combined rod load. At all other crank
angles, the loaded connecting rod passes a vertical force component to the crosshead pin.
Thus, the crosshead moves periodically against the inner surface of the crosshead’s lower
and upper guide which introduces consequently impact-induced vibration, which is one of the
sources of vibration in reciprocating compressors.

At balanced opposed vertical compressors, in the case of the left crosshead (which is being
pulled downward by its connecting rod), the weight of the crosshead adds to the downward
vertical load component. For the right crosshead (which is being pulled upward by its con-
necting rod), the weight of the crosshead is subtracted from the vertical load component. .
However, for a small time period in either case, the force does act opposite of the expected

direction.[1]

3. Rod Position Monitoring

Horizontal and vertical proximity probes, mounted in an orthogonal arrangement, observe the
piston rod movement. Continuous monitoring over time measures the rider band wear. But in
addition, the peak to peak displacement along the piston stroke allows conclusions to the
condition of the rod.

In the figure below, the three rod position plots (orange, blue, red) illustrate three different
stages of a machine’s condition. The yellow & red dashed arcs represent estimated alarm
thresholds (alert & danger, respectively) from the bore clearance extrapolated back to the
measurement plane. If the piston rod shifts more than 60 mils / 1520 um from the geometric
center in any direction, then an alert condition would be raised to prevent actual piston to

cylinder liner contact.
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Fig. 3: Example for Rod Position
Monitoring displaying the rod posi-
tion in three different stages of

machine’s health

The orange trace shows the pis-

ton rod motion in refer-
ence/baseline conditions with new
rider bands. The low amplitude
and proximity of the piston rod
centerline to the geometric center-
line indicates that the throw is

running smoothly with low peak-

peak displacement and Position Magnitude values. The blue trace shows the rod position at

a later time as the condition progresses. The peak-peak displacement has increased slightly;

however, the Position Magnitude is much larger and more significant. And finally, when the

machine is in an alarm condition (red sample), the peak-peak is much larger along with the

rod position clearly indicating an alert condition. In this state there is greater potential for con-

tact with the cylinder wall; however, it should be noted, that the equivalent vertical displace-

ment reading is still indicating much less than the alarm value. This example shows the ben-

efit of the horizontal transducer for a fully 2 dimensional measurement. [2]
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4. Cases - Condition Monitoring helps to define precise maintenance decisions

4.1 Case: Broken Rod at Throw 2, 1st stage

On July 25th the Machinery Protection System tripped the reciprocating compressor due to
high frame velocity vibration. The trend showed a sudden increase from 3 mm/s RMS to
above 40 mm/s. The accelerometer, mounted above the crosshead slide at throw 2, 1st
stage displayed the same symptoms of rapid vibration increase. Also observed in the preced-

ing minutes to trip was an indicated fall in throw 2 rod position.

Fig. 4: Trend of the two frame velocity measurements on 25 Jul 2015

Following the machine stop, the throw 2 covers were removed for internal inspection by the
mechanical team and the compressor was barred over. It was reported that nothing unusual
was observed in the course of these activities and that next a restart of the compressor
should commence. However, based on the initial data review, it was considered that prior to
attempting a machine start a more detailed analysis of the diagnostics should be performed
to fully understand the shutdown characteristics.

The following crank angle based vibration plots illustrate the sequence of events of the 1st
stage, Throw 2 at K-4760 A on July 25th.

Two minutes before the failure, the crosshead acceleration waveform (upper right plot)
shows no indication of a developing failure. The piston rod peak to peak movement of 500
um (lower right plot) indicates a typical movement. The cylinder pressures (lower left plot)

and the calculated gas- inertial- and combined forces (upper left plot) are normal.
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Forces Crosshead acceleration

Piston Rod movement: pp ~ 500 pm
Dynamic Pressures: normal

Fig. 5: 25 Jul 2015 17:38:36 h — normal behavior

4 Seconds before the rod breaks, the crosshead vibration signature changes slightly, but
peak to peak movement at the piston rod increases up to 1300 um. It seems that the rod is
already cracked, because the highest peak to peak movement occurs in the area of the rod

load reversals.

Forces Crosshead acceleration slightly changes

Dynamic Pressures: normal
Piston Rod movement: pp ~ 1300 pm

Fig. 6: 25 Jul 2015 17:40:41 h — 4 seconds before the rod breaks. Crosshead vibration sig-
nature changes slightly, but peak to peak movement at the piston rod increases up to 1300

um.
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Crosshead acceleration

A
Forces

Piston is disconnected, no A

pressures are built up

Piston Rod movement

A
A

Fig. 7: 25 Jul 2015 17:40:45 h — Rod is disconnected.

The figure above represents a revolution, where the rod is already broken. When the recipro-
cating components travel from the Bottom Dead Center (180° crank angle) in direction to the
Top Dead Center (0° / 360° crank angle), they hit the disconnected piston at point A and
pushed it towards Top Dead Center. Due to the acceleration of the piston, the head end cyl-
inder pressure increases. The collision of the disconnected rod and disconnected piston is
also visible in the high amplitude of the crosshead acceleration at point A (plot upper right).

The detailed analysis of the reciprocating diagnostics provided the foundation for a decision
not to attempt a restart of the compressor and to instead mobilize materials and field engi-

neers offshore for replacement of a sheared piston rod at cylinder 2.

Fig. 8: After the suction valve was re-

£

moved, the disconnected rod became

visible

Lessons learned from this failure: dur-
ing the course of the event investiga-
tion and data analysis a number of pa-
rameters were identified with the poten-
tial for providing early warnings as to

the presence of a machine operating

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017 181

environment that could instigate a propagation of mechanical defects. In addition, a further
layer of shutdown protection limits, to prevent significant secondary damage during failure
occurrences, were defined. This enhanced machinery protection consisted of peak to peak
displacement of the rod movement with Alert level at 750 pm peak to peak and 900 pm peak
to peak for Danger and crosshead acceleration boundaries which were included into the trip
logic.

From the Root Cause Analysis investigation it was highlighted that five days prior to failure,
the 1st stage suction pressure upstream (red trend line in figure below) of the compressor
started to become more erratic and that this was initiated by a gas scrubber pressure spike.
Subsequently the gas scrubber behavior became erratic and the export compressor suction
pressure started to increase in range. The cause of this was narrowed down to the gas recy-

cle valve controlling irregularly.

Fig. 9: Trend of erratic suction
pressure before the failure

Reviewing the liquid carryover
potential at the time, the levels
in the vessels hadn't been any
higher than normal. Deducing

from all the associated data
and information; fluctuating pressures and therefore changing in the compression ratio could
have led to component stress and ultimately to the rod failure.

4.2 When machines stop — problems start

After the verification of the broken piston rod on line 2 and further assessment by the OEM
field service engineers; to enable a rapid turnaround restoration to get the machine back to
an operational ready state, a repair was progressed utilizing materials from the B machine.
The plan was to undertake a more extensive refurbishment during the planned 12,000 hour
service in November. A successful post repair start of the compressor was initiated on the
17th of August.
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Fig. 10: Overall vibration level of all four crosshead accelerometers after the repair

An assessment of the compressor in operation highlighted a higher than expected Throw 2
crosshead acceleration value, exactly the throw with the disconnected piston rod. The vibra-
tion level was three times higher when evaluated against the usual level and in comparison
to the other throws. This prompted further analysis and investigation. The cause for the high
crosshead acceleration became visible in the crank angle domain. A large impulse with an
amplitude of 6g°s (Band pass-filtered: 3-2000 Hz) occurred at around 310° crank angle at the
cursor position followed by a second impulse at 110° crank angle (Figure below, upper right

plot). In addition, the piston rod moved slightly during these events (lower right plot).

Fig. 11: Crank angle based plots after the exchange of the broken rod
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To determine the nature and severity of an impulse/impact event from a crosshead accelera-
tion signal waveform, the most appropriate analytic methodology is based on signal timing.

The synchronization of the vibration signal with crankshaft rotation did not associate vibration
peaks to gas load or combined rod load reversal positions along the stroke (upper left plot).
Thus, a loose piston to rod or crosshead to rod connection could be excluded.

As introduced in the chapter “Vertical Crosshead Force”, the secondary motion of the cross-
head occurs across the clearance between crosshead and crosshead guides. If this vertical
force is in upward direction and exceeds the weight of the crosshead, the crosshead will
physically lift off the lower guide and be pressed against the upper guide. After reaching the
maximum vertical force, the crosshead will drop down and continue travelling on the bottom
guide. The overlay of crosshead vibration, piston rod position and vertical force showed that
the impact-induced vibrations were related to these areas where the crosshead moves peri-
odically against the inner surface of the crosshead’s upper and lower guide. In addition, the
dynamic rod position displays unusual movement in these areas. Based on this it was rec-
ommended to keep monitoring for any deterioration and to check the crosshead shoe to
guide clearance at the next planned service.
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Fig. 12: Overlaying of the vertical force (bottom left) with crosshead vibration and rod position
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Due to the production critical function of the gas compressor and the extensive real time di-
agnostics and monitoring capability at the disposal of diagnostics engineers, it was decided
to modify the surveillance attributes and introduce additional crosshead vibration into the trip
logic of the machinery protection system. This allowed continued operation of the compres-
sor with added confidence that if the fault deteriorated the unit could be shut down safely

without incurring additional damage.

One week later, instability of the crosshead vibration started and resulted in the monitoring
channel blipping into the new alert level of 7.5 g's. The decision was made to stop the ma-
chine for the planned overhaul. As the connections between the crosshead/rod and
rod/piston were confirmed to be tight, the technicians inspected the crosshead assembly also
and found the following issues: When the crosshead was removed, wear was found on the
body due to contact with the con rod small end bush. The small end bushing was verified and
the dimensions found to be ok, but the bushing was not centered on the connecting rod and
was in fact flat on the pump side and out on the motor side. The bottom crosshead shoe was
found to be slightly loose from the crosshead body. The lock plate was open. Findings high-
lighted that the crosshead was working with reduced clearances because of the bottom shoe
being slightly loose. This was as a consequence of the small end bush not being fully cen-
tered, initiating a state of no axial clearance and friction within the crosshead body surfaces.
The abnormalities were rectified and the machine was put back in service. The resultant
crosshead vibration level of 2 g’s pk was normal and three times lower than before. Condi-
tion monitoring had enabled swift location of the defect and ensured reduced downtime.

5. Conclusion

Machinery protection and condition monitoring system data can provide supplementary func-
tionality and vital information when running on the edge of an equipment’s working envelope.
Having the authority of extensive real time reciprocating diagnostics and the facility for con-
tinuous trending and modeling ; this opens up additional opportunities for machine operation
under extenuating circumstances. The augmented capability derived ensures prompt and
expedient diagnosis of abnormalities and confidence in running with these defects whilst min-

imizing and mitigating the associated threats.
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Computergestutzte Erfassung der schwingungsinduzierten
Rissbildung an Kraftwerkskomponenten

Untersuchung eines Schaufelverlustes in einem Saugzuggeblase

Computer aided assessment of vibration induced cracking
of power plant components

Investigation of a blade loss in a draft fan

Dipl.-Ing. (FH) Alex Karpunow, M.Sc. Jan Wasseveld,
Dr.-Ing. Albert Bagaviev,
TOV Rheinland Werkstoffpriifung GmbH, Kéln

Kurzfassung
Der Beitrag zeigt ein Beispiel einer sog. Root-Cause-Analyse zur Schadensklarung eines
Schaufelabrisses in einem Saugzuggeblédse mittels Modellierung und Simulation.

Abstract
The article shows an example of a so-called root cause analysis for damage assessment of a

blade loss event in a draft fan by means of modelling and simulation.

1. Einfihrung

Ein Saugzuggebléase wird im Allgemeinen fir das Absaugen der bei der Verbrennung der
Kohle entstehenden Rauchgase aus dem Kessel eingesetzt. Das Saugzuggeblase stellt eine
Stromungsarbeitsmaschinemaschine dar und besteht daher aus einem Laufzeug und statio-
narem Gehduse. Dabei kann die Laufzeug-Drehzahl mehrere hundert Umdrehungen pro
Minute erreichen.

In einem Braunkohlekraftwerk wurde ein Saugzuggebléase durch den Abriss einer Laufschau-
fel (Ein Bestandteil des Laufzeugs) schwer beschadigt. Die losgeléste Schaufel hat die ge-
samte Beschaufelung der Stufe in Mitleidenschaft gezogen. Bei dem betroffenen Geblase
handelt es sich um einen zweistufigen Axialventilator mit Schaufelverstellung. Die Lauf-
schaufel ist mittels Flanschverbindung auf einem Holm montiert der tber Trag- und Fih-
rungslager mit dem Rad verbunden ist. Die Zugkraft der Schaufel wird Uber den Holm auf
das Traglager mittels eines Gewindes Ubertragen. Die Stellung der Schaufel wird bei Bedarf
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durch Drehung des Holmes tber einen mit hydraulischer Stelleinrichtung verbundenen Ver-
stellhebel geéndert. Daruber hinaus tragt der Holm das Ausgleichsgewicht, hierbei ist die
Verbindung durch eine Passfeder realisiert.

Die Begutachtung der beschadigten Maschine ergab, dass das Loslosen der Schaufel auf
ein Versagen des Holmes zuriickgefiihrt werden kann. Der Bruch im Holm ging vom Uber-
gang der Stirn der Passfedernut der Holm-Ausgleichsgewicht-Verbindung aus. Die Bruchfla-
che verlauft senkrecht zur Achse des Holmes und der Richtung der Hauptlast die aus Flieh-
kraft der Schaufel resultiert. Die makrofraktografische Untersuchung der Bruchflache ergab,
dass es sich um einen Schwingbruch mit anschlieRendem Restgewaltbruch handelt.

Der Schaden ereignete sich nach einer durchlaufenen Betriebszeit von mehreren Zehntau-
send Betriebsstunden und unter einhundert Start-Stopp-Zyklen. Weltweit sind &hnliche
Schaden ausgeldst durch Holmbruch im Gewinde in Geblasen verschiedener Hersteller be-
kannt. Deshalb wird in der Vorliegenden Analyse auch das Gewinde untersucht.

2. Schadenshypothesen

Im Rahmen der darauffolgenden Schadensanalyse (sog. Root-Cause-Analyse) wurden meh-
rere Schadenshypothesen aufgestellt. Unter anderem wurde hierbei zuerst eine einmalige
Uberlastung des Holmes durch statische Krafte wie z. B. erhéhte Fliehkraft bei Uberdrehzahl
oder durch erhdhte Biegebeanspruchung des Holmes aus Druckkraften bei einer erhéhten
Fordermenge unterstellt. Durch FEM (Finite Elemente Methode)-Simulationen verschiedener
Betriebszustande konnten diese Schadenshypothesen, Ubereinstimmend mit dem Befund
der Bruchflachenuntersuchung, widerlegt werden.

Die Schadenshypothese welche einen Materialfehler bzw. einen minderwertigen Werkstoff
als die Ursache unterstellt konnte auf Grundlage der Versuchsergebnisse zu mechanisch-
technologischen Eigenschaften sowie metallographischen Untersuchungen der Bruchflachen
verworfen werden.

Als weitere Schadenshypothese fiir die beiden Schaden wurde eine erzwungene Schwin-
gung der Beschaufelung infolge einer Anregung im stationéren Betrieb als Schadensursache
unterstellt. Es sollte Uberpriift werden unter welchen Bedingungen die Schwingung als Ursa-
che fur den Holmbruch physikalisch adaquat ware.

Durch die nachfolgend beschriebenen Untersuchungen soll diese Hypothese geprift werden.
Um die Eigenfrequenzen des Laufzeugs zu berechnen, sowie die quantitative Ermittlung der
Schwingungsbeanspruchung des Holmes durchzufiihren wurde eine FEM—Modellierung und

-Simulation des Saugzuggeblaserotors durchgefihrt.
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3. CAD- und FEM-Modellierung

Um die Geometire des Laufzeugs der computergestiitzten Analyse zuganglich zu machen
wurde die Geometrie der Schaufel, des Holms und des Ausgleichgewichtes durch einen
3D-Laserscan digitalisiert. Mit dem CAD(Computer Aided Design)-Programm CATIA V5 [1]
wurden aus den sog. ,Punktewolken” (Ergebnis eines Laserscans) die Geometrien der Bau-
teile in Form von dreidimensionalen CAD-Modellen zuruickgefuhrt. AnschlieBend wurde das
FEM-Modell des Rotors unter Verwendung der FEM-Software ABAQUS [2] erstellt. Das Mo-
dell ist im Bild 1 dargestellt.

Zum Zwecke der Vereinfachung der rechnerischen Erfassung wird die Beanspruchung als
Kombination bestehend aus einer ruhenden (stationdren) und der wechselnden Beanspru-
chungsart betrachtet. Zur ruhenden Art gehért die Beanspruchung durch Fliehkraft. Die
wechselnde Beanspruchung resultiert aus erzwungenen Schwingungen der Struktur.

Bild 1: FEM-Modell des Saugzuggebléserotors

4. Statische Analyse

Durch die Simulation einer statischen Fliehkraftbelastung wurde die Beanspruchung der Ro-
torkomponenten im stationéren Betrieb ermittelt.

Weil bei einigen Schaden der Holmbruch von einem Gewindegang ausging wurde die statio-
néare Beanspruchung der Gewindegénge detailliert untersucht. Dafir wurde ein separates
zweidimensionales axialsymmetrisches Modell des Holmes mit Gewinde sowie des Tragla-
gers erstellt. Aus den Ergebnissen erkennt man, dass im ersten Gang des Gewindes eine,
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im Vergleich zu den anderen Gewindegéangen, qualitativ hohere Spannungskonzentration
vorhanden ist. Zusammenfassend kann man festhalten, dass der Bereich im Kerbgrund des
ersten Gewindegangs einer hohen statischen Beanspruchung unterliegt und lokal zur leich-

ten Plastifizierung fuhrt.

5. Eigenfrequenzanalyse

Die dynamische Studie eines linearen Problems wird in ABAQUS grundsétzlich unter Ver-
wendung der Eigenmoden des Systems als Basis zur Berechnung der Strukturantwort auf
Anregung durchgefiihrt. In diesem Fall missen die benétigten Eigenmoden und Eigenfre-
qguenzen zuerst in einem Eigenfrequenzanalyseschritt berechnet werden.

Das dynamische Verhalten des Laufzeugs wurde untersucht durch die Berechnung der
drehzahlabhangigen Eigenformen bis zu einer maximalen Eigenfrequenz von 150 Hz mit
anschlieRender dynamischer Modalanalyse mit einer unterstellten Krafterregung die in Ab-
schnitt 6 beschrieben wird.

Die Ergebnisse der Eigenfrequenzanalyse sind in einem Campbelldiagramm in Bild 2 zu-
sammengefasst. Das Campbelldiagramm zeigt, dass einige der Eigenfrequenzen bei Be-
triebsdrehzahl in der Nahe der sogenannten Resonanzpunkte liegen. Aus diesen Griinden ist
eine erhdhte schwingende Beanspruchung aufgrund einer Resonanz wahrscheinlich.

Die Eigenfrequenzanalyse ergab Hinweise die fir die formulierte Schadenshypothese spre-
chen. Die Frequenzen einiger Eigenformen dieser Maschine liegen nicht ausreichend weit
von den Vielfachen (n-fachen) der Betriebsfrequenz und kdnnen deshalb, unter Umstanden,
im Betrieb angeregt werden was zu einer schwingenden Beanspruchung des Holmes fiihrt.
Eine weiterfihrende dynamische Modalanalyse soll die Spannungsamplituden infolge der
Erregung aus Rotation der Welle quantitativ bewerten.
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Frequenz [Hz
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Drehzahl [1/min]

Betriebsdrehzahl

O  Zuvermeidende Resonanzpunkte

Bild 2: Campbelldiagramm fur den analysierten Saugzuggeblaserotor

6. Dynamische Modalanalyse

Die formulierte Schadenshypothese unterstellt eine erzwungene Schwingung der Beschaufe-
lung. Als Quelle der Erregung wird eine Kraftanregung aus Durchbiegung des Rotors auf-
grund des Eigengewichtes kombiniert mit der Rotation bei Betriebsdrehzahl angenommen.
Jegliche Unwucht des Rotors, hier nicht beriicksichtigt, wirde die Krafterregungsamplitude
noch weiter vergrof3ern.

Die Anregung wurde durch eine harmonische Erregung mit konstanter Amplitude modelliert.
Die dynamische Last besteht aus einem Beschleunigungsvektor mit einer Amplitude die
gleich der Erdbeschleunigung ist und der Erregungsfrequenz die der Drehfrequenz der Welle
entspricht.

Das Ergebnis zeigt im Bereich der vorderen Gewindegénge und des Gewindeauslaufes eine

oszillierende Spannungskonzentration unter der dynamischen Belastung.
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Das Ergebnis der Berechnung belegt, dass am Stirnauslauf der Passfedernut im stationéren
Betrieb eine hochfrequente stoRartige Belastung entsteht. Im Allgemeinen sind Passfeder-
verbindungen fiir die Ubertragung wechselnder Lasten nicht geeignet [3].

Die Ergebnisse der dynamischen Analyse lassen sich qualitativ mit der Aussage zusammen-
fassen, dass die befundenen Rissinitiierungsstellen rechnerisch einer hohen dynamischen
Beanspruchung unterliegen.

Bild 3 zeigt exemplarisch ein Smith Diagramm fur den Holmwerkstoff mit eingetragener Be-
anspruchung im Kerbgrund des Gewindeganges. Die Gegeniberstellung zeigt, dass
Kerbgrund lokal hinsichtlich der rechnerisch ermittelten Beanspruchung nicht dauerfest ist.

Bild 3: Smith-Diagramm fir den Gewindekerbgrund

7. Zusammenfassung

Die Schadenshypothese einer erzwungenen Schwingung der Beschaufelung eines Saug-
zuggeblases infolge einer Anregung im stationaren Betrieb konnte durch numerische Simula-
tionen bestatigt werden. Die Ergebnisse dieser rechnerischen Ursachenanalyse belegen
Ubereinstimmend mit dem Befund den Schwingbruch des Bauteils.

Die Hypothesen die eine einmalige Uberlastung des Holmes durch statische Krafte unter-
stellten konnten durch rechnerische Simulationen ausgeschlossen werden. Die Hypothese,
die einen Materialfehler bzw. einen minderwertigen Werkstoff als Schadensursache formu-
liert konnte auf Grundlage der Ergebnisse mechanischer Materialtests und metallographi-
schen Untersuchungen verworfen werden.

Die Eigenfrequenzanalyse zeigte, dass einige Eigenfrequenzen der Maschine nicht ausrei-
chend weit von den Vielfachen (n-fachen) der Betriebsfrequenz liegen und deshalb, unter
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Umsténden, im Betrieb angeregt werden konnten. Aus diesem Grund ist eine erhohte
schwingende Beanspruchung der Beschaufelung wahrscheinlich.

Die Tatsache, dass nur ein Holm der Stufe versagt hat kann dadurch erklart werden, dass
jede Schaufel auf Grund von Fertigungstoleranzen und manuellen durchgefuhrter Montage
eine individuelle Eigenfrequenz besitzt, welche in einem ungunstigen Fall nédher an der Re-
sonanzfrequenz liegen kann und die betroffene Schaufel dadurch einer gréRerer Anregung
unterworfen wére.

Manche bekannte Schaden zeigten die Rissinitiierung im Kerbgrund des ersten Gewinde-
ganges. Die gezeigten rechnerischen Analysen ergaben generell hohere lokale statische und
dynamische Beanspruchung, eine Gegeniberdarstellung der Beanspruchung mit Werkstoff-
kennwerten im Dauerfestigkeitsdiagramm zeigte den groRen Einfluss der konstruktiven Aus-
fuhrung. Eine weitere anféllige Stelle fir die Rissinitiierung stellt der Auslauf der Nutstirn dar.
Die vorliegenden Simulationsergebnisse belegen eine hochfrequente stoRRartige Kontakt-
druckbeanspruchung dieser Stelle im stationdren Betrieb. Fur diese Beanspruchungsart sind
Passfederverbindungen im Allgemeinen nicht geeignet, und sind fur Schwingungsverschlei3
der Wellenseite der Verbindung verantwortlich [3]. Zusammenfassend lasst sich festhalten,
dass mit Hilfe der modernen Modellierungs- und Simulationswerkzeugen die eventuell vor-
handenen ,Schwachstellen” der konstruktiven Dimensionierung und Auslegung durch Varia-
tionsrechnungen (sog. Sensitivitdtsanalyse) erfassen lassen und somit kann dies zur Ver-
besserung/Optimierung des bestehendes Designs fiihren.
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Analyse von gekoppelten Schaufel-Scheibenschwingungen
im Rahmen von Schadenuntersuchungen

Dipl.-Ing. Thomas Gellermann, Allianz Zentrum fir Technik,
Allianz Risk Consulting GmbH, Minchen

Kurzfassung

Im Folgenden werden Erkenntnisse aus der Untersuchung von Schaufelschaden an einem
Axialkompressor und einer Wasserturbine vorgestellt. Gemeinsamkeiten dieser Schaden
bilden die aufgetretenen Schaufelbriiche infolge einer Resonanzanregung von gekoppelten
Schaufel-Scheiben-Schwingungsmoden. Im Falle des Axialkompressors bewirkte ein neuer
monolithischer Schaufelring mit integrierten Schaufeln gering gedampfte, gekoppelte Eigen-

formen, die zu einer Resonanzanregung im Betriebsdrehzahlbereich fuhrten.

Die untersuchte Spitzenlast-Wasserturbine besitzt ein spezielles Laufrad (Turgo), das eben-
falls eine integrierte Struktur mit besonderem Schwingungsverhalten aufweist. Hier erzeugte
die Dusenanregung wahrend des Hochlaufs eine kritische Resonanzanregung, die durch

Absenkung der Drehzahlrampe abgemildert werden konnte.

Es werden spezielle Eigenschaften der gekoppelten Schwingungsmoden und der Einfluss
von Durchmesserknoten auf diese Moden gezeigt. Dies wird anhand von experimentellen
Modalanalysen, vereinfachten Berechnungsmodellen und betriebsbegleitenden Schwin-
gungsuntersuchungen dargelegt. Weiterhin wird auf die Bedingungen fur die Anregbarkeit
von gekoppelten Schaufelschwingungsmoden eingegangen und im sogenannten ZZENF
bzw. SAFE Diagramm erlautert.

1. Einleitung

Die statischen und dynamischen Belastungen durch Fliehkrafte, Druckkrafte und Schwin-
gungen stellen hohe Anforderungen an die Auslegung der Laufschaufeln von Turbomaschi-
nen. Insbesondere im Hinblick auf die dynamische Beanspruchung sind Resonanzanregun-
gen der Beschaufelung und Struktur im Betriebsbereich zu vermeiden. Bei der Analyse der
Eigenfrequenzen ist es in der Regel nicht ausreichend eine einzelne, isolierte Schaufel zu
betrachten. Bei schlanken Unterbauten, wie Scheiben oder Ringen, entstehen gekoppelte
Schwingungsformen mit zusétzlichen Eigenfrequenzen, wie z.B. bei Scheibenlaufern und

Regelstufen oder einkranzigen Laufstufen von Dampfturbinen (vgl. [1]). Monolithische Struk-
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turen mit integrierten Schaufeln (aus Vollmaterial gefraste oder geschweil3te Laufrader), die
Gegenstand der Schadenbeispiele sind, zeigen durch die ,starre* Schaufelverbindung zur
Struktur eine besonders ausgepragte Kopplung. Hier fehlt u.a. die Dampfung durch Reibkon-
takte.

Bei Kompressoren von Flugtriebwerken, bei denen monolithische Schaufelringe, wie BLISK
(Bladed Disk), BLING (Bladed Ring) oder BLUM (Bladed Drum) zur Gewichts- und Kosten-
einsparung eingesetzt werden, ist die Schwingungsdynamik dieser schwach gedampften
Strukturen seit einiger Zeit Gegenstand umfangreicher Forschungsarbeiten (vgl. z.B. [2], [3]).
Viele Erkenntnisse zu deren speziellen Schwingungsverhalten sind auch auf die Anwendung
bei industriellen Turbosatzen Ubertragbar. Die hier vorgestellten Schadenbeispiele sollen

dies illustrieren.

In den Schadenbeispielen werden auch ausgewahlte Erkenntnisse von den an den Bruchfla-
chen durchgefiihrten Laboruntersuchungen dargestellt, da zunéchst mittels fraktografischen
Untersuchungen ein hochzyklischer Schwingungsbruch (HCF, High Cycle Fatigue) als
Bruchmechanismus bestatigen sein sollte, bevor mittels schwingungsanalytischen Methoden
nach moglichen Resonanzzusténden als Schadenursache gesucht wird.

Das Allianz Zentrum fiir Technik (AZT - Allianz Risk Consulting GmbH) fuhrt seit Jahrzehnten
Schadenuntersuchungen auf diesem Gebiet durch. Dabei kommen sowohl umfangreiche
Laboruntersuchungsmethoden, Berechnungsverfahren als auch Schwingungsanalysen zum
Einsatz. Zweck dieser Untersuchungen ist die Klarung der Schadenursache sowie die Emp-
fehlung geeigneter MalRnahmen mit dem Ziel kuinftiger Schadenprévention.

2. Schwingungsbriiche an einem Axialkompressor

Bei einem mehrstufigen Axial-Turbokompressor, der in einer Anlage zur Salpetersaure-
Herstellung zur Verdichtung von nitrose Gasen (NOXx) dient, wurden im Rahmen der Revision
nach langerer Betriebszeit (>100.000 h) die Laufschaufeln der ersten beiden Stufen mit ur-
spriinglicher Hammerkopfbefestigung durch zwei aufgeschrumpfte Ringe mit integraler Be-
schaufelung ersetzt (Bild 1). Diese Anderung wurde vorgenommen, weil die Nuten zur
Schaufelaufnahme im L&aufer durch korrosiven Abtrag nach der langen Betriebszeit auRer-
halb der Toleranz lagen. Am Laufer wurden die beiden scheibenférmigen Wellenabsétze mit
den Schaufelaufnahmenuten abgedreht und stattdessen zwei Schaufelringe mit integrierten,
gefrasten Schaufelprofilen aufgeschrumpft. Im Folgenden werden diese als "Bladed Ring"
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(BLING, Bild 2) bezeichnet. Die Dampfung solcher Strukturen ist sehr gering, weil die Kon-
taktfugen der herkdémmlichen Schaufelbefesti-
gung fehlen. [

Bild 1: Schematische Darstellung der drei ersten Laufschaufelstufen des Axialkompressors,

rechts nach Anderung mit aufgeschrumpften BLING

Nach diesem Umbau traten nacheinander zwei Schaden mit Schaufelbriichen bzw. Anrissen
im Bereich der Blattwurzel des 1. Schaufelrings nach relativ kurzer Betriebsdauer von ca.
16.000 bzw. beim zweiten Schaden von 3.000 Stunden auf. Die Schadenfélle wurden vom
Hersteller und Betreiber untersucht. Beim ersten Schaden ging der Riss von der Schaufelein-
trittskante aus. Da Abschnitte der Bruchflaichen sowohl Hinweise auf korrosiven Einfluss als
auch auf hohe dynamische Beanspruchung zeigten, bestanden unterschiedliche Auffassun-
gen, ob es sich bei dem Schadenmechanismus um eine dominierende Wirkung der Korrosi-
on in Form einer Schwingungsrisskorrosion handelte oder ob der Schwingungsbruch uber-
wiegend von dynamischen Belastungen ausgeldst wurde. Der Betreiber zog insbesondere
ein Problem durch die neue Konstruktion mit BLING in Betracht, da mit dem urspriinglichen
Design mit Einzelschaufeln bei gleicher Betriebsweise und unter vergleichbaren Korrosions-
bedingungen (auch gleiche Werkstoffe) keine Schaden dieser Art trotz deutlich langeren Ein-
satzzeiten aufgetreten waren. Laufer und BLING sind aus korrosionsbestandigen Cr-Ni Edel-

stahlen hergestellt.

Initiation point
SEM_01-04

Final fracture

Bild 2: BLING Bruchflache vom ersten Schaden
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Beim zweiten Schadenfall mit kiirzerer Betriebszeit gingen die Risse von sehr scharfen Aus-
trittskanten aus, die bei der Herstellung nicht abgerundet worden waren. Hier hatte die
dadurch erhdhte Kerbwirkung im Zusammenwirken mit hohen dynamischen Belastungen zur
Rissinitiierung gefuhrt, was ebenfalls den Verdacht bzgl. einer geringeren Robustheit des

BLING-Designs unterstiitzte.

Bild 3: Schematische Darstellung des BLING und reales herausgetrenntes BLING-Segment

Im Auftrag des Betreibers fiihrte das AZT ergdnzende Laboruntersuchungen an ausgewahl-
ten Schadenstiicken (Bild 3, rechts) sowie eine umfangreiche Analyse des Schwingungsver-
haltens einschlie3lich der Berechnung von Eigenschwingungsmoden und einer experimen-

tellen Modalanalyse an dem reparierten Rotor mit neuem BLING durch.

2.1 Erganzende Laboruntersuchung

Das untersuchte BLING-Segment aus dem ersten Schadenfall (Bild K3 rechts) zeigt an den
Eintrittskanten einen ausgepragten Korrosions- und Erosionsangriff infolge der vom NOx
mitgeférderten Tropfen (Bild 4). Im Bereich der Blattwurzel sind mehrere kleine transkristalli-
ne Risse (bis zu 300 pm) vorhanden. Die infolge des Korrosionsabtrags klaffenden Rissflan-
ken kennzeichnen einen bereits friher entstandenen Rissabschnitt. Kleinere Rissverastelun-
gen an der Rissspitze (Bild 4, rechts) weisen auf ein erst kurz vor dem endglltigen Bruch

erfolgtes Risswachstum aufgrund erhéhter dynamischer Belastung hin.

Die fraktografische Untersuchung der gebrochenen Schaufeln zeigten somit Charakteristiken
eines abschnittsweisen Schwingbruchs unter Einwirkung hoher dynamischer Wechselbelas-
tungen, wie makroskopische Rastlinien und bei hoher VergréRerung erkennbare Schwing-
streifen im hinteren noch frischen Rissabschnitt.
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Bild 4: Mikrogefuge im Langsschliff durch die Schaufeleintrittskante oberhalb der Blattwur-
zel (Aufnahme im Licht-Mikroskop) - links: durch Erosions-Korrosion angegriffene
Eintrittskante, rechts: transkristalliner Riss mit fein verastelter Rissspitze

Dies legte die Hypothese nahe, dass der Erosion- und Korrosionsangriff beim ersten Scha-
den zwar die Rissinitiierung durch den Kerbeinfluss und durch Verringerung der Schwingfes-
tigkeit beginstigt hat, das Risswachstum aber nicht unter normaler Betriebsbelastung, son-
dern wéahrend zeitweise wirkenden erhéhten Wechselbelastungen, wie z.B. durch Betrieb in

Resonanznahe, verursacht wurde.

2.2 Untersuchung des Schwingungsverhaltens — 1. Teil: Berechnung

Der Axial-Kompressor ist fir einen Betrieb im Drehzahlbereich von 4.240 min? bis
5.950 min™ freigegeben. Die urspriinglichen Analysen des Herstellers beschréankten sich auf
den Nachweis, dass sich die unteren beiden Blattbiegeeigenmoden der 1. Stufe, etwa
460 Hz und 1.600 Hz, oberhalb der 4. Drehzahlharmonischen der maximalen Drehzahl be-
fanden. Der API Standard 617 fiir Axialkompressoren [4] macht weitergehende Forderungen
geltend. Danach sind kritische Resonanzanregungen der Blatteigenfrequenzen durch Anre-
gungsquellen im zugelassenen Drehzahlbereich (+ 10%) zu vermeiden. Als Anregungsquel-
len sind zu berlicksichtigen: die 1. bis 7. Drehzahlharmonische und insbesondere die 1. und
2. Harmonische der Blattpassierfrequenzen der stromauf- und stromabwaérts befindlichen
Leitschaufeln und Laufschaufeln (sowie weitere mogliche periodische Anregungen durch im

Stromungspfad befindliche Einbauten).

Erfahrungsgeman ist insbesondere eine Resonanzanregung durch die Leitschaufelpassier-
frequenz der unmittelbar vor der Laufreihe befindlichen Leitreihe im Betrieb zu vermeiden, da
das Passieren der Nachlaufdruckdellen eine relevante, periodische Anregung der Laufschau-

feln bewirken kann. Die erste BLING-Stufe besitzt 28 Schaufeln und davor befindet sich ein
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Vorleitrad mit 30 Leitschaufeln. Die Leitschaufelpassierfrequenz entspricht somit der 30.
Drehzahlordnung.

Fir die Bewertung von Schaufel- bzw. Struktureigenfrequenzen und mdoglicher Resonanzan-
regungen sind zwei grundsatzliche Betrachtungen von Bedeutung:

(1) Laufschaufelreihen stellen eine rotierende periodische Struktur dar.
Dadurch besitzt jede Laufschaufelreine mehrere Schwingungsmoden mit &hnlichen Schwin-
gungsformen der einzelnen Schaufeln in Umfangsrichtung. Diese Schwingungsformen einer
Modenfamilie unterscheiden sich dadurch, dass die Schaufeln entweder in Phase oder ent-
gegen den benachbarten Schaufeln schwingen. Der Phasenwechsel zwischen entgegenge-
setzt schwingenden Schaufeln stellt einen Schwingungsknoten dar. Die Moden werden nach
der Anzahl an Knotendurchmessern (jeweils zwei gegeniberliegende Knoten) charakteri-
siert. Die maximale Anzahl an Knotendurchmesser entspricht der Laufschaufelzahl N/2, bzw.
bei ungerader Schaufelanzahl (N-1)/ 2. Es ist Ublich diese Moden als Modenfamilie zusam-
menzufassen und die Einzelmoden entsprechend der Knotendurchmesser mit einem Har-
monischen Index zu bezeichnen. Eine Resonanzanregung von einem dieser Moden durch
am Umfang verteilte Anregungskréfte (Nachlaufdellen der Leitschaufeln), kann nur dann er-
folgen, wenn die Frequenz von Anregung und Eigenmode ubereinstimmt und gleichzeitig das
Profil/ die Abfolge der periodischen Anregung mit der Schwingungsform des Eigenmodes
zusammenpasst. Die aus diesen Kriterien resultierenden tatséchlich méglichen Resonanz-
stellen kdnnen aus dem so genannten Safe (Singh‘'s Advanced Frequency Evaluation“-
Diagramm, vgl. [5]) bzw. ZZENF-Diagramm abgelesen werden ("Zig-zag-shaped Excitation
line in the Nodal diameters versus Frequency Diagram", vgl. [6]).

(2) Schaufeln montiert auf elastischen Scheiben und Ringen bilden gekoppelte
Schwingungsmoden durch die Wechselwirkungen mit den Schwingungen von Scheibe
bzw. Ring. Dabei kdnnen die Schwingungen von Scheibe/ Ring umso stérker einkoppeln, je
kleiner die Anzahl der Knotendurchmesser der Schwingungsform ist. Die Kopplung bewirkt
eine Abnahme der Eigenfrequenz. Mit steigender Anzahl der Knotendurchmesser nimmt die
modale Steifigkeit von Scheibe/ Ring zu und der Einfluss auf die Schwingungsform sinkt.
Schwingungsformen mit einer gréBeren Anzahl von Knotendurchmessern gehen in reine
Schaufeleigenmoden iiber und zeigen innerhalb einer Modenfamilie quasi konstante Eigen-
frequenzen. Dies ist ebenfalls aus dem ZZENF-Diagramm ersichtlich.

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

Bild 5:

201

Mittels vereinfachtem FE-Modell berechnete Eigenmoden - links: ZZENF-Diagramm

zum BLING mit 28 Schaufeln, rechts: Eigenmoden 2 bis 4, jeweils mit 2ND

Die Modenfamilien des BLING mit 28 Schaufeln besitzen gemaR des beschriebenen Zu-

sammenhangs in (1) jeweils Eigenmoden mit maximal 14 Knotendurchmessern (ND = Nodal

Diameter). Durch die 30 Leitschaufeln kdnnen Schwingungsformen mit 2 ND angeregt wer-

den. Im ZZENF-Diagramm (Bild 6) ist dies an den diagonalen Zick-Zack Linien abzahlbar (14

vorwarts + 14 ruckwarts + 2 vorwarts) oder zu berechnen uber:

Bild 6: FE-Modell des BLING mit grob ange-

naherter Geometrie

Anregbare Knotendurchmesser

NDg. n2) = |L - n*N|
mit N = Anzahl Laufschaufeln, L = Anzahl
Leitschaufelnundn=0, 1, 2, ...

Die relativ niedrige Anzahl von 2 ND lief
gemal des beschriebenen Zusammen-
hangs in (2) vermuten, dass der Ring mit
den Schaufelschwingungen koppelt und
dadurch die Frequenz der betreffenden Ei-
genform niedriger liegt als der zugehdrige
reine Schaufelmode. Um diesen Einfluss
abzuschatzen, wurden mittels eines einfa-
chen FE-Modells (Bild 6) auf Basis einer
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grob angenaherten Geometrie (Schaufeln als Rohrsegmente, Welle als Scheibe) die Eigen-
moden berechnet. Bild 5 zeigt das Ergebnis dieser Rechnung. Insbesondere unterhalb 4 ND
wirkt sich der Einfluss der Kopplung mit dem Ring auf die Eigenmoden durch eine unter-
schiedlich starke Abnahme der Eigenfrequenzen aus. In dem Diagramm ist zusatzlich die
entsprechend dem Kompressordrehzahlbereich mégliche Erregung durch die Leitschaufel-
passierfrequenz (NPF = Nozzle Passing Frequency) eingetragen. GemaR der vereinfachten
Rechnung liegen die Eigenmoden 2.107 Hz (3) und 2.854 Hz (4) im Bereich einer méglichen
Anregung im freigegebenen Drehzahlbereich.

2.3 Untersuchung des Schwingungsverhaltens — 2. Teil: Experimentelle Modalanalyse

Um die Berechnungen zu verifizieren wurde am reparierten Kompressorrotor mit neuem
BLING eine experimentelle Modalanalyse durchgefiihrt. Gegeniiber der Ausfuhrung, bei de-
nen die Schaufelbriiche aufgetreten waren, hatte der Hersteller an diesem BLING die Schau-

felblatter im Ubergang zur Wurzel verstarkt.

- 204 Mode .
15t Mode

i 31Mode Family -

4 Mode

Bild 7: Messung der Eigenfrequenzen am neuen BLING - links: zur Untersuchung der
Schaufelmoden wurden benachbarte Schaufeln mittels Folie gedampft; rechts:
Transferfunktion an mehreren Messpunkten einer Schaufel (Frequenzbereich 0 bis
3,5 kHz)

Zur Ermittlung der Schaufelschwingungsformen wurde eine Schaufel an 8 Messpunkten
vermessen. Zur Untersuchung der gekoppelten Schwingungsformen von Ring und Schaufeln
verblieb der Beschleunigungsaufnehmer an einer Schaufel und die Anregung erfolgte nach-
einander bei jeder Schaufel.
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Die Dampfung der Schaufeln des BLING sind etwa um Faktor 30 niedriger als bei den Stufen
mit Einzelschaufeln (gemessen im Stillstand). Durch die geringe Dampfung des BLING &au-
Rerten sich bei der Modalanalyse auch die stark gekoppelten Schaufel-Ring-Eigenmoden der
4. Modenfamilie (Bild 7 und 8). Durch die Beteiligung des Rings und auch des Rotors an der
Schwingung verteilt sich die Impulsenergie des Modalhammers in der Struktur und die an der
Schaufel gemessene Amplitudenantwort fallt relativ gering aus.

Bild 8: Untersuchung der ge-
ﬂ koppelten Schaufel-Scheiben
(il Eigenmoden

Oben: gemessene Transfer-

funktionen an 28 Schaufeln

(Frequenzbereich der 4. Mo-

- NPF @ 5050 AP denfamilie 2,7 bis 3,4 kHz)

NPF @ 4240 RPM

% Measured Frequency o Calculated frequency (FEM)

ox

5 8 o

o T
s i B

Unten: Vergleich der gemesse-

gt
' } Differenz ca, 177 Hz

nen und der vom Hersteller

E-;_zooc °© o o 5o. o o o o o o 3§ nachgerechneten Frequenzen
g 1 - .;-"‘— . epe o

e o s s M s L S 8 fir den modifizierten BLING
$ e |

" e (ohne Fliehkraft = Drehzahl 0)

Nodal diameter

Der Vergleich der gemessenen Eigenfrequenzen mit der vom Hersteller durchgefuhrten FE-
Berechnung mit genauer Geometrie zeigt insbesondere bei dem fir die Anregung relevanten
2 ND-Eigenmode eine signifikante Abweichung von etwa 177 Hz (Bild 8 unten). Dies ist
wahrscheinlich dadurch begriindet, dass der Rotor und die benachbarten Stufen, die im FE-
Modell nicht berticksichtig sind, ebenfalls einen Betrag an dem Schwingungsmode besitzen

und dadurch zu einem starkeren Frequenzabfall vom 3ND- zum 2ND-Mode fiihren.

Die Nachrechnung des urspringlichen BLING-Designs unter Berticksichtigung des Flieh-
krafteinflusses lieferte zwei 2 ND-Modes, die in den Betriebsdrehzahlbereich fallen und von
der Leitschaufelpassierfrequenz (NPF) angeregt werden kénnen: der 4. Mode bei 5.380 min™
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und der 3. Mode bei 3.860 min™’. Bei Beriicksichtigung der oben genannten Abweichung zwi-
schen Messung und Berechnung von etwa 177 Hz, die bezogen auf die NPF einer Dreh-
zahldifferenz von etwa 350 min™ entspricht, verringern sich die oben genannten potentiellen

Resonanzdrehzahlen auf etwa 5.030 min™ und 3.510 min™.

Bild 9: Kumulierte Betriebszeit tiber der Drehzahl wéahrend der letzten 6 Monate vor dem
Schaden mit Markierung der potentiellen Resonanzanregung durch NPF bei

5.030 min™ gemaR Messung bzw. 5.380 min™ gemaR Rechnung

Die Auswertung der verfugbaren Drehzahldaten vom Zeitraum vor dem Schaden bestéatigen
einen zeitweisen Betrieb bei der potentiellen Resonanzdrehzahl von 5.030 min™. Die kumu-
lierte Betriebszeit wahrend der letzten 6 Monate vor dem Schaden erreichte bei dieser Dreh-
zahl etwa 10 Stunden (Bild K9). Die zugehdrige anregende NPF bei dieser Drehzahl ist
2.515 Hz. Das bedeutet innerhalb von 10 Stunden ergeben sich mit dieser Frequenz etwa 90
x 10° Zyklen. Dies ist bei hoher Belastung ausreichend, um eine Rissinitiierung und ein
Risswachstum bis hin zum Bruch zu verursachen. Insbesondere bei einer gering gedémpften
Struktur, wie es der BLING darstellt, ist eine Resonanzanregung durch die NPF als kritische
Belastung zu beurteilen. Der festgestellte korrosive Angriff fihrte zudem zu einer Verminde-
rung der Schwingfestigkeit und ist daher als mitwirkender Einfluss anzusehen. Die Wirkung
eines dauernden Korrosionsangriffs unter normaler Betriebsbeanspruchung als alleinige
Schadenursache ist vor dem Hintergrund der absolvierten Betriebsstunden als unwahr-
scheinlich anzusehen. Bei einer Drehzahl von 5.800 min™ (haufiger Betrieb) und rein dreh-
zahlsynchroner Anregung (kein Resonanzeinfluss) wirden bereits nach etwa 290 Stunden
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10® Zyklen erreicht. Diese 290 Stunden entsprechen nur etwa 2 % der Gesamtbetriebszeit
von etwa 16.000 Stunden.

Der eingebaute neue BLING mit verstarkter Blattwurzel besitzt hohere Eigenfrequenzen
(Bild 8). In dem Drehzahlbereich der 4. Eigenform weist der Kompressor nur relativ geringe
Betriebsanteile auf. Zudem wurden durch die Verstérkung der Blattwurzel die Spannungen
im kritischen Querschnitt reduziert. Die Schaufeln werden jéhrlich auf Riss inspiziert. Bislang

ist kein erneuter Schaden aufgetreten.

3. Untersuchung und Optimierung des Laufverhaltens einer Wasserkraftturbine

An einer Wasserturbine mit einer Nennleistung von etwa 7,5 MW, die zur Spitzenlastabde-
ckung dient, waren zweimal nach kumulierten Laufzeiten von ca. 1.000 bis 2.000 Stunden
und jeweils rund 1.000 Starts Risse am Laufrad aufgetreten. Bei der Turbine handelt es sich
um eine Freistrahlturbine der Bauform Turgo. Ahnlich, wie bei Pelton-Turbinen wird die ge-
samte Druckenergie in der Duse in Geschwindigkeit umgesetzt. Die Energielibertragung auf
das Turbinenlaufrad erfolgt durch den Impuls und die Umlenkung des Wasserstrahls in den
Laufradkanalen (Bild 10).

Bild 10: Prinzip der Turgo Turbine (links), Laufrad der geschadigten Turbine (rechts)

Die Schaufelbriiche bzw. Anrisse lagen bei beiden Schaden in der Ausrundung oberhalb der
Schweif3naht zwischen Schaufelblatt und Nabe (Bild 11). Durch die Schweil3verbindung der
Schaufeln zur Nabe und dem umlaufenden &uf3eren Ring besitzt das Laufrad stark gekoppel-
te Eigenmoden sowie Schwingungsformen mit Durchmesserknoten (ND). Die strukturelle
Dampfung ist an sich gering, jedoch bewirkt das Wasser im Betrieb eine hydraulische Damp-

fung.
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Das geschwei3te Turbinenlaufrad mit einer Nenn-
drehzahl von 750 min? besitzt 22 Schaufelkanale
und wird von zwei gegeniberliegend angeordneten
Dusen angetrieben. Entsprechend der im vorherigen
Kapitel beschriebenen Resonanzbedingungen muss
die Form der Anregung mit der Eigenschwingungs-

form Ubereinstimmen. Dies bedeutet, dass wegen

der zwei symmetrisch angeordneten Diisen potenti-

Bild 11: Risse am Ubergang Nabe ell Eigenformen des Laufrads mit 2 Durchmesser-
zu Schaufelblatter knoten angeregt werden kodnnen. Eine wesentliche
Anregung des Laufrads stellt die Wechselwirkung der einzelnen Laufschaufeln mit der Du-
senanregung dar. Dies entspricht der Laufschaufelpassierfrequenz aus 22 x Drehfrequenz,
nachfolgend als Disenerregung bezeichnet.

3. Modalanalyse

Vor Ort wurden am beschadigten, noch eingebauten Laufrad die Eigenfrequenzen mittels
Modalanalyse ermittelt. Da die Messung im eingebauten Zustand nur in einem begrenzten
Umfangsbereich moglich war, konnten die Knotendurchmesser der Eigenformen nicht zwei-
felsfrei bestimmt werden. Es wurden Laufradeigenfrequenzen bei 181 Hz, 290 Hz, 389 Hz
und 469 Hz ermittelt. Da die zweite Eigenfrequenz mit 290 Hz (und als 2 ND-Eigenform in-
terpretiert) nur 5 % von der Dusenerregung bei Nenndrehzahl entfernt lag, wurde die Anre-

gung dieser Eigenfrequenz als eine mégliche Ursache fur die Laufradrisse angenommen.

Mit Hilfe einer numerischen Modalanalyse wurde untersucht, wodurch sich die Eigenfre-
quenzen des Laufers verstimmen lassen. Im Hinblick auf die Schaufelkopplung wurde ange-
nommen, dass sich die gemessenen Eigenformen des Laufrads ahnlich den
Schwingungsformen einer Kreisringscheibe verhalten. Zur Berechnung wurde daher ein ver-
einfachtes FE-Modell in Form eines Schalenmodells verwendet.

Zur Verstimmung des FE-Modells wurde am Auf3endurchmesser ein aufgeschrumpfter Ring
modelliert. Der zusétzliche Ring erhoht die Masse und hat nur einen geringen Einfluss auf
die Steifigkeit der Gesamtstruktur. Die Eigenfrequenzen verschieben sich dadurch zu kleine-
ren Werten. Eine Ringdicke von 80 mm flhrt zu Verstimmung der maRgeblichen Eigenfre-
quenzen um etwa -17 %. Bei der Reparatur des Rades wurde ein entsprechender Ring auf-
geschrumpft, um die Eigenfrequenzen des Laufrads zu verstimmen.
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3.2 Schwingungsuntersuchung bei der Inbetriebnahme nach Reparatur

Bei der Modalanalyse des reparierten und mit Schrumpfring ausgefiihrten Laufrads zeigte
sich, dass die realen Laufradeigenfrequenzen von den mittels Berechnungsmodell abge-
schatzten Eigenformen stérker abweichen. Die nach der Reparatur vollumfanglich am Lauf-
rad durchgefiihrte experimentelle Modalanalyse zeigte, dass die gemessene 2. Eigenfre-
quenz des Laufrads tatsachlich 3 ND und dagegen die 1. Eigenfrequenz 2 ND aufwies.

Dies hat auch Auswirkungen auf die Anregbarkeit der urspriinglich verdachtigten 2. Eigen-
frequenz. Eine Resonanzanregung dieser Eigenfrequenz mit 3 ND ist durch die symmetrisch
angeordneten zwei Dusen nicht zu erwarten. Dagegen erfiillt die 1. Eigenfrequenz mit 2 ND
die Bedingungen fiir eine kritische Dusenanregung, sofern die Eigenfrequenz, die sich durch
den aufgeschrumpften Ring von 181 Hz auf 158 Hz verringert hatte, getroffen wird. Bei der

Wiederinbetriebnahme erfolgte die messtechnische Uberpriifung.

Dazu wurden gemafl AZT-Vorgaben Gewindebohrungen im Turbinengehduse eingebracht,
um mittels hochauflésenden Wegschwingungsaufnehmer nach dem Wirbelstrom-Prinzip die
axialen und radialen relativen Laufradschwingungen an 3 verschiedenen Winkelpositionen
am aufgeschrumpften Ring zu erfassen (Bild 12, links). Wéhrend des Leistungsbetriebs bei
konstanter Drehzahl von 750 min™ traten keine erhéhten Schwingungen des Laufrads in Er-
scheinung. Beim Hochlauf der Turbine wurden allerdings Resonanzschwingen durch die
Dusen angeregt (Bild 12).

Bei der Messung der Laufradschwingungen mit Wegaufnehmern aus dem stationaren Sys-
tem ist zu beachten, dass die Laufradeigenformen mit der Drehung des Laufrads rotieren
und sich dadurch als Modulationsfrequenzen abhangig von der Schwingungsform (,Schwin-
gungsbéauche” entsprechend Anzahl ND) auBern. Zu jeder Eigenfrequenz gehért eine obere
und untere Modulationsfrequenz im Abstand ND x Drehfrequenz.

Das Kaskadendiagramm vom Drehzahlhochlauf (Bild 12) zeigt facherférmig die ansteigen-
den Drehzahlharmonischen. Die unteren 4 Drehzahlordnungen treten durch den Run-out in
der Messspur deutlich hervor. Sie stellen keine realen Schwingungen in dieser Héhe dar.
Dagegen weisen die Amplitudenanstiege mit der Disenerregung (22. Drehzahlordnung) auf
Resonanzen wéhrend des Drehzahlhochlaufs hin.
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Bild 12: Frequenzanalysen der axialen Laufradschwingungen als Kaskadendiagramm
(farbliche Amplitudenskalierung) wahrend des Drehzahlhochlaufs; von den ND-

Eigenfrequenzen verlaufen V-formig die Modulationsfrequenzen auseinander.

Bild 13: Frequenzanalysen der axialen Laufradschwingungen als Kaskadendiagramm
(farbliche Amplitudenskalierung) wahrend des Drehzahlhochlaufs nach Reduzierung
der Laufrad6ffnung
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Die 2 ND-Laufradschwingung  (repréasentiert durch  die  Modulationsfrequenzen
158 Hz + 2 x Drehfrequenz) zeigt im Schnittpunkt der Dlsenerregung einen starken reso-
nanzbedingten Amplitudenanstieg. Die 3 ND-Laufradeigenschwingung tritt, wie erwartet,
geringer in Erscheinung. Weitere Eigenfrequenzen ohne ND sind an den quasi konstanten

Frequenzen zu erkennen (keine Modulationsfrequenzen).

Die Anregung der 2 ND-Laufradeigenfrequenz wahrend des Drehzahlhochlaufs wurde als
kritisch beurteilt. Da die Anregung dieser Eigenfrequenz beim Drehzahlhochlauf nicht verhin-
dert werden kann, wurde durch eine verringerte Dusendffnung wéhrend des Hochlaufs die
Anregung reduziert (Bild 13).

Durch diese Optimierung wurden die Amplituden der Laufradaxialschwingungen beim Durch-
fahren der Resonanz um mehr als 50 % verringert und die Belastungen des Laufrades ent-

sprechend reduziert.

4. Schlussfolgerungen

Schwingungsbriiche der Laufbeschaufelung stellen haufige Schaden von Turbomaschinen
dar. Um die Ursache zu klaren, ist ein umfangreiches Verstéandnis der im Betrieb auftreten-
den Anregungsmechanismen als auch des Schwingungsverhaltens der Komponenten erfor-
derlich. Im  Beitrag wurden Besonderheiten von  gekoppelten  Schaufel-
Scheiben Schwingungsformen vorgestellt, deren komplexe Moden Uber weite Frequenzbe-
reiche streuen kénnen. Die Berechnung dieser Moden kann zu relevanten Abweichungen bei
der Bestimmung der Eigenfrequenzen fiihren, daher ist eine messtechnische Validierung
mittels experimenteller Modalanalyse und diagnostischer Schwingungsmessung im Betrieb

in vielen Fallen unverzichtbar.
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Numerische Korperschallberechnung fir Elektromotoren in
kontinuierlichen Drehzahlbereichen

Durch FEM-Analyse von der elektromagnetischen Anregung bis
zum Wasserfalldiagramm

Dr.-Ing. Jurgen Wibbeler, Dr. rer. nat. Martin Hanke,
CADFEM GmbH, Berlin

Kurzfassung

Die Nachfrage nach numerischen Berechnungen zur Gerduschentwicklung elektrischer An-
triebe ist in den vergangenen Jahren stark gestiegen. Der Beitrag prasentiert eine FEM-
basierte Simulationsmethode zur Ermittlung des KorperschallmaRes auf der Oberflache von
Elektromotoren fur ganze Drehzahlbereiche. Fur die Schwingungsanregung werden die
oszillierenden Luftspaltkrafte des Motors an das mechanische FEM-Modell angelegt. Als
Ergebnis des Drehzahl-Sweeps wird der Kdrperschallpegel tber Drehzahl und Frequenz in
einem Wasserfalldiagramm aufgetragen. Aus diesem Diagramm kann der An-
triebsentwickler wichtige Informationen iiber dominante Drehzahlordnungen, angeregte Ei-
genformen und gerauschkritische Drehzahlen ablesen.

Die Anzahl der fiir ein Wasserfalldiagramm bereitzustellenden Datenpunkte ist sehr hoch. Da
jeder Datenpunkt — charakterisiert durch Drehzahl und Frequenz — eine unabhéngige FEM-
Lésung erfordert, mussen verfligbare Mittel zur drastischen Reduktion der CPU-Zeit
eingesetzt werden.

Die gezeigte Simulationsmethode wurde in ein Zusatzmodul mit der Bezeichnung Electric
Drive Acoustics inside ANSYS fiir die FEM-Software ANSYS Mechanical integriert.

Abstract

The need for numerical simulation of the noise generation of electric drives has been
increased strongly during the past years. This paper presents a FEM-based method for
computation of the structure-borne noise level at the surface of electric motors which has
been designed for sweeping through a define range of rotational speed. Dynamic magnetic
gap forces are applied to the mechanical FE-model as excitations. As a result of the sweep

of rotational speed the Equivalent Radiated Power (ERP) is visualized in a Waterfall diagram.
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This diagram reveals information about noise-critical speed orders, eigenmodes and
operating points to the engineer.

The amount of data to be provided for a Waterfall diagram can be huge and is a real
challenge for FEM-methods. Each data point — characterized by speed and frequency —
requires an independent FEM solution. Available methods to reduce CPU-time drastically
have to be exploited therefore.

The presented simulation method has been integrated into an extension called Electric Drive
Acoustics inside ANSYS for the ANSYS Mechancial FEM-software.

1. Einleitung

Elektrische Antriebe sind in immer groRerer Zahl im Einsatz. Neben Leistungsparametern
und Energieeffizienz spielt auch die Gerauschemission eine zunehmende Rolle in der
Entwicklung. Die private Elektromobilitét setzt hier in jungster Zeit Mal3stabe, aber auch in
anderen Bereichen (Schienenfahrzeuge, Industrieantriebe, Haushaltsgerate usw.) steigen
die Anspriche in Bezug auf Gerduscharmut. Ein reduzierter Gerduschpegel sichert dem
Antriebshersteller in jedem Fall einen Marktvorteil.

Mit wachsenden Drehmomenten und mechanischer Abgabeleistung steigen allerdings auch
die magnetischen Flisse und folglich die dynamischen Anregungskréfte in der elektrischen
Maschine, die ihrerseits potentiell die Gerduschemission erhéhen. Somit mussen
konkurrierende Anforderungen in Einklang gebracht werden. Der Einsatz von numerischer
Simulation in der Produktentwicklung kann dabei langwierige und kostspielige Trial-and-
Error-Strategien reduzieren. Um fur die Serienentwicklung geeignet zu sein, mussen
Simulationsmethoden klar strukturiert und hinsichtlich des Aufwandes zur Durchfiihrung
einer Berechnung bestmdglich optimiert sein. Als Software-Dienstleister auf dem Gebiet der
Finite-Elemente-Methoden (FEM) besitzt die CADFEM GmbH seit vielen Jahren Erfahrung in
der Entwicklung und Implementation von Simulationsverfahren fir das industrielle Umfeld.
Als Erganzung zu akustischen Messungen kommt die numerische Simulation des
Vibrationsverhaltens zum Einsatz. Das hier vorgestellte Verfahren berechnet den
Korperschallpegel (Equivalent Radiated Power, ERP) auf der Oberflaiche eines
Elektromotors, der durch die oszillierenden magnetischen Luftspaltkrafte verursacht wird.
Traditionell werden Vibration und Schallabstrahlung auf der Basis von Luftspaltkraftwellen
und abstrahierten Standergeometrien untersucht, siehe z.B. [1]. In der vorliegenden Arbeit
basiert die Berechnung auf den konzentrierten dynamischen Kréaften und Momenten an den
Standerzahnen und der als FE-Modell abgebildeten Realgeometrie.

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017 213

Die Berechnung wird fiir einen Drehzahlbereich durchgefihrt und die ERP-Ergebnisse in
dem in der Akustik beliebten Wasserfalldiagramm dargestellt (auch bekannt als Campbell-
Diagramm). Messtechnische Aufnahmen eines Wasserfalldiagramms kénnen wéhrend eines
Hochlaufs des Motors mit Hilfe von Mikrofon oder Schwingungsaufnehmer,
Spektrumanalysator und geeigneter Software relativ zligig erfolgen. Abgesehen davon, dass
Experimente einen fertiggestellten Prototyp erfordern, verursachen Zusatzeinrichtungen des
Prifstandes wie z.B. die Lastmaschine mitunter strende Nebengerdusche. Die Simulation
wiederum erlaubt die saubere Trennung physikalischer Quellen, jedoch stellt die hohe
Anzahl erforderlicher Einzelsimulationen eine starke Herausforderung fir die benutzten
Methoden dar. Fir ein Wasserfalldiagramm benétigt man ohne Weiteres einige Tausend
Einzelsimulationen, jeweils charakterisiert durch Drehzahl und Frequenz. FEM-Methoden,
die je Einzelsimulation nur wenige Minuten dauern, kénnen folglich bereits mehrere Tage
oder gar Wochen Gesamtdauer in Anspruch nehmen.
Im Folgenden wird ein FEM-basiertes numerisches Verfahren beschrieben, dessen Zeitanteil
je Einzelsimulation durch folgende MaRnahmen reduziert wurde:

e Harmonische Schwingungsanalyse auf Basis der Moden-Superposition,

e Reduktion der elektromagnetischen Analysen auf wenige Drehzahl-Stitzpunkte und

Interpolation der berechneten Erregerkréafte zwischen den Stutzpunkten,

e Berechnung des ERP direkt aus den erhaltenen modalen Amplituden.
Mit diesen Malinahmen kann die gesamte Berechnung eines Wasserfalldiagramms fur einen
kompakten Synchronmotor innerhalb weniger Stunden erfolgen. Fur Gromotoren und
Generatoren mit hohen Nutzahlen, die in der FEM-Welt naturgemafl3 zu sehr hohen
Elementezahlen fiihren, wird sie Gberhaupt erst praktikabel.

2. Ubersicht tiber den Simulationsablauf

Die von einer elektrischen Maschine erzeugten Gerausche haben ihre Ursache — abgesehen
von Lagern, Unwucht, Komponenten des Abtriebsstrangs sowie ggf. der Kuhlung — in den
dynamischen Anteilen der elektromagnetischen Kréafte zwischen Stander und Laufer (Bild 1).
Drehmoment und mechanische Abgabeleistung des Motors sind eine Folge der
Tangentialkrafte am Lauferumfang. Gleichzeitig wirken Radialkrafte, welche ohne
praktischen Nutzen, oft jedoch deutlich hdher sind als die tangentialen Komponenten. Da alle
Rotorkrafte als Gegenkrafte auch am Stander wirken (verallgemeinerter Begriff:
"Luftspaltkrafte"), wird dieser durch die dynamischen Anteile zum Schwingen angeregt. Um
einen daraus resultierenden Geréauschpegel zu berechnen, wird der Signalfluss von der

Anregung bis zur Geh&usevibration in der numerischen Simulation nachvollzogen. Die FEM
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kommt dabei erstens als elektromagnetische Simulation zur Berechnung der Luftspaltkrafte,
und zweitens als strukturdynamische Simulation zur Berechnung der Geh&useschwingung
zum Einsatz. Diese beiden Hauptbestandteile werden durch notwendige Zwischenschritte

und Postprocessing komplettiert.

Bild 1: Dynamische elektromagnetische Kréfte im Luftspalt regen Stéander- und

Gehéauseschwingungen an und fiihren schlielich zur Schallabstrahlung.

Elektromag- Harmonische Schwingung,
netische DFT Schwingungs- | ERP,
Analyse Erreger- analyse Wasserfall Plot

krifte —_— —_—
Fin
: | - LI H
Yy
N

\\ ‘A_\

&% A - i
Nichtlinear, Linearisiert,
Zeitbereich Frequenzbereich

Bild 2: Simulationsablauf zur Berechnung des Korperschallpegels und dessen Darstellung
im Wasserfalldiagramm

Der grundlegende Ablauf ist in Bild 2 gezeigt. In nichtlinearen elektromagnetischen
Simulationen des Motors werden die Kraftkomponenten berechnet, die an den
Sténderzahnen wirken. Sie liegen zundchst im Zeitbereich vor. Da die nachfolgende
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Schwingungsanalyse auf einer harmonischen Analyse im Frequenzbereich beruht, werden
die periodischen Lasten durch Diskrete Fouriertransformation (DFT) in den Frequenzbereich
Uberfuhrt und im mechanischen FE-Modell als Anregungsspektren auf die Standerzahne
aufgebracht. Aus der erhaltenen Gehauseschwingung wird schlieRlich fur jeden
Simulationspunkt des Anregungsspektrums das Korperschallma (ERP) mit Hilfe der
maschinenakustischen Grundgleichung ermittelt.

Dieser Simulationsablauf soll nun fir einen ganzen Drehzahlbereich durchgefiihrt werden, so
dass aus den Ergebnissen das Wasserfalldiagramm erstellt werden kann (Bild 3). Darin kann
der Entwickler erkennen, bei welchen Drehzahlen und Frequenzen Gerduschprobleme zu
erwarten sind und welche Gehauseresonanzen (Eigenmoden) durch welche
Drehzahlordnungen besonders angeregt werden. Die Anzahl der erforderlichen
Einzelsimulationen fiir ein Wasserfalldiagramm ergibt sich aus dem Produkt der Anzahl der
Drehzahlpunkte und der Anzahl der Spektrallinien bzw. Ordnungen im Erregerspektrum.

Bild 3: Wasserfalldiagramm als Simulationsergebnis mit zugehérigen Schwingformen an

markanten Resonanzstellen

3. Elektromagnetische Simulation

Elektromagnetische Erregerlasten an den Sténderzéhnen werden hier mit ANSYS Maxwell
berechnet (Bild 4). Die Erregerlasten sind als Kraft- und Momentkomponenten in definierten
Lastschwerpunkten fir jeden Standerzahn zu ermitteln (Bild 5). Zun&achst werden Motoren
ohne Schragung betrachtet. Dann sind das typischerweise die Flachenschwerpunkte der

zum Luftspalt gerichteten Polschuhflachen.
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Im zweidimensionalen Modellfall werden die Radialkraft F4(t), die Tangentialkraft Fian(t)
sowie das Moment M,(t) als vollstandiges Lastsystem berechnet. M,(t) erfasst die
ungleichméRige Verteilung der Radialkraftdichte auf der Zahnflache und ist insbesondere bei
Motoren mit geringer Nutzahl und dementsprechend breiter Polschuhflache von Bedeutung.
Ein dreidimensionales Modell ist zusatzlich in der Lage, die axiale Kraftkomponente F(t)
sowie die Momente um die radiale und tangentiale Richtung des jeweiligen Sténderzahns,
Mrag(t) und Men(t), zu liefern. Ein vollstandiges dreidimensionales Lastsystem besteht also
aus sechs Komponenten. Fiur die Berechnung der auf die Schwerpunkte kondensierten
Lastkomponenten lasst sich z.B. der Maxwell'sche Spannungstensor nutzen, in den die
raumlich verteilten magnetischen Feldgrof3en im Luftspalt eingehen [2].

Bild 4: Elektromagnetische Modelle in ANSYS Maxwell zur Ermittlung der Luftspaltkréfte.
Links: 2D-Modell eines Reluktanzmotors (Darstellung der magn. Flussdichte)

Rechts: 3D-Modell eines Permanentmagnet-Motors (Geometrie)

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017 211

Bild 5: Dynamische Lastkomponenten die aus elektromagnetischen Simulationen mit 2D-
Modellen (links) bzw. 3D-Modellen (rechts) als Zeitfunktionen zu ermitteln sind.

4. Motoren mit Schragung

Die Behandlung von Motoren mit Schragung hangt davon ab, inwiefern die Polschuhe der
Sténderzéhne in sich selbst als flexibel betrachtet werden missen. Bei kurzen, kompakten
Motoren mit geringer Nutzahl kann weiterhin mit einem Lastangriffspunkt pro Zahn gearbeitet
werden, fir den ein dreidimensionales Lastsystem nach Bild 5 (rechts) zu ermitteln ist. Die
axial inhomogene Lastverteilung wird mit einer elektromagnetischen 3D-Simulation
berechnet und drickt sich in den Komponenten M,g und Mian @us.

Bei Motoren mit héherer Nutzahl und dementsprechend schlanker Zahngeometrie werden
die Polschuhflachen axial in Flachensegmente mit eigenen Lastangriffspunkten unterteilt
(Bild 6). Die Segmentierung wird sowohl im elektromagnetischen Modell — sofern als 3D-
Modell ausgefiihrt — als auch im strukturdynamischen Modell vorgenommen. Vereinfacht
kann auf der elektromagnetischen Seite mit sogenannter 2D-Multi-Slice-Technik gearbeitet
werden. Dabei wird jedes axiale Segment des Motors durch ein zweidimensionales FEM-
Modell mit schrdgungsbedingter Vorverdrehung des Rotors reprasentiert. Axiale Kraftanteile

F, liefert diese Technik jedoch nicht.
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Bild 6: Axiale Segmentierung der Stéanderzahnflachen mit je einem Lastangriffspunkt pro
Flachensegment

5. Prinzip der Spektreninterpolation

Die elektromagnetische Simulation fur jeden definierten Drehzahlschritt des anvisierten
Arbeitsbereiches durchzufiihren, kann insbesondere mit 3D-Modellen sehr rechenaufwéndig
sein. Es ist daher sinnvoll, kontinuierliche Bereiche in der Motorcharakteristik durch
Interpolation auszunutzen. Die elektromagnetische Simulation wird nur fir ausgewahite
Drehzahlpunkte durchgefiihrt, mit denen sich die Charakteristik ausreichend gut abbilden
lasst. Nach der Fouriertransformation erhélt man die Anregungsspektren fiir diese wenigen
Drehzahlen (Bild 7). In der nachfolgenden strukturdynamischen Analyse werden die
komplexen Fourierkoeffizienten fiir dazwischen liegende Drehzahlpunkte interpoliert. Auf
diese Weise wird die Anzahl elektromagnetischer Simulationen erheblich reduziert.

Das Prinzip funktioniert in dieser Form fir Synchronmotoren, da es Proportionalitat zwischen
den Frequenzen der charakteristischen Anregungsmuster und der Drehzahl voraussetzt. Fur
die Behandlung von Asynchronmotoren sind weitergehende Untersuchungen erforderlich.
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Spektraler Index i:
1 2 3 4

Erregungsspektrum berechnet

i ~ fur Drehzahlpunkt2
N Erregungsspektrum berechnet

/// i = fur Drehzahlpunkt 1

Bild 7: Reduktion der Berechnung von Anregungsspektren auf ausgewahlte Drehzahl-

f

Stiitzpunkte zur spéteren Interpolation der Anregungen zwischen den Stitzpunkten

6. Strukturdynamische Schwingungsberechnung

Die mechanische Schwingungsberechnung, Berechnung der ERP-Werte und Ausgabe des
Wasserfalldiagramms erfolgt in ANSYS Mechanical. Die harmonische Analyse arbeitet nach
dem Prinzip der Moden-Superposition. Eine vorangehende Modalanalyse liefert dazu die
Eigenformen (bei raumlicher FEM-Diskretisierung "Eigenvektoren" un) als mdogliche
Deformationsformen. Priméares Ergebnis der harmonischen Analyse ist die komplexwertige
modale Amplitude cy(n,iw), die sogenannte modale Koordinate, fiir jede einbezogene
Eigenmode m in Abhé&ngigkeit von Drehzahl und Frequenz. Das komplexwertige Gesamt-
Schwingungsergebnis u(n,iw) wird schlie3lich als Linearkombination von M Eigenvektoren

dargestellt:

M
u(n,io) = D cy(n,io)-u, @

m=1
Da die harmonische Analyse nicht mehr im Raum der Knotenauslenkungen des FE-Netzes,
sondern nur noch im vergleichsweise niedrig-dimensionalen Raum der modalen Koordinaten
arbeitet, ergibt sich eine erhebliche Beschleunigung der Rechnung. Die vorangestellte
Modalanalyse ist nicht drehzahl- und frequenzabhéngig und muss daher nur einmal

durchgefihrt werden.

7. Berechnung der Korperschallleistung
Die Nachberechnung der Gesamtschwingung nach Gleichung (1) bezeichnet man auch als
Expansion der Ergebnisse. Fuhrt man die Expansion fir alle Simulationspunkte durch, hebt
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sie allerdings den Zeitvorteil der modalbasierten harmonischen Analyse teilweise wieder auf
und produziert zudem einen enormen Umfang an Ergebnisdaten.

Zur Ermittlung der Kdrperschallleistung ist die Expansion jedoch nicht erforderlich. Sie kann
direkt aus den Eigenvektoren und modalen Koordinaten berechnet werden. Grundlage ist die
maschinenakustische Grundgleichung, nach der das Quadrat der Schnelleamplitude in
Normalenrichtung Uber die abstrahlende Oberflache zu integrieren ist:

1 ~2
Perp = Ec-p-ﬂvn dA @
(A)

(c...Schallgeschwindigkeit, p...Dichte, A...abstrahlende Oberflache, \7n ...Schnelleamplitude

in Normalenrichtung zur Oberflache). Die numerische Integration von FEM-Ergebnissen
verursacht im Postprocessing ebenfalls einen nicht zu vernachlassigenden Zeitbedarf. Bei
der ERP-Berechnung aus Eigenvektoren und modalen Koordinaten muss das Integral Uber
die Oberflache nicht erneut fir jeden Simulationspunkt, sondern nur einmal fur die

vorberechneten Eigenvektoren gebildet werden. Details sind in [2] zu finden.

8. Integration in die FEM-Software ANSYS Mechanical

Der strukturdynamische Teil des Analyseablaufes wurde durch CADFEM in ein
Erweiterungsmodul fir ANSYS Mechanical mit der Bezeichnung Electric Drive Acoustics
inside ANSYS implementiert. Dadurch wird der Anwender von eigenen Programmierungen
entbunden und erhélt einen Toolbar mit leicht zu bedienenden Funktionselementen (Bild 8).
Die harmonische Analyse nach dem Prinzip der Moden-Superposition ist ein
Standardverfahren der FEM-Software. Das Erweiterungsmodul unterstiitzt den Anwender vor
allem bei Import und Verteilung der dynamischen Anregungskrafte aus der
elektromagnetischen  Simulation, Ubernimmt deren Fouriertransformation in  den
Frequenzbereich, die automatische Berechnung im Drehzahlbereich, die Berechnung der

Kdérperschalleistung und die Darstellung im Spektrum- und Wasserfalldiagramm.
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Bild 8: Toolbar Electric Drive Acoustics inside ANSYS in der FEM-Software ANSYS-
Mechanical

9. Erweiterung durch Luftschallanalysen

Luftschallanalysen sind fur zahlreiche Drehzahl-Frequenzpunkte ebenfalls sehr aufwandig.
Andererseits stellt die berechnete Koérperschallleistung nur eine RichtgroRe fur eine zu
erwartende Abstrahlleistung dar. Der tatséchliche Abstrahlgrad hangt von der
Gehéausegeometrie, der Schwingform und der Frequenz ab.

Um die tatséchliche akustische Abstrahlleistung zu erhalten, l&sst sich die ERP-Berechnung
durch eine nachfolgende Luftschallanalyse fiir ausgewahlte Drehzahl-Frequenz-Punkte
erganzen (Bild 9). Dazu identifiziert man aus dem Wasserfalldiagramm einen kritischen
Arbeitspunkt und die kritische Drehzahlordnung. Mit einer ebenfalls implementierten Funktion
kann fur diesen Punkt die Expansion der Schwingung nach Gleichung (1) veranlasst werden.
Das expandierte Ergebnis wird in einer bindren ANSYS-Ergebnisdatei gespeichert, auf die
man mit einer Luftschallanalyse Zugriff hat. Fir die Luftschallanalyse ist der umgebende

Luftraum als separates FE-Modell zu erstellen.
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Identifikation eines Expansion der

kritischen Arbeitspunktes Gehauseschwingung Eullschakanalvse

ERP [dB]

K
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Bild 9: Ergénzung durch Luftschallanalyse fir ein ausgewahltes Schwingungsergebnis

Zusammenfassung und Ausblick

Die durchgangige FEM-basierte Simulationsmethode unterstiitzt Motorenentwickler bei der
Vorausberechnung des Kérperschalls (Equivalent Radiated Power, ERP), der durch die
elektromagnetischen Anregungen am Sténder und Geh&use von Elektromotoren verursacht
wird. Durch effiziente und automatisierte Verfahren sowohl in der Behandlung der
Anregungen als auch bei der Berechnung der ERP-Werte kdnnen die groRen Datenmengen,
die fur die Darstellung in einem Wasserfalldiagramm bendtigt werden, in kurzer Zeit zur
Verfiigung gestellt werden.

Die Simulationsmethode wurde zunachst fir Synchronmotoren entworfen. Bei Asynchron-
motoren sind die Periodizitatsintervalle der Anregungskréfte in der Regel erheblich langer
und die spektrale Dichte entsprechend hoher. Mit variierendem Schlupf Uber dem
Arbeitsbereich stehen die Frequenzen charakteristischer Anregungsmuster zudem nicht
mehr in festem Verhdltnis zur Drehzahl. Hier ist die Erarbeitung geeigneter
Vorgehensweisen notwendig.

Die Simulationsmethode ist vor allem als effizientes Werkzeug in der Serienentwicklung
gedacht und soll den schnellen Vergleich verschiedener Designvarianten hinsichtlich ihrer
Gerauschemission ermdglichen. Ein weiterer Entwicklungsschwerpunkt wird daher die
Befahigung des kompletten Ablaufes fiir automatisierte parametrische Berechnungen sein.
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FE Berechnung von vorgespannten Modalanalysen far
Turbinenschaufeln mit ANSYS

Dipl.-Ing. (FH) C. Leppik, Dipl.-Ing. Y. Shaterova,
Dipl.-Ing. D. Bischelberger, CTWe GmbH, Henfenfeld

Kurzfassung

Nach Traupel [1], ist eine der haufigsten Ursachen fir Schaden bei Turbinenschaufeln auf
Schwingungsbriiche in Folge von Resonanz zurtickzufiihren. Um dem entgegenzuwirken
werden Turbinenschaufeln haufig untereinander gekoppelt, dadurch werden die
Eigenfrequenzen erhoht. Diese MaRnahem steigert allerdings die Komplexitat des Systems
und es bedarf numerischer Methoden zur Prognose der Eigenfrequenzen und zur Bestimmung
von potentiellen Anregungen. Eine Mdglichkeit dazu bietet das kommerzielle Finite Element
Programm ANSYS: Hierzu wird, meist unter Annahme linear-elastischen Werkstoffverhaltens,
auf einem stationaren Betriebszustand, welcher die Kontakte zwischen den Bauteilen unter
Betriebsbedingungen moglichst realistisch abbildet, eine Modalanalyse aufgesetzt. Diese
vorgespannte Modalanalyse liefert die Eigenfrequenzen mit den zugehoérigen Eigenformen
des Systems. Mit Hilfe von Campbell- und SAFE-Diagrammen (Singh’s Advanced Frequency
Evaluation [2]) (auch Interference- oder ZZENF-Diagramm) lassen sich die potentiellen
Resonanzstellen auf das System darstellen.

Nachfolgend werden die Grundlagen zu Ursachen, Entstehung und Bewertung von
gekoppelten Schaufelschwingungen erlautert. Bei Kenntnis dieser Grundlagen ermdglicht die
Anwendung numerischer Methoden ein gro3es Spektrum an Analysen und Bewertungen. So
kénnen Aussagen fur unterschiedlichste Aufgabenstellungen geliefert werden, wie z.B. die
Suche nach einer fur alle Stufen passenden Haltedrehzahl oder die Ursachensuche bei
Schadensféllen, eine Uberpriifung méglicher Resonanzstellen von neuen Schaufelgeometrien
sowie die Bestimmung potentieller Anregungen aufgrund von Nachlaufdellen bei einer

Variation der Leit- und Laufschaufelanzahl.
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1. Grundlagen Schwingungen gekoppelter Schaufeln

Im Folgenden werden die Grundlagen fiir gekoppelte Schaufelschwingungen beschrieben, um
das komplexe Verhalten dieser Systeme besser zu verstehen. Abhéngig von der Art der
Einspannung kénnen Schaufeln in zwei Kategorien unterteilt werden: freistehend (einseitig
eingespannt) und gebunden.

Vereinfacht kann die Schwingung der freistehenden Schaufel mit der eines Kragbalkens
verglichen werden, da jede Schaufel unabhangig vom Rest des Kranzes schwingt. Fur die
gebundenen Schaufeln hingegen, sind Koppelschwingungen entscheidend. Dabei kénnen nur
die Schwingungen des ganzen Systems untersucht werden. Abhangig von der Bauform treten
Koppelschwingungen auch bei Scheibenlaufern auf, die eine Kombination aus Schaufel- und
Scheibenschwingungen darstellen.

Bei gebundenen Schaufeln kénnen die Schwingungen auf einem Schaufelkranz durch
diametrale Linien (nodale- oder auch Knotendurchmesser) oder konzentrische Kreise (nodale-
| Knotenkreise) aufgeteilt werden. Die maximale Anzahl nodaler Durchmessern D entspricht
der Hélfte der Schaufeln z fur eine gerade und (z -1)/2 fiir eine ungerade Anzahl von Schaufeln
und bezieht sich auf die unterschiedlichen Schwingungsformen bzw. auf die Anzahl der
Schwingungswellen entlang des Umfangs. Der Knotenkreis C beschreibt die Anzahl der
zusatzlichen Knotenpunkte Uber die Blattlange. Dementsprechend bezeichnet eine
Scheibenschwingung der Ordnung ,,C0;D1" eine Schwingungsform ohne Knotenkreise und mit
einem Knotendurchmesser (Bild 1). Je nach der Anzahl der nodalen Kreise, werden
Schwingungsfamilien definiert, die sich wiederholende Schwingungsformen haben.

2. Schwingungsfamilie, 1 Knotenkreise

Co;bo biegeweich
1. Schwingungsfamilie, 0 Knotenkreise
Torsion
N
Co;D1 5 1. Schwingungsfamilie, 0 Knotenkreise
> biegesteif
o
w

1. Schwingungsfamilie, 0 Knotenkreise

co-D2 biegeweich

C1;D2
Knotendurchmesser

SO0

Bild 1: Nodaler Durchmesser D und nodaler Kreis C fir Moden der Ordnung ,CO;DO0",
,C0;D1%, ,C0;D2" und ,C1;D2" (links). Einteilung der Schwingungsfamilien (rechts).
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Es gibt zwei Grundvoraussetzungen fir das Auftreten von Resonanz bei gebundenen
Turbinenschaufeln, die gleichzeitig erflllt sein mussen. Erstens wird das Zusammenfallen der
Erregerfrequenz, z.B. die Dusenerregerfrequenz, und der Eigenfrequenz des Systems
vorausgesetzt. Zweitens muss die Erregerkraft von der Wirkrichtung her in der Lage sein die
Eigenform anzuregen. Das ist erfillt, wenn das harmonische Vielfache der anregenden Kraft
der Anzahl der Knotendurchmesser des Schaufelkranzes entspricht. Zur Untersuchung der
dynamischen Eigenschaften werden die Eigenfrequenzen daher als Funktion der Drehzahl
und der nodalen Durchmesser dargestellt, in Form von sogenannten Campbell- und SAFE-
Diagrammen, die in den Arbeiten [2], [3], [4] und [5] ausfihrlich beschrieben sind.
Das Campbell-Diagramm wird normalerweise fur die Darstellung von Eigenfrequenzen bei
rotierenden Maschinen verwendet. Diese Darstellung beschreibt allerdings nur das
zweidimensionale Modell des dreidimensionalen Problems (Bild 2 a). Bei Betrachtung der
Laufschaufeln wird deutlich, dass die darauf einwirkenden Kréfte von der Relativposition zu
den Leitschaufeln wéhrend einer kompletten Rotorumdrehung abhéangen. Sie wiederholen
sich mit jeder Umdrehung und bestehen aus Drehzahl-Harmonischen, deren Frequenzen ein
Vielfaches der Winkelgeschwindigkeit der Turbine sind. Die Anzahl der Unterbrechungen der
Dampfstromung durch Nachlaufdellen ist maf3gebend fur die Erregerfrequenz.
Die Dusenerregerfrequenz setzt sich zusammen aus dem Produkt aus Rotordrehzahl n in
Umdrehungen pro Sekunde und der Anzahl der Unterbrechungen durch Nachlaufdellen der
entsprechenden Leitschaufeln z; .

®=n- 2z, [Hz] )
Das Campbell-Diagramm stellt den Zusammenhang zwischen den Eigenfrequenzen und der
Drehzahl dar. Dabei werden die Stellen gezeigt, an denen die Eigenfrequenzen mit den
Erregerfrequenzen aus Vielfachen der Rotorrotation zusammenfallen. Da die zweite
Resonanzvoraussetzung bei gebundenen Schaufeln nicht unter Beweis gestellt werden kann,
veranschaulichen diese Punkte nur mégliche und wahrscheinliche Resonanzstellen (Bild 2 b).
Diese Darstellung eignet sich somit fiir freistehende, nicht aber fir gebundene Schaufeln, weil
sie den Einfluss des nodalen Durchmessers auf das Schwingungsverhalten nicht abbildet.
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Bild 2: Dreidimensionaler Zusammenhang zwischen Eigenfrequenz, Drehzahl und nodalem
Durchmesser a) mit Campbell- b) und SAFE-Diagramm c) nach [3]

Um zu untersuchen, ob die Harmonische der Erregerkraft mit der Anzahl der nodalen
Durchmesser des Laufschaufelkranzes korrespondiert, womit die zweite Bedingung zum
Auftreten von Resonanz erfiillt ist, kann die von der Dresser-Rand Company als SAFE-
Diagramm (Singh’s Advanced Frequency Evaluation) bezeichnete Ansicht aus Bild 2 a)
verwendet werden [2]. Dieses Diagramm beinhaltet die Informationen aus dem Campbell-
Diagramm bei einer bestimmten Drehzahl mit zwei zusétzlichen Elementen: Schaufelanzahl
und harmonischer Index, der sich aus der Trennung des Kranzes durch die méglichen nodalen
Durchmesser ergibt. Dazu wird durch das 3-dimensionale Diagramm ein Schnitt bei konstanter
Drehzahl gelegt. Die Schnittpunkte der Drehzahlgerade fiir die entsprechende Frequenz mit
der senkrechten Linie des harmonischen Index werden ausgewertet. MaRgebend fiir die
Analyse sind die Eigenformen der Schwingung, die in folgender Form zusammengefasst
werden kénnen:
hi=z-m+td 2)

Dabei bezeichnet d den nodalen Durchmesser, der vom harmonischen Index 4; bzw. der
Eigenform und der Anzahl der Sektoren z mit der Harmonischen m = 0,1,2, ...,z — 1 abhéangig
ist. Es wird deutlich, dass eine Harmonische hdéherer Ordnung nicht nur eine Eigenform
anregen wird. So werden nach dem Beispiel aus [2] fUr einen Kranz mit 44 Schaufeln von der
Erregerkraft, die den 8. nodalen Durchmesser anregt, gleichzeitig der 36., 52., 80. usw.
harmonische Index beeinflusst. Die ganze Information Uber die Schnittpunkte zwischen dem
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harmonischen Index und den Drehzahl-Harmonischen kann in einem Abschnitt des
Schaufelkranzes abgebildet werden. Bild 3 zeigt diese Zusammenhange. Dabei stellt das als
Zone | bezeichnete Teil des Diagramms den Basisabschnitt dar, der aus dem nodalen
Durchmesser 0 bis z/2=22 besteht. Die restlichen ,Zonen“ sind ein Spiegelbild (Zone Il und 1V)
bzw. eine Kopie dieses Schwingungsverlaufs (Zone Ill). Damit diese im Abschnitt des SAFE-
Diagramms aus Bild 2 c) reprasentiert werden, werden die Geraden der Drehzahl-
Harmonischen hoherer Ordnung gespiegelt. Der Schnittpunkt bei dem 8. harmonischen Index
istin Punkt P1 wiederzufinden, der bei der Drehzahl mit der Harmonischen m=0 angeregt wird
(Bild 3). Der 80. hamonische Index dagegen entspricht der Kreuzung zwischen der mehrfach
gespiegelten Gerade aus ,Zone IV* (Bild 3).

SAFE-Diagramm

Zone | Zone Il Zone Il Zone IV
hi=0+d h=z—d hi=z+d hi=2z+d

ote
RAMAGN

ote
IRAAAGIN

|

I -
| o
|

|

Eigenfrequenz [Hz]

*

70 75 80 85

Harmonischer Index

Bild 3: Erweitertes SAFE-Diagramm fiir einen nodalen Durchmesser von d = 20 und

unterschiedliche Drehzahl-Harmonischen [2]

Mit der Phasenverschiebung i ergibt sich fir die Form der Erregerkraft F eine Verteilung tber
den Umfang in der Form cos(h; - 1) und somit ist das Auftreten von Resonanz vollstéandig
beschrieben.

Fur die Berechnung der Eigenfrequenzen mit ANSYS bedeutet dies, dass bei Vorhandensein
einer Kopplung das Modell zyklisch symmetrisch zu rechnen ist. So lassen sich in der
Modalanalyse die Frequenzen abhéngig vom harmonischen Index bestimmen. Der

harmonische Index entspricht dabei meist dem nodalen Durchmesser.
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2. Modelaufbau in Workbench und Classic

Grundlage fur eine genaue und aussagekréftige Modalanalyse ist die gute Qualitat und
Reproduzierbarkeit der vorgespannten statischen Analyse. Bei diesem ersten
Berechnungsschritt werden Verschiebungen, Spannungen und Verformungen unter Wirkung
statischer Lasten bestimmt. Wichtig bei der Vorbereitung des Berechnungsmodells ist die gute
Qualitat des CAD Modells, das idealerweise als ,intelligentes Part* in parametrischer Form
vorliegt und somit Anpassungen ermdglicht, um ein effizientes Netz erzeugen zu kénnen. Die
Geometrie wird so aufbereitet, dass eine Vernetzung primar mit Hexaedern und sweepbaren
Korpern méglich ist. Die notwendigen Schnitte und weitere einfachen Anderungen am Modell
lassen sich aufBer mit den Ublichen CAD-Programmen auch mit den ANSYS eigenen
Geometrie-Tools ,DesignModeler* und ,SpaceClaim“ vornehmen. Es ist speziell bei
Turbinenschaufeln sinnvoll in einem der beiden genannten Programme die Schaufeln
anzupassen, da sowohl ANSYS Classic als auch ANSYS Workbench Probleme mit der
Darstellung der Radientibergange vom Schaufelprofil zum Zylinder des Nabenradius haben.
Diese Anpassungen sind vor allem bei spannungstechnischen Bewertungen wichtig, da am
Ubergang vom Schaufelblatt zum FuRR typischerweise versagensrelevante Spitzen-
spannungen auftreten, denen unter anderem durch die Dampflast ein dynamischer Anteil
Uberlagert wird.

Zur Reduzierung der System-Freiheitsgrade und der Rechenzeit in der numerischen
Berechnung wird das Modell mit Hilfe der zyklischen Symmetrie analysiert. Hierbei wird
lediglich ein Basissektor modelliert, der nach n-Wiederholungen im zylindrischen
Koordinatensystem das gesamte Modell ergibt. Dabei muss das vernetzte Modell auf beide
Seiten Uber konforme Flachen, Linien und Punkte verfigen. Das bedeudet, dass
entsprechende Knoten auf beiden Seiten existieren, die um einen konstanten Winkel versetzt
sind. Es sei darauf hingewiesen, dass auf diesen Flachen neben der zyklischen Symmetrie
keine weiteren Randbedingungen erlaubt sind.

Der Anwender hat zu entscheiden ob die Berechnung in ANSYS Workbench oder ANSYS
Classic durchgefuhrt wird. Liegt der Fokus auf Modalanalysen so wird der Modellaufbau in
ANSYS Workbench vorgenommen. Grund sind der schnelle Modellaufbau und die leichte
Durchfilhrung von Parameterstudien, z.B. zur Variation der Maschinendrehzahl. Eine
Bearbeitung in ANSYS Classic wird hingegen bei Festigkeitsuntersuchungen bevorzugt, da
eine detaillierte Auswertung mit einem hohen Grad an Automatisierung durch die Verwendung
von APDL-Skripten mdoglich ist. Dies ist unter anderem auch bei Baukastenuntersuchungen

von Vorteil.
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3. Modellvalidierung anhand von Messungen

Jede FE-Untersuchung beruht auf Modellannahmen, die fiir die Analyse getroffen werden
missen und welche die Qualitét der Ergebnisse wesentlich beeinflussen. Dazu z&hlen unter
anderem die Kontakteinstellungen, die auf die Schaufel wirkenden Kréaften (Dampfkréfte,
Fliehkréafte, usw.) sowie Temperatur und die richtige Wahl der Lastschritte, in Abhangigkeit
von der Art der Untersuchung und den Betriebszustanden der Schaufel. Nichtlineare Kontakte
im Modell, die durch die statischen Lastschritte selbst und die dabei aufgebrachten
Randbedingungen beeinflusst werden kdnnen, sind bei der Einstellung der Lastschritte durch
geeignete MaRnahmen zu bertcksichtigen. Wird dies nicht beachtet kénnen Kontakte einen
Verspannungszustand annehmen, der nicht mit dem realen Lastfall korrespondiert. Das
wiederum kann zu ungenaueren Ergebnissen fihren und wird sich direkt auf die Modalanalyse
auswirken.

Diese Modellannahmen sind zur Sicherstellung der Analysequalitét nach Mdglichkeit z.B.
anhand von experimentellen Messungen zu verifizieren. Vorhandene Messergebnisse der
Eigenfrequenzen ermdoglichen dartiber hinaus auch das Kalibrieren der Einstellungen im
numerischen Berechnungsmodell, um eine genauere Prognose fiir das Schwingungsverhalten
des Ersatzmodells zu erhalten und ggf. das reale Bauteil und dessen Verhalten weiter zu
optimieren.

Ein typisches Beispiel fur den Einfluss numerischer Randbedingungen auf das berechnete
Systemverhalten ist die Steifigkeit nichtlinearer Kontakte. Da fur die Modalanalyse alle
Nichtlinearitaten des Modells linearisiert werden, beeinflussen die Kontakteinstellungen die
Steifigkeit des gesamten Systems, was direkte Auswirkungen auf die ermittelten
Eigenfrequenzen hat. Bei dem nachfolgend dargestellten Beispiel wird nach einer fir die
gesamte Maschine unkritischen Haltedrehzahl gesucht. Dazu werden mehrere Stufen und
deren Schwingungsverhalten anhand von Campbell- und SAFE-Diagramme bewertet. Wie in
Bild 4 a) zu sehen, fiihren die urspriinglich angenommenen Kontakteinstellungen zu
Abweichungen gegenuiber den gemessenen Werten. Die durch gestrichelte Linien begrenzten
Frequenzbereiche zeigen die Streubereiche der Messwerte. In einem iterativen Prozess
konnten hier die Kontaktsteifigkeiten variiert werden bis eine Abweichung von weniger als 5%
erreicht wird, dargestellt auf Bild 4 b).
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Bild 4: Campbell-Diagramme Eigenfrequenzen FEM niedrige Steifigkeita) und hohe
Steifigkeit b) und Messdaten

4. Potentielle Anregungen auf den Schaufelverband

Wie Anfangs beschrieben ist es wichtig pontentielle Anregungen auf den Schaufelverbund zu
kennen. Die bereits erwahnte Dusenerregung, die durch die Nachlaufdellen entsteht, ist
physikalisch am leichtesten nachzuvollziehen. Anspruchsvoller ist die Frage, welche
Erregungen aus dem Phasenversatz zwischen Leit- und Laufschaufeln entstehen kénnen und
wie sich die Dusenerregung in den Diagrammen wiederfindet.

Anhand eines Beispiels sollen potentielle Anregungen im folgenden naher erlautert werden.
Dabei ist die Leitschaufelzahl z;; = 192 und die Laufschaufelzahl z;, = 44 bewusst mit einer
hohen Differenz gewahlt. Der maximale nodale Durchmesser ist bei dieser Laufschaufel-
zahl 22. In Bild 5 ist ein zugehdriges SAFE-Diagramm dargestellt. Der gekoppelte Charakter
des Systems ist gut zu erkennen. Die 1. Dusenerregerfrequenz liegt mit 192 Disen bei
9600Hz. Dies entspricht dem 16. nodalen Durchmesser (d = z,; — 4 - z;4). Aus Gleichung (2),
mit der Grunderregung durch die Drehzahl w,, = 50Hz und mitder Laufschaufelzahl z, , = 44
und dem nodalen Durchmesser d = 16 ergeben sich folgende potenzielle Resonanzpunkte
aus der Dlisenerregung:
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m h, Q[HZ] SAFE-Diagram (3000 rpm)
1. Dusenerregung
0 16 800 10000 4 9600 Hz
9000
1 28 1400
8000
1 60 3000 7000 1
¥
2 72 3600 | | 6000 1
& 5000 -
2| 104 5200 | | &
O 4000 4
=
f
3| 116 5800 | | &, 3000 1 |
| I
2 2000 i
3| 148 7400 }
1000
|
4 160 8000 0 T T o !
0 5 10 15 20
4] 192 9600 Harmonic Index

Bild 5: SAFE-Diagramm Beispiel

Die errechneten Frequenzen liegen im Diagramm (Bild 5) an den Schnittpunkten der
Drehzahllinie und der gestrichelten Linie bei d = 16. Eine mdgliche Resonanzstelle ergibt sich
hier bei der 1. Dusenerregerfrequenz von 9600Hz, aber auch eine Frequenz von 7400Hz wére
potentiell gefahrdend.

Eine Veranschaulichung der potentiell auftretenden Anregungen durch das Leitrad lassen sich
aus einer CFD-Simulation gewinnen. Fir das gewéhlte Beispiel wurden zunéchst die Disen
quasi-stationar berechnet und das Druckprofil am Leitschaufelaustritt als Randbedingung am
Laufschaufel-Eintritt gesetzt. Die Simulation der Laufschaufeln erfolgte mittels der Fourier-
Transformation Methode, die eine zeitliche Aufldsung der Strémung mit Berlicksichtigung
periodischer Eintrittsstérungen bei gleichzeitiger Modellreduzierung auf 2 Schaufelpassagen
ermdglicht.

Am CFD-Plot in Bild 6 lasst sich die Ruckkopplung am Eintritt sehr gut erkennen. Das
nebenstehende Diagramm zeigt den Totaldruckverlauf am Laufschaufeleintritt im Mittenschnitt
im ruhenden Bezugssystem. Die Daten ergeben sich bei Betrachtung des gesamten
Umfangskreises zu einem beliebigen Zeitpunkt to, also bei einer Momentaufnahme fir einen
ruhenden Beobachter.
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Totaldruck Eintritt LA - Mittenschnitt

Totaldruck in der Trennebene (50% Kanalhhe)

0 50 100 150 200 250 300 350

Umfangswinkel

Bild 6: CFD-Rechnung des Beispiels mit einem Diagramm des Totaldrucks am Eintritt
(ruhendes Bezugssystem)

Mit diesen Daten des Totaldrucks lasst sich mittels FFT das Frequenzspektrum, dargestellt in
Bild 7, auflésen. Da es sich um einen Momentaufnahme handelt wurde entlang der X-Achse
die Anzahl der Schwingungsperioden tber einen Vollkreis aufgetragen. Gut zu erkennen sind
die Spitzen bei 192 (Leitschaufelnachlaufe) und 44 (Laufschaufeleinfluss). Darlber hinaus tritt
z.B. bei 148 eine weitere Schwingungsform auf, die auf den Phasenversatz zwischen Leitrad-
Laufrad (192-44) zuruckzufthren ist.

Fourieranalyse des Eintritts-Totaldrucks im Mittenschnitt
(zLe=192 ZLa=44 bei 3000 rpm)

Amplitudenverhaltnis:
Totaldruck in der Trennebene
(50% Kanalhohe)

0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320
Schwingungsperioden uber 360°

Bild 7: FFT des Totaldrucks
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Die dargestellten Ergebnisse beziehen sich nur auf das gewahlte Beispiel. Im jeweiligen
Einzelfall kann das Stréomungsfeld wie dargestellt analysiert und die Anregungssignale
numerisch ermittelt werden. Sind Erregerfrequenz und zugehdrige Amplitude bekannt, kénnen
diese als EingangsgroRRe fur die harmonischen FE-Simulationen herangezogen werden. Die
Simulation kann abhéngig von verflgbarer Zeit und Rechenleistung auch mehrere Stufen
umfassen um die Stufeninteraktion, also insbesondere den Einfluss von Nachlaufdellen auf
die nachfolgenden Stufen, zu erfassen.

5. Zusammenfassung

Mit dem Verstandnis der Grundlagen zu Schaufelschwingungen und den numerischen
Mdglichkeiten mit Hilfe der Finiten-Elemente-Methode kdnnen schnell und kosteneffizient
Prognosen uber die Eigenfrequenzen von Turbinenschaufel berechnet werden. Mit mehr
Aufwand kénnen dartiber wie eben beschrieben auch komplexe Anregungssignale berechnet
und analysiert werden. Auf dieser Basis konnen schlielich auch Aussagen uber die
dyamische Festigkeit des Schaufel-Rotor Verbundes getroffen werden.

Ergénzen lassen sich die hier betrachteten Untersuchungen natirlich auch um Festigkeits-
nachweise, Lebensdaueranalysen, Kriechuntersuchungen und bruchmechanische Analysen,
so dass Turbinenschaufeln heute auf Basis der numerischen Berechnungen ausgelegt werden
koénnen.
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Anisotrope dynamische Dauerfestigkeitsberechnung
einer geschmiedeten Kurbelwelle

Vorstellung neuer Berechnungsmaglichkeiten durch
Berlicksichtigung von Materialeffekten aus der Herstellung

Anisotropic Dynamic Strength Calculation of a Forged
Crankshaft

Representation of new calculation possibilities by consideration
of material effects from the production process

DI S. Trabesinger, DI G. Pichler, DI (FH) C. Rieger, M.Sc.,
SinusPro GmbH, Graz, Osterreich

Kurzfassung

Es wird der Workflow zur Ermittlung der dynamischen Festigkeit mit der Software FEMFAT
fur den Innenradius eines Kurbelzapfens (einer Automobil-Motor-Kurbelwelle) unter dem Ein-
fluss des Schmiedeprozesses berechnet. Im ersten Schritt wird eine Mehrkorper Simulation
mit der Software EXCITE durchgefiihrt, um die dynamische Reaktion des Motorantriebs hin-
sichtlich der wirkenden Gaskrafte (unter Verwendung von EHD Lagerelementen und elasti-
schen Korpern) zu erhalten. Im Anschluss werden die Einheitsspannungen des Innenradius
in jedem Zeitschritt berechnet und superponiert, um den dynamischen Sicherheitsfaktor zu
berechnen. In der Analyse des Sicherheitsfaktors sind die Einflisse der Anisotropie des
Werkstoffes sowie der Eigenspannungen zufolge der Warmebehandlung inkludiert. Dieser
umfangreiche Workflow erlaubt die Optimierung der Geometrie der Kurbelwelle UND des
vorhergehenden Schmiedeprozesses, um somit einen Betrag zur Gewichts- und auch
Schadstoff-Reduktion leisten zu kénnen.

Abstract (optional)

The lecture shows the workflow of calculating the dynamic strength with the software FEM-
FAT for a crankpin fillet radius (of an automotive engine crankshaft) including the manufac-
turing influence of forging.

As a first step an EXCITE multi-body simulation is done to obtain the dynamic response of
the engine powertrain to the acting gas forces, utilizing features like detailed EHD bearing
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elements and elastic bodies. Then a forging simulation is made to get the local orientation of
the strength anisotropy.

Subsequently the fillet radius unit stresses are calculated and superimposed for each time
step to calculate the dynamic safety factor with FEMFAT. Also included into this safety factor
analysis is the local anisotropic strength data from the forging simulation and the internal
stresses which result from the heat treatment. This extensive workflow allows the optimiza-
tion of the crankshaft geometry AND of the prior forging operation. This has an important

contribution to reduce weight and carbon emissions in cars.

1. Motivation

Mit dem neu entwickelten Simulations-Workflow ist es moglich, ein besseres Verstandnis der
Werkstoffanisotropie zu gewinnen, die Betriebs- und Eigenspannungen einzubeziehen und
die Versuchsergebnisse aus Tests zur Ermittlung der Langs- und Querfestigkeit zu verwen-
den. Durch die Analyse des gesamten Produktionsprozesses ist es nunmehr mdglich, die
Lebensdauer von Schmiedeteilen sehr realistisch und exakt zu berechnen. Die prozessuale
und technische Komplexitét erforderte die Implementierung neuer Softwareprodukte und die
Eigenentwicklung neuer Softwarepakete zur Darstellung der neu in die Berechnung inkludier-
ten Effekte der Werkstoffe. Eine Ubersicht des analysierten Schmiedeproduktionsprozesses
einer Kurbelwelle ist in Bild 1 illustriert. Ein anderes, fir den Simulationsprozess geeignete-
res Darstellungsformat, ist in Bild 2 zu sehen. Beide Abbildungen haben den gleichen Inhalt,

jedoch sind die Perspektiven unterschiedlich.

Bauteil-
absicherung
*Simulation

/

Wiarme-
behandlung
= Simulation

Produktion
=Simulation

Warme-
behandlung
=Simulation

Rohmaterial

=Beschaffung
-Material-Tests

Umformung
=Simulation
«Prozessabbildung

Bild 1: Herstellungsprozess einer Kurbelwelle

Die Vorteile der genaueren Dauerfestigkeitsberechnung ergeben ein deutlich héheres Po-
tenzial fUr niedriges Gewicht, eine realistische und gesteigerte Moglichkeit zur Ausweitung
vorhandener Leistungsgrenzen, ein besseres Verstandnis des Verlaufs des Werkstoffverhal-
tens und bessere Kenntnisse des Produktionsprozesses. Die neu entwickelten Softwarepa-

kete fur diesen neuartigen Prozess sind in Kapitel 1.1 beschrieben.
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A..Umformprozess

B...Betriebsspannungen

D...Materialtests

E..Lebensdauer

Bild 2: Prozess der Lebensdauerberechnung

1.1 MaterialMapper — MaMa

Der Vorteil der Software MaterialMapper [1] liegt darin, dass diese anisotrope Werkstoffdaten
zur Verwendung fir die Lebensdaueranalyse aus der Herstell-Simulation heraus erzeugt.
Diese Verknupfung ist sehr wichtig, um den Produktionsverlauf wiedergeben und die Daten
bei der Lebensdaueranalyse verwenden zu kdnnen. Siehe dazu Feld A in Bild 2.

Die Software bietet die folgenden Funktionen:
- Ermittlung der Anderung der Faserausrichtung im Rohmaterial wahrend der Schmie-
desimulation
- Berechnung der Werkstoffausrichtung am Ende der Schmiedesimulation
- Uberleitung der lokalen Werkstoff-Definition in das Finite-Elemente-Modell
- Annahme der Ausrichtung und des Verhéltnisses von Langs- zu Querfestigkeit der
drei Hauptrichtungen des Festigkeitstensors vor der Umformung durch das Schmie-
den oder Verwendung der bei den Pulsversuchen ermittelten Daten
- Vollstdndige Kompatibilitdt der von der SinusPro-Software MaterialMapper erzeugten
Ergebnisse mit unterschiedlichen Software Tools; hier dargestellt an der Ermiidungs-
Postprozessorsoftware FEMFAT — der Anisotropie-Tensor wird fur jedes Element
geschrieben und ist von FEMFAT lesbar.
Die Software bietet folgende Vorteile:
- Informationen zur tatsachlichen Faserausrichtung des verwendeten Werkstoffs

‘am 22.01.2026, 08:18:58. © Urheberrechtiich geschutzter Inhaf 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

240

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

- Visualisierung der Werkstoffanisotropie am Ende des Schmiedeprozesses

- Mdglichkeit zum Erhdhen der Festigkeit aufgrund exakter Kenntnis des Werk-

stoffflieRpfads

- Erkennung der Werkstoffschwachstellen in der Lebensdaueranalyse

Fir die Dateneingabe sind Kenntnisse des Werkstoffverhaltens und der Effekte wahrend des

Schmiedeprozesses sowie auch Kenntnisse der relevanten Einflussfaktoren des Werkstoffs

und der von der Schmiedesimulation erzeugten FlieRBlinien erforderlich.

Export von

Umformsoftware <o
. Flusslinien

A

Berechnung in
MaterialMapper

Material-

orientierung

Finite-Elemente- o Spannungs-
Software ergebnisse

.
1

Bild 3: Sicherheitsfaktorberechnung zufolge Anisotropie
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2. Ermittlung der Betriebsspannungen

Um das vollstédndige Belastungsspektrum eines Verbrennungsmotors abzubilden, wird eine
volldynamische transiente Mehrkdrpersimulation durchgefihrt, siehe Bild 3. Dabei werden
die nichtlinearen Effekte der Gleitlager mittels EHD (elasto-hydro-dynamischer) Simulation
vollstandig beriicksichtigt, siehe Feld B in Bild 2. Bei diesem Simulationsmodell wird die Kur-

belwellenlast durch Uberlagerung der Einheitsspannungen berechnet.

Bild 4: Gesamter Kurbeltrieb

2.1 Eingabedaten fir die Mehrkérpersimulation (MKS)
Elastische Korper (Kurbelblock, Kurbelwelle, Pleuel), nichtlineare Federelemente zur Abbil-
dung der Kolben-Liner Interaktion und elasto-hydrodynamische Lagerelemente fiir die Haupt-

lager und die Lager am grof3en Pleuelauge.

2.2 Ergebnisse der MKS-Berechnung
Verteilung der Lagerdriicke, Olmenge, Reibleistung und die elastische Deformation der Kur-

belwelle sowie aller anderen elastischen Kérper.

2.3 Aufbau Lagermodell
Das Lagermodell wird durch Lagergeometrie (Breite, Durchmesser, radiales Spiel, Balligkeit,

Ovalitat, Freistellung), Olversorgung (Bild 5) und Lagermikrogeometrie (Bild 6) bestimmt.
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Bild 5: Olversorgung

Bild 6: Lager-Mikrogeometrie (links Balligkeit des Lagerzapfens, rechts Ovalitat der Lager-
schale)

2.4 Mehrkérpersimulation des Kurbeltriebs
Die Ergebnisse der Mehrkdrpersimulation sind Gasdruck und maximaler Zylinderdruck, siehe
Bild 7 und Bild 8.

Bild 7: Gasdruckdiagramm
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Bild 8: Maximaler Zylinderdruck

2.5 Weitere zusétzliche Eingabedaten

Um den Kurbeltrieb zu charakterisieren, werden die Parameter: Bohrungsdurchmesser, Ar-
beitstakte, Pleuellange, Zylinderanzahl, Zindfolge und Motordrehzahlen fir die Simulation
verwendet. Fir die Beschreibung der Lager werden die Parameter Lagerdl, Lagerzapfen-
und Lagerschalentemperatur, Druck der Olzufuhr und Position der Olbohrungen von den
Hauptlagern zu den Pleuellagern am grofRen Auge benétigt. Die Lageroberflache wird durch
die Parameter: Rauhigkeit (Ry), E-Modul, Querkontraktionszahl und Reibungskoeffizient be-

schrieben.

2.4 Mehrkérpersimulation der Gleitlager

Ergebnisse der Gleitlagersimulation sind Kréafte und Momente am grof3en Pleuelauge, durch-
schnittliche Reibleistung der Lager, Verhaltnis zwischen durchschnittlicher und gesamter
Reibleistung, Temperaturstabilitatsindex und Extremwerte des totalen Drucks in den Lager-

schalen.

3. Ermittlung der Betriebsspannungen

Die aus der Mehrkorpersimulation ermittelten Deformationen der Kurbelwelle werden ver-
wendet, um Einheitslasten fur jeden Zeitschritt der dynamischen Simulation so zu skalieren,
dass durch Superposition die fur den jeweiligen Zeitschritt gultige Spannungsverteilung in

der Kurbelwelle resultiert.
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4. Ermittlung der Eigenspannungen

Die durch die Warmebehandlung verursachten Eigenspannungen werden hier berechnet —
siehe Feld C in Bild 2 und Spannungsbild in Bild 9. Folgende Vorbereitungsschritte sind fur
eine erfolgreiche Berechnung erforderlich: instationdre Berechnung der Temperaturen nach
dem Schmieden, chemische Analyse des Werkstoffs und Bestimmung des Zeit-Temperatur-
Umwandlungs-Diagramms (ZTU-Diagramm). Ergebnisse der Werkstoffsimulation sind Dich-
teverlauf, Verlauf des Warmeausdehnungskoeffizienten wéahrend der Abkuhlung und Verlauf
der Spannungs-Dehnungs-Kurven fur die verschiedenen Phasen: Ferrit, Perlit, Bainit und
Martensit. Die Ergebnisse stellen &uf3erst wichtige Eingabedaten fir die Berechnung der
Eigenspannungen dar und sind grundlegend fiir die Qualitat und Validitat der Simulation.

Bild 9: Eigenspannungen beim induktiven Aufheizen

5. Superposition des Verlaufs aller Spannungsarten

An dieser Stelle erfolgt die Analyse des dynamischen Sicherheitsfaktors. Es flieRen anisotro-
pe Festigkeit des Materials, Eigenspannungen, Einheitsspannungen und Knotenverschie-
bungen in die Berechnung ein. Es wurden auch Vergleichsberechnungen durchgefihrt, um
die Auswirkung der verschiedenen Spannungsarten zu klaren. Dazu werden die verschiede-
nen Berechnungsarten nach der Identifizierung der Stellen mit der schlechtesten Span-
nungsverteilung verglichen.

Die linke Grafik in Bild 10 zeigt die Berechnung mit den Daten zur isotropen Werkstofffestig-
keit, die Grafik in der Mitte zeigt die Berechnung basierend auf Daten zur anisotropen Werk-
stofffestigkeit mit lastinduzierten Spannungen. Die rechte Grafik zeigt die Berechnung mit
Daten zur anisotropen Werkstofffestigkeit, zu lastinduzierten Spannungen und zuséatzlichen

Eigenspannungen.
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Bild 10: Vergleich von Sicherheitsfaktoren

6. Ermittlung der tatsachlichen Anisotropie und Simulation der Bauteilfestigkeit
AbschlieBend werden noch Parameter beschrieben, welche bei der Genauigkeit des betrach-
teten Prozesses den grof3ten Vorteil bringen. Die Kenntnis Uber die Richtungsabhangigkeit
des jeweiligen Materials ist der erste essentielle Baustein, der zweite Baustein ist die Kennt-
nis Uber die tatséchliche Festigkeit des jeweiligen Werkstoffes. Im Speziellen handelt es sich
dabei um das Verhaltnis von Langs- zu Querfestigkeit. Diese Daten sind nach derzeitigem
Stand der Technik ausschlieRlich durch Dauerfestigkeitstests zu ermitteln und dementspre-
chend zeit- und kostenintensiv. Sollten keine Testdaten vorliegen, kann dieses Verhaltnis
auch angenommen werden, was fiir Relativvergleiche ein zulassiger Weg ist. Die Ermittlung
von Absolutwerten bietet die héchste Qualitatsgute. In der finalen Berechnung des Sicher-
heitsfaktors sind somit alle relevanten und beeinflussenden Parameter beriicksichtigt, die
den realen Prozess in der Simulation derzeit am realistischsten abbilden.

Die durchgefiihrten Berechnungen und Benchmarks haben gezeigt, dass unter Beriicksichti-
gung der Eigenspannungen, der volldynamischen Belastungen, der Anisotropie und der tat-
sachlichen Festigkeitswerte im Material noch ausreichend Reserven vorhanden sind. Damit
konnte mit den neuen Methoden gezeigt werden, welche Stellen im Bauteil das héchste Po-
tential fur Materialeinsparungen bieten, die dann mit Hilfe von bionischen Leichtbau-
Methoden im Detail optimiert werden kdnnen.

7. Literaturangaben
[1] Sinus Pro GmbH: eigene Entwicklung
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The History of Dual Mass Flywheel Development

Success Factors and Hurdles

Dr. Ing. Wolfgang Reik, Roland Seebacher,
LuK GmbH & Co KG, Biihl

Zusammenfassung

Die Geschichte der Zweimassenschwungradentwicklung wird 3 Jahrzehnte spater
nachgezeichnet. Was waren die Randbedingungen und Ausloser fiir diese Entwicklung, die in
rund der Hélfte aller heute hergestellten Handschaltgetriebefahrzeuge zu finden ist?

Aus der Geschichte soll man lernen. Deshalb werden immer wieder Parallelen zu heutigen
Entwicklungen gezogen. Bemerkenswert ist, dass sich Geschichte wiederholt. Die Hindernisse,
Enttduschungen, aber auch Erfolge finden sich in ahnlicher Form auch bei heutigen
Entwicklungen wieder. Im Erfolgsfall hat eine Entwicklung viele Véter, einen Misserfolg haben alle

bereits zu Beginn vorhergesagt.

Abstract

This paper portrays the development history of dual mass flywheels after a period of 3 decades.
What were the boundary conditions and stimuli for this development, which can now be found in
approximately half of all vehicles with manual gearshift transmissions produced today?
It is important to learn from history. Parallels are therefore drawn again and again with current
developments. It is significant that history repeats itself. The obstacles and disappointments but
also the successes can also be found in a similar form in the case of current developments. If a
development is successful, it turns out to have many fathers, while an unsuccessful development

is something that everyone predicted right from the start.

Introduction

Even though it is now almost 35 years since the first idea for the DMF came about, it is still
interesting to look at the conditions and circumstances that led to and were present alongside this
development. The aim of such investigations is also to draw parallels with the present and to learn
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from these. This is because we are now facing many developments and must ask ourselves
whether these will win through or whether they will simply disappear again after a short period.

It was for this reason that the idea of writing this history came up. Obviously, a witness of the time
is the best idea and it is thus almost inevitable he will now be of retirement age.

In writing this history, it can be revealed even at this stage that what was discovered can be
summed up in a single sentence:

“Times have changed, people have not!”

The 1980s

During these years, there was great progress in particular from a scientific perspective. The first
pocket calculators became established, superseding the slide rule. However, proper computers
were not yet available to ordinary engineers. The first “mainframe” computers in companies were
reserved by commercial personnel and finance departments. The tools that we use now were
something that ordinary engineers could not even dream of.

Nevertheless, huge technical progress was made. To a An approximate solution often

large extent, the laws of physics were discovered and | contributes more to understanding
understood. Instead of simulations, there was a | than alarge number of precise

dependence on closed solutions to technical problems. | Simulations

Simplifications, in some cases to a major degree, had to be made in order to be able to solve the

equations, but the relationships could be better identified as a result.

Vibration isolation before the DMF

What was the situation by the start of the
1980s? Gearbox rattle and boom, caused by
torsional vibrations in the drive train, were
already an irritation by then [1]. However,
there were no options for simulation and
vibration systems with more than one degree
of freedom could not be solved in a complete
form. It was normal practice at the time to
identify a suitable vibration damper by means

. . ) Figure 1: Complex torsion damper characteristic
of never-ending series of tests. In this purely e in clutch discs
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empirical way, highly complex dampers (Figure 1) were thus developed that performed their
function in the clutch disc. In the absence of a neat, closed theory, it was hoped that further testing
would lead to even better solutions [2].

It was precisely at this time that analytical investigations of the vibration system carried out in
parallel with the first vibration simulations (which were, however, at an extremely basic level from
today’s perspective) led to the conclusion that a physical limit had already been reached. Even
when using even flatter spring characteristic curves in the torsion dampers, it is not possible to
lower the resonance speed any further. Supercritical and thus vibration-isolating behaviour will
therefore only occur, depending on the type of vehicle and engine, from approx. 1800 rpm [3].
Since it could already be surmised that the future would bring a further increase in the demands
for vibration isolation, a search for new solutions was started. It was clear that something different

would be needed, rather than simply a further refinement of the existing technology [4].

Development of the DMF

Once approximate solutions and the very first simple simulations showed that no significant
improvements could be achieved using the existing damper technology, it was necessary to
search for new solutions. It was quickly recognised that simply increasing the mass moment of
inertia of the transmission input shaft to a significant extent, for example by means of an additional
mass, would reduce the resonance frequency below the idling speed, a fundamental requirement
for vibration isolation from approx. 1000 rpm (Figure 2). However, what means should be used to
synchronize the transmission? It would be necessary to strengthen existing synchronization
devices many times over.

This simple, obvious route therefore ruled itself out. Work

was then carried out for a time on providing a means for

decoupling an additional mass of this type. This mass

was to be detached in some way for a short period prior

to a gearshift operation. Apart from the question of how

this should be achieved, a fundamental issue arose.

Once the transmission input shaft has taken up a new

speed corresponding to the new gear after a gearshift

operation, how should the clutch be engaged again

without the vehicle experiencing a jolting sensation? Figure 2: Resonance at startup was
initially an almost insurmountable
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After a number of developments all of which came to a dead end, it was clear that while this

arrangement in relation to the vibration system was desirable, a different mechanical structure

Figure 3: From the conventional drive
train (top), via an additional mass on
the transmission input shaft (centre) to
the fundamental design of the DMF
(bottom)

must be found.

The vibration theory demanded, however, precisely this
sequence of masses and springs. There was still one
element in the arrangement, however, that played no role
in terms of vibration and could be arranged at any point
required: the clutch. In fact, the clutch can even be
arranged after the additional mass, as shown in Figure 2.
During the gearshift operation, this mass then always
rotates at the speed of the engine and does not therefore
require synchronization on the transmission side.

The dual mass flywheel was thus born but would not be
viable for a long time yet [5]. It had also acquired a
misleading name that gave the impression of a dual
mass moment of inertia in the drive train. This was not,
however, the case. Clever separation of the masses
leads to only an insignificant increase in the overall mass
moment of inertia and the mass.

Initial tests gave a sobering result. The resonance

breakthrough when starting the combustion engine

proved to be an almost insurmountable hurdle (Figure 3). For many of those involved at the time,

it was clear why such effects were described as a “resonance disaster” [6]. Obviously, the early

days of machine building saw repeated instances of such severe disasters. In any case, it was a

great disappointment for the test engineers involved when prototypes of the DMF fell to pieces

during startup. On the other hand, it was found that when parts actually survived startup, they

gave an unprecedented level of vibration isolation which provided a corresponding boost in

motivation to continue despite all the disappointments.

Later on, it was found that the resonance breakthrough could be mitigated by a whole series of

measures, although it must be said that | jt works well to introduce something really
resonance was for a long time the bogeyman of | new to the market in a small quantity

every DMF developer.
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During that time, simulation technology developed further, while
computers became more powerful (and less expensive) and could
then also be found in development departments. For the first time,
a large number of simulations could then be carried out with actual
engine excitation and presented in a transparent form. Even
damping effects in the form of Coulomb’s friction models were
taken into consideration [7]. Once this possibility was exploited to
a substantial degree, this gave rise to complex, multi-stage
damper units that were highly similar to those of the clutch disc.
Work was also carried out on the startup behaviour of engines.
The higher the startup speed and the quicker the run-up from start
up, the less the system could escalate to a disaster state.
Following this development work, two projects could actually be
developed to readiness for volume production (Figure 4). These
were however relatively small quantities, which was fortunate in
the light of later events.

It was not only that resonance damage still continued to occur

despite the complex torsion dampers but a further problem also

appeared: the compression

251

Figure 4: First DMF with torsion
dampers, similar to those in
clutch discs

Figure 5: Dramatic wear of
compression springs and

springs and their guides showed much more wear than had at first
been expected (Figure 5). This was completely incomprehensible
at first, since the structure of the dampers corresponded to that of
the proven clutch discs. It only came to be understood later that,
in a normal clutch disc damper, no isolation at all is present in
extensive speed ranges, as a result of which the damper springs

perform hardly any relative motion and therefore undergo hardly

any wear. The situation in the DMF was fundamentally different. Isolation was present here over

the entire speed range and the damper springs were required to compensate vibration at each

engine ignition.
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The measures taken to reduce this wear did not show the effect hoped for, since anti-wear

coatings were worn through within a short space of time. It was hard to know what to do until the

Figure 6: First DMF with grease-
lubricated compression springs

However, methods of chemical-physical analysis
were by then sufficiently advanced that the oiling

idea of accommodating the springs in a grease-lubricated

chamber ~was  found Sometimes, it’s actually

(Figure 6). From today's | necessary to do something
perspective, of course, | crazy

this is a fairly obvious suggestion. In a time when the most
frequent cause of clutch failures was defective sealing
rings on the crankshaft or transmission shaft and the
resultant oiling of the friction surfaces, it was perceived as
an outrageous proposal. It caused an outcry in the ranks

of clutch specialists and opposition to the idea could be felt

on a broad front. X X
Experience can sometimes

However, there was no be a real hindrance

other choice. After a
grease chamber was actually created, the wear problem
was solved. Interestingly, the anxiety about escape of
grease and the associated clutch failure was completely

unfounded. There were still cases of slipping clutches now

and then.
Often, difficulties do not occur at the place

where they were predicted by specialists

could always be clearly attributed to the engine or transmission oil. This was a tribute to chemical

analysis methods.

Further steps in optimization

The DMF had still not made the breakthrough. The space requirement was still too great, which

hindered its introduction in high volume vehicles with front wheel drive. Costs were driven upwards

by the structure based on cast components which had to be machined on all faces and were

difficult to join together, the spring design, the large ball bearing for supporting the secondary

inertia mass and many other factors. In addition, there were still some technical problems, such
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as the still latent risk of resonance breakthrough at startup. Its use was hardly possible in critical
(diesel) engines with only four cylinders, in which a DMF would have been particularly needed.

In order to achieve the final breakthrough, a range of improvements was necessary that addressed
its reliability and costs.

Some representative examples are presented here.

Although the wear problem had been solved by the introduction of grease-lubricated damper
compression springs, the fact remained that the spring characteristic curves remained relatively
steep and the resonance speed could not therefore be driven down as far as would have been
desirable. A considerable advance was made with the introduction of arc springs (in some variants
pieced together from several springs) which allowed optimum utilization of the circular design
envelope available for the springs (Figure 7). This gave considerably flatter spring characteristic
curves [9].

A further positive effect was found, however, that nobody had expected at first. The long arc
springs gave rise to trumpet-shaped force/travel curves (Figure 8) that had the beneficial

- - characteristic of increasing the damping at
Sometimes help comes from a quite unexpected

quarter. Leave it to luck!! larger vibration angles. Similar behaviour

can also be observed, for example, in
hydraulic or so-called speed-proportional damping. While this is different in optical terms, the
physical effect is precisely the same. As a result, DMFs can absorb a particularly large amount of
energy if the vibration amplitudes become larger because resonance is imminent.

The resonance problem could then be treated as solved. Even in difficult cases, safe characteristic
curves could now be determined [10].

For the large mass market, that generation of DMFs was still very expensive. Considerable efforts
were therefore made in searching for more economical solutions. In several stages over separate
periods of time, a range of improvements were introduced that led to significant cost reductions.
With the exception of the secondary mass, which acts as a friction partner, all the other masses

(including any additional masses required) are made from off-tool, deep drawn sheet metal parts.
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In a first stage, the ball bearing which joins the
secondary inertia mass to the primary mass was
reduced in size to a point where it could be fitted
within the crankshaft screw mounting. Later, it
was even replaced by a plain bearing (Figure 7)
[11]. All these measures not only lowered the
costs but also reduced the design envelope. As
aresult, it was possible to enter the mass market
of vehicles with front wheel drive by transverse-
high
requirements on the design envelope. At the

mounted  engines, which involve
same time, the rattle and boom sensitivity of the
drive trains increased as a result of lightweight
construction and reduced friction (efficiency).
This led to broad-based penetration for ZMS
applications in all drive types with gasoline or
diesel engines, with four or more cylinders, as

well as in rear and front wheel drive.

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

Figure 7: DMF made from substantially off-
tool sheet metal parts. The left side shows a
small ball bearing arranged within the
crankshaft screw mounting, the right side
shows an economical plain bearing

Since the cost of DMFs was still high, they were to be found predominantly in top and middle

Figure 8: Typical characteristic curve of an arc
spring due to friction of individual arc spring
windings in the shell sleeve
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range vehicles, where higher demands
for comfort are to be fulfiled and the
more powerful engines create greater
irregularities. However, critical smaller
vehicles were
with DMF. Of the approximately 30

million vehicles with manual gearshift

increasingly equipped

transmissions that are now produced
annually worldwide, almost half now
come off the assembly line equipped
with DMF [12].
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Pendulum absorber

Despite this major success of DMF, one thing could be foreseen at an early stage: a day will come
when the isolation offered by DMF is no longer sufficient. The theory of vibrations states clearly
that, even with DMF, physical limits will be reached where the spring rates cannot be reduced to
any value desired and the inertia masses cannot be increased to any value desired. For a whole
range of reasons, both of these only function up to a certain level. What should therefore be done
when the requirements increase again?

Fortunately, simulation technology and computer support had advanced a great deal, with the
result that even complex vibration problems could be solved very quickly. Unfortunately, this only
led to the recognition at the start that even the DMF will reach its limits in the near future.
However, a piece of good luck came into the game at this point: at the very beginning, in other
words before the start of DMF development, when simulation technology was not yet present due
to a lack of affordable computers, attempts were made
to search in a targeted manner in other areas of
application of machine building for solutions to
vibration problems [13]. To this end, a thorough
| search was carried out of everything that was
available in the large libraries of technical colleagues
in the form of books, publications and other
information. Due to the analogy between mechanics
and electrics, the search was also extended to
electrical phenomena. Telecommunications is
absolutely dependent on (desirable and undesirable)
vibrations that are amplified, filtered and attenuated.
During this systematic search, we stumbled upon a
book (Figure 9) which contained a highly theoretical

description of an effect which was discovered about

Figure 9: The famous Green Book [14]
was much more theoretical than its title
suggested pendulum absorber.

90 years ago and was previously unknown to us: the

Absorbers that could cancel one particular frequency
were of course already known. These could not achieve a vibration isolation effect over a wide
speed range. However, we were electrified by what we saw described in theory there. An absorber
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that matches its frequency to the speed, which can therefore be used to cancel not only one
particular frequency but a whole order, in other words a particular multiple of the speed. For this
reason, this is also described by many as a “speed-adaptive absorber”.

Tests had already been carried out in
Even developments that have been abandoned

clutch discs with such  pendulum can suddenly become interesting again

absorbers before the invention of the
DMF and the physical action was demonstrated [15]. It could not be used in a volume production
clutch disc, however, due to the design envelope situation and the lack of knowledge at the time
concerning the pendulum absorber. This development was then rather pushed into the

background in favour of the DMF.

The action can be explained in outline very - )
If an effect is correctly understood in the

first place, it can be explained in very simple
type we already know from physics, the | terms

quickly. In a normal thread pendulum of the

frequency is determined by gravitational

acceleration and the length of the pendulum. This is how gravitational acceleration was measured

Input Torque Spring torque Q

Centrifugal \
force \ b

kAbsorher g L.©?
n=_ | —— — e =
JAbsorber @ I 4 |
_o. \E
|

Figure 10. From the spring-coupled absorber with a fixed absorber frequency (left) via a
pendulum that is subject to gravitational attraction and therefore also has a fixed absorber
frequency (centre) to the pendulum absorber in which gravitational attraction is replaced by
centrifugal acceleration (right). The absorber frequency w is now proportional to the speed Q.
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precisely in former times. If gravitational acceleration is replaced by centrifugal acceleration

(Figure 12), this gives an absorber frequency that is proportional to the speed.

Old treasures can sometimes be very valuable

Interestingly, it was only in this one theoretical book [14], a
book with “green” binding, that this effect was reported. It is
also astonishing that this effect was discovered as early as
the 1920s. After several attempts to use this in aircraft
engines [16], interest vanished so completely that the
pendulum absorber was no longer mentioned in any of the
more recent standard works.

We were absolutely electrified by this physically elegant
effect and then spent more than 20 years dreaming of finding
a suitable application. Time and again, we sat together and
wondered whether it might still be possible to make
something of it. A series of diploma papers [13, 15] were also

written on this subject. However, the time was not yet ripe.
Figure 11: DMF with pendulum

Nevertheless, this “Green Book” remained ever present in our absorber

thoughts and our visions.

One day, however, the demand took hold for even better vibration isolation, principally because
the demand for reduced CO2 emissions made it necessary for engines to run at even lower
speeds. It then paid dividends that this subject had been taken up again and again over two
decades and that a sound level of knowledge had in the meantime become available. As a result,
prototypes (Figure 11) could be built relatively quickly that actually showed the predicted isolation
[171.

Even then, there was no enthusiasm either within the company or among our customer base.
However, the pressure very quickly became so great that even the greatest sceptics were
prepared to try out such a pendulum absorber. In most cases, this proved convincing at the first
attempt.

Attempts are now being made to use the speed-adaptive absorber beneficially even in clutch discs

and it can be appropriate to attach it to the flywheel in commercial vehicle engines [19].
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The pendulum absorber technology has now also been developed further. Among many other
measures, the trajectories of the pendulum have been modified such that larger swivel angles can
be accommodated, the matching parameters have been optimized and the “dropping” tendency

of the pendulum when stopping has been improved. The current designs therefore have little left

in common with the | A fully developed technology rarely looks the same as when it
first tentative steps. | originally started. So why is life made difficult for developers right at
the start as a result of business management calculations?

The  performance

capability of the pendulum masses been considerably increased. Even relatively small pendulums
can contribute to quite considerable improvements in vibration behaviour. This is a further example
of how technologies can advance if enough developers work on them in the first place [20].
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Schwingungsbeeinflussung durch Parametererregung
Stand der Technik, Einsatzmdglichkeiten und Entwicklungstrends

Ao. Univ.-Prof. Dipl.-Ing. Dr. Horst Ecker,
Technische Universitat Wien, Wien, Osterreich

Kurzfassung

Einleitend werden die vier verschiedenen Schwingungstypen, freie Schwingungen, erzwun-
gene Schwingungen, selbsterregte Schwingungen und parametererregte Schwingungen
vorgestellt und charakterisiert. Dann wird speziell auf die Eigenschaften und typischen
Merkmale von Systemen mit Parametererregung (PE) eingegangen. Insbesondere die soge-
nannten Parameterresonanzen, welche eigentlich schmalbandige Instabilitaten sind, werden
fur Ein-Freiheitsgrad-Systeme diskutiert und eine einfache Vorausberechnung erlautert. An-
schlieRend werden die Ergebnisse auf MFG-Systeme erweitert. Davon ausgehend wird der
~tondl-Effekt* beschrieben, welcher die Stabilisierung eines ansonsten instabilen dynami-
schen Systems erlaubt. Der Artikel endet mit einer exemplarischen Ubersicht zum erfolgrei-
chen Einsatz der Parametererregung. Vorgestellt werden sowohl Anwendungen bei denen
die Amplitudenverstarkung bei einer Parameterresonanz ausgenutzt wird, wie auch Anwen-
dungen, welche Schwingungen durch eine Stabilisierung des instabilen Systems unterdri-

cken.

Abstract

In the introductory part, four different kinds of vibrations are presented and characterized.
These are free vibrations, forced vibrations, self-excited vibrations and parametrically excited
vibrations. Next, features and typical properties of systems with parametric excitation are
discussed. In particular, parametric resonances, which are in fact narrow-banded instabilities,
are discussed for single-degree-of-freedom-(sdof)-systems. A rather simple method to calcu-
late the center-frequency oft he parametric resonance is shown.

Then, the results are extended for mdof-systems. Based on a 2dof-system, the so-called
Tondl-phenomenon is explained. It allows to stabilize an otherwise unstable dynamical sys-
tem, just by open-loop control. The article ends with a brief overview on successful applica-
tions of parametric excitation. Both ideas are presented, parametric excitation as a means to

amplify vibrations delibarately, as well as PE to suppress self-excited vibrations.
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1. Einleitung und Begriffsdefinitionen

Im Fokus dieses Beitrages stehen mechanische und mechatronische Systeme und Struktu-
ren. Mit der Bezeichnung ,Schwingungen® sind deshalb insbesondere mechanische Schwin-
gungen von Bauteilen und Komponenten gemeint, welche durch Schwingweg, Schwingge-
schwindigkeit und —beschleunigung angegeben werden. In mechatronischen (wie auch in
hydraulischen und pneumatischen) Systemen gilt dies naturlich fur die jeweiligen spezifi-
schen SystemgréRRen.

Fur die nachfolgende Diskussion parametererregter Schwingungen ist es hilfreich, eine
zweckmafige Einteilung von Schwingungen voranzustellen. Dadurch soll die Einordnung der
Schwingungsphanomene, welche an solchen Systemen beobachtet werden, im Kontext mit

anderen, gelaufigeren Schwingungsphanomenen verdeutlicht werden:

e Freie Schwingungen
e Erzwungene Schwingungen
e Selbsterregte Schwingungen

e Parametererregte Schwingungen

Freie Schwingungen werden durch kurzzeitige Einwirkungen (z.B. stoRBhafte Belastungen,
sprunghafte Systeménderungen) bewirkt. Ein (lineares) System schwingt ohne fortgesetzte
auRere Einwirkungen, im gedéampften Fall exponentiell abklingend, in einer oder mehrerer
seiner Eigenschwingungsformen mit den entsprechenden Eigenfrequenzen. Die Eigenfre-
guenzen und —schwingungsformen (Moden) leiten sich direkt aus den Systemparametern ab
und sind daher ,Eigenschaften des Systems. Charakteristisch fir Schwingungsmoden ist,
dass Punkte der Struktur mit der jeweiligen Eigenfrequenz schwingen, auf3er an sogenann-
ten Schwingungsknoten. Dort ist das System in Ruhe. Eine Schwingungsbeeinflussung der
freien Schwingungen gelingt praktisch nur durch entsprechende Abstimmung der Systempa-
rameter (Massen und Steifigkeiten). Dadurch kénnen Eigenfrequenzen verschoben und auch
(in Grenzen) Schwingungsknoten beeinflusst werden.

Erzwungene Schwingungen bezeichnen die transiente Phase, aber insbesondere den sta-
tiondren eingeschwungenen Zustand des Systems unter der Einwirkung einer periodischen
auBeren Erregung (z.B. durch Unwuchterregung oder Bodenschwingungen). Die Schwin-
gung ist als Systemantwort auf die Erregung zu verstehen und erfolgt mit der oder den Fre-
quenzen der Erregung. Die maximalen Amplituden resultieren im Prinzip aus der Gro3e der

Erregung und der schwingungsmindernden Dampfung. Die sich einstellende Schwingungs-
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form wird als Betriebsschwingungsform bezeichnet und kann als eine unterschiedlich ge-
wichtete Kombination der Eigenmoden interpretiert werden. Ruhende Punkte an der Struktur
kénnen mit Hilfe von Schwingungstilgern gezielt durch eine entsprechende Auslegung her-

beigefihrt werden.

Selbsterregte Schwingungen werden an schwingungsfahigen Systemen beobachtet, de-
nen laufend Energie zugefihrt wird, welche sich als Bewegungsenergie bemerkbar macht.
Die Energiezufuhr (z.B. Windenergie) erfolgt in Wechselwirkung mit einer Schwingung des
Systems in einer der Eigenschwingungsformen und ist daher zeitlich periodisch. Ein bekann-
ter, rein mechanischer Selbsterregungsmechanismus ist der Antrieb einer Uhr Uiber eine me-
chanische Unruhe und Energiespeicherung durch eine Feder oder Gewichte. H&ufig kann
ein Selbsterregungsmechanismus auch als ,Dampfung”, aber mit umgekehrtem Vorzeichen,
verstanden werden. Wahrend eine richtige Dampfung einem schwingenden System perio-
disch Energie entzieht, z.B. durch Wéarmeabfuhr, kehrt ein Selbsterregungsmechanismus
den Energiefluss um und fihrt dem System Energie zu. Insbesondere fir selbsterregte
Stromungsanregung eignet sich diese Modellvorstellung sehr gut.

Aus mathematischer Sicht ist das lineare System dynamisch instabil, ein Eigenwert besitzt
einen positiven Realteil. Die Amplituden einer selbsterregten Schwingung klingen daher the-
oretisch unbegrenzt auf, auch wenn das System gedampft ist. Schwingungsamplituden er-
fahren nur durch nichtlineare Eigenschaften (von Dampfung oder Steifigkeit) eine Begren-
zung. Das System erreicht dann einen sogenannten Grenzzyklus mit meist grol3en aber
noch nicht desastrosen Ausschlagen.

Prinzipiell ist man fast immer bestrebt, diesen instabilen Zustand zu vermeiden, indem ent-
weder die Systemdampfung erhdht oder der Selbsterregungsmechanismus unterbunden
wird. Je nach Anwendungsgebiet kann dies jedoch schwierig sein (z.B. Beeinflussung von

Windstromungen), teuer sein (z.B. Gleitlagereigenschaften andern) oder beides.

Parametererregte Schwingungen ist die Bezeichnung fir Schwingungen in (linearen) zeit-
varianten Systemen, bei welchen durch eine zeitlich periodische Anderung einer System-
kenngréRBe ein Schwingungszustand hervorgerufen wird. In einem mechanischen System
sind damit Steifigkeits-, Dampfungs- oder Massenparameter gemeint. In einem elektrischen
System konnen dies der Widerstand, die Induktivitat oder die Kapazitat eines Bauelementes
sein, und im Falle eines hydraulischen oder eines pneumatischen Systems eben die ent-
sprechenden Parameter. Wesentlich ist alleine, dass der zeitlich veréanderliche Parameter in
den Systemgleichungen mit einer ZustandsgroRe verknlpft wird und daher auf der linken
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Seite der Bewegungsgleichung auftritt. Damit ist auch klar, dass z.B. die periodische Krafter-
regung einer Unwucht, welche als Stérterm auf der rechten Seite der Gleichung anzuschrei-
ben ist, keine Parametererregung darstellt. Im folgenden Abschnitt wird dies noch weiter ver-
deutlicht.

2. Eigenschaften und Merkmale parametererregter Systeme
Die wohl bekannteste mathematische Beschreibung eines Systems mit Parametererregung
ist die Mathieusche Differentialgleichung. In einer etwas anderen als der tblichen Normal-
form angeschrieben, aber daftr unmittelbar als Bewegungsgleichung fir einen 1FG-
Schwinger erkennbar, lautet sie

m¥+ k(1 +psin(Qt))x(t) =0. (@))]

Es ist dies eine lineare, homogene, gewdhnliche DGL zweiter Ordnung mit einem zeitperio-
dischen Koeffizienten. Sie beschreibt einen ungedampften Ein-Massen-Schwinger mit der
Masse m, dessen Steifigkeit k periodisch mit der Amplitude k*p und der Frequenz Q modu-
liert wird. Dadurch wird aus dem linearen zeitinvarianten (LTI)-System ein zeitperiodisches
(LTP)-System. Fur p=0 verschwindet die Parametererregung und das System hat eine Ei-
genkreisfrequenz bei w?= k/m. Fur p#0 andert sich jedoch das Verhalten des Systems gra-

vierend. Es treten sogenannte Parameterresonanzen wpr auf und zwar bei

2w
Wpr = S k=1..n 2)

Die Bezeichnung Parameter-,Resonanz" ist zwar sehr gebréuchlich (und wird auch hier ver-
wendet), aber sachlich nicht ganz zutreffend. Tatséachlich handelt es sich bei diesen Fre-
guenzen um die Mittelwerte schmaler Bereiche von Systeminstabilitaten! Die Breite hangt
von der Amplitude k*p der Parametererregung ab und verschwindet daher fir p=0. Mit zu-
nehmender Ordnung k nimmt die Breite ab, sodass Ordnungen k>3 praktisch keine Bedeu-
tung haben. Hinzu kommt noch, dass bei vorhandener geschwindigkeitsproportionaler
Dampfung d * x die Instabilitat erst ab einer Minimalamplitude k*p > k*pgrenz (d) auftritt und

darunter gar nicht vorhanden ist.

Der zeit-periodische Parameter p hat zur Konsequenz, dass die bekannte Lésungsmethode
des harmonischen Ansatzes nicht mehr angewendet werden kann. Wahrend die Mitten-
frequenzen der instabilen Bereiche noch sehr einfach aber ndherungsweise nach der ange-

gebenen Formel bestimmt werden kénnen, ist die Berechnung der Intervallgrenzen der In-
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stabilitat relativ aufwendig. Seit langem werden analytische, semi-analytische und numeri-
sche Methoden verwendet. Unter den analytischen Methoden hat sich nach Ansicht des Au-
tors die Methode des ,Averaging“ bewahrt, aber andere Autoren erzielen auch mit der be-
kannten Methode der ,Harmonischen Balance" gute Ergebnisse. Bei den numerischen Ver-
fahren bedient man sich gerne des Satzes von Floquet, ermittelt in der Regel numerisch die
Fundamentalmatrix des Systems erster Ordnung und bestimmt ebenfalls numerisch deren
Eigenwerte. Diese geben Aufschluss uber die Stabilitat bzw. Instabilitat des Systems. Eine
andere Methode basiert auf den Eigenschaften Hillscher Determinanten, weil die Mathieu-
sche DGL ein Spezialfall der Hillschen DGL ist.

In der Praxis treten naturlich hdufig Mehrfreiheitsgrad-Systeme auf, und es mussen oft auch
nichtlineare Eigenschaften des Systems berlicksichtigt werden. Dies umso mehr als die
Schwingungsamplituden im instabilen Bereich einer Parameterresonanz nur durch nichtline-
are Effekte beschrénkt werden. In solch allgemeinen Féllen ist es dann oft ratsam, den Sys-
temzustand durch Simulation (numerische Integration der Bewegungsgleichungen) zu fin-
den. Dies kann zwar sehr rechenzeitaufwandig sein, liefert aber jedenfalls zufriedenstellende
Ergebnisse, weil keine vereinfachenden MaRnahmen erforderlich sind.

Parameterresonanzen der beschriebenen Art sind meistens unerwiinscht, weil damit erhéhte
Schwingungsamplituden einhergehen. Gut bekannt sind Parameterresonanzen z.B. in der
Rotordynamik, wo eine unrunde Welle zu einer periodischen Anderung der Biegesteifigkeit
beziglich einer Bezugsebene flhrt. Dies hat zur Folge, dass, je nachdem wie unterschiedlich
die Biegesteifigkeit der Welle in zwei zueinander senkrecht stehenden Ebenen ist, im Still-
stand zwei mehr oder weniger unterschiedliche Biegeeigenfrequenzen existieren. Im Betrieb
ergibt dies wegen der dann vorhandenen Parametererregung bei stationarer Drehzahl einen
instabilen Drehzahlbereich zwischen den beiden verschiedenen Eigenfrequenzen des ste-

henden Rotors.

Aber auch Zahnradgetriebe sind parametererregte Systeme und kdnnen durch Parameterre-
sonanzen starke Torsionsschwingungen aufweisen. Die Parametererregung hat ihren Ur-
sprung einerseits in der sich andernden Zahnbiegesteifigkeit durch die Verschiebung des
Eingriffspunktes entlang der Zahnflanke aber umso mehr in dem Umstand, dass periodisch
ein Zahneingriff mehr oder weniger aktiv ist und dadurch periodische Steifigkeitsspriinge
entstehen. An dieser Stelle ist auch anzumerken, dass die variable Steifigkeit in den beiden
erwéhnten Beispielen eigentlich eine winkelabh&ngige Funktion ist. Somit liegt streng ge-
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nommen ein nichtlineares Problem vor, bei dem die Steifigkeitsfunktion eine Abhangigkeit
von einer ZustandsgrofRe aufweist. Geht man jedoch ndherungsweise von einer konstanten
Wellen- oder Getriebedrehzahl aus, dann kann die Winkelabh&ngigkeit auch als eine Zeitab-
hangigkeit dargestellt werden und das Problem l&sst sich als lineares aber parametererreg-
tes System formulieren. Der Vorteil dieser Vorgangsweise besteht in erster Linie darin, dass
fur LTP-Systeme relativ gut entwickelte analytische und numerische Methoden existieren,
wahrend die Behandlung allgemeiner nichtlinearer Systeme mittels mathematischer Metho-

den zwar mdglich ist, aber noch weitere Schwierigkeiten macht.

3. Parameter-Antiresonanzen — Der , TondI-Effekt”

Im Falle eines EFG-Systems, wie in Glg.(1) angegeben, mit nur einer Eigenfrequenz fur das
zugrunde liegende System ohne PE, ist die Anzahl der moglichen Parameterresonanzen
zwar theoretisch auch unendlich, aber praktisch auf 2 bis 3 beschrankt und daher Uber-
schaubar. Bei MFG-Systemen sind jedoch fiir jede Eigenkreisfrequenz w; Resonanzfre-
quenzen nach Glg. (2) méglich. Und dariiber hinaus existieren noch zusétzlich sogenannte
Kombinations-Parameterresonanzen, welche sich aus der Summe oder der Differenz von

zwei Eigenkreisfrequenzen w;; ergeben:

|“’l X ("jl
Wpg = B — k=1..n 3)
x-003x*04x *R(x*OAycosp'b) 0, R,=06
1 y*005y+ y i, S?(y+04xcosp't‘) 0 §2,=1

0 S?.;S?. 05 1 1.552’52‘ ? 2
2 1

Flg, 2

Bild 1:  Originalgrafik aus der Arbeit [1] von Tondl. Simulation mittels Analogcomputer.

Vollstandige Systemstabilisierung bei der PE-Antiresonanz Q,-Q;.
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Es war zwar schon friiher bekannt, dass nicht alle dieser sogenannten PE-Resonanzen auch
tatséchlich ,resonant” sind, also tatsachlich ein, wenn auch nur schmales, Instabilitéats-
intervall verursachen. Es ist aber das Verdienst von A. Tondl, der als Erster erkannte, dass
die Kombinations-PE-Frequenzen vom Differenztyp besondere Eigenschaften aufweisen. In
seiner ersten Publikation [1] zu dem spater nach ihm benannten ,Tondl-Effekt* wird gezeigt,
dass ein 2FG-System, welches durch einen Selbsterregungsmechanismus instabil ist und
durch Nichtlinearitédten einen Grenzzyklus mit relativ gro3en Ausschlagen durchlauft, mittels
geeigneter Parametererregung stabilisiert werden kann. Die Abbildung 1 zeigt die stationa-
ren Amplituden des instabilen, nichtlinearen 2FG-Systems als Funktion der PE-Frequenz. Im
Bereich Q = w2 - w1 verschwinden jedoch die Amplituden sowohl fur x alsauch fur y. Dieses
Phanomen ist nicht durch Schwingungstilgung oder einen anderen bekannten Effekt wie in
Kapitel 1 erwéhnt zu erklaren, sondern entsteht durch sogenannten Parameter-

Antiresonanzen, welche eine stabilisierende Wirkung entfalten kénnen.

In der Folge wurde der Tondl-Effekt von A.Tondl selbst, vom Autor dieses Beitrages und von
einer Reihe anderer Forscher untersucht. In theoretischen Studien wurde der Effekt mit ana-
lytischen und mit numerischen Methoden anhand einer Reihe von verschiedenen MFG-

Systemen analysiert, siehe zB. [2] und [3].

Mod. Deflec. u4

0 500 1000 1500 2000 0 500 1000 1500 2000

Mod. Deflec. up

2
0 500 1000 1500 2000 0 500 1000 1500 2000

Bild 2:  Zeitreihen der modalen Auslenkungen an einem MFG-System ohne (!) Dampfung,
siehe [4]. Links — Anfangsauslenkung ist Mode 1. Rechts — Anfangsauslenkung ist
Mode 2.
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Aus der Fulle der inzwischen entstandenen Publikationen ist die Arbeit [4] hervorzuheben,
welche zeigt, dass der Tondl-Effekt im wesentlichen darauf beruht, dass eine Parameterer-
regung mit einer Anti-Resonanz-Frequenz einen Energietransfer von einem Schwingungs-
mode in einen anderen bewirken kann. Ein stabilisierender Effekt durch PE tritt dann ein,
wenn der Energietransfer von einem instabilen Mode in einen gut gedampften stabilen Mode
erfolgt. Kann mehr Energie auf diese Weise von dem instabilen Mode abgezogen werden als
durch Selbsterregung zugefuhrt wird, dann kann das System in einen stabilen Zustand Uber-
gefuhrt werden. Die Abbildung 2 zeigt Zeitverlaufe aus [4], welche erkennen lasst, dass die-
ser Energietransfer nicht unidirektional ist, sondern in beide Richtungen funktioniert und es
daher je nach Dampfung eine Weile (bzw. einige Zyklen) dauern kann, bis die Systemener-
gie in ausreichendem Maf3e abgenommen hat. Nicht nur in theoretischen Studien sondern
auch mit verschiedenen Experimentalaufbauten konnte der Tondl-Effekt nachgewiesen wer-
den. Die besondere Herausforderung bei einem Experiment dieser Art ist die Realisierung
der Parametererregung. Hierbei hat sich ein elektromechanischer Aktor bewéhrt.

serield

. X, (ms)
S

5
w
o

@

o
o

-
o

Integral des Zeutverlaufes von x
- L

e
o
T
i

0 1 I I i i 1 I I i i 1
(1] 1 2 3 4 5 6 7 8 el 10 11 12

Frequenz der PE (radss)

Bild 3: Messergebnisse an einem 2-Massen-Pendelprifstand mit elektromagnetischer
-Parametererregung. Punkte zeigen Messergebnisse, die durchgezogene Linie ist
das Simulationsergebnis. Einbriiche nach unten kennzeichnen Antiresonanzen,

Spitzen nach oben sind Parameterresonanzen.
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Eine bestromte Spule erzeugt ein Magnetfeld und die abstoBenden Krafte zwischen einem
Spulenpol und dem gleichen Pol am Permanent-magneten kénnen Uber den Spulenstrom
moduliert werden. Damit ist eine zeitperiodische Steifigkeitsvariation relativ einfach darstell-
bar. In Abbildung 3 ist ein Amplitudendiagramm einer Messserie an einem 2FG-
Pendelpriifstand zu sehen, siehe auch [5]. Beachtenswert ist dabei, dass auch héhere Ord-

nungen der PE-Antiresonanz auch im Experiment gezeigt werden konnten.

4. Technische Nutzung der Parametererregung

Parameterresonanzen sind nicht a priori unerwiinscht oder gar gefahrlich. Es gibt einige An-
wendungen, in denen es durchaus von Vorteil ist, ein dynamisches System bei einer Para-
meterresonanzfrequenz zu betreiben. So ist es zum Beispiel bei MEMS-Filtern gewollt, dass
diese Filter moglichst rasch einschwingen. Da nun die Amplituden bei einem klassischen
Schwingkreis in einer Resonanz ,nur* linear mit der Zeit anwachsen, kann das exponentielle
Aufklingen von Schwingungen bei einer Instabilitat durchaus als Vorteil bezeichnet werden.
Dabei ist die geringe Breite der instabilen Zone ein weiterer Vorteil, weil sich dadurch sehr
selektive, schmalbandige Filter realisieren lassen. Tatséchlich sind Filter auf Basis von PE-

Resonanzen schon seit einiger Zeit in Entwicklung [6].

Erst vor geraumer Zeit wurde ein innovativer Vorschlag veréffentlicht, der darauf abzielt, ho-
here Schwingungsmoden zu wuchten, ohne den Rotor tatsachlich bei dieser hohen Reso-
nanzdrehzahl zu betreiben [7]. Auch hier wird die selektive Amplitudenverstérkung mittels PE

benutzt und ein héherer Schwingungsmode bei niedriger und gefahrloser Drehzahl angeregt.

Auch Uber andere, exotische Anwendungen von PE wird in der Literatur berichtet, so zum
Beispiel von einem Energiegewinnungssystem aus der Wellenbewegung von Meerwasser,
oder von Gehmaschinen welche durch PE hinsichtlich der Antriebsleistung minimiert werden

kdénnten.

Wie schon im vorigen Kapitel gezeigt, kann aber PE auch zur Stabilisierung von instabilen
Systemen benutzt werden. Dies gelingt schon in dem bekannten Experiment, bei dem das
invertierte Pendel in seiner senkrechten Stellung durch eine vertikale harmonische Fuf3punk-
terregung stabilisiert wird. Wahrend der Nutzen hier eher im Lerneffekt zu sehen ist, ist eine
nahezu idente Systemgleichung auch fur ein optoelektronisches System gultig und findet
dort Anwendung.
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Wahrend beim invertierten Pendel eine statische Instabilitat durch PE aufgehoben wird, kann
mit dem TondI-Effekt ein dynamisch instabiles System stabilisiert werden. In etlichen theore-
tischen Arbeiten und auch im Experiment wurden Machbarkeitsstudien durchgefuhrt und
gezeigt, dass diese ldee insbesondere fur rotordynamische Systeme von grof3em Interesse
sein konnte. Gerade bei Rotorsystemen mit aktiven oder semi-aktiven Lagern ist der not-
wendige Aktor zur periodischen Parametervariation schon vorhanden und l&asst sich eine PE
mit verhaltnisméaRig geringem zusétzlichen Aufwand realisieren. Da es egal ist, woher die
Instabilitait kommt, kénnte man eine Lagerinstabilitdt genauso bekédmpfen wie eine Instabili-
tat, welche von Labyrinthdichtungen ausgeht.

AbschlieBend sei noch auf die aktuelle Forschungstatigkeit an der JKU Linz hingewiesen, wo
sich T.Pumhossel mit einer verallgemeinerten Parametererregung beschaftigt, bei der
sprunghafte oder impulsartige Steifigkeitsdnderungen durchgefihrt werden, und dadurch
eine groRere Flexibilitat bei der Schwingungsbeeinflussung erzielt werden kann.
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Modeling of Contact Interfaces in Built-up Structures by
Zero-thickness Elements

Professor Lothar Gaul, Dr. Michael Mayer, University of Stuttgart,
Institute of Applied and Experimental Mechanics, Germany

Abstract

This paper introduces an improved approach to model contact interfaces of fixed joints in
finite element analysis (FEA) with regard to prediction of the vibration behaviour of built-up
structures. The approach consists of two parts: (1) The development of a suitable, new contact
model which considers the most important physical effects of wave propagation over the
contact interface and (2) the implementation of the contact model in commercial finite element
software. The new model is based on the contact models of Hertz and Mindlin for the
contact of a single spherical asperity with an elastic plane. The Hertzian microscopic model
for normal contact is then generalized with a statistical approach for rough surfaces
introduced by Greenwood to a macroscopic normal contact model for engineering surfaces.
To model the macroscopic tangential contact, a new model based on Mindlins approach is
introduced which accounts accurately for microslip effects and considers the dependence of
tangential contact behaviour on the normal pressure. For implementing the contact model in
FEA, a special isoparametric contact element, the so-called zero thickness element, is
programmed. The use of this element compared with existing contact algorithms has some
major advantages with regard to the application of modelling the contact in fixed joints
considered in this paper. The introduced approach is verified by simulating the vibration
behaviour of a built-up structure and proving the prediction quality by comparing simulation

results with experimental data.

Nomenclature

{E I Column vector; row vector or matrix with capital letters
o() Virtual quantity
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Change of variable (-) in the time interval [t, t + Af]

Amplitude of a time-harmonic variable (-)
True area of contact; Apparent area of contact

Constitutive contact matrix

Average Youngs modulus in the Hertzian contact model
Normal and tangential contact forces

Relative displacement vector and components in contact tangential and

normal directions
Matrix of shape functions; shape functions
Contact stiffness matrix

Contact stiffnesses in normal and tangential directions

Total number of peaks in the contact area
Exponent in the tangential contact model

Contact pressure, py = —fj\

Radius; Radius of a circular contact region in the Hertzian contact
model

Vector of contact tractions and components in tangential and normal
directions

Displacement vector and displacement components in x, y, and z
directions

Virtual work of contact tractions; Virtual internal work
Dissipated energy per cycle

Local coordinate system

Height coordinate of a rough surface

Approach of two facing points in contact normal direction

Friction coefficient (for simplification u = ystiction = usliding )

Height distribution and cumulative height distribution of a rough surface
Standard deviation of the height profile of a rough surface

Natural coordinate system
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1. Introduction

For lightly damped, linear members of a structure, very good estimates of
eigenfrequencies, modal damping values, and corresponding mode shapes can be
achieved by Experimental Modal Analysis (EMA). Furthermore, by model updating of finite
element models of members, very good predictions of the vibration behaviour up to high

frequencies are possible [4].

If we now assemble single members into a built-up structure, prediction of the structural
vibration behaviour can be quite involved, even though the behaviour of all single members
is well-known [5]. This is due to the fact that the mechanical contact at joint interfaces is
usually not modelled sufficiently. Effects like uneven contact pressure distributions over the
contact area, microslip damping and gaping of contact regions remain unconsidered but these
effects can have a major influence on the structural vibration behaviour.

To account for these effects, this paper shows that the roughness of contacting surfaces
(figure 1) has to be considered at least integrally to predict the vibration behaviour of built-up

structures meaning resonance frequencies, mode shapes and modal damping values.

TN
¢ /<|/ 4
¢

S

Figure 1: Although the contact area seems to be conforming on a macroscopic scale, the
true contact consists of a multitude of non-conforming asperity contacts on a
microscopic scale.
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2. Contact mechanics
2.1 Normal contact of rough surfaces

For describing the normal contact of two rough surfaces, the contact model of Greenwood and
Williamson is employed. This model is based on the Hertzian normal contact model for two
elastic spheres [10] which is used to model the contact of single asperities. The Hertzian
model leads to a circular contact region with radius rA and a radial normal pressure distribution

2
Pn(r) = Pmax_ |1 _:_j With Pmax = _j (1)

caused by normal force FN. The approach aN of facing points in the spheres which are far

away from the contact region is given by

1

2 2 2
A 9Fy )3
Ay = = = 2

N (16*E*2 @

Based on this, Greenwood and Williamson [8] developed a model to describe the contact
of a rough elastic with a planar rigid surface, see figure 2. The height distribution ¢(z) of
the rough surface is determined by the height distributions of the two real rough surfaces in
contact.The height distribution ¢(z) and also the cumulative height distribution ®(z) (Abbott-
curve) can then be approximated by different distribution functions.
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rigid surface

N\

L € rough surface

Figure 2: Contact of a planar rigid surface with a rough elastic surface. The dashed line
represents the reference plane of the rough surface defined by the arithmetic mean
value of the heights. gN is the positive distance in normal direction between the rigid

plane and the reference plane.

For simplicity an exponential distribution function is used here:

Bexp(2) = 07te™@ and Gpyp(2) = [—e_(E)] = e~(#/9)

z

This type of distribution is usually sufficient to describe the uppermost 25% of a measured
cumulative height distribution [8] and leads to a relatively simple mathematical model. With
this we get relations for the true area of contact AR and the normal force FN depending on
the normal distance gN of the two surfaces:

Ag = mryN f;v(z —gy)o e #%dz = nryNoe~n/o)

Fy = gNE*Ql/Z f;;l(z _ gN)3/Za'1e'Z/”dZ — TIl/ZNE*‘r;_‘l/20'3/2€_(gN/U),

where o is the standard deviation of the height profile of the rough surface, N the overall
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number of peaks and E*the average Young’s modulus.

Normal pressure is obtained by dividing normal force by apparent area of contact AQ. By

introducing new parameters the pressure can be expressed by
Py = ;_1(‘]’ = pyoe Mv=an0) ) = i >0, (6)

where gno > 0 is the initial distance between the reference plane and the highest peak of

the rough surface andpNO > 0 is the pressure value at initial contact (gN = gNO0). The

slope of this curve is given by kN = -A oN which corresponds to the normal contact

stiffness. The asumption of an exponential height distribution leads to the interesting relation
L A o
Dy~ Ag With A—’: = O(gy — guo) = e~ On-9n)/o 0

2.2 A new hysteresis model for tangential contact

The introduced model is a new hysteresis model defined by an evolution equation which is based
on Mindlin’s approach for tangential contact of two spheres. Mindlin assumes that - by
applying a tangential force FT additionally to an acting normal force FN on the spheres -
contact area and normal pressure distribution remain the same as without a tangential force.

Therefore, both variables can be described by Hertzian theory [10, chapter 7].

In the presliding or microslip regime (0 < |Fy| < pFy) the relation between tangential force FT

and relative tangential displacement g is defined by

\Frl = phy [1= (1= -20)32] with gi'o* = —uF,, ®)
T 2kTO

max
g

where KTO is the slope of the microslip curve at the origin and gT is the relative tangential
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displacement of facing points in the spheres which are far away from the contact region. If

|FT| exceeds puFN the whole contact area is slipping under the condition of Coulomb’s law.

By differentiating equation (8) with respect to time where FN is held constant we get the

evolution equation

) ) 1/2 . F\1/3
Fr = krogr (1 —g';iﬁ'x) = krogr (1 —%> (9)

This equation can be generalized by introducing an arbitrary exponent n which can be used

to adapt the curve to measured data, see figure 3:

. . [Fr[\™

Fr = krodr ( _uT) for 0 < |Fr| < pFy,n € (0,1). (10)
N

The slope of this curve is given by KT = dFT/dgT = FT/GT which corresponds to the

tangential contact stiffness.

T sE
05
e — n = 1/3
7 A n=1/2
seme o= 2/3
n=20,9
0
0 0.5 1.
6'1‘/6’111‘mx

Figure 3: Hysteresis curve defined by equation (10) with different exponents n.

This evolution equation is valid for increasing tangential loading. For decreasing |FT| the
relation between tangential force and tangential relative displacement is assumed to follow a

linear elastic law, FT = kTO ¢gT. The dissipated energy per cycle for an oscillating tangential
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force of constant amplitude F1 and corresponding displacement amplitude g is given by

_ 2u’F§ )3 gr | 31-n g (Z—n)/(l—n)_ .
Wy = =2 {2 +2 [(1 g_%"“") 1|11

(1 - g‘?;x )3/2]2} (11)

if the force amplitude is less than uFN. Otherwise, equation (11) has to be evaluated for g =

g7*%* and, additionally, the energy dissipated by Coulomb friction has to be considered:

Wy = B[ AGm 2 (1)) (12)

kro [2(2-3n+n%) = 2 \gF
3. Implementation of the contact model in FEA

The concept of zero thickness elements goes back to Goodman et al. [7] and is discussed in
detail in Hohberg [9]. A zero thickness element is depicted in figure 4. The element consists of
two four node quadrilateral elements which face each other. In each quadrilateral element,the

three-dimensional displacement field {u} = [u v W]T is approximated by

u {u}
{v}= al) Rl Aslr) hall) ] )= [, (13)
" s}

where {uj} = [ui vi wi]T is the displacement vector of node /i and hj are the

bilinear shape functions

mEM =7;0-00-m  hED=;0+O0A-1
hEM=;A-O0+mD  hEn=;0+A+n

formulated in the natural coordinates ¢, n of the element [2]. The matrix [H] contains the shape

(14)

functions and [I] is a 3 x 3 unit matrix. The choice of a natural coordinate system simplifies
numerical integration of the element matrices.

Distinguishing between top and bottom quadrilateral and assuming that each quadrilateral is
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connected to the surface of the finite element mesh of one contacting body, we denote the

corresponding displacement fields of the elements as

fupbottom = [H(E,mIabedar P = [HE e )

Since these elements are only two-dimensional, the traction vector in each element
describes the interface stresses

t bottom t top

Tx Tx

{eyportom = e, {t)tor = ltr, (16)
N N

and with this we can state the virtual internal work for each quadrilateral

boo S
A

.\

[ bottom

{ t} bottom

v

Figure 4: 8-node zero thickness element consisting of two 4-node quadrilateral
elements which are connected to the surfaces of the contacting bodies.

5V|/Ibottom — foll folz S{M}bottamT {t}bottom dxdy (17)

6W[top - foll folz a{u}mpT {t}top dxdy. (18)

In contact mechanics, one is interested in the relative displacement field {g} of the

contacting surfaces. This is expressed for zero thickness elements through the relative

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

280 VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

displacement between the top and the bottom quadrilateral,

{9y = P — oo = [HEMN ((Whoaa — Whodar™). (19)

Furthermore, we know from Newton’s third law that the traction vectors of the elements in

contact must be equal in magnitude and opposite in direction,

{t} = {t}tor = — {gybottom 20

We can now implement contact laws as incremented and linearized constitutive relations [12]

between contact tractions and the relative displacement field,

At} = [M

— U-1
6{9}]ng}u—n Alg} = t + At[C] Mg} 21)

Tangential

A description of different contact laws can be found in Gaul, Nitsche [6].

The virtual work of the contact tractions is given by the summation of the virtual internal work
for each element, as given in equation (17) and equation (18):

SWe = SWP + sWportom = (1% (12 6(g}T (1} dxdy. (22)

Implementing the contact law in the virtual work expression yields the tangential contact

stiffness matrix for a relative displacement quadrilateral element,

(K rangentiar = Jy' Sy [H@EmIT t + AL[C10 D o [H(E,m)] dxdy. (23)

These integrals are evaluated by applying the isoparametric concept and using Gaussian
quadrature scheme [2]. The full stiffness matrix for the eight node zero thickness element is

composed of the stiffness matrix of the quadrilateral element
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K] = [K] Tangential _[K] Tangential
_[K]Tangential [K]Tangential ’

The stiffness matrix [K] is 12-times singular due to its composition, thereby causing 12 zero-
energy modes. A zero- energy mode, or so-called hourglass mode, is a displacement mode
that does not correspond to a rigid body motion, and it produces zero strain energy [2]. As
zero thickness elements are always clamped between continuum elements, all 12 zero-energy

modes are suppressed.

For applications of zero thickness elements in geomechanics, see e.g. Beer [3] and for
applications in model update procedures see Ahmadian et al. [1].
4. Application to a structure with bolted joints

The contact model implemented in the presented zero thickness elements is applied to model

the joint interfaces of a simplified control unit and thus predict the vibration behaviour. The
simplified structure is depicted on the right of figure 6.

Figure 5: Airbag control unit generation 9 (Robert Bosch GmbH). Source: http://www.bosch-
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presse.de/TBWebDB/bosch-pbj/de-DE/start.cfm

Figure 6: Exploded view of a control unit (left) and simplified test structure model (right)
consisting of three simple aluminium parts connected by four bolts with nuts for
investigating especially the influence of the contact region on the vibration behaviour.

The linear elastic material parameters of the aluminium parts are experimentally determined to
minimize errors in the vibration simulation. The simulation itself consists of two steps. In a
first preloading step the bolts and nuts are tightened causing a non-homogeneous contact
pressure distribution in the contact interface which is depicted in figures 7 & 8 and by it a
non-homogeneous contact stiffness distribution. Next, following the experimental approach, the
impulse response of the structure is simulated and resonance frequencies and modal
damping values are determined by modal analysis of the simulated impulse responses at
different locations of the finite element mesh.

Conclusion: Table 1 compares simulated and measured results. Obviously, the new contact
model accurately predicts the measured behaviour of this structure.
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Figure 7: Normal pressure distribution py in the contact interface between upper cover and

plate.

Figure 8: Gaping of the contact interfaces after applying the bolt load
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Measured Simulated
Mode 1 889 Hz 1.2% 877 Hz 0.9 %
Mode 2 1101 Hz 0.8 % 1113 Hz 0.6 %
Mode 3 1349 Hz 1.1 % 1366 Hz 0.7 %
Mode 4 1424 Hz 0.9 % 1386 Hz 0.7 %
Mode 5 1521 Hz 0.7 % 1537 Hz 0.5 %
Mode 6 1645 Hz 0.6 % 1660 Hz 0.5%
Mode 7 1766 Hz 0.7 % 1753 Hz 0.6 %
Mode 8 1960 Hz 0.6 % 1982 Hz 0.4 %

Table 1: Comparison of resonance frequencies and modal damping values up to 2 kHz
determined by measuring the impulse response and following Experimental Modal
Analysis (left) and by simulation of the impulse response, Fourier transform and

following Modal Analysis (right).
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Untersuchung des dynamischen Antwortverhaltens einer
Schienenfahrzeug-Wellenbremsscheibe im Resonanzbe-
reich

Eigenschwingungsanalyse einer Wellenbremsscheibe
Nichtlineare Analyse im Resonanzbereich

Marc Ehret M.Sc., Deutsches Zentrum flr Luft- und Raumfahrt, Institut
fur Systemdynamik und Regelungstechnik, Oberpfaffenhofen®;

Dr.-Ing. Martin Schmid, Knorr-Bremse Systeme fur Schienenfahrzeuge
GmbH, Minchen

Kurzfassung

Wellenbremsscheiben von Hochgeschwindigkeitszigen sind wéahrend der Fahrt hohen dy-
namischen Lasten ausgesetzt. Diese resultieren vor allem aus St6f3en und Vibrationen auf-
grund von Gleislagestérungen, d.h. Abweichungen von der idealen Gleislage. Der Fall bei
dem die Bremsscheibe in einem Frequenzbereich angeregt wird, in dem sie ein dynamisches
Verhalten aufweist, ist dabei von besonderem Interesse. Die Beschleunigungslasten die da-
bei auftreten, kénnen zu nichtlinearen Effekten fiihren (z.B. Kontaktreibung oder Klaffen),
deren numerische Analyse nichtlineare Berechnungsmodelle erfordert.

Im Rahmen einer Eigenschwingungsanalyse werden die Moden der Bremsscheibe ermittelt
sowie die Berechnungsmodelle der Bremsscheibe hinsichtlich ihres dynamischen Verhaltens
infolge geringer Lasten validiert. AnschlieRend wird das dynamische Antwortverhalten der
Bremsscheibe bei einer harmonischen FuRRpunktanregung der Nabe berechnet. Dabei wird
die Bremsscheibe mit Eigenfrequenzen von Moden angeregt, die infolge einer axialen und
radialen FuBpunktbeschleunigung besonders angesprochen werden. Die Berechnungs-
modelle werden durch die gezielte Veranderung von Modellparametern an im Versuch ge-
messene Beschleunigungsantworten angepasst. Durch die anschlieRende Simulation héhe-
rer Anregungsamplituden gelingt es, schadigungsrelevante Effekte in der Bremsscheibe in-
folge einer idealen harmonischen Anregung rechnerisch nachzuweisen. Im Ausblick wird
herausgestellt, dass die Analyse des Antwortverhaltens infolge realer stochastischer
Schwingungslasten der Bremsscheibe wéhrend der Fahrt Kompromisse zwischen dem Re-

chenaufwand und der Genauigkeit der Ergebnisse erfordert.

* Die vorgestellten Ergebnisse entstanden im Rahmen einer Masterarbeit bei der Knorr-Bremse SfS GmbH
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1. Hintergrund und Motivation

Der Radsatz eines Hochgeschwindigkeitszuges ist in Bild 1 dargestellt. Bei Messfahrten
werden die Beschleunigungen in axialer und radialer Richtung am Achslagergehduse ge-
messen. Abhéngig von den Gleislagefehlern und der Struktur sind in den gemessenen Be-
schleunigungssignalen bestimmte Frequenzbereiche besonders stark vertreten (siehe Bild
2). Die Spektren geben Hinweise Uber die Schwingungsanregungen, welchen die Brems-
scheiben wiahrend der Fahrt ausgesetzt sind®. Die Ermittlung des dynamischen Antwortver-
haltens der Bremsscheibe infolge einer Schwingungsanregung ist der Kernpunkt dieser Ar-
beit. Die Untersuchungen dienen als Grundlage fiir weiterfihrende Analysen, wobei zu-
néchst nur der hypothetische Resonanzfall infolge einer idealen harmonischen Anregung der
Bremsscheibe betrachtet wird. Dabei sollen schadigungsrelevante Effekte rechnerisch nach-
gewiesen werden, deren Ermittlung Methoden und Modelle erfordert, die nichtlineares Struk-
turverhalten abbilden kdnnen.

Bild 1: Radsatz des Hochgeschwindigkeitszuges mit zwei Wellenbremsscheiben

Bild 2: Leistungsdichtespektren wahrend der Fahrt gemessener Beschleunigungslasten in

axialer (links) und radialer (rechts) Richtung

2 Dabei muss beachtet werden, dass die Signale nicht an der Nabe der Bremsscheibe gemessen wurden und

somit die dort vorliegenden Beschleunigungen von den gemessenen Beschleunigungen abweichen kénnen
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2. Zielsetzung und Vorgehensweise

Das Ziel dieser Arbeit ist es, die Belastungen rechnerisch zu analysieren, die infolge einer
harmonischen FuRpunktanregung der Bremsscheibe im hypothetischen Resonanzfall ent-
stehen. In den durchgefiihrten Analysen wird nicht der gesamte Radsatz der Achse berick-
sichtigt, sondern nur das Verhalten der Bremsscheibe infolge einer Anregung der Nabe. Fir
die Validierung der Ergebnisse stehen Messdaten aus entsprechenden Versuchen zur Ver-
fugung (siehe Bild 6).

Besonders schadigungsrelevant sind Belastungen, die zu Relativbewegungen von sich kon-
taktierenden Baugruppen fihren. Diese Effekte beeintréachtigen die Lebensdauer von Ver-
bindungselementen, wie z.B. Schrauben, in hohem Male. Des Weiteren fiihren Relativbe-
wegungen zu Reibungsvorgangen in den Kontaktstellen, die das Dampfungsverhalten einer
Struktur beeinflussen. Letzteres ist ausschlaggebend fur die dynamische Verstarkung einer
Anregung und muss somit in den Untersuchungen bericksichtigt werden. Aufgrund dessen
werden in dieser Arbeit unter anderem Finite-Elemente-Berechnungsmodelle (FE-Modelle)
eingesetzt, die in der Lage sind, nichtlineares Strukturverhalten abzubilden. Zur Lésung der
nichtlinearen numerischen Simulationen kommt der explizite Solver von LS-DYNA® zum Ein-

satz.

Der Ablauf der in dieser Arbeit durchgefiihrten Analysen ist in Bild 3 dargestellt. Im ersten
Teil wird eine Eigenschwingungsanalyse der Wellenbremsscheibe durchgefiihrt, um die Mo-
den der Bremsscheibe zu identifizieren. Zunéchst wird ein einfaches FE-Modell der Brems-
scheibe mit ANSYS® erstellt, anhand dessen die Moden mittels einer numerischen Moda-
lanalyse berechnet werden. Zudem werden die Moden der realen Struktur anhand einer ex-
perimentellen Modalanalyse ermittelt. Durch die numerische Simulation einer experimentel-
len Modalanalyse konnen ebenfalls die Moden der LS-DYNA Berechnungsmodelle der
Bremsscheibe bestimmt werden. Ein Abgleich dieser Moden mit den Ergebnissen der nume-
rischen und experimentellen Modalanalyse dient zur Validierung des Strukturverhaltens der
LS-DYNA Modelle infolge geringer Lasten (lineares Verhalten).

Die validierten LS-DYNA Modelle werden anschlieend genutzt, um das Strukturverhalten
der Bremsscheibe infolge einer hypothetischen FuBpunktanregung im Resonanzbereich zu
berechnen. Durch einen Abgleich der berechneten Beschleunigungen mit am Versuchstand
gemessenen Beschleunigungen wird das Berechnungsmodell hinsichtlich seines dynami-
schen Strukturverhaltens angepasst. Dabei werden gezielt Parameter des Modells variiert,
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um eine bestmdgliche Ubereinstimmung von Berechnung und Versuch zu erzielen. Mit den
angepassten Modellen werden anschlieBend héhere Anregungsamplituden simuliert und die

resultierenden Belastungen analysiert.

Bild 3: Vorgehensweise der Arbeit

3. Eigenschwingungsanalyse

Mittels einer Eigenschwingungsanalyse sollen die Moden der Wellenbremsscheibe ermittelt
werden. Da die Randbedingungen das Eigenschwingungsverhalten beeinflussen, werden die
Moden der Bremsscheibe in zwei Versuchskonfigurationen (axiale Einspannung und radiale
Einspannung) ermittelt, welche dem Versuchsaufbau der spateren Resonanzanalysen ent-
sprechen (siehe Bild 6). Die Grundplatte der Versuchskonfigurationen wird dabei als fest

eingespannt angenommen.

3.1 ANSYS Modelle: Numerische Modalanalyse (NMA)
Zunachst werden die Moden der Versuchskonfigurationen mittels einer numerischen Moda-
lanalyse bestimmt. Die zugehorigen Modelle lassen keine Relativbewegungen in den Kon-

takten zu und sind nur fir lineare Analysen geeignet. Die Ergebnisse sind in Tabelle 1 aufge-
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fuhrt. Dabei zeigt sich, dass die Bremsscheibe Uber sogenannte Doppelmoden verfiigt, die
sich durch zueinander symmetrische Schwingformen auszeichnen. Die Ursache fiir das Auf-
treten der Doppelmoden beruht auf der rotationssymmetrischen Geometrie der Bremsschei-
be. In den spéateren Analysen werden die Schirmmode der axialen Versuchskonfiguration
(siehe Bild 4, links) und die Scheibenkippmode der radialen Versuchskonfiguration (siehe
Bild 4, rechts) genauer betrachtet.

Tabelle 1: Moden der axialen und radialen Versuchskonfiguration aus numerischer Moda-
lanalyse der ANSYS-Modelle

— Axiale Einspannung Radiale Einspannung
Frequenz (Hz)| Beschreibung |Frequenz (Hz) Beschreibung
1 355.3 Scheibenkippen 1 248.4 Scheibenkippen 1
2 355.9 Scheibenkippen 1 249.4 Biegung der Vorrichtung axial
3 427.0 Scheibentorsion 262.1 Biegung der Vorrichtung radial
4 619.4 Schirmmode 334.5 Scheibenkippen 1
5 694.9 4-Punkt-Biegung 680.1 4-Punkt-Biegung
6 695.9 4-Punkt-Biegung 686.6 4-Punkt-Biegung
7 841.1 Scheibenkippen 2 705.6 Stauchung der Vorrichtung

Bild 4: Schirmmode der axial eingespannten Wellenbremsscheibe (links) und Scheibenkip-
pen 1 der radial eingespannten Wellenbremsscheibe (rechts)

3.2 Reale Struktur: Experimentelle Modalanalyse (EMA)

Die Moden der realen Versuchskonfigurationen werden mittels einer experimentellen Moda-
lanalyse gewonnen. Dabei wird die Bremsscheibe in ihrer jeweiligen Konfiguration mit einem
Impulshammer gezielt angeregt und simultan wird die Beschleunigungsantwort der Struktur
an verschiedenen Positionen gemessen (Roving Accelerometer). Anhand der gemessenen
Zeitsignale werden die Ubertragungsfunktionen zwischen Anregungs- und Antwortposition
ermittelt, welche Informationen Uber die Eigenfrequenzen, die modalen Dampfungen und die
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Schwingformen der Struktur liefern. Diese modalen Parameter werden mittels der Software
FEMTools® abgeschétzt. Dabei kommt ein Curvefit-Verfahren zum Einsatz, das die Parame-
ter einer mathematischen Funktion derart anpasst, dass sich eine bestmégliche Uberein-
stimmung zwischen der parametrisierten Funktion und der gemessenen Ubertragungsfunkti-
on einstellt. Aus den angepassten Parametern kénnen die Eigenfrequenzen und Dampfun-
gen bestimmt werden. Die Vorgehensweise dieses sog. Least Square Complex Frequency
(LSCF) Verfahrens wird in [1] und [2] detailliert beschrieben. Durch die Wahl mehrerer
Messpositionen lassen sich ebenfalls die zugehdrigen Schwingformen ermitteln und visuali-
sieren. Letzteres ist notwendig, um die Moden eindeutig zu identifizieren.

3.3LS-DYNA-Modelle: Simulation einer experimentellen Modalanalyse

Zuletzt sollen die Moden der LS-DYNA Modelle bestimmt werden, die fir die spateren nicht-
linearen numerischen Analysen der Belastungen im Resonanzbereich herangezogen wer-
den. Sind die Lasten gering, wird lineares Strukturverhalten erwartet. Aufgrund der Modellie-
rung (Relativbewegung in Kontakten méglich) kénnen die Moden der Modelle jedoch nicht
mittels einer numerischen Modalanalyse berechnet werden. Um die Moden der Modelle den-
noch zu bestimmen, wird eine experimentelle Modalanalyse simuliert. Dabei wird das Modell
mit einem Kraftimpuls angeregt und es werden 0,5 Sekunden der Strukturantwort berechnet.
Die Ergebnisse der numerischen Simulation kénnen analog zur experimentellen Modalanaly-
se ausgewertet werden. Fur eine optimale Signalverarbeitung werden die berechneten Ant-
worten kiinstlich verlangert (zero padding). Dadurch werden hochaufgeldste Ubertragungs-
funktionen gewonnen, was sich positiv auf die modale Parameterextraktion auswirkt. Da die
Antwort jedes Knotenpunktes des FE-Modells berechnet wird, kénnen beliebig viele Auswer-
tepositionen fur die Modenextraktion herangezogen werden. Je mehr Auswertepositionen

gewahlt werden, desto besser lasst sich die Schwingform der Moden visualisieren.

3.4 Abgleich der Moden

Anhand der Schwingformen lassen sich die Moden eindeutig identifizieren und damit die
jeweiligen Eigenfrequenzen der verschiedenen Modelle sowie der realen Struktur gegen-
Uberstellen. Die Ergebnisse des Abgleiches sind in Bild 5 dargestellt. Darin zeigt sich, dass
die ermittelten Eigenfrequenzen aus den drei verschiedenen Analysen zufriedenstellend kor-
relieren. Die Unterschiede zwischen den Modellen und der realen Struktur sind in erster Linie
auf unterschiedliche Randbedingungen in Berechnung und Versuch zuriickzufiihren, da eine
feste Einspannung nur auRerst schwierig als reale Lagerungsbedingung umsetzbar ist. Die
Unterschiede der Eigenfrequenzen der Modelle beruhen auf den verschiedenen Modellie-
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rungsansatzen der FE-Modelle (Netz-Elemente, Kontakte, Vorspannkrafte) sowie den unter-
schiedlichen Auswerte-Methoden. Anhand der Ergebnisse des Abgleichs sind die LS-DYNA
Modelle der Bremsscheibe hinsichtlich des Strukturverhaltens bei geringen Lasten validiert

und koénnen fur weiterfihrende Analysen genutzt werden.

2000 — 1500
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Bild 5: Gegenuberstellung der Eigenfrequenzen der Moden der axialen (links) und radialen
(rechts) Versuchskonfigurationen verschiedener Modelle und Methoden

4. Resonanzanalyse

4.1 Shakerversuch

Nachdem die Moden der Bremsscheibe identifiziert wurden, soll die strukturdynamische
Antwort infolge einer harmonischen Anregung mit bestimmten Eigenfrequenzen berechnet
werden. Die entsprechenden Versuchsstande zur Validierung der Berechnungen sind in Bild
6 dargestellt. In den Versuchen wird die Bremsscheibe in ihrer jeweiligen Konfiguration an
der Nabe angeregt und die Beschleunigungsantworten des Reibrings gemessen. Die Ergeb-
nisse der Messungen infolge einer harmonischen Anregung mit gleitender Frequenz (Sine-
Sweep) bei einer Amplitude von 50 m/s? sind in Bild 7 dargestellt. Bei axialer Anregung der
Wellenbremsscheibe ist ein deutliches Eigenverhalten bei ca. 625 Hz erkennbar, das auf die
Eigenfrequenz der Schirmmode zuriickzufiihren ist (vgl. Tabelle 1). Eine FuBpunktanregung
in axialer Richtung spricht diese Mode besonders an, was zu einer bis zu 20-fachen Verstér-
kung der Anregungsamplitude auf dem Reibring fihrt. Infolge einer radialen Anregung wer-
den mehrere Uberhéhungen der Strukturantwort in axialer Richtung wahrgenommen. Die
erste Uberhdhung bei ca. 310 Hz ist nach Tabelle 1 auf die Scheibenkippmode zuriickzufiih-
ren. Hier wird eine bis zu 8-fache Verstarkung der Anregungsamplitude wahrgenommen. Da

die Schirmmode und die Scheibenkippmode durch eine axiale bzw. radiale Anregungsrich-
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tung besonders angesprochen werden, sollen diese Moden in den nichtlinearen numerischen
Analysen genauer betrachtet werden.

In weiteren Versuchen wird das Ubertragungsverhalten bei verschiedenen Anregungs-
amplituden untersucht. Hierbei stellt sich heraus, dass die Verstarkung und somit die Damp-
fung von der Anregungsstarke abhangt, wodurch nichtlineares Strukturverhalten nachgewie-
sen wird. Diese Beobachtung ist auf Relativbewegungen in den Kontakten der Bremsscheibe
zurlickzufiihren, die bei héheren Lasten starker ausgeprégt sind, was zu verstérkter Dissipa-

tion von Energie und dadurch zu erhthter Dampfung fuhrt. Die Versuche unterstreichen so-

mit die Notwendigkeit nichtlinearer Berechnungsmethoden.

Bild 6: Versuchstand zur Messung des dynamischen Antwortverhaltens der Wellenbrems-
scheibe infolge einer Ful3punktanregung der Nabe (links: axiale Fu3punktanregung,
rechts: radiale Ful3punktanregung)

Bild 7: Gemessene Beschleunigungslasten bei harmonischer Anregung der Bremsscheibe
in axialer (links) und radialer (rechts) Ful3punktanregung mit gleitender Frequenz

‘am 22.01.2026, 08:18:58. © Urheberrechtiich geschutzter Inhaf 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017 295

4.2 Numerische Simulation

Im nachsten Schritt werden die beschriebenen Sweep-Versuche numerisch simuliert. Hierbei
wird die Bodenplatte der LS-DYNA Modelle analog zum Versuch harmonisch angeregt. Da
die Modelle sehr fein vernetzt sind und der explizite Solver dementsprechend kleine Zeit-
schritte zur Lésung bendtigt, werden nur 0,05 Sekunden der Strukturantwort berechnet. Die
Anregungsfrequenz entspricht im Falle der axialen Konfiguration der identifizierten Modellei-
genfrequenz der Schirmmode (ca. 620 Hz) und fur die radiale Konfiguration der entspre-
chenden Eigenfrequenz der Scheibenkippmode (ca. 310 Hz).

Anhand einer gezielten Variation der Kontaktreibungswerte der Modelle gelingt es, die be-
rechnete Amplitudentiberh6hung an die gemessenen Amplituden anzupassen. Die Gegen-
Uberstellungen von Messung und Berechnung sind in Bild 8 dargestellt. Im Falle der axialen
Anregung der Schirmode zeigen die Berechnungsergebnisse das charakteristische Verhal-
ten einer gedampften Schwingung. Die maximalen Amplituden weichen nur geringfiigig von
den gemessenen Amplituden ab. Bei der radialen Anregung der Scheibenkippmode zeigt
sich ebenfalls ein Uberhdhungsverhalten, wobei die Amplitude des Berechnungsmodells
jedoch unregelmaRig ansteigt. Dieses Verhalten kann auf ein Rutschen zwischen Reibring
und Nabe des Modells zurlickgefuhrt werden, das infolge einer radialen Anregung verstéarkt
auftritt.

Bild 8: Gegenuberstellung berechneter und gemessener Beschleunigungen des Reibrings
infolge einer harmonischen Ful3punktanregung im Frequenzbereich der Schirmmode
(links: axiale Versuchskonfiguration, Anregung: 5g, ca.625 Hz) und der Scheiben-
kippmode (rechts: radiale Versuchskonfiguration, Anregung: 5g, ca.310 Hz)

Nachdem das Antwortverhalten der Modelle an die gemessenen Beschleunigungen ange-
passt wurde, werden die Modelle genutzt, um Anregungsamplituden zu simulieren, die auf-
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grund der begrenzten Leistungsféahigkeit des Shakers experimentell nicht untersucht werden
konnten. Dabei werden die Modelle der Versuchskonfigurationen mit Amplituden bis zu 500
m/s? harmonisch angeregt.

Die Ergebnisse der berechneten Beschleunigungen sind in Bild 9 dargestellt. Im Falle der
axialen Anregung der Schirmmode zeigt sich, dass die dynamische Verstarkung zu Be-
schleunigungen fihrt, unter welchen die Schraubenverbindung zwischen Nabe und Reibring
zu klaffen beginnt. Durch die sich veréandernden Struktureigenschaften der Bremsscheibe in
der Uberh6hung brechen die Amplituden ein und es stellt sich der in Bild 9 (links) dargestell-
te Zeitverlauf ein. Das Klaffen der Schraubenverbindung wird durch die hohen Beschleuni-
gungen im Frequenzbereich der Schirmmode infolge einer perfekten harmonischen Anre-
gung der Bremsscheibe mit konstanter Amplitude und Frequenz erzeugt und wird als scha-
digungsrelevanter Effekt eingestuft. Im Falle der radialen Anregung wird ein Rutschen der
Schraubenverbindung festgestellt, wobei dieses weitaus weniger ausgepragt ist und deshalb

nicht als schadigungsrelevant eingestuft wird.

Bild 9: Berechnete Beschleunigungsantworten des Reibrings der Bremsscheibe infolge
einer harmonischen Fuf3punktanregung mit einer Amplitude von 50g im Frequenzbe-
reich der Schirmmode (links: axiale Versuchskonfiguration) und der Scheibenkipp-

mode (rechts: radiale Versuchskonfiguration)

5. Fazit und Ausblick

Durch den hypothetischen Lastfall einer harmonischen Anregung von Eigenfrequenzen der
Bremsscheibe ist es mit den in dieser Arbeit verwendeten Methoden und Modellen gelungen,
schéadigungsrelevante Effekte der Bremsscheibe rechnerisch nachzuweisen. Die frequenz-
bedingten Verstarkungen fiihren jedoch nur zu maximalen Amplituden, wenn die Anregung
perfekt harmonisch und tiber mehrere Lastspiele mit der zugehdrigen Eigenfrequenz auftritt.
In der Realitat liegt eine stochastische Anregung vor, die zu einer Uberlagerung der
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Schwingformen fiihrt, die durch das Frequenzspektrum der an der Nabe vorliegenden Be-
schleunigungslast besonders angesprochen werden. Eine Analyse des Antwortverhaltens
der Bremsscheibe infolge dieser stochastischen Anregungen erfordert weiterfihrende Unter-
suchungen. Dabei missen die an der Nabe der Bremsscheibe wahrend der Fahrt auftreten-
den Beschleunigungen experimentell bestimmt werden und die resultierenden Belastungen
der Bremsscheibe numerisch oder experimentell ermittelt werden. Die Messung der Be-
schleunigungen, die an der Nabe oder der Bremsscheibe wahrend der Fahrt auftreten, wird
durch die Rotation der Bauteile erschwert und erfordert dementsprechende Messsysteme
(z.B. Telemetrie).

Die numerische Analyse der dynamischen Strukturantwort wird bei den vorgestellten Model-
len und expliziten Methoden in erster Linie durch die Rechenzeit beschrankt. Bei den unter-
suchten harmonischen Lastfallen wurden nur wenige Schwingspiele betrachtet und somit
kurze Zeitintervalle simuliert. Um reprasentative Aussagen Uber die Schadigung der Brems-
scheibe wahrend der Fahrt zu treffen, miissen hinreichend lange Zeitintervalle simuliert wer-
den, wodurch der erforderliche Berechnungsaufwand stark ansteigt. Letzterer ist im Falle des
verwendeten expliziten Solvers von dem Zeitschritt abhangig, der fir eine stabile Losung
notwendig ist [3] [4]. Dieser wird mafRgeblich durch den Detaillierungsgrad des FE-Netzes
beeinflusst. Es muss damit eine Modellierungstiefe gefunden werden, die bei einem vertret-

baren Rechenaufwand hinreichend genaue Ergebnissen liefert.

Anmerkung

Die vorgestellten Ergebnisse entstanden im Rahmen einer Masterarbeit bei der Abteilung
Technical Analysis & Simulations der Knorr-Bremse Systeme fiir Schienenfahrzeuge GmbH
[5]. Die zugehdrigen Versuche wurden ebenfalls mit Versuchsstdénden der Knorr-Bremse
durchgefihrt. Ich méchte mich ausdricklich fur die wertvolle Unterstiitzung wéhrend der Ar-

beit seitens der Berechnungs- und Versuchsabteilung bedanken.
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Parameteridentifikation fur nichtlineare Modelle zur
Beschreibung frequenz- und amplitudenabhangigen
Dampfungsverhaltens

B.Eng. M. Haake,
Hochschule fir Angewandte Wissenschaften Hamburg

Kurzfassung

Zur schwingungstechnischen und akustischen Entkopplung werden Isolierelemente einge-
setzt, deren Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften mafgeblich von der Schwing-
frequenz und -amplitude abhéngen. Aus diesem Grund sind die Entwicklung geeigneter Re-
chenmodelle und die Identifikation der darin enthaltenen Parameter von gro3em Interesse. In
dieser Arbeit wird mit Hilfe der Software MATLAB ein numerisches Verfahren entwickelt, das
es erlaubt, mit Hilfe von Versuchsergebnissen die Kenngré3en der vorgenannten Rechen-
modelle zu identifizieren. In einem neu entworfenen numerischen Werkzeug soll es mit syn-
thetischen Messdaten verifiziert und so fiir reale Anwendungsfalle nutzbar gemacht werden.

1. Grundlagen

Als Dampfung in mechanischen Systemen wird die bei zeitabhdngigen Vorgangen stattfin-
dende, irreversible Umwandlung mechanischer Energie in andere Energieformen, haupt-
séchlich thermische Energie, bezeichnet. Sie kann auch durch Energieabgabe an das um-
gebene Medium oder durch elektromagnetische sowie piezoelektrische Energie-umwandlung
hervorgerufen werden, wenn diese Energieformen fir das betrachtete schwingungsfahige
System unwirksam werden. Die physikalischen Ursachen der Dampfung sind vielseitig. Ne-
ben Reibung, Wellenausbreitungs- oder Stromungsvorgange kénnen auch Phasenumwand-
lungen in Materialien auftreten. Die wirkenden Kréfte sind nicht konservativ und treten so-
wohl als innere als auch auflere Krafte auf. Falls beim Freischneiden der Dampfungskraft
innerhalb der betrachteten Systemgrenzen actio und reactio gilt, spricht man von innerer
Dampfung. Ist die Reaktionskraft auRerhalb dieser, handelt es sich um auBere Dampfung [1].

Reale Werkstoffe weichen durch diese Erscheinungen von der Vorstellung des ideal elasti-
schen Korpers ab und werden auch als ,inelastisch” bezeichnet. Wahrend man bei festen
Werkstoffen mit nennenswerter Energiedissipation von ,viskoelastischen* Materialverhalten

spricht, bezeichnet man Flussigkeiten, die neben der Viskositat auch Elastizitat aufweisen,
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als ,elastoviskos®. Diese Arbeit bezieht sich auf das Materialverhalten der inelastischen
Feststoffe. Bei deren als Hysterese bezeichnete Energiedissipation durch zyklische Belas-

tung unterscheidet man zwei Grenzfélle [2]:
1. die dynamische oder viskoelastische Hysterese und
2. die statische Hysterese.

Wahrend die viskoelastische Hysterese von der Frequenz der Belastung abhangt und sich
die Kraft-Verformungskurven bei quasistatischer Belastung zu Linien verzerren, ist die stati-
sche Hysterese von der Frequenz unabh&ngig. Auch bei sehr langsamer Anderung der Ein-
gange wird Energie dissipiert. Die Gegeniberstellung von Systemausgang und -eingang
weist eine Abhangigkeit von der Vorgeschichte und vom Vorzeichen der GroRenédnderung
auf, jedoch nicht von deren Betrag. Andert sich der Eingang nicht, so bleibt der Systemzu-
stand erhalten. Diese Abhangigkeit von der Vergangenheit resultiert aus der Tatsache, dass
die AusgangsgrofRen den Zustand des Systems nicht vollstandig wiedergeben. Es gibt zu-
sétzliche Freiheitsgrade, die man nicht unmittelbar beobachten kann und trotzdem zur Ener-
giedissipation beitragen. Mit diesen sogenannten ,inneren Variablen* lassen sich die Bewe-
gungsgleichungen in Form gewdhnlicher oder partieller Differentialgleichungen mit konstan-
ten Koeffizienten darstellen [3]. Beschreibt man das dynamische Verhalten eines diskreten

Systems mit allen ZustandsgréR3en, so sind es im Regelfall nichtlineare Gleichungssysteme.

In der phdnomenologischen Materialtheorie ist es sinnvoll, das experimentell beobachte Ma-
terialverhalten in bestimmte Klassen einzuteilen: Je nach Ratenabhéngigkeit (Ausgangsgro-

Re abhangig von seinen zeitlichen Ableitungen) und Gleichgewichtshysterese unterscheidet

man die vier Klassen nach Tabelle 1.

Tabelle 1: Experimentelle Beobachtungen und Materialklassen [4]
Ratenabhéngigkeit Gleichgewichtshypothese  Materialklasse
Nein Nein Elastizitat
Nein Ja Plastizitat
Ja Ja Viskoelastizitat
Ja Ja Viskoplastizitat

Um das Verformungs- und FlieRverhalten dieser Materialklassen zu untersuchen, haben sich
in dem Fachgebiet der ,Rheologie” die drei Grundelemente:

e Hook'sche Feder (linear-elastisches Gesetz),

e Newton’'scher Dampfer (linear-viskoses Gesetz) und
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e Prandtl-Elements (Fallunterscheidung zwischen Kraftanderung und —konstanz)

etabliert [5]. In Reihen- und Parallelschaltungen dienen diese einerseits der Veranschauli-
chung, andererseits auch zur Herleitung der beschreibenden Differential-gleichungen des
Systems. Reibeffekte verursachen in vielen Werkstoffen und Bauteilen bei groRen Verfor-
mungen Zusammenhénge, die von linearen Modellen nur unzureichend wiedergegeben
werden kdnnen. Das dynamische Verhalten verandert sich mit der Belastungsamplitude, in
den Spannungs-Dehnungs- bzw. Kraft-Verformungs-Kurven treten bei harmonischem Deh-

nungsverlauf mit der Amplitude £ und der Erregerkreisfrequenz Q
g(t) = £-e' @

in den Umkehrpunkten Spitzen auf, Knicke werden je nach Ausprégung der Nichtlinearitat
dazwischen deutlich. Zur mathematischen Beschreibung dieser Phdnomene wird hier u.a.
das Modell nach Kimmelee herangezogen [6]. Als Erweiterung des Masing-Modells wird das
Grundelement des Dampfers mit einem Jenkin-Element in Reihe und anschlieBend mehrere
dieser Kombinationen parallel zu einer linearen Feder der Grundsteifigkeit ¢, geschaltet, um
die Frequenz- und Amplitudenabhangigkeit abzubilden (Bild 1). Fir die bessere Trennung
der Parametereinflisse ist das Modell mit dem Aufbau nach Wahle noch besser geeignet [7].
Es findet sich in Bild 2 wieder.

Bild 1: Modell nach Kimmelee Bild 2: Modell nach Wahle

In Bauteilschreibweise gilt mit der Gesamtverformung x und den Teilkraften der einzelnen

Zweige F; fur die Gesamtkraft F im Modell nach Kiimmelee (Bild 1):
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cmo-x+ZFi 2)

Die Dampfungskoeffizienten b;, die maximal Ubertragbaren Haftkrafte H; und die Steifigkeiten
¢; berlicksichtigend, kann durch Vereinfachung der signum-Funktion unter Zuhilfenahme des

St-Vernant'schen Exponenten m

F m
sgn(F? — H?) = -1 (3)

7l
H;

folgende Beziehung fiir die Anderung der inneren Kréfte F; aufgestellt werden:
X L 1 . F™ .
Fo=c¢ (x—x)" 1—5[1+sgn(x-Fi)]|F| s i=1,..,K (4)
i
Fir die Bestimmung der inneren Zustandsgro3en x; werden nun noch K lineare Evolutions-
gleichungen benétigt:
bi-fcl-+cl--xi=ci-x, i=1,...K (5)

Im Gegensatz zum Modell nach Kiimmelee liegen im Modell nach Wahle (Bild 2) Frequenz-

und Amplitudenabhangigkeit in Maxwell- und Jenkin-Elementen also getrennt vor.

Die Gesamtkraft ergibt sich hier aus den Summen der linearen (F;,) und nichtlinearen Teil-

krafte (F;,,) mit der Grundsteifigkeit c,:

Ky Kni
F=CO'X+ZFI'L+ZFL'M (6)
i=1 in=1
Darin entsprechen die inneren nichtlinearen Zusammenhange denen im Modell von Masing:
, . 1 ) F, ™ )
Fipy = Cipy %41 =S [1 4 sgn(i - F )] 7 1., K @)

und die linearen denen des linearen N-Parameter-Modells:

Ky
Fiy= )y (=) ®

=1
Fir die Bestimmung der inneren ZustandsgréRen wird erneut auf die Evolutionsgleichungen
nach Gl. 5 zurtickgegriffen. Wéahrend im Originalmodell nichtlineare Polynome die Federstei-

figkeit ¢, beschreiben und ein kontinuierliches Masing-Modell mit unendlich vielen, parallel
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geschalteten Elementen genutzt wird, sind fiir die Zwecke dieser Arbeit verformungsunab-

hangige Federsteifigkeiten c; und das diskrete Masing-Modell zielfihrend.
2. Parameteroptimierung

Die Optimierung steht in enger Beziehung zur Modellierung, d.h. man wendet ihre Techniken
auf mathematische Modelle an, um die darin enthaltenen Parameter so zu manipulieren,
dass eine Zielfunktion unter gewissen Nebenbedingungen minimal bzw. maximal wird. Ohne
Beschrankung der Allgemeinheit kann man sich hier auf Minimierungsprobleme begrenzen,
da jede Maximierung durch Multiplikation mit —1 in ein solches umgewandelt werden kann:

max(f(x)) = min(~f(x)) (C)]
Damit lasst sich ein Optimierungsproblem (OP) wie folgt verallgemeinern [8]:
min(f(x)), mitx €X (10)

X ist darin eine beliebige nichtleere Teilmenge der reellen Zahlen und f(x) eine beliebige

Funktion, die X auf der Menge der reellen Zahlen abbildet.

Das hier verwendete Nelder-Mead-Verfahren ist eine Methode zur Optimierung nichtlinearer
Funktionen mit mehreren Variablen und z&hlt in die Gruppe der Hillclimb- bzw. Downhill-
Verfahren. Damit unterscheidet es sich wesentlich vom linearen Simplex-Algorithmus, der zu
den Basisaustauschverfahren bzw. Pivotverfahren zahlt. In der Praxis erfreut sich das Ver-
fahren groRer Beliebtheit, da es keinerlei Voraussetzungen an die zu optimierenden Zielfunk-
tion f(x) stellt. Insbesondere werden zur Durchfiihrung des Algorithmus lediglich Funktions-
werte von f(x) und keine Ableitungen der Funktion nach den Parametern benétigt [8]. Durch
sinnvolle Vergleiche der Funktionswerte mehrerer Punkte im Parameterraum werden mittels
Schrittweitensteuerung die Tendenz der Werte und der Gradient Richtung Optimum angena-
hert.

Das Verfahren ist in Bezug auf den Rechenaufwand kompakt. Allerdings gibt es keine allge-
meinen Konvergenzaussagen und keine Garantie, dass es ein lokales Minimum von f(x)
erreicht. Die Grundlage der Prozedur ist die Konstruktion von Simplizes, dem einfachsten
Volumen im N-dimensionalen Parameterraum, das aus N+1 Punkten aufgespannt wird. Im
eindimensionalen Raum ist es eine Strecke, im zweidimensionalen Raum ein Dreieck usw.
Ein Punkt reprasentiert dabei einen Parameter- bzw. Variablenvektor, zu dem man einen

Funktionswert berechnen kann.

Zum Start des Verfahrens wird ein Simplex S, vorgegeben. Jeder Iterationsschritt des Ver-

fahrens besteht danach aus folgenden Aktionen:
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1. Bestimme zu dem aktuellen Simplex Sx mit den Ecken x0,x1, ..., x™ die Ecke x™ mit

dem grofRten Funktionswert:
FE&™) = max(f(x°), f(x"), ..., fF(x™)) (11)

2. Berechne einen Punkt mit einem kleineren Funktionswert f(y) < f(x™) und ersetze
Xm durch den neuen Punkt y. Damit erhalt man einen neuen Simplex Sy.; zu den

Punkten y und x; miti = 0,1, ...,n; i # m.

Zur Bestimmung des Punktes y werden die drei Konstruktionsprinzipien der Reflexion, der
Expansion und der Kontraktion angewendet [8].

Als Abbruchkriterium des Optimierungsalgorithmus schlagen Nelder und Mead den Vergleich
der Standardabweichungen der Funktionswerte an den Simplex-Ecken mit einer vorgegebe-
nen Toleranz vor. In der hier verwendeten MATLAB-Implementation fminsearch wird das
Verfahren abgebrochen, sobald der Durchmesser des Simplex Sk kleiner als eine vorgege-
bene Toleranz ist [9]. Die zu minimierende Zielfunktion entspricht hierbei der Fehler-
quadratsumme zwischen Referenzkraftverlauf Fr.r und Kraftverlauf mit aktuellen Parametern

Fope Nach GI. 12.

tend

min(f()) = min() " (Frey = Fop)*) (12)
t=0

3. Numerische Umsetzung in MATLAB

Es wird ein numerisches Tool entwickelt, das es dem Anwender erlaubt, die Parameter nicht-
linearer Modelle zur Beschreibung frequenz- und amplitudenabhéngiger Steifigkeits- und
Dampfungseigenschaften aus realen Versuchsergebnissen zu identifizieren. Dabei gelten
folgende Hauptanforderungen an den Algorithmus:

1. Flexibilitdt und Anpassbarkeit der Eingangs- und Steuergré3en fir Anwendbarkeit der
Routine auf synthetische und reale Messdaten,
Modularer, kompakter Aufbau fiir mehr Ubersichtlichkeit,
Benutzersteuerung wahrend Programmablauf, um Rechenaufwénde und Ausgaben

zu kontrollieren.

Das Hauptmodul greift auf einzelne Funktionen zu und teilt sich in zwei voneinander unab-
héngige Teile: Wahrend im ersten Schritt die synthetische Messdaten eines Referenzmodells
erzeugt werden, beinhaltet der zweite Teil den Optimierungsalgorithmus.
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In der Eingabedatei definiert der Anwender die Art der zyklischen Wegerregung und ent-

scheidet sich grundsétzlich zwischen der Superposition mehrerer monofrequenter Teilsignale

oder dem Frequenz- bzw. Amplitudensweep. Die Superposition wird nach Gl. 13 festgelegt,

wobei i der Anzahl der Teilsignale entspricht und die Amplitude %, die Frequenz f, der Null-

phasenwinkel ¢, und die Nullverschiebung x, Vektoren sind, deren Langen von i abhéngen.
i i-(m-1)

x(t) = z () - cos(2m - fF(m) - t — (M) + xo(m) (13)

m=1 n=1

Bei der Wahl des Sweeps definiert der Anwender dagegen die Start- und Endwerte von Fre-
quenz und Amplitude sowie die Form der Hullkurven (linear, quadratisch, exponentiell).

Mit der Weganregung werden anschlieRend die nichtlinearen Differentialgleichungen des
Modells nach Kimmelee bzw. Wahle (vgl. Kapitel 1) mit Hilfe des ODE113-Solvers gelost
und Zeitverlaufe der Wege, Teilkréfte und Gesamtzustandsgréfen ausgegeben. Je nach

Anwenderwahl kann wei3es Rauschen addiert werden.

Unabhéangig von diesem ersten Teil schlief3t sich die Optimierungsroutine an: Der Nutzer legt
das Startmodell und die darin enthaltenen Parameter fest, bestimmt die Abbruchbedingun-
gen und AusgabegréRen. AnschlieRend Ubergibt das Hauptmodul die Eingaben an das Nel-
der-Mead-Verfahren aus Kapitel 2. Sofern ein lokales Minimum gefunden oder die Routine
durch den Anwender abgebrochen wird, endet die nichtlineare Optimierung und die identifi-
zierten Parameter werden ausgegeben. Alle weiteren Ergebnisse wie die Rechenzeit, die
Anzahl von Iterationen und der Verlauf der Fehlerquadratsumme werden in einer Strukturva-

riablen zusammengefasst und fir die Nachbereitung gespeichert.
4. Parameterstudien

Um eine Strategie zur Identifikation der Modellparameter abzuleiten, ist es notwendig, die
unterschiedliche EinflussgréRen auf das dynamische Systemverhalten zu kennen. Aus die-
sem Grund werden zun&chst die EingabegroéRen manipuliert und ihre Auswirkungen auf das
dynamische Systemverhalten analysiert. Mit diesem Wissen lasst sich dann spéter eine
Prifprozedur mittels Wegerregung finden, die geniigend Informationen beinhaltet, um die
Frequenz- und Amplitudenabhangigkeit der Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften eines

Bauteils zu identifizieren.

Vorab sind einige Randbedingungen fir den Einflussbereich der Modellparameter und damit
der Einsatzbereich des Bauteils festzulegen (in [SI]-Einheiten):
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1. Der beeinflusste Frequenzbereich der Wegerregung erstreckt sich iber etwa zwei bis
drei Dekaden: [fiin; fmax] = [1071;10]
2. Die Amplituden der Wegerregung nehmen mit steigender Frequenz ab und liegen et-

wa bei [Z,0x; Zmin] = [1,5;0,1]
Fir die Untersuchung des nichtlinearen Einflusses soll zunachst ein Modell mit einem Max-
well- und einem Jenkin- bzw. Prandtl-Element Gegenstand der Betrachtung sein. Das Ein-
gangssignal sei

x(t) = cos (Zn - ﬁt — g) 14)

und damit niederfrequent, um die Auswirkung der linearen Maxwell-Elemente zu minimieren.

Das betrachtete Modell nach Wahle ist in Tabelle 2 links festgelegt. Zum Vergleich wird das

lineare 3-Parameter-Modell nach Tabelle 2 rechts hinzugezogen.

Tabelle 2: Modellvergleich zwischen Wahle und linearem 3-Parameter-Modell
Modell nach Wahle Bsp. 1 3-Parameter-Modell Bsp. 1

Co Co

6 6

Cit b; C; b;
6 6/2m 6 6/2m

Cint H;

6 6-05=3

Der Vergleich der Hysteresen in Bild 4 legt nahe, dass das 3-Parameter-Modell (Former Re-
ference), welches bei einer Erregerfrequenz von f = 1 [SI] die maximale Dampfung auf-
weist, bei sehr kleiner Frequenz ideal-elastisch wirkt. Das identische Maxwell-Element im
Modell nach Wahle kann in diesem Fall also weitgehend vernachlassigt werden. Das
Prandtl-Element verursacht hingegen die typische Lanzett-Gestalt der nichtlinearen
Viskoelastizitét (Current Reference). Wie bereits geschildert, bilden sich Spitzen in den Um-

kehrpunkten. Zusatzlich sind abgerundete Knicke erkenntlich.
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Bild 4: Modelll nach Wahle und 3-Parameter-Modell bei kleiner Frequenz

Diese Erscheinungen lassen sich damit erklaren, dass der Reiber im Prandtl-Zweig haftet,
solange die innere Kraft die Haftkraft H; nicht Ubersteigt. In diesem Fall &ndert sich F;,; nach
der linear-elastischen Beziehung: Fi,; = cin - %y Wird die Haftkraft H; jedoch tberschritten,

gleitet der Reiber und die Kraft im Prandtl-Zweig bleibt konstant (F;,,; = 0).

Um diese Beziehungen besser nachvollziehen zu kénnen, werden im Tool auch die inneren
Kréfte ausgegeben. Bild 5 visualisiert die Zeitverlaufe der linearen Kraft F;; im Maxwell-
Element, der nichtlinearen Kraft im Prandtl-Element F;,,;; und den Verlauf der linearen Feder-

kraft F, bei harmonischer Erregung nach GI. 15.

—F

===-Fc0

-- - - ===F1l

[ .. S B Finl

VARV

150
tin Sl units

Bild 5: Zeitverlaufe der inneren Kréfte im Modell nach Wahle bei kleiner Frequenz

Es wird deutlich, dass sich die Kraft im nichtlinearen Zweig bei F;,; = 3 = H; nicht mehr &n-
dern, sondern nur bei kleineren Lasten linear verlauft. Aus diesem Grund eignet es sich, die

Haftkrafte H; mittels der maximalen Amplitude @; zu formulieren: H; = ¢y, - ;.

Verringert man bei konstanter Frequenz f und gleichen Modellparametern die Amplitude der
Wegerregung, kann es passieren, dass die kritische Haftkraft H; im Prandtl-Element nicht

erreicht wird. Der Reiber ,rutscht nicht durch* und verhéalt sich wie eine Hook’sche Feder. Zu

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

308 VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

beachten gilt, dass die hier getrennten Amplituden- und Frequenzabhangigkeiten im Realfall
meist kombiniert auftreten, wobei je hach Bauteil und Eingangssignal entweder die nichtline-
aren dynamischen Eigenschaften im niederfrequenten oder die linearen Einflisse im hoch-

frequenten Bereich das dynamische Verhalten dominieren.
5. Identifikation der Modellparameter

Die Identifikation der Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften eines Bauteils gestaltet sich
umso schwieriger, je breiter sein Einsatzspektrum und je feiner es in diesem abgestimmt ist.
Exemplarisch wird das neun-parametrige Referenzmodell nach Tabelle 3 links gewahlt, um

dessen synthetische Kraftantwort mittels Optimierung anzugleichen.

Auf den Erfahrungen aus Kapitel 4 basierend wird nun eine Strategie entwickelt, die es er-
laubt, die Parameter des Modells zu identifizieren. Durch die relativ grof3e Parameter-anzahl
ist der Anspruch an den ,Informationsgehalt* des Eingangssignals hoch. Aus diesem Grund
wird die Wegerregung in mehrere Schritte gestaffelt, um die einzelnen Abh&ngigkeiten sepa-

rat zu identifizieren. Der Strategievorschlag sieht die folgende Prozedur vor:

1. Breitbandige Sweep-Anregung zur groben Identifikation aller Parameter,
2. Superposition zur Verfeinerung der linearen Elemente und

3. Niederfrequente Sweep-Anregung zur Verfeinerung der nichtlinearen Elemente.

Die breitbandige Sweep-Anregung wird so festgelegt, dass das Frequenzband in den nieder-
frequenten Bereich tendiert ([fiin; fmax] = [1071;10%5]), da sich hier Amplitudenabhéngig-
keiten am starksten auswirken und die linearen Koeffizienten im Sweep-Signal aufgrund der
standigen Frequenzanderung ohnehin einen gréReren Einfluss haben. In Bezug auf die
Amplitudenwahl wird das gesamte Spektrum abgedeckt ([Z0x; £min] = [2,5; 0,1]). Die Hull-
kurven seien quadratisch. Die Superposition besteht als Kompromiss zwischen Rechen-zeit
und Informationsgehalt aus zehn Einzelsignalen ([fin; fmax] = [107%10%%], [£pax; Zimin] =
[0,005; 0,0025]). Abschliel3end wird ein Sweep im niederfrequenten Bereich definiert, um die
Amplitudenabhangigkeiten des Bauteils zu prazisieren  ([foin finax] = [1072%;1072],
[Znax; Zmin] = [3,0; 0,05]). Die Anzahl der Iterationen ist in allen drei Identifikationsschritten
auf 400 begrenzt und die Abbruchtoleranz liegt bei 0,1. Die relativen Fehler zwischen den
initialen Startparametern und der Referenz sind mit mindestens 150%, vereinzelt auch mit
300% festgelegt, um die (Falsch-)Schatzung realer Referenzen zu simulieren. In Schritt 2
und 3 werden anschlieRend die Ergebnisse aus den vorherigen Schritten als Startparamater
Ubernommen. Nach einem Gesamtdurchlauf von etwa 2400 s identifiziert die Methode die
Parameter nach Tabelle 3 rechts:
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Tabelle 3: Referenzmodell und Ergebnis der Optimierung
Modell nach Wahle Bsp. 1 Optimierungsergebnis

Co Co

6 5,999

Cit b; (47} b;
6 6/(2m -7)=0,136 5,988 0,13
6 6/(2 - 0,7)=1,364 6,101 1,364

Cint H; Cint H;
6 6-15=9 6,003 9,003
6 6-05=3 5,985 2,994

Die dreischrittige Identifikation mittels Sweep-Superposition-Sweep liefert also fir ein Bauteil,
dass sich mit einem Wahle-Modell nach Tabelle 3 links beschreiben l&sst, solide Ergebnisse.
Der Praxisfall sieht die Weganregung des realen Bauteils analog zu dieser Prozedur vor, um
die Kraftverlaufe zu erzeugen. Die gewonnenen Referenzen kdnnen anschliefend anstelle
der hier genutzten synthetischen Messdaten genutzt werden, um die Identifikation mit dem
entwickelten numerischen Tool zu durchlaufen. Mit den optimierten Parametern sind dann

ausfuhrliche Mehrkorper-Simulationsrechnungen in dem Einsatzgebiet des Bauteils méglich.

Um die Qualitat der Identifikationsstrategie zu beurteilen, ist es neben der Beurteilung der
Algorithmus-Stabilitét notwendig, die Robustheit der Ergebnisse gegeniiber Modell-, Signal-
und Prozessfehler zu untersuchen. Da eine Vielzahl von Einstellungsmdglichkeiten im Pro-
gramm zur Verfugung steht, handelt es sich hierbei um ein sehr aufwendiges Unterfangen,
das nicht innerhalb der vorliegenden Arbeit vollstandig ergriindet wurde. Nichtsdestotrotz
sind einige Beispiele untersucht worden, welche die Robustheit der Strategie belegen bzw.
die Grenzen der eindeutigen ldentifikation aufzeigen. Es wurden die Startparameter ver-
schlechtert (Grenze der eindeutigen Identifikation bei etwa 300%), andere Referenzparame-
ter gewéhlt und die Anzahl der Parameter gegeniiber dem Startmodell der Optimierung ver-
andert. Des Weiteren wurde ein Modell nach Kiimmelee durch ein Modell nach Wahle ange-
nahert. AuBerdem sind Studien zur richtigen Zeitvektor-Definition in Abh&ngigkeit vom Ein-
gangssignal durchgefiihrt worden. Bei der Verifikation kam eine relativ regellose Wegerre-
gung zum Einsatz, die sich aus 15 Einzelsignalen innerhalb des definierten Einsatzgebietes

zusammensetzt.

Insgesamt kann gezeigt werden, dass das Verfahren auch bei relativ schlechten Startpara-

metern akzeptable Ergebnisse fur neun-parametrige nichtlineare Modelle liefert. Nichtsdes-
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totrotz bieten sich nach Abschluss dieser Untersuchungen zahlreiche Ankniipfungsmaoglich-
keiten: von der Integration nichtlinearer Feder- oder Dampferkennlinien bis hin zur Imple-
mentation der Temperaturabhéngigkeit von Elastomeren als typisches Anwendungsbeispiel
der vorgestellten dynamischen Eigenschaften. Die Programmierung einer graphischen Be-

nutzeroberflache ist fir die Weiternutzung ebenfalls denkbar und nitzlich.

Zusammenfassend liefert diese Arbeit also wesentliche Erkenntnisse zum Verstéandnis von
frequenz- und amplitudenabhangigen Steifigkeits- und Dampfungsverhalten. Au3erdem stellt
sie ein robustes, flexibles und anpassbares numerisches Werkzeug bereit, um das Thema
weiterzufuihren. Damit wurde hier nicht die geschlossene Losung eines Problems préasentiert,
sondern eine solide Basis fur die Ausweitung der Untersuchungen gelegt.
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Experimentelle Identifikation von Schwingungsursachen in
Antriebsstrangen von Power-Tools

Experimentelle Untersuchung von Winkelschleifervibrationen beim
Schleifen und Trennen von Stahl anhand des Frequenzspektrums

Sven Matthiesen, Thomas Gwosch, Tim Bruchmdiller,
Karlsruher Institut fir Technologie (KIT),
IPEK — Institut fir Produktentwicklung, Karlsruhe

Kurzfassung

Dieser Beitrag zeigt eine Moglichkeit, wie mit Hilfe von experimentellen Untersuchungen die
Schwingungsursachen in einem Winkelschleifer identifiziert werden kénnen. Der eingesetzte
Versuchsaufbau ermdglicht die Erfassung der Beschleunigung des Getriebegehauses, den
Kréaften unter dem Werkstiick sowie des Differenzdrehwinkels der beiden Wellen des Win-
kelschleiferantriebstrangs. Die frequenzabh&ngige Amplitudenverteilung erfolgt Uber die
Auswertung im Spektrogramm fir die beiden Anwendungen Schleifen und Trennen von
Stahl. Die signifikanten Frequenzanteile werden Schwingungsursachen aus dem Winkel-
schleifer, der elektrischen Anregung sowie der Anregung aus der Anwendung zugeordnet.
Ein Abgleich der Schwingungsanteile im Beschleunigungs-, Kraft- und Drehwinkelsignal wird

vorgestellt.

1. Einleitung

Bei der Entwicklung von Winkelschleifern sind die Auswirkungen der Schwingungen im Sys-
tem hinsichtlich Lebensdauer der Komponenten, dem Arbeitsergebnis sowie der Vibrations-
belastung des Anwenders zu beriicksichtigen. Dabei ist die Voraussetzung fir eine zielge-
richtete Produktentwicklung ein gutes Systemverstandnis und die richtige Modellvorstellung
der Effektursachen des Systems. Hierdurch lassen sich die Ursachen von gewollten und un-
gewollten Funktionen wie Vibrationen identifizieren und darauf basierend ZielgroRRen fir die
Produktentwicklung ableiten.

Bei Winkelschleifern kommt es haufig zu Schwingungsproblemen, die aufgrund der hohen
Drehzahl des Antriebs auftreten [1]. Dabei sind mehrere Schwingungsursachen bekannt, die
Einfluss auf die frequenzabhangige Amplitudenverteilung der Schwingung des Winkelschlei-
fers haben. Yan et al. haben in [2] das Frequenzspektrum der Kohlebirstenbewegung in
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einem Winkelschleifer (Leistungsklasse 2400 W) untersucht und die auftretenden Fre-
guenzanteile den Schwingungsursachen zugeordnet. Dabei wird ein Rotormodell des Elekt-
rowerkzeugs genutzt. In [1] werden die Frequenzanteile fir die Bewegung der Kohleburste in
drei Gruppen untergliedert:

1. Schwingungsanteile, die in Frequenzen ganzzahliger Vielfacher der Drehzahl auftre-
ten. Diese haben ihre Ursache in der Kontur der Kontaktflache zwischen Kohlebdirste
und Kollektor.

2. Schwingungsanteile, die in doppelter und vierfacher Netzfrequenz auftreten. Zuséatz-
lich sind diese in héheren Ordnungen zu beobachten, wobei der Anteil der héheren
Ordnungen gering ist.

3. Frequenzkombinationen aus 1. und 2., die aus der nichtlinearen Kontaktkraft stam-
men.

Diese Schwingungsanteile sind nicht nur auf die Bewegung der Kohlebilrste beschrankt,
sondern sind auch an anderen Stellen im Triebstrang bzw. den Gehé&useteilen vorhanden. In
[3] wurden die Schwingungsanteile der torsionalen Bewegung der Antriebswellen eines Win-
kelschleifers mit 1100 W Nennleistung untersucht. Die elektrische Anregung bei der doppel-
ten Netzfrequenz sowie drehzahlabhéngige Frequenzanteile (1. Ordnung der Arbeitswelle)
sind in der Torsionsschwingung des Triebstrangs wiederzufinden. Zu den Ursachen der
drehzahlabhéangigen Frequenzanteile zé&hlen die Unwuchtanregung durch die Motorwelle,
Arbeitswelle sowie die Schleifscheibe. Wahrend die Arbeiten in [1] und [2] an einem unbelas-
teten Winkelschleifer durchgefiihrt wurden, stammen die Ergebnisse in [3] aus Messungen in
der Anwendung.

Die Schwingungsbewertung tber Beschleunigungssensoren auf dem Gerategehause ist eine
gangige Methode zur Ermittlung der Vibrationen auf den Anwender. Die DIN EN [SO-
Normen 28927-1 [4] und 5349-1 [5] beschreiben die Ermittlung der Schwingungsemission
von Winkelschleifern in Hinblick auf das Messverfahren sowie zur Bewertung der Einwirkung
von Schwingungen auf das Hand-Arm-System des Menschen. Beide Normen verwenden
einen Frequenzbewertungsfilter, welches die Schwingungsbeurteilung hinsichtlich Schadi-
gungswirkung des Anwenders ermdglicht. Diese Untersuchungen erméglichen die Bewer-
tung der Schwingung auf den Menschen, jedoch keine Identifikation der Schwingungsursa-
chen. Es ist naheliegend, diese Untersuchungsmethode aufgrund der einfachen Sensorapp-
likation auch fir die Eingrenzung der Schwingungsursache einzusetzen. Der Einsatz des
Messverfahrens durch Beschleunigungssensoren auf dem Gerategehause ist moglich, so-
lange sich die Schwingungsursachen in der Geh&usevibration widerspiegeln und sich extra-

hieren lassen.
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Um von Beschleunigungsdaten auf die Schleifkrafte zu schlieBen, wird in [6] ein Verrech-
nungsmodell fiir die Beschleunigungswerte am Handgriff des Winkelschleifers vorgeschla-
gen. Dieses basiert auf einem 3-Freiheitsgrad-Modell aus dem Stand der Forschung. Die
Vorhersage der Schleifkraft erfolgt Uber die Verrechnung der Beschleunigungswerte am Griff
und der experimentell ermittelten Ubertragungsfunktion des Winkelschleifers, wobei die
Schleifkraft als skalarer Wert berechnet wird und die Greif- und Anpresskraft nicht beriick-
sichtigt werden.

Alternativ kann fiir die Messung der Gehausevibration ein Laser-Doppler-Vibrometer einge-
setzt werden, das eine gangige Messmethode fir Schwingungen ist [7]. Die Erfassung von
dreidimensionalen Vibrationsdaten mit dieser Messmethode ist in [7] gezeigt. Nachteilig bei
dieser Untersuchung ist, dass eine freie Bewegung des Power-Tools im Raum nicht méglich
ist.

Eine Mdglichkeit zur Messung der torsionalen Schwingung in Winkelschleifern ist die Erfas-
sung des Drehwinkels von Motorwelle und Arbeitswelle [3]. Die drehmomentbedingte Torsion
der Antriebswellen ist bei den vorherrschenden Drehmomenten im Vergleich zu Getriebe-
spiel und Zahnsteifigkeit gering, sodass im Speziellen die Eigenschaften der Kegelradstufe
bei der Untersuchung des Differenzwinkels von Motor- und Arbeitswelle in Erscheinung tre-
ten. Daneben kann auch die Drehzahlschwankung des Triebstrangs untersucht werden, was
Ruckschlisse auf die Anregung und Triebstrangeigenschaften zulasst.

Eine Mdglichkeit zur Messung der translatorischen Schwingungen des Antriebsstrangs ist die
Nutzung von Abstandssensoren, die die radiale oder axiale Bewegung der Antriebswelle
relativ zu den Gehauseteilen erfassen kdnnen [8]. Bei dieser Messmethode ist es mdglich,
den Winkelschleiferantriebsstrang in handgehaltenen Versuchen und realistischen Anwen-
dungsszenarien zu untersuchen. Die Erfassung der Triebstrangbewegung ermdglicht die
Untersuchung von betriebspunktabhéngigen Rotorschwingungen des Winkelschleifers. Uber
Charakterisierungsuntersuchungen an einem Teilsystementwicklungsprifstand lassen sich
die niederfrequenten Anteile der Arbeitswellenbewegung in hierfir erforderliche Krafte an der
Werkzeugaufnahme umrechnen [9]. Kréfte, die aus dynamischen Effekten des Triebstrangs
resultieren, sind in der in [9] vorgeschlagenen Vorgehensweise nicht direkt zu ermitteln.

Zur Messung der auftretenden Krafte auf Werkstiickseite wird in [10] ein Messsystem vorge-
stellt, mit dem Uber zwei einachsige Kraftsensoren in einem Messaufbau die Kréfte unterhalb
einer Werkstiickprobe gemessen werden. Es wird vorgeschlagen, die Messwerte Uber ein
virtuelles Modell des Messaufbaus mit Hilfe von Ubertragungsfunktionen die Messwerte von
dem Einfluss des Messsystems zu bereinigen.
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Im Stand des Wissens werden Messmethoden zur ldentifikation des Vibrationsverhaltens
von Winkelschleifern vorgeschlagen, die sich hinsichtlich Untersuchungsziel, Applikations-
aufwand der Messtechnik sowie anwendungsnahen Versuchsbedingungen unterscheiden.
Fur die Identifikation der Schwingungsursachen werden insbesondere applikationsaufwandi-
ge Untersuchungsmethoden oder Untersuchungen am Winkelschleifer ohne Bericksichti-
gung von Anwendungs- und Anwendereinfluss eingesetzt. Die Zusammenhénge zwischen
Gehéauseschwingung und Reaktionskrafte am Werkstlick sowie der torsionalen Schwingung
des Winkelschleiferantriebsstrangs bei verschiedenen Anwendungen ist unzureichend unter-
sucht. Diese Zusammenhange bieten das Potential, zukinftige Untersuchungen mit verrin-
gertem Aufwand in der Versuchsdurchfuhrung zu realisieren. Dazu ist es notwendig, diese
Zusammenhange zu identifizieren, worin die hier vorgestellte Untersuchung einen Beitrag

leistet.

3. Materialien und Methoden

Zur experimentellen Identifikation von Schwingungsursachen wird das in Bild 1 gezeigte Ver-
suchssetup eingesetzt, mit dem in handgefiihrten Versuchen schwingungsrelevante System-
groRen erfasst werden. Das Versuchssetup besteht aus dem Gerateuntergrundprifstand, an
dem eine Werkstlickprobe befestigt ist sowie einem Winkelschleifer, der mit Messtechnik
prapariert wurde.

Der Geréateuntergrundpriifstand (in Bild 1 unterer Teil) ermdglicht die Messung der Kréfte
unterhalb des Werksticks mit Hilfe von drei um 120° zueinander versetzten 3-Achs-
Kraftsensoren. Der Gerateuntergrundprufstand ist eine Weiterentwicklung des in [10] vorge-
stellten Messaufbaus. Die Messwerte der Kraftsensoren werden Uber die trigonometrischen
Winkelbeziehungen in das raumfeste Koordinatensystem K(X-Y-Z) (in Bild 1 eingezeichnet)

umgerechnet.

Bild 1: Versuchssetup (links: schematische Darstellung, rechts: Foto wahrend der Messung)
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Der Winkelschleifer ist mit Drehwinkelsensoren an beiden Wellen des Triebstrangs ausge-
stattet (in Bild 2 links dargestellt), die torsionale Schwingungen erfassen kdnnen. Zuséatzlich
ist auf dem Getriebegeh&use ein Beschleunigungssensor angebracht, mit dem die Gehause-
schwingungen erfasst werden. Der Beschleunigungssensor ist, im Gegensatz zur Ermittlung
der Schwingungsemission auf den Anwender nach [5], auf dem Getriebekopf befestigt (vgl.
Bild 2). Die Beschleunigungskomponenten sind im geratefesten Koordinatensystem® ermit-
telt.

Bild 2: Mit Messtechnik ausgeristeter Winkelschleifer (links: schematische Darstellung,

rechts: Foto des Versuchsgerats)

Die Datenerfassung erfolgt mit einem ADwin Pro Il Datenerfassungssystem der Firma Jager

Computergesteuerte Messtechnik GmbH. Die in der Untersuchung erfassten Messgrof3en

sind in Tabelle 1 aufgefiihrt. Die Datenaufzeichnungsrate liegt fur alle Signale bei 25 kHz.
Tabelle 1: eingesetzte Messtechnik

Messgrofle Position Sensor
Kraftkomponente X, Y, Z Gerateuntergrundprifstand | 3 Stiick Kistler 4397C
(unter Werkstiickprobe)

Beschleunigung X', Y’, Z’ Getriebekopf PCB 356A02

Drehwinkel der Motorwelle | Wellenende Optischer Encoder HEDS 9140

Drehwinkel der Arbeitswelle | Spannmutter der Integriertes Hall IC AMS AS5304
Schleifscheibe

Temperatur Getrieberaum Thermoelement

Elektrische Leistung Anschlussleitung Stromwandler LEM CASR 15-NP

Als Testfélle werden die drei Anwendungen Trennen, Anfasen und Schleifen von Stahlblech

ausgewahlt, wobei die Ergebnisse in Kapitel 4 auf die beiden Anwendungen Trennen und

! Das geratefeste Koordinatensystem ist mit gestrichenen Buchstaben K'(X’-Y’-Z") kenntlich gemacht.
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Schleifen von Stahlblech fokussiert sind. Die untersuchten Anwendungen reprasentieren drei
in der Praxis haufig vorzufindende Tétigkeiten. Die Untersuchungen werden an einem Hand-
arbeitsplatz im Power-Tool Priffeld des Instituts durchgefuhrt.
Die Auswertung erfolgt uber das Frequenzspektrum der erfassten MessgréRen mit Hilfe von
Spektrogrammen. Dabei werden signifikante Frequenzanteile zwischen den Messgré3en in
Beziehung gesetzt und den Entstehungsursachen zugeordnet.

4. Ergebnisse

Die Ergebnisse werden fir die beiden Anwendungen Trennen und Schleifen von Stahlblech
vorgestellt. Dabei wird das Amplituden-Spektrogramm fiir die Beschleunigung des Getriebe-
kopfs und die Kraft unter dem Werkstiick in Z-Richtung? sowie der Differenzdrehwinkel® von
Motor- und Arbeitswelle betrachtet.

Schleifen von Stahlblech

Der Drehzahlverlauf ist fir das Schleifen von Stahlblech in Bild 3 dargestellt. Nach dem An-
lauf und einer kurzen Leerlaufphase (bis ca. 4,5 s) erfolgt die Belastungsphase, die in der
Eingangsleistung im Bereich zwischen 700 W und 1150 W schwankt, wobei ab ca. 36 s die
Drehzahl aufgrund der erhéhten Belastung (erh6hte Andruckkraft durch den Anwender) wei-
ter abfallt. Bei ca. 46 s wird der Schleifprozess kurzzeitig unterbrochen (kein Kontakt zwi-
schen Schleifscheibe und Werkstiick) und die Drehzahl steigt kurzzeitig an. Bei 54 s wird der

Antrieb ausgeschaltet und der Antriebsstrang lauft aus.

10000 —5 1500

8000

T
— Drehzahl Arbeitswelle
- - elektr. Leistung

—11000
6000

4000

Drehzahl in rpm
Eingangsleistung in W

2000

0 L
0 10 20 30 40 50 60

Zeitins
Bild 3: Verlauf der Drehzahl und der elektr. Leistungsaufnahme (Schleifen von Stahlblech)
Im Amplituden-Spektrogramm der Beschleunigung des Getriebegehduses (Bild 4) ist die
1. Ordnung der Drehzahl von Motor- und Arbeitswelle signifikant sichtbar. Ebenfalls sind die

héheren Ordnungen der Arbeitswelle sichtbar. Uber den Testfall konstant sind signifikante

2 Die Z-Richtung entspricht bei der Anwendung Schleifen ndherungsweise der Z'-Richtung. Bei der

Anwendung Trennen entspricht die Z-Richtung naherungsweise der Y‘-Richtung.

Drehwinkelyotorwelle

3 Berechnung: Dif ferenzdrehwinkel = .
Ubersetzung

DrethnkelArbeitswelle
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Amplituden bei 100 Hz (doppelte Netzfrequenz), 200 Hz und 300 Hz zu sehen. Im Amplitu-
den-Spektrogramm der Kraft unter der Werkstiickprobe (Bild 5) sind die im Beschleuni-
gungssignal sichtbaren Amplitudenerhéhungen ebenfalls signifikant. Zusatzlich hierzu sind
drehzahlabhéngige, jedoch nichtlineare Schwingungsanteile im Kraftsignal zu beobachten.

Diese sind auch in den héheren Ordnungen der Arbeitswelle zu erkennen.

Bild 4: Amplituden-Spektrogramm der Beschleunigung des Getriebegehauses
in Z'-Richtung (Schleifen von Stahlblech)

Bild 5: Amplituden-Spektrogramm der Kraft unter der Werkstiickprobe in Z-Richtung
(Schleifen von Stahlblech)
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Im Amplituden-Spektrogramm des Differenzdrehwinkels ist die 1. Ordnung der Drehzahl von
Arbeitswelle und Motorwelle sowie die doppelte Netzfrequenz signifikant sichtbar. Auffallig ist
eine breitbandige Anregung bei den Anlauf- und Auslaufphasen (1-5 s, 46-47 s und 54-62 s).

Bild 6: Amplituden-Spektrogramm des Differenzdrehwinkels (Schleifen von Stahlblech)

Trennen von Stahlblech
In Bild 7 ist der zeitliche Verlauf der Drehzahl und elektrischen Leistung fiir drei Trennschnit-
te mit jeweils anschlieRendem Auslauf dargestellt.

1500

T
—— Drehzahl Arbeitswelle
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Eingangsleistung in W

y
'
'
'
'
'
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Bild 7: Verlauf der Drehzahl und der elektr. Leistungsaufnahme (Trennen von Stahlblech)

In Bild 8 bis Bild 10 ist das Trennen von Stahlblech in den Spektrogrammen (Beschleuni-
gung, Kraft, Differenzdrehwinkel) dargestellt. Im Beschleunigungssignal ist die erste Ordnung
der Arbeitswellendrehzahl deutlich sichtbar. Die htheren Ordnungen der Arbeitswellendreh-
zahl sowie die erste Ordnung der Motorwellendrehzahl sind ebenfalls sichtbar, jedoch von
einer breitbandigen Anregung Uberlagert. Diese breitbandige Anregung ist nur wahrend des
Trennschnitts zu beobachten, in den Anlauf- und Auslaufphasen ist diese nicht sichtbar.
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Bild 8: Amplituden-Spektrogramm der Beschleunigung des Getriebegehauses in
Y'-Richtung (Trennen von Stahlblech)

Bild 9: Amplituden-Spektrogramm der Kraft unter der Werkstiickprobe in Z-Richtung
(Trennen von Stahlblech)

Im Kraftsignal in Bild 9 zeigt sich ein zum Beschleunigungssignal vergleichbares charakteris-
tisches Verhalten, wobei sich die hdheren Ordnungen der Drehzahl deutlicher von der breit-
bandigen Anregung abheben. In den Anlauf- und Auslaufphasen kénnen wegen des aufge-
hobenen Kontakts zwischen Trennscheibe und Werkstiick keine Aussagen zum Schwin-
gungsverhalten getroffen werden.

Im Amplituden-Spektrogramm des Differenzdrehwinkels in Bild 10 zeigt sich die 1. Ordnung
der Arbeitswellendrehzahl sowie in Bereichen geringer Belastung die 1. Ordnung der Motor-
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wellendrehzahl. Auffallig in Bild 10 sind starke Anregungen beim Trennschnitt im niedrigen
Frequenzbereich bis etwa 100 Hz. Diese Anregungen treten unregelmafig auf und sind auch

im Drehzahlsignal in Bild 7 als kurzzeitige Ausschlége wiederzufinden.

Bild 10: Amplituden-Spektrogramm des Differenzdrehwinkels (Trennen von Stahlblech)

5. Diskussion

Das Systemverhalten bei verschiedenen Betriebszustanden des Winkelschleifers ist im
Amplituden-Spektrogramm der Getriebegehausebeschleunigung, der Kraft unter dem Werk-
stick sowie dem Differenzdrehwinkel der Wellen des Winkelschleifers sichtbar, wobei durch
die Wahl des Betriebspunkts die Anregungsursachen beeinflusst werden kdnnen. Dabei ist
die Anregung durch die Unwucht der rotierenden Bauteile im Spektrogramm in der
1. Ordnung der Motor- und Arbeitswellendrehzahl wiederzufinden. Die Unwucht wird sowohl
durch die Eigenschaften der Bauteile des Antriebsstrangs (insbesondere der Motorwelle)
beeinflusst, als auch durch die Unwucht der Schleifscheibe. Frequenzen héherer Ordnung
der Motor- und Arbeitswellendrehzahl sind ebenfalls im Spektrogramm sichtbar, sind jedoch
aufgrund der kleineren Amplitude weniger signifikant im Vergleich zur 1. Ordnung der Dreh-
zahl.

Die elektrische Anregung ist besonders stark im Drehwinkel des Antriebs sichtbar, da die
elektrische Anregung zu Drehmomentanregungen mit der doppelten Netzfrequenz (100 Hz)
des Triebstrangs fiihrt.

Die Frequenzanteile durch die Unwuchtanregung sowie elektrische Anregung sind im Be-
schleunigungssignal gut sichtbar. Nichtlineare Anteile sind im Beschleunigungssignal kaum
sichtbar, wahrend diese im Amplituden-Spektrogramm der Kraft unter dem Werkstiick und
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dem Differenzdrehwinkel beim Schleifen von Stahlblech deutlich sichtbar sind. Yan et al.
beschreibt in [2] ebenfalls nichtlineare Anteile bei der Bewegung der Kohlebursten in Winkel-
schleifern, in denen drehzahlabh&ngige und konstante Anteile kombiniert auftreten.

Die breitbandige Anregung bis ca. 100 Hz beim Trennen von Stahlblech, die im Differenz-
drehwinkel zu beobachten ist, ist im Kraft- und Beschleunigungs-Amplituden-Spektrogramm
kaum sichtbar. Dies lasst darauf schlieRen, dass die Schwingung vorwiegend durch die
Drehmomentanregung des Trennprozesses entsteht. Bei der Betrachtung des Differenz-
drehwinkels ist in diesen Betriebspunkten eine Erhéhung der Amplitude um vier Grad zu be-
obachten, was mit den Ergebnissen aus [3] vergleichbar ist.

Die vorgestellte Untersuchung zeigt eine experimentelle Schwingungsanalyse bei Winkel-
schleifern durch die Erfassung von Beschleunigungs-, Kraft- und Drehwinkelsignalen. Im
Beschleunigungssignal des Getriebegehauses sind drehzahlabhangige Anteile aus Unwucht
und Anwendung sowie konstante Frequenzanteile aus der elektrischen Anregung wiederzu-
finden. Neben diesen Schwingungsanteilen gibt es noch weitere, die in den Kraft- und Dreh-
winkelsignalen gut sichtbar sind. Diese sind breitbandige Anregungen, drehzahlabhéngige,
nichtlineare Anteile sowie niederfrequente Schwingungsanteile. Die Zuordnung der Schwin-
gungsanteile im Amplituden-Spektrogramm zu den Schwingungsursachen ermdéglicht die
gezielte Auswahl von Untersuchungssetups und damit die Reduzierung des Versuchsauf-
wands. Dies kann die Entwicklung von Winkelschleifern unterstitzen, indem aus den Unter-
suchungsergebnissen EntwicklungszielgréRen abgeleitet werden.
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Radpresssitz an einer Lokomotive unter hochfrequenter
Belastung

Dr.-Ing. Werner Breuer, Siemens AG, Minchen;
Dr.-Ing. Markus Traupe, Dipl.-Ing. Michael Gerstner,
DB Systemtechnik GmbH, Minden

Kurzfassung

In den vergangenen Jahren sind bei Lokomotiven wiederholt Verdrehungen der Rader auf
der Radsatzwelle aufgetreten. Als Ursache werden in der Regel sehr hohe dynamische Tor-
sionsmomente angesehen, die das vom Radpressverband Utbertragbare Moment Uiberschrei-
ten. Bei einer speziellen Lokomotive wurden Radverdrehungen beobachtet, ohne dass Tor-
sionsmomente in der zu erwartenden Hohe auftreten. Es kann gezeigt werden, dass das
Losen des Radpressverbands an dieser Lokomotive durch die Uberlagerung des dynami-
schen Torsionsmomentes mit einer hochfrequenten Belastung des Radpressverbandes ver-
ursacht ist.

Abstract (optional)

Over the past years wheelsets of locomotives were found having wheel discs that were
twisted relative to the axle. Normally it is assumed, that dynamic torsional moments beyond
the moment transmittable by the press fit are the root cause. On the investigated locomotive
this phenomena was detected without dynamic torsional moments in the expected magni-
tude. It can be shown, that in this case the root cause is the combination of dynamic torsional

moments and high frequency loads acting on the press fit.

1. Ausgangssituation

Aufgrund von Radverdrehungen bei Lokomotiven ist in den vergangenen Jahren das Thema
der, durch selbsterregte Reibungsschwingung verursachten, Torsionsschwingungen von
Treibradsatzwellen stark in den Fokus des Betriebes und der Zulassung von Schienenfahr-
zeugen geraten: in Bild 1 ist beispielhaft ein verdrehtes Rad dargestellt. Treten Radverdre-
hungen auf, so wird davon ausgegangen, dass dynamische Torsionsmomente in einer Héhe
auftreten, die vom Radpressverband nicht mehr Ubertragen werden koénnen. In der Regel
treten diese Verdrehung an den beiden Rédern eines Treibradsatzes mit gleicher Wahr-
scheinlichkeit auf. Nach der Eisenbahnbau- und betriebsordnung darf es keine Radquerver-
schiebungen geben, da diese negative Folgen fir die Spurfihrung mit sich bringen wirden.
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Eine reine Radverdrehung stellt kein Sicherheitsrisiko dar. Soweit den Autoren bekannt, sind
bei keiner Radverdrehung bisher messbare Querverschiebungen der Rader auf der Rad-

satzwelle aufgetreten.

Rad§atzwel|e

Bild 1: Beispiel eines verdrehten Rades

Die Radpressverbande sind in der Regel als zylindrische Langspressverbande ausgefihrt
und in Anlehnung an die DIN 7190 nachgewiesen. Je nach Gestaltung ubertragen sie rech-
nerisch Torsionsmomente zwischen 100 kNm und 130 kNm. Torsionsmomente in dieser
GroRRenordnung konnen durch selbsterregte Reibungsschwingungen der Treibradsatzwelle
hervorgerufenen werden: Bild 2 zeigt einen dafiir typischen Zeitschrieb.

Dynamische Amplituden bis zu 150 kNm

N

Aufklingzeiten von 50 ms — 500 ms

Bild 2: Beispiel eines durch selbsterregte Reibungsschwingung verursachten dynamischen
Torsionsschwingungsereignisses in der Radsatzwelle

Ursache dieses Schwingungsphadnomens sind Kraftschlusskennlinien zwischen Rad und
Schiene, die in einem bestimmten Gleitgeschwindigkeitsbereich stark abfallen, siehe Bild 3.
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Bild 3: Beispiele typischer Kraftschlusskennlinien zwischen Rad und Schiene, die zu selbst-
erregten Reibungsschwingungen in der Radsatzwelle fiihren kdnnen; der Scharpa-
rameter ist die Fahrgeschwindigkeit, vc ist die Gleitgeschwindigkeit zwischen Rad

und Schiene

Entscheidend fur die weitere Analyse ist das mechanische Antriebskonzept der untersuchten
Lokomotive: es handelt sich um einen vollabgefederten Antrieb, siehe Bild 4. Dabei wird das
Antriebsmoment durch eine Hohlwelle vom Getriebegrof3rad auf ein Rad und damit auf die
Radsatzwelle Ubertragen. Man unterscheidet daher zwischen dem direkt und dem indirekt
angetriebenen Rad. Das direkt angetriebene Rad ist geometrisch anders gestaltet als das
indirekt angetriebene Rad, da es einen Lenkerstern tragt, Uber den das Antriebsmoment ein-
geleitet wird. Beide Radpressverbande sind als zylindrische L&angspressverbéande ausge-
fahrt.

direkt angetriebenes
Rad GetriebegroRrad

indirekt angetriebenes

/ Rad

Bild 4: Mechanisches Konzept eines vollgefederten Antriebes
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Bei der betrachteten Lokomotive treten Radverdrehungen auf, die ausschlieZlich die indirekt
angetriebenen Rader betreffen. Da das Torsionsmoment bei Torsionsschwingungen entlang
der Radsatzwelle konstant und damit an beiden Radern gleich hoch ist, muss ein Einfluss
der Radkonstruktion auf dieses Verhalten bestehen. Es wurden mehrfach Torsionsmomen-
tenmessungen durchgefiihrt. Dabei traten in keinem Fall Torsionsmomentenamplituden gro-
Rer als das durch den Pressverband Ubertragbare Moment auf. Es konnten jedoch mehrfa-
che Verdreher des indirekt angetriebenen Rades bei Torsionsmomenten nachgewiesen wer-
den, die den Radpressverband nur zu ca. 50 % ausnutzen. In Bild 5 stellen die hellblau mar-
kierten Punkte die Torsionsmomente dar, wéhrend der die 4-te Verdrehung auftrat. Daher
lassen sich die Radverdreher an der untersuchten Lokomotive nicht alleine durch selbster-
regte Reibungsschwingungen der Treibradsatzwelle erklaren.

Gemal DIN7190 minimal Ubertragbares Torsionsmoment im Presssitz

° minimales Torsionsmoment,
°, o Bo bei dem eine Radverdrehung

o Alle Ereignisse Alte Verdrehung 4 Jte Verdrehung A3te Verdrehung

Adte Verdrehung 4 5te Verdrehung 46te Verdrehung aTte Verdrehung

T T v T T T o
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500

Anzahl der Ereignisse (chronologisch)
Bild 5: Zuordnung von Torsionsschwingungsereignissen zu Verdrehungen des indirekt an-
getriebenen Rades — die Ereignisse, die zu Fahrten gehdren, bei denen Verdrehun-
gen auftraten, sind farblich markiert
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2. Hypothese

Die Hypothese ist, dass das Losen des Radpressverbands durch die Reduktion des Haft-
reibwertes im Pressverband des nicht direkt angetriebenen Rades verursacht wird. Ursach-
lich fur die Reduktion des Haftreibwertes im Pressverband ist eine hochfrequente Belastung
des Radsitzes. Diese hochfrequente Belastung hat ihren Grund in Biegeschwingungen des
nicht direkt angetriebenen Rades. Wenn diese hochfrequente Belastung des Radsitzes zu-
sammen mit einem signifikanten Torsionsmoment auftritt verdreht sich das nicht direkt ange-

triebene Rad. Diese Hypothese wird im Folgenden tiber Messungen plausibilisiert.

3. Plausibilisierung der Hypothese

Die Hypothese konnte im Rahmen von Betriebsmessungen bestatigt werden. Bei Messun-
gen traten wahrend kleiner dynamischer Torsionsmomente Radverdrehungen am indirekt
angetrieben Rad auf.

Gleichzeitig wurde eine hochfrequente Belastung im Bereich von 4,0 kHz gemessen. Sie
entsteht durch eine Biegeschwingung hoéherer Ordnung des indirekt angetriebenen Rades,
bei der im Presssitz eine signifikante Belastung nachweisbar ist.

Mit dem Prandtl-Tomlinson-Modell fur Haftreibung kann theoretisch abgeleitet werden, dass
die messtechnisch beobachtete hochfrequente Belastung den Haftreibwert im Presssitz des

indirekt angetriebenen Rades so reduziert, dass es zu einer Verdrehung kommen kann.

3.1 Streckenversuche

In den Streckenversuchen zur Plausibilisierung der Hypothese lag besonderes Augenmerk
darauf hochfrequente Belastungen, die Verformung des Rades und den zeitlichen Verlauf
der Verdrehung des Rades auf der Radsatzwelle zu erfassen. Daher wurden, neben den
Dehnungsmessungen an den Radsatzwellen, akustische Sensoren, Dehnungsmessungen
an den Radstegen und spezielle Sensorik zur Ermittlung des Verdrehwegs des Rades ver-
wendet. Die Abtastfrequenz lag bei 20 kHz.

Wahrend der Versuche konnten zwei Verdrehungen an den indirekt angetriebenen Radern je
eines Radsatzes provoziert und dokumentiert werden. Fir eines dieser Ereignisse sind in
Bild 6 Amplitudenspektren der Dehnung im Radsteg Uberlagert mit dem Verdrehweg des
Rades in Abhéngigkeit der Zeit dargestellt. Die Verdrehung tritt bei ca. 4,0 kHz zwischen
1710 s und 1730 s auf: dieser Ausschnitt ist in Bild 7 vergroert. Das indirekt angetriebene
Rad verdreht sich in ca. 20 s um 3 mm. Bild 8 fasst die Spektren der Dehnung im Radsteg
fur das indirekt angetriebene Rad bzw. das direkt angetriebene Rad und der Belastung der
Radsatzwelle fur den Zeitraum des Verdrehvorgangs zusammen. Die Frequenziberhéhung
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am indirekt angetriebenen Rad, siehe die schwarze Kurve in Bild 8, liegt bei 3962 Hz. Das
direkt angetriebene Rad, siehe die rote Kurve in Bild 8, zeigt in dem dargestellten Frequenz-
bereich keine Uberhéhung. Bei den 3962 Hz ist zudem in der Radsatzwelle eine frequenz-
abhangige Amplitudenerhdhung der Torsionsspannung messbar, deren Amplitude im Zeitbe-
reich 1,2 MPa betragt. Dies entspricht einem Torsionsmoment von 1,5 kNm. Weniger ausge-
préagt ist die frequenzabhéngige Amplitudenerhéhung der Biegespannung.

Grund der Frequenziberhéhung an der indirekt angetriebenen Radscheibe kann eine
Schwingungseigenform dieses Rades bei ca. 4,0 kHz sein. Im Rahmen der Streckenversu-
che war die Identifikation der Radschwingungseigenform nicht méglich.

Frequenz[Hz]

Der Verdrehverlauf istaus Grinden grafisch eingefigt.

Zeit[s]
Bild 6: Amplitudenspektren der Dehnung im Radsteg Uberlagert mit Verdrehweg des Rades
in Abhangigkeit der Zeit: die Verdrehung tritt bei ca. 4,0 kHz zwischen 1710 s und
1730 s auf.
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Bild 7: VergroRBerung des Verdrehvorgangs aus Bild 6 — das indirekt angetriebene Rad ver-
drehtin 20 s um 3 mm.
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Bild 8: Spektren der Dehnung im Radsteg fir das indirekt angetriebene Rad (schwarz) bzw.
das direkt angetriebene Rad (rot) und der Belastung der Radsatzwelle fur den Zeit-
raum des Verdrehvorgangs — Frequenzausschnitt zwischen 3,94 kHz und 4,01 kHz

3.2 Schwingungseigenformen des Rades

Die Identifikation der Radschwingungseigenform erfolgte durch eine experimentelle Schwin-
gungsanalyse an einem Radsatz im Stand. Als Anregung wurde ein Impulshammer verwen-
det. Ein Viertelkreissegment war an beiden Radern, auf einem Radius, in einem 15° Raster
mit Beschleunigungsaufnehmern bestiickt. Gelagert war der Radsatz Uber die Radsatzlager,
so dass die Réader frei drehend waren.
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indirekt angetriebenes Rad
___— Frequenz 4020Hz

Bild 9: Ubertragungsfunktion zwischen der Impulshammeranregung und den Beschleuni-
gungen am Radsteg des indirekt angetriebenen Rades im Frequenzbereich zwi-
schen 3,85 kHz und 4,10 kHz

Diese Versuche reproduzieren sehr gut die wahrend der Streckenversuche beobachteten,
charaktertischen Frequenzen bei ca. 4,0 kHz: die Frequenziiberhéhung der Ubertragungs-
funktion am indirekt angetriebenen Rad liegt bei 4,02 kHz, siehe Bild 9; die Ubertragungs-
funktion des direkt angetriebene Rades zeigt in diesem Frequenzbereich keine Uberhéhung.
Aus den Beschleunigungssignalen kénnen die Amplituden der Schwingungseigenform des
indirekt angetriebenen Rades auf dem Radius auf dem Sensoren angebracht waren, rekon-
struiert werden. Bild 10 zeigt die Verteilung der Amplituden auf dem Viertelkreis: tber die
Radscheibe gesehen ergibt sich als Schwingungseigenform eine Radscheibenbiegung vier-
ter Ordnung. Die Eigenform lauft um, so dass sich im Presssitz eine Biege- und eine Torsi-
onsbelastung ergeben. Die Schwingungsanalyse bestatigt dies, da mit der Frequenz der

Eigenform an der Radnabe eine radiale Beschleunigungskomponente gemessen wurde.

Zeit - 5500000402 ms.

R

-

H]) \

IR |
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Bild 10: Rekonstruktion der Schwingungseigenform des indirekt angetriebenen Rades aus

der Impulshammermessung
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Bild 11: Rechnerische Schwingungseigenform des Radsatzes bei ca. 4,0 kHz

Die rechnerische Modalanalyse stiitzt die versuchstechnische Schwingungsanalyse. Bild 11
zeigt eine rechnerisch ermittelte Schwingungseigenform: mit 3980 Hz wird die charakteristi-
sche Frequenz sehr gut getroffen und auch die Gestalt der Eigenform passt zu der versuchs-
technisch ermittelten.

Nachdem die versuchstechnische Modalanalyse so gut mit den Messungen korrelierte, konn-
ten auch MalRnahmen zur Bedampfung des indirekt angetriebenen Rades untersucht wer-
den. Es zeigte sich, dass die Amplitude der Uberhéhung bei 4,0 kHz des indirekt angetriebe-
nen Rades mit Radkranz-Absorbern um den Faktor 50 reduziert werden kann, siehe Bild 12.

indirekt angetriebenes Rad ohne Absorber
._— Frequenz 4020Hz

indirekt angetriebenes Rad mit Absorbern
A Skalierung hier x10!

Bild 12: Ubertragungsfunktion zwischen der Impulshammeranregung und den Beschleuni-
gungen am Radsteg des indirekt angetriebenen Rades, im Frequenzbereich zwi-
schen 3,85 kHz und 4,10 kHz, im ohne und mit Absorbern
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Dartiber hinaus konnte durch die Modalanalyse an Radsétzen anderer Bauarten gezeigt
werden, dass die schwingungstechnischen Unterschiede zwischen den beiden Radern eines
Radsatzes und die groRen Uberhéhungsfaktoren im hohen Frequenzbereich charakteristisch

fur die untersuchte Lokomotive sind.

3.3 Haftreibwert im Radpressverband unter hochfrequenter Belastung

Nach [1] zeigen Versuche unter hochfrequenter Schwingungsbelastung eine deutliche Re-
duktion des Haftreibwerts. Theoretisch lasst sich dieser Effekt durch das Reibungsmodell
von Prandtl-Tomlinson beschreiben. Nach diesem Modell héngt die Reduktionen des Haft-
reibwerts von der Verschiebung im Radpressverband ALsy;, und der Wellenzahl k ab. Aus
den in [1] dokumentierten Versuchen lasst sich fir Vergitungsstahle ein Wertebereich der
Wellenzahl k zwischen 24 und 40 ableiten.

Beispielhaft wird dieses Reibgesetz auf die messtechnisch nachgewiesene Torsionsbelas-
tung des Radpressverband bei 4,0 kHz angewendet. Dabei treten im Radpressverband Tor-
sionsspannungen von 0,87 MPa auf. Die dadurch verursachte Verschiebung im Radpress-
verband ALsg;y, liegt bei 1,99 um. Mit dieser Verschiebung im Presssitz und der Wellenzahl ist
eine Reduktion des statischen Haftreibwertes zwischen 90 % und 85 % zu erwarten, siehe
Bild 13.

psitz,red/usitz,Auslegung
<)
S

' \Wmu‘v
01 + e ——t—
0,0 ‘ T T T T 1
0 20 40 60 80 100
KALg,/2

Bild 13: Reduktion des Haftreibwertes in Abhangigkeit der Verschiebung im Radpressver-
band und der Wellenzahl k nach dem Prandtl-Tomlinson-Modell, siehe Formel 18.22
in[1]
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5. Zusammenfassung

Die Analysen der untersuchten Lokomotive zeigen, dass die Verdrehung des indirekt ange-
triebenen Rades durch die Uberlagerung von dynamischen Torsionsmomenten mit einer
hochfrequenten Belastung des Radpressverbandes verursacht ist. Die Modalanalysen zei-
gen, dass die ursachliche Biegeschwingung am direkt angetriebenen Rad nicht auftritt. Mo-
dalanalysen an vergleichbaren Radséatzen anderer Bauart, mit oder ohne Absorber, zeigen
eindeutig, dass vergleichbare Biegeschwingungen dort nicht auftreten.

Die Reduktion des Haftreibwertes durch hochfrequente Schwingungen lasst sich theoretisch
auf Basis des Reibungsmodelles von Prandtl-Tomlinson begriinden.

Zur Verhinderung der Radverdreher an der untersuchten Lokomotive werden Rad-
Schallabsorber vorgeschlagen. In Modalanalysen an einem Radsatz konnte die Wirksamkeit

der Rad-Schallabsorber in dem relevanten Frequenzbereich gezeigt werden.

[1] Popov, V.L. Kontaktmechanik und Reibung, Springer 2009,
ISBN 978-3-540-88836-9
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Messung des Anregungsverhaltens eines mehrstufigen
Getriebes

Conference Proceedings

Dipl.-ing. T. Utakapan, Dipl.-Ing. B. Kohn, Dipl.-ing. M. Fromberger,
Dr.-Ing. M. Otto, Prof. Dr.-Ing. K. Stahl,

Gear Research Centre (FZG), Technical University of Munich,

Garching

Kurzfassung

Bereits in der friihen Auslegungsphase eines Getriebes wird ein guinstiges Anregungsverhal-
ten angestrebt. In der Praxis werden oft die Verzahnungen einzelner Stirnradstufen getrennt
behandelt und anregungsarm ausgelegt. Die Wechselwirkungen zwischen den Verzah-
nungsstufen werden so vernachlassigt. In der Literatur gibt es zahlreiche Ansatze zur Beur-
teilung der Verzahnungsanregung. Oft werden statische sowie quasi-statische Ansatze auf-
grund ihrer schnellen Rechenzeit in der Auslegung und Optimierung von Verzahnungsgeo-
metrien eingesetzt, z.B. die weit verbreitete Drehwegabweichung, die sich unmittelbar unter
einem statischen Betriebszustand ermitteln lasst. Hierbei wird die Verzahnungsanregung in
Form der Weganregung beschrieben. Die Drehwegabweichung hat sich bewéhrt, z.B. fur die
Auslegung von Verzahnungskorrekturen. Darliber hinaus wird die Kraftanregung unter einem
guasi-statischen Betriebszustand, der theoretisch sehr gro3en Drehzahlen entspricht, ermit-
telt. Die Kraftanregung ist eine Kraftgré3e und kann deshalb in weiteren Rechenoperationen
wie bei der Kennwertbildung, z.B. des Zahnkraftpegels zum Vergleich des Anregungsverhal-
tens zwischen unterschiedlichen Verzahnungsvarianten, unmittelbar verwendet werden. Die
Kraftanregung kann zudem bei mehrstufigen Getrieben im Rahmen weitergehender System-
betrachtungen eingesetzt werden. Die Kraftanregungen benachbarter Verzahnungsstufen
kénnen unmittelbar vektoriell zur Ableitung einer sogenannten Lagerkraft addiert werden.
Der daraus abgeleitete Lagerkraftpegel kann daher als ein MaR zur Beurteilung des Anre-
gungsverhaltens mehrstufiger Verzahnungen verwendet werden.

Zur Uberpriifung der Anwendbarkeit des Lagerkraftpegels werden Schwingungsmessungen
an einem mehrstufigen Getriebe durchgefiihrt. Dabei wird der Zusammenhang zwischen der
theoretischen Lagerkraft und des Korperschalls unter Beriicksichtigung des Drehzahlbe-
reichs validiert. Dabei wird der Einfluss der einzelnen Verzahnungsstufen auf den resultie-
renden Lagerkraftpegel in Abhéngigkeit der gewéhlten Messstellen untersucht.
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1. Einleitung

Bei Stirnradgetrieben wird das Anregungsverhalten des Getriebes unmittelbar durch die
Verzahnungen verursacht. Fur Getriebe mit niedrigen Gerduschniveau wird daher das An-
regungsverhalten der Verzahnungen mdglichst niedrig ausgelegt. In der Praxis wird jede
Verzahnung getrennt betrachtet. Das heil3t, die Interaktionen zwischen den benachbarten
Stufen werden vernachlassigt. In der Literatur gibt es zahlreiche Gréen zur Bestimmung
des Anregungsverhalten einstufiger Getriebe, z.B. Drehwegabweichung, Kraftanregung
sowie dynamische Simulation. Rechnerische Untersuchungen sind z.B. in [7] beschreiben.
Um genauere Aussagen Uber das Anregungsverhalten mehrstufiger Getriebe treffen zu
kdnnen, mussen alle Verzahnungsstufen in einem Rechengang ausgewertet werden. Eine
Maoglichkeit stellt die Lagerkraft nach Sattelberger dar, die unmittelbar eine vektorielle
Summe aller Kraftanregungen darstellt. Als abgeleitete Grof3e lasst sich der Lagerkraftpegel
bilden. Durch die skalare GroRe des Lagerkraftpegels lasst sich die Vergleichbarkeit des
Anregungsverhaltens zwischen Verzahnungsvarianten vereinfachen. Da die Lagerkraft
nach Sattelberger unmittelbar aus einer quasi-statischen Annahme ermittelt wird, wird zu-
nachst die Gultigkeit der Aussage mit Hilfe der Schwingungsmessung Uberpriift.

2. Rechnerische GréRen zur Auswertung des Anregungsverhaltens von Verzahnun-
gen

In der Auslegungsphase lasst sich das Anregungsverhalten der Verzahnungen mit Hilfe
unterschiedlicher Ansatze auswerten, namlich mit Hilfe einer dynamischen Simulation bzw.
mit Hilfe einer quasi-statischen Methode. Die dynamische Simulation wird unter Beriicksich-
tigung der Massen-, Steifigkeits- und Dampfungseinfliisse ausgefuhrt. Obwohl sich die dar-
aus resultierenden Ergebnisse durch den hohen Detailierungsgrad auszeichnen, erfordert
die dynamische Simulation oft sehr lange Rechenzeit. Diese Methode ist daher nur fur die
genaue Auslegung anregungsarmer Verzahnungen geeignet.

Im Gegensatz dazu werden bei quasi-statischen Methoden bestimmte Annahmen getroffen.
Durch diese Annahmen werden Terme wie Massen und Dampfungen vernachléassigt und
das Losen des Gleichungssystems vereinfacht. Daher zeichnen sich diese Methoden durch
die sehr schnelle Rechenzeit aus. In der Praxis werden die AusgabegréfRen aus diesen
Methoden in Kombination mit der Kennwertbildung wie dem Drehwegpegel, Zahnkraftpegel

bzw. Anwendungskraftpegel bei der Optimierung der Einflussparameter eingesetzt.
2.1 Drehwegabweichung

Bei sehr langsamer Drehzahl haben die Geschwindigkeit und die Beschleunigung kaum
Einfliisse. Als Ausgabe wird die daraus resultierende Verformung unmittelbar unter der Ver-
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zahnung unter einer konstanten Betriebslast in Abhangigkeit von ihrer Eingriffsstellung be-
rechnet. Diese Verformung wird als Drehwegabweichung bezeichnet. Die Drehwegabwei-
chung kann als eine rechnerische Grol3e zur Beurteilung des Anregungsverhaltens einer
Verzahnung verwendet werden [3]. In [15] wird der Zusammenhang zwischen der rechneri-
schen Drehwegabweichung und der gemessenen Torsionsbeschleunigung am Radkdérper
gezeigt. Weitere Untersuchungen werden in [1, 10] beschrieben. Weitere Anwendungen

sind in [8, 9] zu finden.
2.2 Kraftanregung

Bei sehr hoher Drehzahl ist die zeitlich veranderliche relative Auslenkung zwischen dem
Ritzel und Rad nahezu Null. Die daraus abgeleiteten Geschwindigkeits- und Beschleuni-
gungseinflisse kdnnen vernachléssigt werden. Durch die Vorgabe der Verformungen kon-
nen die Anregung auf der Verzahnung ermittelt werden. Diese Anregung ist eine Kraftgro3e
und wird daher als Kraftanregung bezeichnet und wird fiir die Auswertung des Anregungs-
verhaltens der Verzahnung verwendet, s. auch [2, 6, 11]

2.3 Lagerkraft nach Sattelberger und Lagerkraftpegel

Bei mehrstufigen Getrieben kénnen die Kraftanregungen aller Verzahnungsstufen auf einer
Welle vektoriell addiert werden. Bei der Addition sind zusétzlich die Eingriffsdauer, Eingriffs-
richtungen sowie die Phasenlagen aller Verzahnungsstufe zu bertcksichtigen. Die Lager-
kraft nach Sattelberger Fi wird ausfiihrlich in [12] beschrieben. Daraus lasst sich der Lager-

kraftpegel LrL wie folgt berechnen:

(1)

Die Variable i stellt die Ordnung des Spektrums dar. Fir die ausfiihrliche Beschreibung der
Parameter, s. [12]

3. Prufstandsaufbau

Zur Untersuchung des Anregungsverhaltens mehrstufiger Getriebe wird das Getriebe aus
dem Verbundprojekt Speed2E verwendet, das vom Bundesministerium fir Wirtschaft und
Energie (BMWi) geférdert und von der Forschungsvereinigung fir Antriebstechnik e.V.
(FVA) begleitet wird. Dieses Getriebe ist fur elektrifizierten Antrieben mit sehr hohen Be-
triebsdrehzahlen ausgelegt. Das Getriebe besteht aus zwei Teilgetrieben, die jeweils von
baugleicheichen permanent erregten Synchronmaschinen mit bis zu 30.000 min™ angetrie-

ben werden. Das Teilgetriebe | (TG 1) ist zweistufig mit Gesamtiibersetzung von 21 konzi-
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piert. Bei maximaler Motordrehzahl wird durch das TG | die Fahrzeuggeschwindigkeit von
160 km/h realisiert. Das Teilgetriebe 11 (TG 1l) ist dreistufig mit 2 schaltbaren Gangen fir das
Anfahren (i=32) bzw. als ein Effizienzgang (i=15) ausgefuhrt. Beide Teilgetriebe sind tuber
den gemeinsamen Final Drive mechanisch gekoppelt. Bild la zeigt die Darstellung des
Radsatzes des Speed2E-Getriebes. In den nachsten Abschnitten wird ausschlie3lich das
Anregungsverhalten des TG | mit der Referenzverzahnung untersucht. Die Verzahnungsda-
ten sowie Parameter der Hochlaufmessung sind in Tabelle 1 gelistet. Fur weitere detaillierte

Beschreibung des Getriebes, s. [5].

a.) Radsatz [5] b.) TG I Priifstand
Bild 1: Das Speed2E Getriebe

Bild 1b zeigt den Prifstandsaufbau des TG | an der FZG. Ein dreiachsiger Beschleuni-
gungssensor wird am Gehduse unmittelbar an einem Lager der Zwischenwelle zur Auf-
nahme des Korperschalls montiert. Das Bild zeigt die Aufnahmerichtungen des Beschleuni-
gungssensors. Bei einstufigen Getrieben sollte eine Aufnahmerichtung des Sensors mit der
Normal-Eingriffsrichtung der Verzahnung zusammenfallen, um die beste Gite des gemes-
senen Korperschalls zu gewahrleisten. Bei mehrstufigen Getrieben sind Eingriffsrichtungen
i.A. nicht orthogonal. Aus diesem Grund fallen die Aufnahmerichtungen des Sensors nicht
mit den Eingriffsrichtungen der Verzahnungsstufen zusammen. Bild 1b zeigt zusétzlich die
geometrischen Lagen der Eingriffsrichtungen beider Verzahnungsstufen. Im Betrieb wirkt
die Zahnkraft einzelner Stufen entlang ihrer Eingriffsrichtung. Daher ergibt sich die resultie-
rende Anregung aller Stufen durch die vektorielle Summation der einzelnen Anregungen,
die zeitlich variierend sind. Aus diesem Grund sind sowohl der Betrag als auch die raumli-
che Lage der resultierenden Anregung bei mehrstufigen Getrieben zeitlich variierend, im
Gegensatz zu einstufigen Getrieben, bei denen ausschlieBlich der Betrag der Zahnkraft sich
entlang der zeitinvarianten Eingriffsrichtung schwankt. Um das Anregungsverhalten mehr-
stufiger Getriebe zu erfassen, wird daher die resultierende Anregung mit Hilfe ihrer ortho-

gonalen Komponenten beschrieben. In den néachsten Abschnitten wird die Anregung zu-
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nachst in der geometrisch vertikalen und horizontalen Richtung ausgewertet. AbschlieBend
wird die resultierende Anregung ausgewertet.

Tabelle 1: Verzahnungsdaten und Parameter der Hochlaufmessung

Verzahnungsdaten Einheit Stufe 1 Stufe 2
Ritzel Rad Ritzel Rad
Zahnezahl 2 2z - 18 89 18 77
Achsabstand @ mm 86,0 126,0
Normalmodul m mm 1,42 2,50
Verzahnungsbreite by b mm 20,0 20,0 32,0 32,0
Profilverschiebung ry/is - 0,55 -1,13 0,77 0,30
Fusskreisdurchmesser dr ydrz mm 25,91 136,36 | 42,88 | 193,98
Kopfnutzkreisduchmesser ”’N'u\ll"INu_'E mm 34,20 144,60 56,00 207,20
Profiluberdeckung v - 1,67 1,57
Parameter der Hochlaufmessung
Antriebsdrehmoment 1y Nm 10
Drehzahlbereich ng | min® 500 — 30.000

4. Rechenergebnisse

Zur Berechnung des Anregungsverhaltens des Getriebes wird das Programm DZP [4, 14]
verwendet. Die Lagerkraft nach Sattelberger sowie der daraus abgeleitete Lagerkraftpegel
kdénnen mit Hilfe von DZP ermittelt werden. In diesem Abschnitt wird die Lagerkraft der Zwi-

Tabelle 1 gelistet.
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b.) Spektrum
Bild 2: Lagerkraft nach Sattelberger in w-Richtung

a.) Zeitverlauf

Bild 2 zeigt den Zeitverlauf und das Spektrum der Lagerkraftskomponente der Zwischen-
welle in w-Richtung (geometrisch horizontale Achse). Die ersten 3 héchsten Amplituden
sind die Anregungen an den 89., 198. und 267. Wellenordnungen. Diese weist darauf hin,
dass die Kraftanregung der ersten Verzahnungsstufe hat einen gro3en Einfluss in dieser

Richtung, da das Rad der ersten Stufe auf der Zwischenwelle 89 Zahne hat und erregt so-
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mit die Zwischenwelle mit dieser Ordnung. Der Lagerkraftpegel in dieser Richtung ist 61,21
dB.

In Bild 3 werden der Zeitverlauf und das Spektrum der Lagerkraftskomponente in v-
Richtung (geometrisch vertikale Achse) dargestellt. Im Gegensatz zur w-Richtung sind die
Amplituden an den 18., 36. und 54. Wellenordnungen dominant. Der Ritzel der zweiten Stu-

fe hat 18 Z&hne und erregt somit die Zwischenwelle mit dieser Ordnung.

Die Kraftanregung der zweiten Verzahnungsstufe hat daher in dieser Richtung einen gro-
RBen Einfluss auf das Anregungsverhalten. Der Lagerkraftpegel in dieser Richtung betragt
64,51 dB.
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a.) Zeitverlauf b.) Spektrum
Bild 3: Lagerkraft nach Sattelberger in v-Richtung

Aus den zeitlichen Lagerkraftskomponenten in w- und v-Richtung lasst sich die resultieren-
de Lagerkraft betrags- und phasenmégig im Normalschnitt wie folgt ermitteln:
(2)
(3)

Winkel der Lagerkraft bzgl.
Fi, ges N Betrag der res. Lagerkraft 9_,,1_&.__ °

w-Achse

Der betragsmafige Zeitverlauf der resultierenden Lagerkraft wird in Bild 4a gezeigt. Dieser
Zeitverlauf ergibt sich aus der vektoriellen Summe der Kraftanregungen beider Verzah-
nungsstufen auf der Zwischenwelle. Durch die zeitlich verénderlichen Anregungen ist der
Winkel der Lagerkraft auch von der Zeit abhangig. Der rechnerische Zeitverlauf des Winkels
der resultierenden Lagerkraft beziglich der w-Achse ist in Bild 4b dargestellt. Der Winkel ist

nicht konstant Giber dem gesamten Zeitraum und schwankt zwischen 289° — 291°.
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Bild 4: Resultierende Lagerkraft nach Sattelberger

Aus diesem Grund wird die FFT der resultierenden Lagerkraft nicht aus dem Zeitsignal di-
rekt ermittelt. Stattdessen setzt sich das resultierenden Spektrum aus Anteilen der FFT in
w- und v-Richtungen. Dies wird spéter erklart. Das resultierende Spektrum der Lagerkraft ist
in Bild 4c dargestellt. Das Spektrum zeigt die gréRten Amplituden bei der 18. und 36. Wel-
lenordnungen, die zu den Zahneingriffsordnungen der zweiten Stufe gehért. Die Anregung
der 89. Wellenordnung aus der ersten Stufe ist auch identifizierbar.

Aus dem Spektrum der resultierenden Lagerkraft 1asst sich der Lagerkraftpegel nach Glei-
chung ( 1) bestimmen. Alternativ kann der resultierende Lagerkraftpegel durch das Einset-

zen der Gleichung ( 2) in Gleichung ( 1) wie folgt ermittelt werden:

(4)

LfLwe OB Res. Lagerkraftpegel Lyp, dB Lagerkraftpegel in i-Achse

Gleichung ( 4 ) ist auch fur einstufige Getriebe anwendbar. Bei einstufigen Getrieben wirkt
die Kraftanregung entlang der Eingriffsrichtung. Fallt diese mit einer Achse, z.B. die w-
Achse zusammen, so ergibt sich keine Anregung auf der anderen orthogonalen v-Achse.
Der Lagerkraftpegel in v-Richtung geht gegen —oc. Der resultierende Lagerkraftpegel ist in
diesem Fall gleich dem Lagerkraftpegel in w-Richtung. Mit Hilfe der Gleichung ( 4 ) ergibt
sich al resultierender Lagerkraftpegel 66,21 dB.

5. Messergebnisse
Zunéchst wird das Anregungsverhalten aus dem Korperschall in w-Richtung innerhalb eines
grofRen Auswertebereichs mit Hilfe des Anwendungskraftpegels nach Methode A [13] aus-

gewertet. Der ausgewertete Auswertebereich setzt sich aus den Drehzahl-, Ordnungs- und
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Frequenzgrenzen zusammen. Der Auswertebereich ist mit folgenden Parametern definiert:
e Drehzahlbereich: 1000 — 5000 min™

e Wellenordnungsbereich: 8,9 — 364,9

e Frequenzbereich: 500 — 2000 Hz

Ordnungsdiagramm Ordnungsdiagramm
(8,9-364,90rd.;500Hz-20kHz;1000-5000U/min) (8,9-364,90rd.;500Hz-20kHz;1000-5000U/min)
Gemitteltes Ordnungsspektrum Gemitteltes Ordnungsspektrum
(8,9-364,90rd.;500Hz-20kHz;1000-5000U/min) (8,9-364,90rd.;500Hz-20kHz;1000-5000U/min)
a.) in w-Richtung b.) in v-Richtung

Bild 5: Auswertung mit Anwendungskraftpegel im grof3en Auswertebereich

Die Auswertung wird mit Hilfe des Kennwerthauptprogramms [13] ausgefihrt. In Bild 5a ist
das Ordnungsdiagramm in w-Richtung dargestellt. Dieses dreidimensionale Diagramm stellt
die Signalspektren in Abhangigkeit der Drehzahlen in der Ordinate dar. Die Spektrenam-
plitude wird farblich kodiert dargestellt. Die Spektren werden hier in Bezug auf die Wellen-
drehzahl dargestellt. Diese GroRRe wird als Ordnung bezeichnet. Das rote Késtchen kenn-
zeichnet den definierten Auswertebereich. Die Drehzahl auf der vertikalen Achse im Ord-
nungsdiagram ist beziglich der Drehzahl der Zwischenwelle dargestellt. Hier ist die hochste
Anregung an der 89. Wellenordnung. Auch im gemittelten Ordnungsspektrum ist die Uber-
héhung sichtbar. Diese Anregung geht auf die Anregung der ersten Stufe zuriick. Der An-
wendungskraftpegel betragt in dieser Richtung 75,71 dB.

Die Auswertung des Anwendungskraftpegels des Koérperschalls in v-Richtung wird in Bild
5b dargestellt. Der Anwendungskraftpegel in dieser Richtung betragt 76,42dB.

Im Gegensatz zur v-Richtung ist eine ausgepragte Anregung um 2000 — 5000 Hz im Ord-
nungsdiagramm des Kérperschalls in w-Richtung zu erkennen. Diese Anregung verlauft
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hyperbolisch im Ordnungsdiagramm und weist auf die Eigendynamik einer Verzahnungs-

stufe hin.
Ordnungsdiagramm Ordnungsdiagramm
(26,7-302,60rd.;2kHz-5kHz;1000-5000U/min) (26,7-302,60rd.;2kHz-5kHz;1000-5000U/min
Gemitteltes Ordnungsspektrum Gemitteltes Ordnungsspektrum
(26,7-302,60rd.;2kHz-5kHz; 1000-5000U/min) (26,7-302,60rd.;2kHz-5kHz;1000-5000U/min)
a.) in w-Richtung b.) in v-Richtung

Bild 6: Auswertung mit Anwendungskraftpegel im eingeschrénkten Auswertebereich

Durch die Anpassung der Frequenzgrenzen des Anwendungskraftpegels auf 2000 — 5000
Hz lasst sich das Anregungsverhalten um diesen Frequenzbereich untersuchen. Die Aus-
wertung des Anwendungskraftpegels in beiden Richtungen sind in Bild 6 dargestellt. Der
Anwendungskraftpegel in w-Richtung betragt nun 67,77 dB, wahrend der Anwendungs-
kraftpegel in v-Richtung bei 66.84 dB liegt.

Bei der nachsten Auswertung wird der Betrag der resultierenden Anregung unmittelbar mit
Hilfe der Gleichung ( 2 ) im Zeitbereich und die Spektralanalyse (FFT) des Signals ohne
Beriicksichtigung des zeitlich veranderlichen Winkelverlaufs (Gleichung ( 3 )) ausgefihrt.
Die Auswertung im vordefinierten gro3en Auswertebereich ist in Bild 7a gezeigt. Im Ord-
nungsdiagramm ist keine Eigendynamik identifizierbar, obwohl Uberhéhungen an den
Zahneingriffsordnungen im gemittelten Ordnungsspektrumsdiagramm noch zu erkennen
sind. Der Anwendungskraftpegel betragt 73,11 dB. Die Gultigkeit dieser Auswertung ist da-
her zu Uberprifen.

Stattdessen werden die resultierenden Spektren an den jeweiligen Ordnungen aus den or-
thogonalen Achsen mit Hilfe der Gleichung ( 2 ) ermittelt. Durch dieses Vorgehen ist die
Berticksichtigung des zeitlich veranderlichen Winkelverlaufs bei der Spektralanalyse nicht
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erforderlich. Die Auswertung des resultierenden Anwendungskraftpegels fir den vordefi-
nierten groRen Auswertebereich ist in Bild 7b dargestellt. Im Ordnungsdiagramm ist die Ei-
gendynamik aus beiden Teilkomponenten (w- und v-Richtung) beibehalten. Im gemittelten
Ordnungsspektrum sind die Anregungen beider Verzahnungsstufen eindeutiger zu erken-
nen. So sind z.B. Anregungen der zweiten Stufe (bei 18. und 36. Wellenordnungen) besser
erkennbar. Der Anwendungskraftpegel betragt 79,43 dB.

Ordnungsdiagramm Ordnungsdiagramm
(8,9-364,90rd.;500Hz-20kHz;1000-5000U/min) (8,9-364,90rd.;500Hz-20kHz;1000-5000U/min)
Gemitteltes Ordnungsspektrum Gemitteltes Ordnungsspektrum
(8,9-364,90rd.;500Hz-20kHz;1000-5000U/min) (8,9-364,90rd.;500Hz-20kHz;1000-5000U/min)
a.) Summation im Zeitbereich b.) Spektrumsbildung im Frequenzbereich

Bild 7: Bildung der resultierenden Anregung

6. Diskussion und Zusammenfassung

Zur rechnerischen Abschatzung des Anregungsverhaltens mehrstufiger Getriebe kann der
Lagerkraftpegel dank seiner schnellen Rechenzeit verwendet werden. Als Eingang der
Kennwertbildung dient die Lagerkraft nach Sattelberger, die sich unmittelbar aus der vekto-
riellen Summation der Kraftanregungen aller Verzahnungsstufen ermittelt wird.

Die nun als Lagerkraftpegel nach Sattelberger betrachtete gesamte Anregung ist in v-
Richtung grundsétzlich von der Anregung der zweiten Stufe dominiert, wahrend die gesam-
te Anregung in w-Richtung durch den hohen Anregungsanteil aus der ersten Stufe stammt.
Dies ist auf die geometrischen Lagen der Eingriffsrichtungen und die Definition der w- und
v-Richtung zurtickzufiihren (vgl. Bild 1b).

Grundsétzlich setzt sich die Lagerkraft nach Sattelberger aus Kraftanregungen benachbar-
ter Verzahnungsstufen zusammen. Die Kraftanregungen werden mit Hilfe der quasi-
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statischen Annahme bei sehr hohen Drehzahlen ermittelt. Im diesen Betrieb befindet sich
alle Verzahnungsstufen im Uberkritischen Betrieb. Die Anregungen der jeweiligen Verzah-
nungsstufen sind voneinander entkoppelt (s. [12]). Das heif3t, Kreuzeinflisse zwischen den
Verzahnungsstufen sowie Eigendynamik werden nicht berucksichtigt. Bei der Kennwertbil-
dung des Lagerkraftpegels in Gleichung ( 1 ) wird diese zum Teil mit Hilfe der quadrati-
schen Gewichtung mit den Ordnungen kompensiert. So sind z.B. die Héherharmonischen,
die im Ordnungsdiagramm als Vorresonanzen zu finden sind, stérker gewichtet als die An-

regung bei der Grundfrequenz.

Die Auswertung der Messergebnisse mit dem Anwendungskraftpegel nach Methode A be-
rucksichtigt die Eigendynamik innerhalb des Auswertebereichs. So lasst sich z.B. die Anre-
gung innerhalb 2000 — 5000 Hz untersuchen. Diese Anregung ist auf die Eigendynamik der
zweiten Stufe zuriickzufihren. Mit Hilfe des Ordnungsdiagramms lasst sich erkennen, dass
die Hauptresonanz weit iiber der Drehzahl der Zwischenwelle von 6000 min™ erreicht wird,
sobald die hyperbolische Eigenfrequenz die vertikale Wellenordnung von 18 schneidet (ent-
spricht 1. Zahneingriffsordnung der zweiten Stufe). Unter Beriicksichtigung der Ubersetzung
der ersten Stufe wird diese Hauptresonanz erreicht, wenn der Antriebsdrehzahl weit Gber
30.000 min™ liegt. Diese Drehzahl liegt tiber der ausgelegten Betriebsdrehzahl des Getrie-
bes. Die Verzahnung der zweiten Stufe wird daher Uiber den gesamten Betriebsbereich un-
terkritisch betrieben.

Im Gegensatz zur quasi-statischen Lagerkratft ist die groRe Uberhéhung an der 89. Wellen-
ordnung im Ordnungsdiagramm eindeutig sichtbar. Dies weist darauf hin, dass die Eigen-
dynamik der ersten Stufe eine gro3e Rolle beim Anregungsverhalten des Getriebes inner-
halb des untersuchten Betriebsbereichs spielt. Durch die Berucksichtigung der Eigendyna-
mik innerhalb des Betriebsbereichs kann die Aussagekréaftigkeit des aus der quasi-

statischen Annahme abgeleiteten Lagerkraftpegels beeintrachtigt werden.

Aufgrund des zeitvarianten Angriffswinkels der resultierenden Anregung kann das Signal
durch die Betragsbildung vor der FFT-Auswertung verfalscht werden. Um die Spektralana-
lyse der resultierenden Anregung zu ermdglichen, werden die Spektren unmittelbar aus den
Anteilen in den orthogonalen Achsen gebildet, das heil3t die vektorielle Summation wird im
Frequenzbereich durchgefiihrt. Die Auswertung zeigt vielversprechende Ergebnisse Uber

das gesamte Anregungsverhalten des Getriebes.
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A New Approach for Vibration-based Rolling Bearings Fault
Detection in Non-Stationary Operating Conditions
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unter instationaren Betriebsbedingungen mit Hilfe der
Schwingungsanalyse
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Univ. -Prof. Dr. -Ing. Georg Jacobs,

RWTH Aachen, Institut fir Maschinenelemente und Maschinen-
gestaltung, Aachen;

Prof. Dr. Kenan Y. Sanliturk, Technische Universitat Istanbul,
Fakultat fir Maschinenbau, Istanbul, Turkei

1. Kurzfassung

Torsionsschwingungen kdénnen in vielen Anwendungen des Maschinenbaus auftreten. Sie
sind eine mogliche Ursache fiir haufig beobachtetes instationares Verhalten. Im vorliegenden
Beitrag wird eine neue Signalverarbeitungsmethode zur Erkennung von Walzlagerschaden
vorgeschlagen, die auf der rekursiven Autokorrelation (RAK) basiert. Die RAK kann als zu-
verlassiger Algorithmus solcher Schaden in, durch Torsionsschwingungen verursachten,
instationdren Betriebszustédnden betrachtet werden. Die Wirksamkeit der vorgeschlagenen
Methode wird anhand experimenteller Untersuchungen auf einem dafiir vorgesehenen Priif-
stand bewertet. Darliber hinaus wird ein Schwingungs-Signalmodell fur eine Welle mit ge-
schadigtem Walzlager prasentiert. Zusatzlich zu den experimentellen Untersuchungen wird
die vorgeschlagene RAK-basierte Methodik mit Hilfe des vorgeschlagenen Signalmodells
untersucht. Als Ergebnis kann festgehalten werden, dass die vorgeschlagene Methodik die
Maoglichkeit bietet mit der schwierigen Erkennung von Lagerfehlern unter Torsionsschwin-
gungen umzugehen. Sowohl die hier vorgestellten experimentellen, als auch die numeri-
schen Ergebnisse, bestétigen die Berechnungsvorteile von RAK gegeniiber den, in der Lite-
ratur verfugbaren, konventionellen Order Tracking-basierten Ansatzen.

2. Abstract
Torsional vibrations may arise in many mechanical engineering applications, and cause a
high level of complexities and non-stationarities accordingly. The present study proposes a
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new signal processing method based on the Recursive Autocorrelation (RAC) function, which
can be considered as a reliable fault detection algorithm for rolling bearings in non-stationary
operating conditions caused by torsional vibrations. The effectiveness and sensitivities of the
proposed method are assessed using experimental data captured from a test rig designed
for this purpose. Moreover, a numerically-generated vibration signal model for faulty rolling
bearings with a shaft subjected to the twisting oscillations (i.e. torsional vibrations) is also
proposed. In addition to the experimental studies, the proposed RAC-based methodology is
examined numerically using the proposed signal model. As a result of this work, it is ob-
served that the adverse effects of torsional vibrations in the field of bearing fault detection
can be controlled using the RAC-based methodology. Both the experimental and the numeri-
cal results presented here confirm the computational advantages of RAC over the available

order tracking-based approaches.

3. Introduction

Due to critical role of the rolling bearings in global vibration levels of rotating machines, vibra-
tion-based fault detection for bearings is considered as one of the most common and reliable
approaches in machine condition monitoring. Many diagnosis methods aim to identify the
fault repetition period in the vibration signal measured from a system with suspected faulty
bearing(s). The well-known envelope analysis is regarded as an effective method for rolling
bearing fault detection. However, it is widely accepted that this method may not yield reliable
diagnostic information in noisy environments [1], for high-speed machines [2], and non-
stationary operating conditions [3]. To overcome some issues raised by non-stationarities in
the captured vibration signals, one way is to perform the resampling-based order tracking by
transferring the captured time domain data to the angular domain. However, this technique
has a pivotal drawback that is related to the complexity of the measurement equipment. As a
matter of fact, an additional sensor (tachometer) is required in order to measure the rotation-
al shaft speed for the synchronization.

Torsional vibrations, which can be considered as a strong source for non-stationaries, are as
a result of rapid changes in the torque load. This phenomena may arise in many rotating me-
chanical systems such as engine-generator sets, centrifugal compressors, steam turbines,
gas turbines, wind turbines, vehicles, gearing, and constant speed induction motors and
pumps. Torsional vibrations may even cause severe damages to the machine elements (e.g.
supporting bearings) without prior warning by introducing lateral vibrations. Most of the gear-
box fault detection methods are based on measuring lateral vibrations to detect the probable
fault in meshing stage(s), as the measurements of torsional vibrations are inherently more
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difficult than translational or lateral vibrations. Some of available works in the literature are
devoted to developing fault detection algorithms based on torsional vibrations measure-
ments, in particular for gearbox applications [4]. From rolling bearing fault detection point of
view, however, torsional vibrations may adversely affect the fault detection capability of the
envelope analysis not only due to its non-stationary features but also due to its modulation
with bearing fault frequencies. It can therefore be crucial to study and investigate the possi-
ble effects of torsional vibrations on bearings condition monitoring.

Although many signal processing methods for bearing fault detection are studied and pub-
lished, a robust fault diagnosis algorithm suitable for non-stationary operating conditions for
complex machines remains challenge. Among a wide range of diagnosis methods for rolling
bearings, autocorrelation analysis appears to be one of the powerful tools due to both de-
noising and diagnostic features of the autocorrelation function, which makes it a very valua-
ble tool for fault detection purposes [5]. In general, for a periodic component in the signal,
autocorrelation function yields high levels of correlation for the corresponding component.
This is the key factor of the autocorrelation function in revealing the repetition frequencies
(e.g. bearing fundamental frequency) in a captured vibration signal even in a low signal-to-
noise ratio (SNR) environment. Recently, Golafshan and Sanliturk in [6] proposed a combi-
nation of the recursive autocorrelation analysis and AR-based signal modelling to improve
the reliability of envelope analysis for rolling bearing fault diagnosis.

In accordance with the purpose of improving the vibration-based condition monitoring and
fault detection for rolling bearings, in particular in non-stationary operating conditions arising
from torsional vibrations, the present study aims to propose a new signal processing algo-
rithm based on combination of the Hilbert Transform (HT) and Recursive AutoCorrelation
(RAC). A new bearing vibration signal model using the instantaneous positions of the rolling
elements, which can offer an opportunity to produce the torsional vibrations, is also pro-

posed, and employed for numerical analyses.

4. Methodology

4.1. Recursive AutoCorrelation (RAC) function

Autocorrelation is defined as a delayed correlation of the time domain signals, which is a
useful tool in cyclostationary signal processing for extracting the periodic components (i.e.
repeating patterns) that may be covered by background noise. The autocorrelation function,
Ry, is defined as a repetition detector or self-similarity detector for a time domain signal,

x(t). Mathematically and in its continuous form, it is expressed as
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T
Ry (D) = Tlim f x(D)x(t+ ©)dt (€8]
=N
and in its discrete version as
R0 = ) xmx'(n=19) @
n=-—oo

where T, 1, and k are the measurement period, the time delay, and any integer, respectively.
Also * stands for complex conjugative. Noted that for a real function x = x*. Based on the
Wiener-Khinchin theorem, if the Fourier transform of a series, x(t), is X(f), and if the autocor-
relation function of the series is Ry, then the Fourier transform of Ry, yields Sxx(f) = |X(f)|?
(i.e. power spectrum of x(t)). It is noteworthy that in general, autocorrelation requires a nor-
malization (e.g. biased or unbiased) to produce an accurate estimate. From the definition, it
is expected that for a weakly defined noise signal (e.g. white noise), the autocorrelation is
zero everywhere except at t = 0.

The present paper proceeds from the latter feature of the autocorrelation function in dealing
with noise and random components, and proposes a recursive-based implementation of it by
eliminating a few first time lags in each recursive order to minimize the noise effects. On the
other hand, the autocorrelation function itself has repetition characteristics in the sense that
autocorrelation function detects not only the repetition periods but also the integer multiples
of the repetition periods of the time domain signal. This feature of the autocorrelation function
allows one to determine the repetitions in the time domain signal more precisely by compu-
ting the correlation of the autocorrelation function with itself in a recursive manner.

If the autocorrelation function is carried out r times, the " order recursive autocorrelation

function for a real and one-sided signal (time series) can be defined as
N

Ratk) = D Relkr)Reslkror = ko) ®
Kr_1=1+m

where k, is the ' shifting factor (i.e. time delay), Ry (ko) is regarded as the original signal,
x(n), and N is the number of captured data-points available in signal. Also, m is the first few
time lags, which represents the random components.
Due to the reasons explained before, it is expected that the recursive autocorrelation ap-
proach enhances the features of autocorrelation function in revealing the repetition compo-
nents and eliminating the random components. The recursive autocorrelation function then
tends to amplify the diagnostic signal in rolling bearing fault detection.
The complex autocorrelation can similarly be obtained using the complex signals. Noted that,
the resulting spectrum is real-valued and not any more symmetric around the Nyquist fre-
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qguency. The imaginary part of x(t), x4(t) may be estimated using Hilbert Transform (HT).
Then, the complex signal can be formed as

E(D =x(0) +jxu(0 ®
The so-called envelope signal is the magnitude of this complex analytic signal. Noted that the
Hilbert Transform, being frequency-independent, is a time domain 90° phase shifter. There-
fore, non-stationary components of are not affected at all by this process.
4.2. Proposed Rolling Bearing Fault Detection Algorithm
In this section, the proposed signal processing algorithm based on RAC is illustrated and
described in some details. The main issue with the use of autocorrelation function in rolling
bearing fault detection purposes is its weak diagnostic performance in cases that there is a
(non-commensurate) periodicity in the signal (a so-called quasi-periodic signal) and/or there
are more than one periodic components such as the vibration signals contain multiple excita-
tion sources (i.e. periodicities). To overcome this issue, the so-called pre-whitening [7] is per-
formed on the raw signals prior to further processing in order to demodulate and remove the
uninterested periodic components such as gears meshing and eccentric faults. Then, the
resulting output signal from the pre-whitening process is assumed to have only periodic im-
pulse train corresponding to bearings. Again, from the definition, in the autocorrelation func-
tion, all sinusoidal components are converted to cosines, meaning that all harmonics of a
particular periodicity line up in phase once per period and make the most impulsive signal
possible for those components, and this can possibly be interpreted as enhancing the perio-
dicity. However, it is worth mentioning that autocorrelation does enhance the fundamental
frequency, but to the detriment of its higher harmonics. This is a drawback of using autocor-
relation for condition monitoring purposes, which can be partially counterbalanced by its ex-
cellent diagnostic feature in revealing the periodic component and noise eliminating by win-
dowing out the first few time lags in a recursive manner. The recommended window size for
the noise elimination process is first 10 time lags. Figure 1 shows the flowchart summarizing
the proposed algorithm for rolling bearing applications. First, the captured vibration signal
passes through the pre-whitening process by an AutoRegressive (AR)-based signal model-
ling prior to further recursive enveloping and autocorrelation processes. The so-called RAC
spectrum is obtained by applying the FFT on the envelope signal. Noted that the recursive
loop — including enveloping and autocorrelation function — may repeated until the detectabil-
ity of amplitude of the RAC spectrum at the bearing fault frequency starts to reduce. In all
recursive orders, the “biased” autocorrelation functions are estimated and autocorrelation
functions are normalized such that the value of the function at zero time delay is set to 1.0.
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Time domain signal

Pre-whitening
AR-based filtering

Improvement
on fault freq.
detectability?

Complex conjugate
Hilbert Transform

[ Imaginary part ] [ Real part ]

Complex Autocorrelation
Windowing out some first
time lags; e.g. m=10.

Rolling Bearing
Fault Diagnosis

v

Enveloping
Spectrum of RAC

Corresponding time domain signal

Fig. 1: Flowchart of the proposed bearing fault diagnostic method.

5. Numerical Investigations

In this section, a proposed modelling approach to generate a numerical vibration signal is
used to investigate the effectiveness and performance of the proposed RAC method.

5.1. Numerical signal modelling

In a previous study by the authors, a typical faulty rolling bearing vibration signal, x(t), is
modeled as a summation of the rolling bearing signal, shaft signal, and white noise. For a
more detailed vibration signal modelling of rolling bearings, a complete gearbox signal may
be assumed and set up for further investigations. A vibration signal captured from a gearbox

may then be written as
x(0) = s(0) + g(0) + y(©) +n(®) ®)

where s(t), g(t), y(t), and n(t) are, respectively, the periodic component corresponding to
shaft, the uncontaminated periodic component corresponding to gear stage(s), the bearing
signal, where it can be considered as an sinusoidal impulse train for faulty cases, and the
background noise, where it can be considered as an additive stochastic noise.
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A wide range of studies are dedicated to signal modelling of the bearings in both stationary
and non-stationary operating conditions [8]. Most of them aim to produce a random sinusoi-
dal impulse train with a certain time interval representing the stationary conditions, and a
time-varying time interval by considering some fluctuations representing the non-stationary
conditions. In the present study, however, as a reliable alternative to the previous signal
modelling methods available in the literature, a new approach is proposed and employed for
further analyses. The proposed methodology is based on

Fault area and its location in bearing, and

Instantaneous positions of the rolling elements, considering the shaft angular velocity.
This approach then allows to define an interaction area for rolling elements and desired faulty
area to produce a sinusoidal impact train. In other words, the appearance of the responses to
the faulty area depends on shaft angular velocity, fault area, and number of rolling elements.
The mentioned features offered by the proposed approach may then enable an opportunity
to model a vibration trend of support bearings of a shaft subjected to torsional vibrations. As
mentioned, torsional vibrations may arise in many mechanical applications, such as wind
energy sector and automotive engineering. Therefore, it is very important to model the bear-
ing signals, and be able to analyze these signals in frequency domain.
A numerical gearbox signal having a single healthy gear stage is created based on the pro-
posed algorithm, so that the rotating shaft suffers from an unbalance and subjected to tor-
sional vibrations with amplitude of +%1 around the RPM mean value at the rate of 15 [Hz].
The sinusoidal impact train is based on rolling elements instantaneous angular positions with
respect to shaft angular position. The generated vibration signal corresponds to an outer
race defective 6205 type ball bearing rotates at 40 [Hz] (nominal). Also, a white noise with
zero mean is added to the overall generated signal. The estimated BPFO is 143 [Hz].
5.2. Numerical results; case study 1
The previously generated numerical vibration signal for period of 2 [s], as the case study 1, in
both time and frequency domains, as well as the corresponding RPM signal is illustrated in
Figure 2. The zoomed envelope spectrums are calculated and shown in Figure 3. It is very
obvious that the calculated envelope spectrum suffers from side-bands around the bearing
fault fundamental frequency, which can adversely affect the diagnostic results in frequency
domain. This can be even more complex in the presence of high level of torsional vibrations
and/or heavy background noise. The envelope order spectrum in Figure 3, shows that the
modulation effect, in general, and the corresponding side-band issues, in particular, can be
eliminated if the time domain signal is transferred to angular domain. However, as mentioned

earlier this requires an additional sensor to measure the synchronized shaft RPM.
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Fig. 2: a) A generated RPM related to a shaft subjected to torsional vibrations, and b) the
corresponding numerically-generated vibration signal. The resulting amplitude, envelope,
order, and order envelope spectrums, respectively in c) to f).
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Fig. 3: lllustrations of the zoomed envelope and envelope order spectrums of the signal in
Figure 2b.
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As a reliable alternative for resampling-based order tracking, the proposed RAC-based fault
detection algorithm may yield sharp and noise-free spectrum. First, the raw vibration signal is
pre-whitened using AR-based filter. Then the recursive approach is applied. Figure 6 shows
the RAC spectrums up to fourth recursive order. As mentioned earlier, by performing the au-
tocorrelation and enveloping processes recursively, the strengths of the higher harmonics of
bearing fundamental fault frequency decrease. This is very obvious in the calculated RAC
spectrums. However, as seen in Figure 4c, the non-stationarities originating from torsional
vibrations (i.e. side-bands) can be controlled and removed using RAC approach. It is also
worth stating that in a CM system implemented on a rotating machine, all RAC spectrums
may be kept and analyzed in order to not lose other diagnostic information. For example,
while the third order can confirm the existence of the torsional vibrations in the system, the

fourth order presents an almost noise-free and sharp spectrum without side-bands.
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Fig. 4: RAC spectrums of first, second, third, and fourth recursive orders,
respectively, in a) to d).

6. Experimental Investigations
In this section, the performance of the proposed RAC method is assessed using measured
data acquired from a test rig comprising an outer race defective rolling bearing. The test rig is

capable of producing torsional vibrations at a desired rate and amplitude.
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6.1. Descriptions of the test rig and the measurement system

A CAD drawing of the test rig is shown in Figure 5. An accelerometer is positioned on top of
the bearing housing to capture the rolling bearing vibration signals. The speed of the shaft is
measured through an optical encoder over time. The nominal shaft rotational speed and
amount of radial loading on the test bearing are 800 RPM (13.33 [Hz]) and 10 [kN], respec-
tively. The load is applied to the bearing in radial direction during the test using a hydraulic
piston. One 220EC type test bearing having an artificial outer race localized defect is em-
ployed in this investigation. A picture of the test beating is also illustrated in Figure 5. The
corresponding BPFO is estimated using the bearing geometry as 96 [Hz] (7.2 [ord]). The da-
ta acquisition (DAQ) system collects the bearing vibration signal with a sampling frequency of
9.5 [kHz] for a period of 5 [s], through a LabVIEW interface.

Support bearings

220EC type test bearing J

Fig. 5: A CAD drawing of the test rig (left);
a defective 220EC type test cylindrical roller bearing (right).

6.2. Experimental results; case study 2

After successful validation of the RAC method using a simulated non-stationary vibration
signal in the previous section, the performance of the proposed method is investigated in this
section using measured vibration data from the test rig described earlier.

Similar to the numerical investigations, the captured and experimental vibration signal for
period of 5 [s], as the case study 2, in both time and frequency domains, as well as the cor-
responding RPM signal is illustrated in Figure 6. As seen, the produced torsional vibrations in
a controlled-manner has an amplitude of approx. £1.5 around the mean value at a rate of 10
[Hz]. In addition, the spectrums of the captured signal are shown in Figure 6c to Figure 6f.
Noted that since tests are carried out using a nearly ideal bearing-shaft system, the noise
level and effects of other components are very low.
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For a better understanding of the differences between envelope spectrum and envelope or-
der spectrum, the zoomed versions of Figure 6d and Figure 6f are shown in Figure 7. A close
inspection of the experimental envelope spectrums also confirm that the rapid changes in
RPM with a specific rate, may result in a modulation effect between torsional vibrations and
bearing fault vibrations, hence yielding an envelope spectrum with side-bands around the
fundamental fault frequency. The side-bands can be eliminated using order tracking, as

shown in Figure 7.
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Fig. 6: @) A measured RPM related to a shaft subjected to torsional vibrations, and b) the
corresponding experimental vibration signal. lllustrations of the corresponding amplitude,
envelope, order, and order envelope spectrums, respectively in c) to f).
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Figures 8 presents the time- and frequency-domain results for the first four orders of the pro-
posed RAC method. As in the case of numerical investigation, the experimental results pre-
sented here also indicate that the recursive implementation of the autocorrelation do not
need the computation of very high recursive orders. In both two case studies (i.e. experi-
mental and numerical), it is found that the third recursive order yield the best results without

side-bands for fault identification purposes.
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Fig. 7: lllustrations of the zoomed envelope and envelope order spectrums of the signal in
Figure 6b.

As far as the noise elimination feature of the recursive autocorrelation — by windowing out the
first few time lags — is concerned, experimental results also verify the findings of the numeri-
cal simulations, i.e. recursive autocorrelation eliminates any remaining noise in the autocor-
relation signals. In addition, it is seen once again that the results in Figure 8 confirm the limi-
tation of the RAC by decreasing the magnitudes of higher harmonics of the interested fre-
guency. RAC also offers an opportunity to save and analyze a few first recursive orders, in
order to guarantee that no diagnostic information is lost in higher orders. In other words,
while the existence of the torsional vibrations (with its corresponding side-bands) can be eas-
ily detected in, for example second recursive order, the sharper and smoother spectrum
without side-bands is obtained in the third recursive order.

As a final assessment of the performance of the proposed method, the spectrum presented
in Figure 8g as well as the original envelope spectrum in Figure 7 are overlaid in Figure 9, in
unit normalized forms. As can be seen, the almost noise-free spectrum obtained using the
RAC method here makes the bearing fault frequency much sharper, more visible relative to
the envelope spectrum and without side-bands. This result shows the superior performance

of the RAC method over the traditional envelope analysis. Again, it is very obvious that the
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non-stationary features of the signals can be removed by order tacking; it requires, however,

a complex capturing and analyzing hardware.
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Fig. 8: RAC for the experimental vibration signal in Fig6b; first four recursive orders,

respectively, from a) to d) and corresponding spectrums, respectively from e) to h).
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Fig. 9: Overlaid plot for normalized spectrums for the experimental signal in Figure 6b.

. Concluding Remarks

A new recursive approach combining autocorrelation and enveloping is proposed for roll-
ing bearing fault detection purposes. The proposed approach takes advantage of the
noise removal and repetitive features of the recursive autocorrelation function by window-
ing out a few first time lags in autocorrelation.

A new signal modelling methodology for bearing vibration signals suitable for considering
RPM info (e.g. with/without torsional vibrations), bearing kinematics, fault stage, and its
location, is proposed.

Using both experimental and numerical data, the proposed fault detection method is ap-
plied successfully for the rolling bearings. The results presented here show that proposed
method can yield very clean, enhanced, and sharp fault diagnostic signals.

Although the RAC-based approach can successfully reveal the repetitive and impulsive
patterns arising from a localized bearing fault even under torsional vibrations, the effec-
tiveness and performance of the noise eliminating and also diagnostic features of RAC
need to be investigated in more details and in real-world applications.

This study is considered as a basis for further improvements over the proposed RAC
method using other alternatives in the recursive approach. This can be proceed using a
validated Multi-Body Simulation (MBS) model for a complex machine across the high fre-
quency range, where the possible effects of excitation sources from all components in a

machine can be studied accurately and precisely.
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Gezielter modaler Energietransfer durch eine zeitlich
periodische Lagerung

Targeted modal energy transfer using a time-periodic
support

PD Dr. techn. DDI Fadi Dohnal,
Division for Mechatronics Lienz, UMIT, Osterreich

Kurzfassung

Die Einfiinrung einer zeitlich periodischen Anderung eines Systemparameters in einem
schwingungsfahigen System ermdoglicht die Kopplung von zwei der vielen Schwingungsmo-
den und damit einen Energieaustausch zwischen diesen beiden — eine gezielte modale
Energielibertragung. Dieser Effekt wird als Parameterantiresonanz bezeichnet und wurde
theoretisch und experimentell fur diskrete und kontinuierliche Schwingungssysteme nachge-
wiesen. Der vorliegende Beitrag gibt einen Einblick in diesen Effekt und dessen Implementie-
rung in einem Zwischenlager eines Kragbalkens und in einem magnetgelagerten Rotor. Der
durch die Parameterantiresonanz erzwungene Energieaustausch zwischen Schwingungs-
moden unterschiedlicher modaler Dampfung ermdglicht ein schnelleres Abklingen transienter
Schwingungen und somit eine kinstliche Erhéhung der effektiven Systemdampfung. Die
Energielibertragung von einer niedrigen zu einer hdheren Schwingungsmode bedeutet auch,

dass die Frequenz der Schwingungsenergie erhéht wird.

Abstract

Introducing a time-periodic change of a system parameter in a vibrating system couples two
of the many vibration modes and enables an energy exchange between those two — a tar-
geted modal energy transfer. This effect is known as parametric anti-resonance and was
tested theoretically and experimentally for discrete and continuous vibration systems. The
present contribution provides an insight into this effect and its implementation in an interme-
diate support of a cantilever and in a magnetically supported rotor. Targeted modal energy
transfer allows transferring the vibration energy to higher modes which possess in general
higher structural damping and therefore allows faster energy dissipation which is equivalent
to an artificial increase of the effective system damping. An energy transfer from a lower
mode to a higher mode means also that the vibration frequency is converted from low to high

frequency.
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1. Einfiihrung

Transiente Schwingungen treten in mechanischen Systemen haufig auf und sollen im Allge-
meinen vermieden werden [1-3]. Konzepte zur Reduktion dieser Schwingungen kénnen in
passive, semiaktive, aktive oder hybride Arbeitsweisen klassifiziert werden. Bei passiven
Konzepten werden die Entwurfsparameter einmal optimiert und andern sich wahrend des
Betriebs nicht. So kénnen durch eine giunstige Massen- und Steifigkeitsverteilung die Eigen-
frequenzen des Systems aulRerhalb des Betriebsfrequenzbereichs verschoben werden oder
kritische Schwingungsmoden auf akzeptable Verformungsformen abgestimmt werden. Die
Eine weitere MalRnahme ist die Einflhrung passiver Dampfungselemente. Bei semiaktiven
Konzepten werden die Systemparameter aktiv verandert. Beispielsweise kann unter Ver-
wendung von elektro- bzw. magnetorheologischen Suspensionen die Dampfung durch ein
externes elektrisches bzw. magnetisches Feld eingestellt werden. Aktive Konzepte beinhal-
ten eine Echtzeitregelung der direkt auf das System wirkenden Kraft. Schlielich vereinen
Hybridkonzepte Funktionen aller Konzepte. Dieser Beitrag gibt einen Einblick in ein semiakti-
ves Konzept, die parametrische Schwingungsreduktion oder Parameterantiresonanz basie-
rend auf dem Ubersichtsartikel [4].

Systeme von Differentialgleichungen mit zeitlich periodischen Koeffizienten werden als pa-
rametererregte Systeme bezeichnet und treten auf, wenn ein oder mehrere Systemparame-
ter nicht konstant sind, sondern explizit durch eine Funktion der Zeit beschrieben werden:
periodisch und unabhangig von der Systembewegung. Klassische Beispiele sind das Pendel
mit periodisch variierender Lange oder periodisch bewegtem Aufhéngepunkt, die zur be-
rihmten Mathieu-, Hill- oder Meissner-Gleichung fuihren ([5]). Liegt die Periode der System-
parameterédnderung in der N&he einer Parameterresonanz dann klingen transiente Schwin-
gungen auf ([5,6]). Fir Systeme mit mindestens zwei Freiheitsgraden treten neben den Pa-

rameterresonanzfrequenzen auch Parameter-kombinationsfrequenzen ([5-8]) auf,

prn — @ Eln=12 ... (1)
n
Hierbei sind w;, und w; die k-te und I-te Eigenkreisfrequenz des zugrundeliegenden unge-
dampften Systems mit konstanten Koeffizienten (Hamiltonsches System). Der Nenner n
steht fur die Ordnung. Fur k = | vereinfacht sich diese Formel zu Parameterresonanzen.

Die meisten Untersuchungen einer einzelnen oder von gekoppelten Differentialgleichungen
mit zeitlich periodischen Koeffizienten konzentrieren sich auf das destabilisierende Reso-
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nanzverhalten der Parametererregung, siehe z. B. [5-8]. Die nichtresonanten Falle wurden
dabei nicht néher untersucht, da sie den Betrieb einer Maschine nicht beeintrachtigen oder
die Systemantwort in Sensoranwendungen nicht verstarken. Der Vorteil der Einfuhrung einer
nichtresonanten Parametererregung in einem instabilen System wurde zuerst in der Pionier-
arbeit von Ale$ Tondl in [9] hervorgehoben. Er zeigte, dass ein instabiles, selbsterregtes Sys-
tem durch Einflhrung eines zeitlich harmonischen Steifigkeitskoeffizienten, einer Parameter-
erregung, bei einer bestimmten Parameterkombinationsresonanzfrequenz stabilisiert werden
kann. Da dies bei der Frequenz einer Parameterresonanz auftritt, wird der Mechanismus als
Parameterantiresonanz bezeichnet. Tondls Arbeit initiierte theoretische Untersuchungen
mehrerer selbsterregter Systeme mit zeitlich harmonischer Steifigkeit mittels numerischer
Simulation in [10,11] und analytischer Untersuchungen in [11-14]. Das Konzept wurde auf
Systeme mit zeitlich harmonischen Dampfungen [15] oder Tragheitskoeffizienten [16] erwei-
tert. Diese Untersuchungen betrachteten die Variation eines einzelnen Systemparameters.
Umfassende analytische und numerische Untersuchungen fur zeitlich harmonische und peri-
odische Variationen einzelner sowie mehrerer physikalischer Parameter — eine gleichzeitige
Variation der Steifigkeit, Dampfung und Tragheitskoeffizienten — wurden in [11] durchgefihrt.
Dies ist insbesondere flr eine Implementierung von Bedeutung, da es im Allgemeinen
schwierig ist, eine einzige physikalische Eigenschaft gezielt zu variieren, ohne gleichzeitig

auch andere Systemparameter zu verandern.

Fir eine lange Zeit nahm man an, dass eine Parameterantiresonanz nur in Kombination mit
einer destabilisierenden Selbsterregung auftreten kann, siehe [10-12]. Die physikalische In-
terpretation der Parameterantiresonanz als gezielte Energielibertragung zwischen den
Schwingungsmodi des zugrundeliegenden Systems mit konstanten Koeffizienten [17-19]
erweiterte die Anwendbarkeit auf allgemeine Schwingungssysteme. Eine richtig gewéhlte
Parameterantiresonanz stabilisiert nicht nur ein bereits instabiles System (Stabilisierung
durch Parametererregung), sondern kann auch die bereits vorhandene Systemdampfung
verstéarken [17-19]. Dartiber hinaus bietet die Einfuhrung einer Parameterantiresonanz eine
Maoglichkeit, nur zwei der vielen Schwingungsmodi des Ursprungssystems zu koppeln und
eine Energielibertragung zwischen diesen ausgewahlten Schwingungsmoden zu induzieren,
wahrend die verbleibenden Schwingungsmodi entkoppelt bleiben, zumindest in erster Nahe-
rung [17,18].

Eine Einfuhrung in die Analyse, Auslegung und experimentelle Implementierung einer Para-
meterantiresonanz finden sich in der Arbeit [18] und den Ubersichtsartikeln [4,20].
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2. Grundlegende physikalische Interpretation

Im Gegensatz zum klassischen passiven dynamischen Schwingungsdampfer benétigt die
Ausnutzung einer Parameterantiresonanz kein zuséatzliches Subsystem aus Masse, Steifig-
keit und Dampfungselementen. Bei Kenntnis der Eigenfrequenzen des urspringlichen
Schwingungssystems wird eine Parametererregung durch zeitlich periodische Variation ei-
nes oder mehrerer Systemparameter (Steifigkeit, Masse, Dampfung) realisiert. Richtig abge-
stimmt, wird eine Parameterantiresonanz erzeugt, die zwei der vielen Schwingungsmodi des
zugrundeliegenden Hamiltonschen Systems koppelt und eine modale Energielibertragung
ermdglicht [17,18]. Diese gezielte Energietbertragung wurde bisher nur fur stark nichtlineare
Schwingungsdampfer beobachtet [21]. Die Parameterantiresonanz benétigt jedoch keine

Nichtlinearitét und arbeitet auch fir rein lineare Systeme.

Im Folgenden wird der grundlegende Mechanismus einer Parameterantiresonanz anhand
einer einfachen Schwingerkette mit vier Massen und vier Federelementen skizziert [4,19].
Die Steifigkeit eines Federelements wird harmonisch verandert. Die zeitlich harmonische
Variation dieses Systemparameters in der Nahe einer Parameterantiresonanz ermdglicht
zwei Dinge [18,19]:
* Die Energielibertragung zwischen nur zwei der vielen Schwingungsmodi des zugrun-
deliegenden Systems mit konstanten Koeffizienten.
e Die Erhdhung der Energiedissipation, und dadurch der effektiven Systemdampfung,
durch verbesserte Ausnutzung der bereits vorhandenen Systemdampfung.

Die gezielte modale Energielibertragung zwischen nur zwei der vielen Schwingungsmodi
wird anhand einer kaskadierten zeitlich periodischen Steifigkeitsvariation in Bild 1 veran-
schaulicht, siehe [19,18] fur néhere Details. Ausgehend vom ungedéampften System mit de-
aktivierter Steifigkeitsvariation (¢ = 0) und Anfangsbedingungen, die der ersten Schwin-

gungsmode entsprechen, wird eine Variation der Steifigkeit kp in der Form

kp(t) = kp(l + csinvt) 2

Darin ist kp der nominelle Steifigkeitswert, € die Amplitude der Steifigkeitsvariation und v die
Frequenz mit der die Steifigkeit harmonisch verandert wird. Zum Zeitpunkt 0,5 s wird eine
Variation mit der Parameterantiresonanz v;, = w, — w; und einer Amplitude ¢ = 30% akti-
viert. Dies fuihrt zu einer modalen Energiellbertragung zwischen dem ersten und dem zwei-

ten Schwingungsmodus, so wie in den modalen Verschiebungen in Bild 1 dargestellt. Bis
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zum Zeitpunkt 2,2 s wurde der grof3te Teil der Schwingungsenergie der ersten Mode in die
zweite Mode Ubertragen und ein vernachléssigbarer Anteil in die dritte Schwingungsmode.
Nun wird auf die Parameterantiresonanz v,; = w; — w, umgestellt. Dies fuhrt zu einer weite-
ren modalen Energieubertragung, jetzt zwischen der zweiten und der dritten Mode, die
Schwingungsenergie der ersten Mode bleibt unverandert. Zum Zeitpunkt 2,5 s wurde der
GrofR3teil der Schwingungsenergie Ubertragen und die Steifigkeitsdnderung wieder abge-
schaltet. Eine solche Kaskade von Parameterantiresonanzen ermdglicht die Ubertragung
von niederfrequenter in hochfrequente Schwingungsenergie. Da es sich hier um ein lineares
System handelt, lasst sich der Prozess naturlich auch umkehren.

3. Experimentelle Verifikation

Die Existenz der Parameterantiresonanz wurde experimentell durch mehrere Versuche be-

statigt. Eine Ubersicht und Vergleich der Effizienz tber diese Versuche ist in [20] zu finden.

Bild 1: Kaskade von Parameterantiresonanzen in einem Schwingungssystem mit vier Mo-
den (siehe [4,19] flur weitere Details)

Ausgehend von einem Analogrechner, Uber einfache Zwei-Massen-Schwinger wurde der
Effekt fur einfache, kontinuierliche Systeme bestatigt. Die zwei effizientesten Realisierungen
sind im Folgenden beschrieben.
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3.1 Kragbalken mit Zwischenlager [22]

Zur experimentellen Validierung der Parameterantiresonanz wurde ein schlanker Kragbalken
(Lange 390 mm, Querschnitt 10 mm x 1 mm) mit einem zusétzlichen Zwischenlager ausge-
rustet, siehe Bild 2 und [22,20] fur nhere Details. Der Kragbalken fuhrt Schwingungen in der
horizontalen Ebene durch. Die Parameterantiresonanz wird durch einen elektromagneti-
schen Aktuator realisiert, der aus zwei Paaren von Permanent- und Elektromagneten be-
steht. Der Abstand zwischen den Elektromagneten kann eingestellt werden, um eine nahezu
lineare Kraftcharakteristik im Schwingungsbereich zu erreichen. Beide Elektromagnete wer-
den von einem einzigen Verstarker gespeist, sodass genau der gleiche Strom durch beide
Spulen flieRt. Die Bestromung der Elektromagnete erfolgt so dass abstoRende Krafte zwi-
schen Aktuator und Kragbalken wirken, d. h. auf den Balken wirken aquivalente Federkréfte
die den Balken in seine unausgelenkte Gleichgewichtslage bringen.

Die Parameterantiresonanz wird durch eine zeitlich periodische Verstellung des Steuer-
stroms der Elektromagnete realisiert. Dies erfolgt in einer Vorsteuerung durch einen Signal-

displacement:
sensor

cantilever

initial
electromagnetic  displacement
actuator

Bild 2: Kragbalken mit periodisch verstellbarem Zwischenlager: (oben) Versuchsaufbau,
(unten) Effektive Dampfung in Abhéngigkeit der Parametererregungsfrequenz des
Zwischenlagers (Details siehe [22,20]).

generator ohne Riickkopplung des Schwingungssignals. Eine Serie von Experimenten wurde

durchgefihrt bei der die Frequenz v der Steifigkeitsénderung des Zwischenlagers variiert
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wurde, siehe Bild 2 unten. Ausgehend von einer Anfangsauslenkung am freien Balkenende
wurden Ausschwingversuche durchgefiihrt und daraus die effektive Systemdampfung ermit-
telt. Die kunstliche Erhdhung der effektiven Dadmpfung ist in der Umgebung der Paramete-
rantiresonanz w, — w; deutlich zu erkennen und stimmt mit numerischen Vorhersagen und
analytischen Néherungen uberein. Bei optimaler Wahl der periodischen Verstellung ist die
effektive Dampfung um einen Faktor 4,5 hoher als die urspriingliche modale Dampfung des
Kragbalkens.

3.2 Magnetgelagerter Rotor [23]

Ein weiteres erfolgreiches Experiment zur Demonstration der Parameterantiresonanz ist der
Rotorprifstand in Bild 3, siehe [18,23] fir eine detaillierte Diskussion. Das Konzept wurde
urspriinglich in einer weniger effizienten Anordnung realisiert ([24]). Eine flexible Rotorwelle
mit einer zentrierten Scheibe D (Laval-Rotor) wird durch zwei aktive Magnetlager (AMB1 und
AMB?2) gelagert. Die Welle hat eine Gesamtlange von 680 mm und einen Durchmesser von
8 mm. Der Rotor besitzt eine bekannte Restunwucht an der Scheibe D. Der Antriebsmotor-

steuerung ermdglicht einen konstant beschleunigten Hochlauf.

Bild 3: Magnetgelagerter Laval-Rotor (siehe [23] fur weitere Details).

Die in den Magnetlagern erzeugten elektromagnetischen Krafte hangen von der Rotoraus-
lenkung der Lagerzapfen und der Magnetfeldstérke ab. Die Magnetfeldstarke kann in einem
weiten Bereich durch Regelstrdme in den Lagermagneten verandert werden. Die Istposition
der Lagerzapfen wird durch induktive Sensoren erfasst und dezentralen PID-Reglern
(dSpace) zugefuhrt. Die Reglerausgédnge werden durch Leistungsverstarker in Regelstrome
fur die Lagermagneten Ubersetzt. Der geschlossene Regelkreis ermdglicht das schweben
der Lagerzapfen im Magnetlager. Die zeitliche Periodizitat wird durch die periodische Ver-

stellung der Proportionalwirkung kp der PID-Regler, eine Vorsteuerung mit der Intensitét ¢
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und Frequenz v analog zu Gleichung 2, realisiert. Dies filhrt zu einer periodischen Anderung

der aktiven Lagersteifigkeit, die in beiden Magnetlagern gleichermaf3en implementiert ist.

Die Unwuchtantworten der Scheiben- und Lagerzapfenauslenkungen bei konstant beschleu-
nigtem Hochlauf und bei nominellen PID-Reglern sind in Bild 4 links gezeigt (ohne die vorge-
schlagene periodische Vorsteuerung). Der Rotor besitzt im gezeigten Drehzahlbereich zwei
kritische Drehzahlen, die zu zwei lokalen Maximalauslenkungen wéhrend der Resonanz-
durchfahrt fuhren. Diese Maximalauslenkungen sind eine Funktion der Hochlaufbeschleuni-
gung und der modalen Dampfung und kénnen auf zwei unabhangige Arten reduziert werden:
durch die Erhéhung der Lagerdampfung und/oder durch die Erhdéhung der Hochlaufbe-
schleunigung. Die Hochlaufbeschleunigung ist durch die Antriebsmotorleistung und Prozess-
vorgaben begrenzt, z. B. muss ein Rotor in der Kraftwerksindustrie einem engen Drehzahl-
korridor folgen und verhindert somit ein schnelleres Passieren kritischer Drehzahlen. Die
Lagerdampfung der Magnetlager kann direkt durch den D-Anteils der PID-Regler in einem
gewissen Bereich eingestellt werden. Eine Erhdhung des D-Anteils verringert die Maximal-
auslenkung bei der Resonanzdurchfahrt. Diese Erhdhung ist aber durch die Verstarkung das
Messrauschens im Regelkreis begrenzt. Die Reglerparameter des nominellen Lagers sind
fur die niedrigste additive Rauschempfindlichkeit im geschlossenen Regelkreis gemaR dem
Verfahren in 1SO 14839-3 (Vibration of rotating machinery equipped with active magnetic

bearings) ausgelegt.

Bild 4: Konstant beschleunigter Hochlauf von 5 1/s? bei (links) nominellem und (rechts)
periodisch verstelltem P-Anteil der PID-geregelten Magnetgelager (siehe [23] fur
weitere Details).

Die Einfuhrung der vorgeschlagenen periodischen Vorsteuerung des P-Anteils ermdglicht

eine Erhohung der effektiven Systemdampfung tber die durch konventionelle aktive Damp-
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fung realisierbaren Grenze hinaus (Rauschgrenze des D-Anteils). Fir das Rotorsystem in
Bild 3 liegt eine dominante Parameterantiresonanz nahe der Eigenkreisfrequenz 170 1/s die
der Parameterkombinationsresonanz w, — w; entspricht. Die Einfiihrung dieser Zeitperiodizi-
tat induziert eine Energietibertragung zwischen der ersten und der zweiten Rotorbiegemode,
was zu einer Erhohung der effektiven Systemdampfung fuhrt. Die Zeitverlaufe bei dieser
starken Parameterantiresonanz bei einer Variationsamplitude von ¢ = 10% sind in Bild 4
rechts gezeigt. Die Aktivierung der optimalen Parameterantiresonanz induziert eine modale
Energielibertragung zwischen den entsprechenden Biegemoden des flexiblen Rotorsystems.
Diese Kopplung fiihrt zu einer Verringerung der Maximalauslenkung bei der Resonanzdurch-
fahrt durch die schwéacher gedampfte erste Rotorbiegemode, da durch die modale Energie-
Ubertragung die Schwingungsenergie durch die hoher gedampfte zweite Rotorbiegemode
schneller dissipiert wird. Analog ist eine Erhéhung der Maximalauslenkung bei Resonanz-
durchfahrt durch die zweite Rotorbiegemode zu beobachten, da eine Energielibertragung in
die schwach gedampfte erste Rotorbiegemode erfolgt. In Bild 4 rechts ist ein Beispiel einer
gleichmaRigen Verteilung der maximalen Amplituden bei beiden kritischen Drehzahlen wéh-

rend des Hochlaufs zu sehen.

Bild 5: Maximalauslenkung bei Resonanzdurchfahrt in Abhangigkeit der Lagerdampfung
(D-Anteil) und der Anfahrbeschleunigung bei nominellem und periodisch verstell-

tem P-Anteil der PID-geregelten Magnetgelager (siehe [23] flr weitere Details).

Die Abhéngigkeit der maximalen Scheibenauslenkung bei Resonanzdurchfahrt von der
Hochlaufbeschleunigung und der Lagerdampfung ist in Bild 5 zusammengefasst. Die Maxi-
malauslenkung des nominellen Lagers ohne periodische Vorsteuerung zeigt die bekannte
reziproke Abhangigkeit von der Lagerdampfung, dem D-Anteil der PID-Regelung ([23]). Bei
periodischer Vorsteuerung der Magnetlagerregelung wird eine Reduktion der Maximalaus-
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lenkung bei der ersten Resonanzdurchfahrt bewirkt wahrend eine Erh6hung bei der zweiten
Resonanzdurchfahrt erfolgt. Die Empfehlung ist die periodische Vorsteuerung der Lager vor
der zweiten Renanzdurchfahrt zu deaktivieren. Bei steigendem D-Anteil ndhern sich die Wer-
te der Maximalauslenkung asymptotisch an. Hier bestétigt sich die Beobachtung aus bisheri-
gen Untersuchungen, dass die Parameterantiresonanz am starksten bei Systemen mit ge-

ringer Dampfung ausgepragt ist.

Dieses Konzept wird aktuell bei Magnetgelagerten Frasspindeln zur Verschiebung von Rat-
terschwingungen realisiert um héhere Schnittgeschwindigkeiten zu erméglichen als auch bei
Gleitlagern mit verstellbarer Spaltgeometrie [25,26] um die Maximalauslenkung bei Reso-
nanzdurchfahrt zu verringern aber auch Lagerinstabilitdten zu hdheren Drehzahlen zu ver-
schieben. Weitere Forschungsaktivitaiten Richtung praktischer Implementierung sind in der
Mikroelektronik im Bereich Energy Harvesting [27], MEMS und Laserphysik.

Zusammenfassung

Die Einfuhrung einer zeitlich periodischen Veréanderung eines Systemparameters ermoglicht
einen gezielten Energietransfer zwischen Schwingungsmoden des zugrundeliegenden
Schwingungssystems. Dieser Effekt wird Parameterantiresonanz genannt und wurde in
friiheren Arbeiten theoretisch untersucht und experimentell validiert. Die daraus abgeleitete
physikalische Interpretation des modalen Energietransfers eroffnet vielseitige Einsatzmog-
lichkeiten in diskreten und kontinuierlichen Schwingungssystemen. Bei korrekter Abstim-
mung der zeitlichen Periodizitat wird die effektive Systemdampfung kinstlich erhéht, was vor
allem bei schwach gedampften Systemen effizient erfolgen kann. Der verbesserte Dissipati-
onsmechanismus ist dem Energieaustausch zwischen Schwingungsmoden unterschiedlicher
Dampfungswerte zu verdanken. Die beiden effizientesten mechatronischen Prototypen wur-
den kurz beschrieben und bestétigen die kinstliche Verstarkung der urspringlichen Sys-
temdampfung. Die Mdglichkeit einer kaskadierten Energielibertragung wurde gezeigt, die vor
allem darauf beruht, dass eine hinreichend starke Parameterantiresonanz zu einer induzier-
ten Energielibertragung von nur zwei der vielen Schwingungsmoden fiihrt. Die Parameteran-
tiresonanz wurde in bisherigen Untersuchungen theoretisch, numerisch und experimentell
validiert und ist fur die industrielle Umsetzung bereit.
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Zustandsuberwachung von Linearfiuhrungen auf Basis
einer kombinierten Vibrationsdatenanalyse

Condition monitoring of linear guideways based on a
combined vibration data analysis
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Smart Diagnostik und Online Monitoring, Leipzig

Kurzfassung

Durch eine Kombination und Erweiterung zweier unterschiedlicher Verfahren der Signalana-
lyse lassen sich die Mdglichkeiten der Zustandsiiberwachung von Linearfuhrungen deutlich
verbessern. Anhand des neuen Ansatzes kdnnen mehrere Schadensbilder gleichzeitig und
direkt detektiert werden, was die Verwendung kostenglinstiger eingebetteter Systeme hierfir
beglnstigt.

Abstract

Condition monitoring possibilities of linear guideways can be massively improved by combin-
ing and extending two different signal analysing strategies. The new approach allows for a
simultaneous and immediate detection of various forms of damage and therefore can likely

be performed by low-cost embedded systems.

1. Einleitung

In modernen Industrieumgebungen spielt die Zustandsiberwachung von Maschinen und
Anlagen eine immer wichtigere Rolle. Sei es, um kritische Zustande und somit Produktions-
ausfalle frihzeitig zu erkennen, oder um die Lebensdauer kostenintensiver Bauteile best-
méglich auszunutzen. Wahrend die Uberwachung von rotierenden Maschinen und Bauteilen
weit fortgeschritten ist — in der Praxis finden sich zahlreiche Anwendungen fiir die Uberwa-
chung von Pumpen, Lagern, Motoren usw. — existiert fir die Zustandstberwachung von Li-
nearfuhrungen bislang kein verléssliches Standardverfahren.

Linearfihrungen sind eine in der Industrie und im Maschinenbau weit verbreitete Technik,

die dazu dient, translative Bewegungen auszufiihren. Einsatzgebiete sind Werkzeugmaschi-
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nen aller GréRBen sowie Handlingsmaschinen, welche zum Transport oder zur Handhabung
von Objekten dienen. Der Grundaufbau einer Linearfihrung besteht aus mindestens einer
Fuhrungsschiene, auf der sich ein oder mehrere Filhrungswagen translativ bewegen. An den
Fuhrungswagen kdnnen Werkzeuge oder Objekte aller Art angebracht und beférdert werden.
Wie jede Maschine unterliegen auch Linearfihrungen im Einsatz einem gewissen Ver-
schlei3. Dabei kann es sich einerseits um die normale Abnutzung der Bauteile unter sachge-
rechter Benutzung handeln, andererseits um Verschleif3, der durch unsachgeméfRe Handha-
bung oder anderweitige negative Einflisse ausgeldst wird. Ab wann eine Linearfiihrung tat-
séchlich als defekt gilt, hangt maRgeblich von Ihrem Einsatzgebiet ab. Kommt es in der An-
wendung auf hdchste Genauigkeit an, gilt eine Fihrung als defekt, wenn Sie aufgrund Ihres
VerschleiBes die geforderte Genauigkeit nicht mehr einhalten kann. Wird die Linearfuhrung
hingegen Uberwiegend zu Transportzwecken eingesetzt, bei der Prazision eine untergeord-
nete Rolle spielt, kann die Fuhrung trotz Verschlei3 deutlich langer betrieben werden. Die
Fuhrung ist in diesem Fall erst dann defekt, wenn sie ihren Dienst aufgrund von Materialbrii-
chen, Lagerfral oder Schleppfehlern einstellt.

Die Ermittlung des jeweils relevanten Grenzwertes gestaltet sich insbesondere aufgrund der
besonderen Betriebszusténde von Linearfihrungen, welche sich fundamental von denen
rotierender Maschinen unterscheiden, als schwierig. Rotierende Maschinen weisen im Be-
trieb in der Regel zumindest zeitweise stationare Zustande auf, welche dazu fiihren, dass
sich bei Beschadigungen an der Maschine konstante Fehlerfrequenzen einstellen. Diese
lassen sich mit Standardverfahren der Signalanalyse, z. B. der Fourier-Analyse oder Hullkur-
ven-Analyse, leicht identifizieren. An Linearfihrungen wird die Ausbildung einer konstanten
Fehlerfrequenz aus zwei Griinden verhindert: einerseits stellt sich durch die permanenten
Beschleunigungs- und Abbremsvorgange kein stationarer Betriebszustand ein; zum anderen
fuhren lokale Beschadigungen, wie sie beispielsweise auf der Laufflache der Linearfuhrung
entstehen, nicht zu einer konstanten Fehlerfrequenz, da die Beschadigungen pro Arbeitszyk-
lus nur einmal vom Fihrungswagen passiert werden. Lediglich fir den Sonderfall, dass sich
lokale Beschadigungen an den Laufflachen im Fuhrungswagen ausgebildet haben und sich
dieser uber langere Strecken mit konstanter Geschwindigkeit bewegt, ist eine Detektion der
Schaden mittels frequenzselektiven Verfahren denkbar.

Schéaden kdnnen an Linearflihrungen sowohl im Fihrungswagen als auch auf der Fiihrungs-
schiene auftreten. Die beiden héaufigsten VerschleiRerscheinungen [1] sind flachig auftreten-
de Schaden wie Aufrauhungen auf den Laufflachen der Schiene, und lokal stark begrenzte
Schaden, Pittings genannt (siehe Abbildung 1). Beide Beschadigungsarten wirken sich un-
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terschiedlich auf ein am Fuhrungswagen gemessenes Vibrationssignal aus und missen da-
her aktuell mit jeweils angepassten Mitteln der Signalanalyse detektiert werden.

Dies ist insofern problematisch, da sich die optimale Position fur eine Vibrationsmessung
direkt auf dem Fihrungswagen befindet, dort jedoch oft kein Platz fur grof3e Sensoren oder
lange Kabel zur Verfiigung steht und sich daher kleine, energieautarke eingebettete Systeme
zur Signalaufnahme anbieten. Entsprechende Sensormodule verfugen allerdings zumeist
Uber stark begrenzte Ressourcen in Bezug auf Speicherplatz und Rechenleistung, sodass

eine Bewaltigung separater Verfahren fur jeden méglichen Fehlerfall nicht moglich ist.

Beschéadigungen an Linearfihrungen

Aufrauhungen (flachig) Pittings (lokal)

Bild 1: Schadensbilder an Linearfiihrungen und ihre Analyseverfahren

Aus diesem Grund wird im vorgelegten Artikel ein Verfahren vorgestellt, welches die beiden
Verfahren Wavelet-Analyse und Analyse der Energiewerte von Schwingungen kombiniert.
Der Vorteil dieses kombinierten Verfahrens ist eine Reduktion der benétigten Rechenopera-
tionen, was einen entscheidenden Vorteil bei der Implementierung der Methode auf energie-

autarken eingebetteten Systemen darstellt.

2. Stand der Wissenschaft und Technik

Im Folgenden Abschnitt wird nun zunéchst aufgefihrt, welche Verfahren und Methoden bis-
her fir die Zustandsabschatzung von Linearfihrungen angewendet wurden und werden bzw.
inwieweit neue Ansétze zu bericksichtigen sind.

In [2] wird ein Verfahren zur Zustandsiberwachung von Linearfiihrungen vorgeschlagen, bei
dem der Verlauf der Stromaufnahme des zum Antrieb der Fihrungswagen eingesetzten Mo-
tors Uberwacht wird. Dem Verfahren liegt die Beobachtung zugrunde, dass Fehler auf der
Fahrungsschiene oder im Flhrungswagen zu einer Steigerung des Verschiebewiderstandes
und somit zu einer Steigerung der Stromaufnahme des antreibenden Motors fuihren, was in
Test auch so bestatigt werden kann. Allerdings raumen die Autoren selbst ein, dass die Me-
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thode Nachteile gegeniiber der Verwendung von zusétzlichen Sensoreinheiten aufweist,
welche direkt an den zu Uberwachenden Bauteilen angebracht werden. Diese kénnten eine
héhere Abtastrate und Sensitivitat liefern, wodurch sich das Analyseergebnis verbessert.

In [3] wird ein Verfahren zur Uberwachung des Zustands von Linearfiinrungen auf Basis zu-
sétzlicher Sensoren in Kombination mit einer Wavelet-Analyse vorgestellt. Das Ziel der Auto-
ren ist es, mit angepassten Wavelets (engl. matched wavelets) Schaden an Linearfiihrungen
zu detektieren. Das Verfahren konzentriert sich auf die Lokalisierung von Pittings, welche auf
der Laufflache von Linearfiihrungen entstehen. Das zu analysierende Schwingungs-Zeit-
Signal wird mittels eines Schwingungsaufnehmers am Fuhrungswagen aufgezeichnet. Der
Vorteil dieses Verfahrens gegeniber klassischen Methoden der Schwingungsanalyse, wel-
che auf der Fourier-Analyse basieren, ist, dass mittels Wavelet-Analyse einzelne Ereignisse
in Signalen detektiert und einer genauen Position zugeordnet werden kénnen. Dariiber hin-
aus ist die Wavelet-Analyse deutlich unempfindlicher gegentiber Geschwindigkeitsanderun-
gen. Anhand von kinstlich erzeugten Fehlern an der Linearfiihrung leiten die Autoren das
Muster des Fehlerbildes (Pittings) ab, auf dessen Grundlage das angepasste Wavelet er-
zeugt wird. Mit dem so angepassten Wavelet wird eine Multiskalen-Analyse durchgefuhrt.
Aus den daraus gewonnen Wavelet-Koeffizienten wird die lokale Energiesumme des Signals
berechnet. Uberschreitet diese einen definierten Schwellwert, liegt ein Pitting auf der Schie-
ne vor. Allerdings kann anhand beschriebener Methoden eben auch nur dieses eine Fehler-
bild zweifelsfrei bestimmt werden.

In [4] ist ein Verfahren patentiert, welches versucht, mit einfachen Mitteln Beschadigungen
an der Linearfuhrung zu detektieren. Grundgedanke ist, dass Beschadigungen auf der
Schiene zu einer starkeren Anregung des Fuhrungswagens fihrend und somit der Energie-
wert des aufgezeichneten Schwingungszeitsignals steigt. Um diese Erhéhung aufzeichnen
zu koénnen, wird am Fuhrungswagen eine Sensoreinrichtung befestigt, welche ein Schwin-
gungszeitsignal senkrecht zur Bewegungsrichtung aufzeichnet. Die so gewonnenen Daten
werden zunachst Tiefpassgefiltert. AnschlieRend wird eine Hullkurve Uber das Signal gelegt.
Der Energiewert der Schwingung wird aus dem Hullkurven-Signal ermittelt. Mit steigendem
Beschadigungsgrad an der Linearfiihrung steigt der so ermittelte Kennwert an und liefert
damit eine Indikation Uber den Zustand der Filhrung. Bei flachig auftretenden Schaden wie
Aufrauhungen ist eine starke Korrelation zwischen dem Grad der Beschadigung und dem
Energiewert der Schwingung zu beobachten. Probleme treten insbesondere dann auf, wenn
die Beschadigungen stark lokal begrenzt sind, wie beispielsweise Pittings im Friihstadium.
Da der Energiewert fiir das gesamte Signal bestimmt wird, wirken sich lokale Events nur
sehr schwach auf den Kennwert aus. Konsequenz ist, dass lokale Pittings mit der Methode
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nicht erkannt werden kdnnen. Problematisch ist auBerdem, dass die Aufzeichnung des
Schwingungszeitsignals unter definierten Messbedingungen (konstante Geschwindigkeit und
Last) durchzufiihren sind, um die Vergleichbarkeit der Messergebnisse zu gewahrleisten,
und keine Fehlerlokalisierung méglich ist.

Zusammenfassend kann also gesagt werden, dass es bislang kein fertiges Produkt zur Zu-
standserkennung an Linearfihrungen gibt und zum Thema Maschinendiagnostik kein Stan-
dardverfahren gefunden werden konnte. Die Zustandserkennung an Linearflihrungen ist so-

mit noch nicht dem Stand der Technik zuzuordnen.

3. Gegenuberstellung genannter Verfahren

Die oben aufgefiihrten Techniken werden nun miteinander Verglichen und die jeweiligen Vor-
und Nachteile anschlieend zusammengefasst. Hierfir wurden im Rahmen von Versuchs-
reihen mit bekannten Fehlerbildern sowohl im Labor als auch an realen Produktionsanlagen
insbesondere Beschleunigungsmessdaten aufgezeichnet und diese einerseits mit den oben
beschriebenen Verfahren und andererseits anhand von Standard-Anséatzen der Signalanaly-
se untersucht.

Die Auswertung der Messdaten mittels klassischer Fourier-Analyse lieferte allgemeine Infor-
mationen Uber den Zustand und das Verhalten der untersuchten Linearfuhrung. In den
Amplitudenspektren konnten anschauliche Unterschiede in Form von unterschiedlichen Pe-
gelhéhen zwischen den intakten und den verschlissenen Linearfihrungen festgestellt wer-
den. Die Fourier-Analyse war jedoch nicht in der Lage, ein definiertes Fehlerbild zweifelsfrei
zu identifizieren. lhren groRten Nutzen entfaltete die Fourier-Analyse in der allgemeinen Be-
schreibung des Verhaltens des Systems. Die dadurch gewonnenen Informationen, zum Bei-
spiel die grundsatzlich im Signal vorhandenen Frequenzbénder, waren bei den nachfolgen-
den Untersuchungen von Nutzen. Als eigenstandiges Verfahren zur Zustandsiiberwachung
an Linearfuhrungen ist sie jedoch nicht geeignet.

Die Hullkurven-Analyse lieferte bei der Analyse zunachst sehr gute Ergebnisse. Die zuvor
erwarteten Impulsfrequenzen, welche durch die Pittings an der Filhrung ausgeldst werden,
konnten eindeutig nachgewiesen werden. Dies erlaubte eine eindeutige Unterscheidung zwi-
schen intakter und verschlissener Linearfiihrung. Allerdings ist das Verfahren eben nur auf
die Detektion von Impulsfrequenzen ausgelegt. Da das Schadensbild Aufrauhungen an den
Linearfhrungen jedoch keine Impulsfrequenzen erzeugt, ist Hullkurven-Analyse als Verfah-
ren zur Zustandsiiberwachung von Linearfihrungen somit nur bedingt geeignet.

Die Auswertung der Energiewerte der Schwingungen mittels Hillkurvendemodulation liefer-
te, im Gegensatz zur Hillkurven-Analyse, in beiden Fallen sehr gute Ergebnisse. Sowohl in
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den Messungen des Laboraufbaus, als auch in der Produktion konnte fiir die verschlissenen
Flahrungen ein eindeutig erhdhter Energiewert der Schwingungen nachgewiesen werden.
Damit war nicht nur eine zuverlassige Unterscheidung zwischen verschlissener und intakter
Linearfihrungen mdéglich, sondern es konnten auch die Zwischenstufen des VerschleiRes
von intakt zu leicht verschlissen und stark verschlissen deutlich nachvollzogen werden. An-
ders als bei der Hullkurven-Analyse hing das Analyseergebnis nicht vom Schadensbild der
jeweiligen Linearfuhrung ab. Als Verfahren zur Zustandserkennung an Linearfihrungen ist
die Auswertung der Energiewerte aufgrund seiner Einfachheit und des flexiblen Einsatzbe-
reichs sehr gut geeignet. Eine Fehlerlokalisierung zum Zweck eines gezielten Austausches
einzelner Teile sowie die Zuordnung des erhdhten Kennwertes zu einem bestimmten Fehler-
bild ist allerdings nicht méglich.

Die Wavelet-Analyse der Labormessdaten erzielte sehr gute Ergebnisse. Die Pittings an der
verschlissenen Linearfihrung konnten eindeutig erkannt und, im Gegensatz zur Analyse der
Energiewerte oder Hullkurven-Analyse, auch lokalisiert werden. Die Unterscheidung zwi-
schen intakter und verschlissener Linearfiihrung war somit eindeutig und fehlerfrei moglich.
Die Analyse der Messdaten aus der Produktion lieferte Hinweise dafiir, dass sich keine Pit-
tings an den Linearfuhrungen befanden. Die Aufrauhungen an den Linearfihrungen konnten
mit der Wavelet-Analyse aber nicht detektiert werden.

Der grof3e Vorteil der Wavelet-Analyse ist somit, dass sie Pittings nicht nur erkennen, son-
dern diese auch lokalisieren kann. Die Wavelet-Analyse ist folglich als einziges der vorge-
stellten Verfahren in der Lage, Fehler sowohl im Frequenz- als auch im Zeitbereich darzu-
stellen. Insgesamt wird die Wavelet-Analyse als vielversprechendes Verfahren zur Zustand-
stiberwachung von Linearfihrungen beurteilt. Aktuell beschrankt sich der Einsatzbereich der
Wavelet-Analyse auf das Schadensbild Pittings, eine Erweiterung der Methode erscheint
jedoch mdglich.

Eine Ubersicht der entsprechenden Eigenschaften beschriebener Verfahren ist in Tabelle 1
dargestellt. Darin wird erneut ersichtlich, dass die Wavelet-Analyse sowie die Analyse der
Energiewerte der Schwingungen fiir die Auswertung der Messdaten als vielversprechendste

Verfahren zu vermuten sind. Daher sollen diesem im Folgenden nun kombiniert werden.
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Tabelle 1: Ubersicht der Vor- und Nachteile beschriebener Verfahren
Vorteile Nachteile

Fourier- e Guter Uberblick iiber Verhalten | ¢ Schaden kénnen nicht eindeutig
Analyse des betrachteten Systems detektiert werden
Hullkurven- | e Impulsfrequenzen werden im |e Es kdnnen nur stationare Sig-
Analyse Hullkurvenspektrum  eindeutig nalanteile analysiert werden

angezeigt e Ungeeignet zur Detektion von

Aufrauhungen

Analyse der | e Verschlei? konnte unabhéngig | ¢ Keine Unterscheidung der Scha-
Energiewerte vom vorliegenden Schadensbild densbilder mdéglich
zuverlassig detektiert werden e Stark raumlich begrenzte Fehler

kénnen nicht detektiert werden

Wavelet- e Detektieren und Lokalisieren | ¢ Bislang ungeeignet zur Detektion

Analyse von Pittings mdglich von Aufrauhungen

e Auch einzelne Pittings koénnen
erkannt werden

e Analyse nicht-stationarer Sig-
nalanteile moglich

4. Kombinierte Vibrationsdatenanalyse

Da sich, wie oben gezeigt, mit Hilfe der Wavelet-Analyse bereits Singularitaten wie Pittings
detektieren sowie lokalisieren lassen und hierfir keine konstanten Geschwindigkeiten von
Noéten sind, wurde diese als Basis fur unsere Erweiterung gewahit.

Um den Rechenaufwand inshesondere fur energieautarke Sensormodule in Grenzen zu hal-
ten, wird das Messsignal zunéchst tiefpassgefiltert. Dies kann mittels entsprechender Vor-
schaltelektronik erfolgen und bedarf somit keiner nennenswerten Leistung. Im Sinne einer
effektiven Filterung muss hierfir vorab, im Idealfall aus den konstruktiven Gegebenheiten,
ermittelt werden, welche Fehler(-frequenzen) zu erwarten sind und wie sich diese darstellen
konnten. AnschlieBend wird anhand eines matched wavelets eine Diskrete-Wavelet-
Transformation durchgefuhrt. Dazu ist das zumeist kontinuierliche ankommende Messsignal
in fur die jeweilig zum Einsatz kommende Recheneinheit héandelbare Fenster, z. B. 1024
Werte, zu unterteilen. Die Schwierigkeit besteht nun darin, ein gutes Mutterwavelet zu wéah-
len. Dieses sollte a) eine mdglichst einfach zu berechnende mathematische Form haben, b)
alle Singularitaten gut erkennbar darstellen und c) dabei das ,Rauschen” im Originalsignal

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

382 VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

nicht zu sehr unterdriicken, da dieses fir den letzten Schritt noch von hoher Bedeutung ist.
In unserem Fall haben wir mittels der bekannten Signalverlaufe, der Parameter der techni-
schen Konstruktion sowie der zuvor bereits ermittelten Fehlerbilder ein matched wavelet ge-
funden, welches genannte Anforderungen erfillt. Ob dieses allgemein auch auf andere Line-
arfihrungen anwendbar ist, muss in der Zukunft noch genauer untersucht werden.

Zu diesem Zeitpunkt sind nun also eventuelle Pittings und deren Position auf der Schiene
bzw. bei Impulsfolgen auf dem Fuhrungswagen bekannt. Der finale Schritt besteht jetzt darin,
den quadratischen Mittelwert aus der Wavelet-Analyse zu bilden und diesen in Form einer
Trendanalyse darzustellen. Dabei zeigte sich, dass dieser Kennwert Unregelmagigkeiten auf
der Schiene in ahnlich guter Qualitat reprasentiert, wie der oben beschrieben Energiewert im
Anschluss an eine Hullkurven-Analyse.

Somit lassen sich durch eine mathematisch relativ einfache Erganzung der Wavelet-Analyse
sowohl Pittings positionsgenau, als auch Aufrauhungen in einer Rechenfolge ermitteln. Vo-
raussetzung fur den Erfolg dieser Methode stellt lediglich ein optimal angepasstes Mutter-
Wavelet dar, was im Zweifelsfall fur die jeweilige Anwendung neu bestimmt werden muss.

5. Zusammenfassung / Ausblick

Anhand von Messungen an einem Laboraufbau sowie Messungen an Linearfiihrungen unter
realen Produktionsbedingungen wurden die derzeitigen Moéglichkeiten der Zustandserken-
nung fir Linearfhrung auf Basis von Vibrationsanalysen untersucht. Neben aktuellen Anséat-
zen wie der Wavelet-Analyse und der Analyse der Energiewerte der aufgezeichneten
Schwingungen wurden zum Vergleich auch herkémmliche frequenzselektive Verfahren ge-
testet. Ergebnis der Untersuchungen war zum einen, dass die Fourier-Analyse und Hullkur-
ven-Analyse zur Zustandsiberwachung an Linearfihrungen erwartungsgemaf nicht geeig-
net sind. Bei der Analyse mittels Wavelet-Analyse konnte gezeigt werden, dass diese in der
Lage ist, Pittings zu detektieren, allerdings bei der Erkennung von Aufrauhungen versagt.
Umkehrt konnten mittels der Analyse der Energiewerte von Schwingungen Aufrauhungen
erkannt werden, wahrend lokale Fehler wie Pittings nicht erkannt wurden. Diese Ergebnisse
fuhren zu der Einsicht, dass, um eine zuverlassige Zustandserkennung an Linearfihrungen
durchfiihren zu kénnen, nach aktuellem Stand mindestens zwei verschiedene Verfahren der
Signalanalyse angewendet werden missen. Insbesondere flr energieautark operierende
eingebettete Systeme, in denen die Ressourcen Energie und Rechenleistung begrenzt sind,
ist dies ein entscheidender Nachteil. Aus diesem Grund wurde ein Verfahren vorgestellt,
welches die Wavelet-Analyse und mit einem dem Energiewerte von Schwingungen &hnli-
chen Kennwert kombiniert. Der Vorteil dieses Ansatzes besteht in der Reduktion der bendtig-
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ten Rechenoperationen, was einen entscheidenden Vorteil die die Implementierung des Ver-

fahrens in kostenginstigen und platzsparenden embedded systems darstellt.

In weiterfihrenden Arbeiten muss nun noch Uberpriift werden, inwieweit sich die vorgestellte

Methode als allgemeingltig einsetzbar erweist. AuBerdem wird angestrebt, ein Gesamtsys-

tem aus Sensorik, Verarbeitungseinheit und Energiemanagement prototypisch zu entwickeln,

um die Wirksamkeit eingebetteter Systeme in diesem Kontext demonstrieren und auf Pra-

xistauglichkeit Uberpriifen zu kénnen. Zu diesem Zweck ist auch eine drahtlose Lésung im

Rahmen eines Sensornetzwerkes denkbar und wiinschenswert.
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Entwicklung eines Priufgerats zur zerstérungsfreien
Prifung von Sicherheitsdachhaken mittels Schwingungs-
analyse in ihrer Einbausituation

Entwicklung und Erprobung des Prufverfahrens zur Erkennung des
Einbauzustands von Sekuranten mit Hilfe der Modalanalyse

Ulf Muller, Tilmann Spitz, Technische Hochschule Kéln, Kélin;
Gerhard Petuelli, ibatec GmbH & Co. KG, Duisburg

Kurzfassung

Fir die Prifung der auf Déchern verbauten Absturzsicherungen (Sekuranten) existieren bis-
lang lediglich zerstérungsbehaftete Prufmethoden. Damit es kiinftig moglich ist, Sekuranten
jederzeit auf ihre Einsatzfahigkeit hin zu bewerten, wurde eine neue, zerstérungsfreie Me-
thode entwickelt. Das auf Basis von Schwingungsmessungen basierende Verfahren ermog-
licht eine sichere und schnelle Einschatzung des Ist-Zustands des Sekuranten. Zur Ermitt-
lung der fur die Bewertung notwendigen Parameter wurden Modalanalysen des gesamten
Systems vorgenommen und ausgewertet. Die Ergebnisse ermdglichen eine eindeutige Un-
terscheidung von funktionsféhigen und nicht mehr einsatztauglichen Sekuranten.

1. Einleitung

Dacher dienen schon seit vielen Jahren nicht mehr nur dem Witterungsschutz sondern tra-
gen zunehmend (Geb&ude-)Technik. Beispielsweise werden darauf Anlagen der Klimatech-
nik, Photovoltaik- oder Solaranlagen und Antennenmasten fir Mobilfunk oder fur andersarti-
ge Ubertragungstechnik installiert. Somit miissen eine steigende Zahl von Handwerkern und
Technikern fir Bau- und Wartungsarbeiten die Dacher begehen.

Anschlagsicherungen (auch Sekuranten genannt) sind dabei ein wesentlicher Bestandteil der
personlichen Absturzsicherungen geméafl DIN EN 795. Die Anschlageinrichtungen werden
unmittelbar oder mittelbar an der baulichen Einrichtung befestigt. Die haufigste Befesti-
gungsart ist die Verschraubung der Anschlageinrichtung in baulich zu verankernde Befesti-
gungsmittel.

Der Zustand der Anschlagsicherungen im Hinblick auf die Funktionserflllung muss regelma-
Rig gepruft werden. Allerdings ist derzeit noch kein Prifverfahren bekannt, das eine sichere
und zerstoérungsfreie Aussage Uber den Systemzustand ermdglicht. Deshalb wurde ein
Messverfahren entwickelt, mit dem eine zerstérungsfreie und sichere Aussage uber den
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Montagezustand von Anschlagsicherungen gewahrleistet wird. Grundlage des Systems ist
die Analyse der dynamischen Eigenschaften der Anschlagsicherungen.

2. Stand der Erkenntnisse

Gemalf DIN EN 795 ist fur die Montage jeder Anschlageinrichtung eine eigene Montagedo-
kumentation anzufertigen und im Geb&ude aufzubewahren. Diese liegt jedoch insbesondere
bei Gebauden, die alter als 5 Jahre sind, haufig nicht (mehr) vor. Im Rahmen der gesetzlich
vorgeschriebenen jahrlichen Prifungen von Anschlageinrichtungen ist auch die Priifung der
Befestigungen vorgesehen. Sind die Befestigungen nicht einsehbar, weil sie beispielsweise
durch Isolationsmaterial, Dachpappe u.d. abgedeckt sind, miissen Belastungsversuche
durchgefiihrt werden, die mit groBem Aufwand verbunden oder baubedingt nicht normge-
recht durchfiuihrbar sind. Diese Belastungsversuche werden von der Berufsgenossenschaft
Bauwesen (BG BAU) nicht akzeptiert, da sie derzeit nicht zerstérungsfrei durchgefiihrt wer-
den konnen. Die zu priifende Sicherheitseinrichtung wird durch die Belastungsversuche mit
hoher Wahrscheinlichkeit geschadigt und muss nach der Priifung in jedem Fall ausgetauscht
werden. Sollten zudem keine Informationen Uber den Ursprung des eingesetzten Befesti-
gungsmaterials oder den Untergrund vorliegen, missen alle betroffenen Anschlageinrichtun-
gen ersetzt werden. Damit kénnen sich, bei einem Hallendach mittlerer Gré3e, die Instand-

setzungskosten schnell auf mehrere zehntausend Euro summieren.

Darliberhinaus haben Untersuchungen gezeigt, dass die vorgeschriebene Sichtprufung,
auch bei vorschriftsgemafRer Dokumentation von Montage und Prifung, nicht ausreichend
ist, um die Belastbarkeit der Sicherungseinrichtungen und damit die Personensicherheit wah-
rend des Arbeitens auf dem Dach zu gewahrleisten. 20 % der untersuchten Sekuranten hiel-
ten der Priflast nicht stand und héatten im Ernstfall, trotz ordnungsgemafer Verwendung der
personlichen Absturzschutzausriistung, zum Absturz der betroffenen Person fihren kénnen
[1].

Bislang ist nach DIN EN 795 eine Abnahmepriifung der Sicherungseinrichtungen an repra-
sentativen Testaufbauten (Nachbildung der baulichen Einrichtung, Befestigungsmittel und
Sicherungseinrichtung) vorgesehen, um die statische und dynamische Belastbarkeit mittels
normierter Prifmassen und —verfahren, in Anlehnung an die Vorgehensweise bei einem
Zugversuch, nachzuweisen. Es wird davon ausgegangen, dass dieser Nachweis bei gleich-
artiger und fachgerechter Montage auf alle entsprechend eingebauten Sekuranten tibertrag-
bar ist.
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Eine Prufung in der realen Einbausituation ist nur bei einer nicht vorliegenden Montagedo-
kumentation vorgesehen und mdglich. Je nach Einbausituation ist die Prufung nur mit erheb-
lichem Aufwand bzw. gar nicht mehr durchfuhrbar, was den Austausch der betroffenen Seku-
ranten erfordert. Die Fachwelt schatzt, dass fiir bis zu 80 % der in Deutschland verbauten
Sekuranten keine Herstellernachweise und Montageprotokolle vorliegen. Durch die seit 2011
vorgeschriebene jéhrliche Uberpriifung der Anschlageinrichtungen wird dies den betroffenen
Unternehmen und Privathaushalten zunehmend bewusst [1].

Den Aufbau einer Prufvorrichtung und die Durchfiihrung der jéhrlichen Priifung nach DIN EN
795 kann jedes Dachdeckerunternehmen mit einfachen Mitteln realisieren. Wie bereits erlau-
tert, hat der Zugversuch an den Anschlageinrichtungen jedoch den entscheidenden Nachteil,
dass die Belastung der Anschlagsicherungen mit einer Priflast die Anschlagsicherungen
selbst schwacht. Die Prufung ist somit nicht zerstdrungsfrei. Ein zerstérungsfreies Prifver-
fahren ist nicht bekannt.

Auch bei vorliegenden Herstellerangaben und Einbauprotokollen ist die fir diesen Fall vor-
gesehene Sichtpriifung haufig nicht ausreichend, um beurteilen zu kdnnen, ob ein Sekurant
und insbesondere seine Fixierung im Bauwerk noch gemaf der gesetzlichen Vorgaben voll
belastbar und damit zur Absturzsicherung geeignet ist. Beispielsweise sind Alterungsprozes-

se im Bereich der Einspannstelle durch Augenschein nicht bewertbar.

3 Zielsetzung und Lésungsansatz

Um die regelmaRige Uberpriifung der Sekuranten zu ermdéglichen und somit die Arbeitssi-
cherheit zu optimieren wurde ein zerstérungsfreies Prifverfahren auf der Basis der dynami-
schen Eigenschaften von Sekuranten entwickelt. Das Verfahren bietet den unterschiedlichen
Personenkreisen, die in verschiedenen Funktionen und Verantwortlichkeiten mit der Absturz-
sicherung befasst sind, zuverléssige und eindeutige Informationen uber den Einbauzustand
der Systeme:

e Gebaudeeigentimern kann der sehr kostenintensive Austausch bestehender funkti-
onssicheren Sekuranten ohne Einbauprotokoll erspart werden. Die Sicherheit aller
Dacharbeiterinnen, die sich mit Hilfe von Sekuranten absichern, wird durch ein aus-
sagekraftiges Prifverfahren und das dazugehérige Prifgerat deutlich erhoht.

e Durch den moglichen Ad-hoc-Sekurantentest, unmittelbar vor dem Einhaken an ei-
nem spezifischen Sekuranten durchgefihrt, kann jeder Dacharbeiter/jede Dacharbei-
terin erstmals die Sicherheitseinrichtung selbst Uberpriifen und die persénliche Absi-

cherung sicherstellen.
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e Durch die Kooperation mit der Berufsgenossenschaft Bauwesen soll sichergestellt
werden, dass das Verfahren und die Hard- und Softwarebausteine von der BG Bau
anerkannt werden. Mitglieder der BG Bau wéren somit bei einem Unfall aufgrund feh-
lerhafter Sekuranten nur versichert, wenn die jahrliche Prufung des betreffenden Se-
kuranten mithilfe des neuen Verfahrens/Gerats vorgenommen wurde, da derzeitige

Prifverfahren von der BG Bau nicht akzeptiert werden.

Sekuranten gibt es in zahlreichen verschiedenen Bauarten. Nachfolgend werden die techni-

schen Grundlagen beispielhaft anhand einer dieser Bauformen erklart.

3.1 Systemaufbau von Sekuranten

Sekuranten werden, in Abhangigkeit von der Anwendung und der Einbauumgebung, in un-
terschiedlichen Bauformen angeboten und eingebaut. Eine Anschlageinrichtung nach DIN
EN 795:2012-10 besteht im Wesentlichen aus finf Hauptbestandteilen (Abb. 1): der An-
schlageinrichtung und dem Anschlagpunkt selbst (Element 1 und 4), der baulichen Einrich-
tung (z.B. Decke, 2), dem darin verankerten Befestigungselement (3) und einem Befesti-
gungsmedium (5). Wie aus der Bild 1 ersichtlich ist , kdnnen die Komponenten als eine Ein-
heit (z.B. Elemente 1, 3 und 4), oder als teilweise oder vollstéandig trennbare Elemente reali-
siert sein. Die konstruktive Gestaltung der Fugestellen zwischen den einzelnen Teilen, und
die Art sowie Umsetzung der dauerhaften Befestigung der Anschlageinrichtung in bzw. an
der baulichen Einrichtung, sind nicht gesetzlich vorgegeben und kénnen daher frei gestaltet
werden. Gesetzliche Vorgabe ist lediglich, dass die mdglichen Belastungen ohne Gefahr-

dung der Nutzer in die bauliche Einrichtung geleitet werden.

Legende:

1 Anschlagpunkt

2 bauliche Einrichtung

3 baulich verankertes Befestigungsmittel
4 Anschlageinrichtung

5 dauerhafte Befestigung

Bild 1: Beispiel fir eine Anschlageinrichtung Typ A mit einem baulich verankerten Befesti-
gungsmittel [2]
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Recherchen haben ergeben, dass die Sekurantenbauform Secupoint ® Variante A — Flach-
dachabsturzsicherung nach DIN EN 795 (08/1996) — eine der am haufigsten eingesetzten
Varianten ist. Deshalb wurde diese Bauform beispielhaft zum Entwickeln des Prifverfahrens
ausgewahlt. Bild 2 zeigt den schematischen Aufbau des Sekuranten und seine vier Elemen-
te.

Der Anschlagpunkt besteht bei dem vorliegenden Typen aus einem zylindrischen Rohr, an
dessen Ende eine Ose zur Aufnahme der PSA des Nutzers eingeschraubt wird.

Die Befestigung der Anschlageinrichtung in die bauliche Einrichtung erfolgt bei diesem Typ
mit Hilfe eines Betonankers, der in die bauliche Einrichtung eingeschraubt wird. Dieser be-
sitzt ein Schneidgewinde, so dass die Befestigung in das Kernloch des Betons eingeschraubt
werden kann. Auf der Gegenseite ist ein metrisches Gewinde auf den Anker zur Aufnahme
der Anschlageinrichtung geschnitten. Die Verschraubungsstelle zwischen der baulichen Ein-
richtung und der Anschlageinrichtung wird zudem durch eine sog. Baseunit geschitzt und

stabilisiert.

Bild 2: Einbauanweisung eines Sekuranten des Typs Secupoint® Variante A, DWS Pohl
GmbH [3]
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3.2 Theoretische Grundlagen

In der Regel bestehen Sekuranten aus mehreren Elementen, die Uiber Fugestellen mit mehr
oder weniger hoher statischer Steifigkeit gekoppelt sind. Demzufolge muss grundséatzlich das
dynamische Verhalten von Sekuranten Uber die Abhangigkeiten und Gleichungen von
Mehrmassenschwingern beschrieben werden. Vereinfachungen sind allerdings mdglich,
wenn davon ausgegangen werden kann, dass die einzelnen Bauelemente mit hoher Steifig-
keit der Fuigestellen verbunden sind. Dies ist bei der Verschraubung der Ose gewébhrleistet,
da ein definiertes Anzugsmoment vorgegeben wurde, sofern die Montage sachgerecht er-
folgte. Somit kann die Anschlageinrichtung mit Ose als ein Element betrachtet werden. Wei-
terhin ist die Masse der baulichen Einrichtung, z.B. der Gebaudedecke / des Dachs, erheb-
lich groRRer als die Masse der Anschlagsicherung. Infolgedessen ist die bauliche Einrichtung
als starrer Fixpunkt fir den Sekuranten anzusehen. Deshalb kann der betrachtete Sekurant
in erster Naherung tber die Gleichung eines Einmassenschwingers behandelt werden.
Allerdings sind verschiedene Einschréankungen bei der Beschreibung und Analyse der dy-
namischen Eigenschaften des Systems zu beachten. Die Anschlagsicherung kann, aufgrund
ihrer stabférmigen Ausdehnung, nicht als starre Masse im klassischen Sinne des Einmas-
senschwingers betrachtet werden. Vielmehr sind ihre dynamischen Eigenschaften durch
Biegeeigenschwingungen auch héherer Ordnung und entsprechender Eigenfrequenzen cha-
rakterisiert. Weiterhin setzt sich die Gesamtsteifigkeit des Schwingungssystems aus der Bie-
gesteifigkeit der Anschlagsicherung und der Fugestellensteifigkeit des baulich verankerten
Befestigungsmittels, in diesem Fall des Schneidgewindes in dem Beton, zusammen. Zudem
ist die Ose, im Gegensatz zum Rohr der Anschlagsicherung, nicht rotationssymmetrisch und
zwingt somit dem schwingenden System eine Richtungsorientierung auf (Bild 3) [4]. Das
dynamische Verhalten ist also durch Biegeeigenschwingungen unterschiedlicher Ordnung
bzw. unterschiedlichen Eigenfrequenzen und Schwingungsamplituden, aber mit zwei eindeu-
tig orientierten Hauptschwingungsrichtungen gepragt. Diese werden dem System durch die
unterschiedlichen dynamisch wirksamen Massen der Ose aufgezwungen.
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Bild 3: Darstellung des Anschlagpunktes eines Sekuranten (Vorder- und Seitenansicht)

Messbare Anderungen der dynamischen Eigenschaften eingebauter Anschlagsicherungen
kénnen also nur durch Anderungen einzelner Steifigkeitsanteile des Gesamtsystems verur-
sacht werden: Schwéachung des Rohrs durch Korrosion oder Veranderung der Fligestel-
lensteifigkeit des baulich verankerten Befestigungsmittels. Beide Effekte ermdglichen Aussa-
gen uber den Systemzustand, wobei der Fugestellensteifigkeit eine besondere Bedeutung
zukommt. Geringe Streitigkeiten sind auf Schadigungen oder unzuléngliche Montage der
Systeme zurilick zu fihren. Also ist die Funktionssicherheit eingeschrankt, im Falle eines
Absturzes sichert das System den Nutzer nicht mehr ausreichend.

Berechnungen des Systemzustand mit dem Ziel, die Funktionssicherheit der eingebauten
Anschlagsicherungen zu Uberprifen, scheitern an den unzureichenden Kenntnissen tber die
wesentlichen EinflussgroRe Fugestellensteifigkeit und den moglichen Korrosionszustand. Es
ist aber bekannt, dass die Eigenfrequenzen und Schwingungsamplituden balkenférmiger,
einseitig eingespannter Bauteile, in erheblichem Umfang von der Fugestellensteifigkeit ab-
hangen [5]. Demzufolge kann die Funktionssicherheit der Absturzsicherungen nur durch ge-
eignete messtechnische Methoden bestimmt werden.
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4. Messtechnische Analyse der dynamischen Eigenschaften der Sekuranten

Zum Entwickeln des messtechnischen Prifverfahrens wurde ein Versuchsaufbau realisiert,
der die zuvor beschriebenen EinflussgroRen auf das Systemverhalten berucksichtigt. Mit
Hilfe dieses Versuchsaufbaus wurden dann grundlegende Untersuchungen zum Bestimmen
der dynamischen Eigenschaften der Sekuranten nach dem Verfahren der Modalanalyse [6]
durchgefuhrt.

4.1 Versuchsaufbau und Versuchsdurchfiihrung

Der Versuchsaufbau ist im Bild 4 gezeigt. Die auf einen Betonklotz montierte Anschlagsiche-
rung (1) wurde mit Hilfe eines Aktors (2) zu Schwingungen angeregt, die eingeleiteten Kréafte
gleichzeitig gemessen. Die daraus resultierenden Schwinggeschwindigkeiten in verschiede-
nen Hohen der Anschlagsicherung wurden beriihrungslos mit einem Laservibrometer (3)
gemessen [7].

Bild 4: Versuchsanordnung fir die Modalanalyse

Die Lage der Messpunkte und ihre Nummerierung ist der schematischen Darstellung in Bild
5 zu entnehmen. Um den Einfluss der Einbausituation erfassen zu kénnen, wurden auch an
der baulichen Einrichtung, dem Betonklotz, Messpunkte definiert. An diesen Messpunkten
wurden die Schwinggeschwindigkeiten in Richtung der drei kartesischen Koordinaten erfasst,
so dass das raumlich orientierte Schwingungsverhalten des Systems analysiert werden

kann.
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Bild 5: Anordnung der Messpunkte fiir die Modalanalyse eines Sekuranten

Die Zeitsignale von Kraft und Schwinggeschwindigkeit wurden mit dem Modalanalyse-
System MEScope [8] ausgewertet. Die Ubertragungsfrequenzgénge wurden berechnet und
daraus die modalen Daten zum Visualisieren der Eigenschwingungsformen extrahiert.

4.2 Versuchsergebnisse

Die mit dieser Systematik bestimmten ersten beiden Eigenschwingungsformen des unter-
suchten Sekuranten sind in den Bildern 6 und 7 gezeigt. ErwartungsgemaR treten, bedingt
durch den Einfluss der Ose und die damit provozierte Richtungsorientierung, die Eigen-
schwingungsformen jeweils in x- und in y-Richtung auf. Bei den in den Bildern angegebenen
Frequenzen handelt es sich um Mittelwerte aus allen Messwerten, tatsachlich treten in den
einzelnen Messungen die Resonanzfrequenzen entsprechender Schwingungsformen mit
geringfugigem Frequenzunterschied auf. Verantwortlich dafir ist die unterschiedliche, jeweils
wirksame dynamische Masse, die dann auch die unterschiedlichen Schwingungsamplituden

zur Folge hat.
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Bild 6: Ergebnis der Modalanalyse - erste Eigenform des Sekuranten

Bild 7: Ergebnis der Modalanalyse - zweite Eigenform des Sekuranten

Zudem konnten eindeutige Abhangigkeiten der Resonanzfrequenzen von der Fugestel-
lenstei-figkeit gefunden werden. Detailanalysen der jeweiligen Schwingungsformen zeigen
zudem, dass in den Flgestellen zur baulichen Einrichtung, hier dem Betonklotz, Relativbe-
wegungen auftreten, deren Amplituden schwingungsformabhéngig sind.

5 Diskussion und Ausblick

Die diskutierten Ergebnisse der Modalanalyse haben gezeigt, dass die dynamischen Eigen-
schaften der Anschlagsicherung von den Einspannbedingungen abh&ngig sind. Um reprodu-
zierbare und eindeutige Aussagen uber den jeweiligen Systemzustand zu ermdglichen und
damit ein zerstdrungsfreies Prifverfahren zu realisieren, sind die Wirkungen der unterschied-
lichen Einflussfaktoren auf die Systemeigenschaften zu erarbeiten. Dabei sind insbesondere

die folgenden Fehlerbilder zu bertcksichtigen:
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e Bohrungstiefe nicht eingehalten

e Bohrung nicht gesaubert

e Einschraubtiefe nicht eingehalten

e Einschraubmoment der baulichen Verankerung nicht eingehalten
e Aufschraubdrenmoment der Ose nicht eingehalten

e Sekurant bereits belastet/beschadigt

Die ersten funf Punkte sind auf Einbaufehler zurtickzufiihren. Diese miissen bereits vor der
Freigabe der Anschlagsicherung sicher erkannt werden.

Deshalb soll in umfangreichen Untersuchungen eine aussagekraftige Datenbasis erarbeitet
werden, in der die Wirkungen der unterschiedlichen Faktoren auf die Funktionssicherheit der
Sekuranten zusammengefasst und damit einer Beurteilung der Systeme zuganglich gemacht

wird.
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Robuste Motorausfiihrung in Rundknetmaschinen

Messung der Schwingungsbelastung, Berechnung der
Motorbeanspruchung, Redesign des Motors und Nachweis
der Standzeiterh6hung

M.Eng. F. Tafelmayer, M. Mdéller, Baumiller GmbH, Niurnberg;
B.Eng. D. Beihofer, S. Heinrichs, Felss Gruppe, Kénigsbach-Stein

1 Kurzfassung

Durch den Umformprozess Rundkneten entsteht eine erhdhte Schwingungsbelastung. Diese
fuhrte zum friihzeitigen Ausfall des Antriebes der Spindel, die fir die axiale Einfihrung des
Werkstlcks in das Werkzeug zustandig ist. Sowohl der Wettbewerbermotor (Standzeit ca. 2
Wochen) als auch ein Baumuller-Motor in Standardausfiihrung (Standzeit ca. 4 Wochen)
wiesen Lagerschaden auf. Durch die Messung der auftretenden Schwingungen konnte eine
erhohte axiale Belastung am Motor festgestellt werden, die fir den Ausfall der Lager verant-
wortlich war.

Durch die offene Kommunikation des Problems von Felss zu Baumuller konnten konstruktive
MaRnahmen eingeleitet werden, die zur Erh6hung der Lebensdauer fuhren. So ist zur Auf-
nahme der axialen Belastung das Rillenkugellager der NA-Seite mit einem Drucklager aus-
getauscht worden. Zusatzliche Verschraubungen zwischen den Lagerschildern und dem
Gehéuse dienen der Versteifung des Motors.

Die FE-Berechnung ermdglichte es bereits vor den physikalischen Versuchen eine Aussage
zur Wirksamkeit der MaRRnahmen zu treffen. Im Versuch ist die Effektivitat anschlieBend
durch einen Dauertest nachgewiesen worden. Auch der Feldtest (mittlerweile ca. 1,5 Jahre)
zeigt, dass die MaRnahmen erfolgreich waren und die Ursachen des Ausfalls aufgehoben
sind.

Die gute Zusammenarbeit in einem frihen Stadium des Produktentstehungsprozesses hat
es ermdglicht, eine auf die Belastung ausgelegte, technisch sinnvolle mechanische Optimie-
rung des Motors zu gewahrleisten. Dadurch kann der angestrebte Ansatz zur Optimierung
der Ressourceneffizienz sichergestellt werden.
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2 Firmenvorstellung

Die Felss Gruppe produziert unter dem Markennamen

Felss Shortcut Technologies schwerpunktmafig fur

die Automobilindustrie sowohl Maschinen zur Umfor-
mung als auch derart hergestellte Komponenten. Die folgenden umformtechnischen Ferti-
gungsverfahren stehen fir den Maschinenbau im Mittelpunkt: Rundkneten, Axialformen, Bie-
gen, Autofrettage und Endenbearbeitung. Mit dem sogenannten ,Make & Buy“ begleitet
Felss die Kunden von der Entwicklung bis zur fertigen Komponente — ob in der Inhouse-
Fertigung oder im Zukauf.
Felss ist eine global aktive Unternehmensgruppe mit Hauptsitz in Kénigsbach-Stein. Neben
zwei weiteren deutschen Standorten in Bretten-Gélshausen und Nesselwang ist das Unter-
nehmen in Wujiang (China), New Berlin (USA) Triengen (Schweiz) und llava (Slowakei) an-
séssig. Der Umsatz lag 2016 bei ca. 125 Millionen Euro. Weltweit beschaftigt Felss knapp
620 Mitarbeiter, 400 davon in Deutschland. In der Entwicklung neuer Maschinen und Verfah-
ren arbeitet Felss fur und mit namenhaften Industrie- und Entwicklungspartnern.

Baumdiller mit Stammsitz in Nurnberg ist ein fihrender

Hersteller elektrischer Automatisierungs- und An-

triebssysteme. An sechs Produktionsstandorten und
Uber 40 Niederlassungen weltweit planen, entwickeln, fertigen und montieren rund 1.750
Mitarbeiter intelligente Systemldésungen fur den Maschinenbau und E-Mobilitat; von der Be-
dienoberflache tUber Motion Control- Software nach PLCopen, Softwaremodulen und Steue-
rungen bis hin zu Umrichtern, Elektromotoren und dem gesamten Dienstleistungsprogramm
fir Automatisierungslésungen.
Die Bereiche Service, Installation, Montage und Verlagerung runden das Dienstleistungs-
spektrum von Baumiiller ab. Im Maschinenbau gehért Baumiiller weltweit zu den fuhrenden

Automatisierungspartnern.

3 Applikation (Rundknetmaschine)

3.1 Rundkneten

Das Rundkneten ist ein Kaltumformverfahren, welches zur Bearbeitung von runden Massiv-
oder Rohrquerschnitten aus Metall mit komplexen Auf3en- und Innengeometrien eingesetzt
wird. Es ist nach DIN 8583 “Fertigungsverfahren Druckumformen® den Freiformverfahren
zuzuordnen.
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Beim Rundkneten Uben 2, 3, 4 oder 6 gegeneinander wirkende Werkzeuge (Abbildung 1)
Druckkréfte in radialer Richtung, mit einer Frequenz von 25-50 Hz, auf das Werkstlick aus
und laufen dabei tangential um die Werkstuckachse. Die Werkzeuge sind dabei in ihrem
Weg in radialer Richtung begrenzt. Durch die in radialer Richtung wirkenden Druckkréfte wird
das Werkstick in seinem Durchmesser reduziert. Dabei bewirkt das verdrangte Material eine
WandstarkenvergroRerung sowie ein Langenwachstum des Werkstiicks. Die Umformung
des Werkstiicks erfolgt durch eine Vielzahl von schnellfolgenden Druckimpulsen. Da die
Bauteile in mehreren kleinen Umformschritten bearbeitet werden und so die Formgebung
schrittweise erfolgt, zahlt das Rundkneten zu den inkrementellen Umformverfahren. In der
Regel sind inkrementelle Umformverfahren dadurch gekennzeichnet, dass hohe Umform-
grade realisiert werden kdnnen. Das Verfahren Rundkneten erméglicht so eine hohe Werk-
stoffausnutzung.
FELSS 0.

Druckrolle

Keil

Rollenkafig

AuRenring — Werkzeugsegment

DruckstoRel

Bild 1: Das Felss-Verfahren: Rundkneten

Die Werkstiicke werden in axialer Richtung in das Knetwerk eingefuhrt. Dabei wird das
Werkstuck durch die oszillierenden Werkzeuge umgeformt. Um eine hohe Genauigkeit des
Innendurchmessers und der Wandstéarke zu erzielen, kann wie in

Abbildung 2 gezeigt die Umformung Uber einen ins Werksttick eingefahrenen Dorn erfolgen.
Mittels einer axialen Verschiebung der Keile kann die radiale Zustellung der Werkzeuge ver-
andert werden. Somit ist es mdéglich bei zurtickgefahrenen Keilen das Werkstick, ohne um-
geformt zu werden, unter den
Werkzeugen zu positionieren, und
in einem Mittelbereich des Werk-
sticks eine Reduzierung des

Durchmessers auszufiihren.

Bild 2: Umformung a) mit und b) ohne Dorn
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3.2 Das effiziente Produktionsmittel der Zukunft Generation €4.0

Kaltumformverfahren eignen sich besonders um Leichtbau und Ressourceneffizienz entlang
der gesamten Prozesskette und des Bauteillebenszyklus darzustellen. Bereits bei der Ausle-
gung der Bauteile lassen sich durch eine hohle Ausfiihrung der Bauteile Gewichtseinsparun-
gen bis zu 50% gegeniiber zerspanten Bauteilen erzielen. Durch den Einsatz von Rohren als
Ausgangsmaterial und den Einsatz von Umformtechnologien wie Rundkneten und Axialfor-
men, kann auf eine Zerspannung fast vollstandig verzichtet werden. Hier entspricht das ein-
gesetzte Material zu fast 100% dem fertigen Bauteilgewicht. Es fallt nur minimaler Abfall an.
Weitere Einsparungen lassen sich durch den Einsatz der Generation €4.0 erzielen.

Die Generation e4.0 ist ein standardisiertes Maschinenkonzept gepaart mit ressourceneffi-
zienten Antriebstechnologien und einem HéchstmaR an Bedienkomfort.

Bei der Konzipierung der Generation e4.0 standen die Schlisselanforderungen robuste Pro-
zesse, optimale Ausnutzung von Rohstoffen und Energie sowie Flexibilitdt bei Mensch, Pro-
zess und Maschine im Fokus der Entwickler.

Durch eine klare Strukturierung der einzelnen Funktionen des Gesamtsystems konnte ein
modulares Maschinenkonzept entworfen werden. Die einzelnen Funktionsmodule lassen
sich derart aneinander setzen, dass die Anforderungen (Werkstiickdnderungen, neue Werk-
stucke) der Kunden passgenau erfullt werden kdnnen. Durch die Standardisierung der
Schnittstellen ist es mit minimalen Aufwanden méglich das Produktionssystem fiir zukiinftige
Anforderungen umzukonfigurieren und zu erweitern.

Ein wesentlicher Punkt fur die Zukunftsfahigkeit eines Maschinenkonzeptes ist die Effizienz
des Gesamtsystems. Durch die Elektrifizierung aller Antriebsachsen kann im Maschinenkon-
zept der Generation e.0 komplett auf die Hydraulik verzichtet werden. Durch den Entfall der
hydraulischen Blindleistung und die Riickgewinnung von Bremsenergie der Antriebsachsen
konnte bei Vergleichsmessungen eine Energieeinsparung von 60% zur hydraulischen Vor-

gangermaschine erzielt werden.
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Durchschnittliche Leistung in den verschiedenen Zustédnden

16,00
14,00
12,00

10,00

Leistung in kW

Hydraulik ein bzw. Bereitschaft Leerlauf Werkstiick
Generation e 2,91 5,15 6,27
W FlexCell 40 6,84 14,48 15,22

Bild 3: Vergleich der Leistungsaufnahme

4 Messung der Schwingungen am Motor

Der kompakte Servomotor DSC1-100, der Firma Baumdiller Nurnberg GmbH, sorgt lber ei-
nen Spindelantrieb dafir, dass der Dorn zur radialen Abstitzung des Werkstiicks in axialer
Richtung in das Knetwerk eingefiihrt wird. Durch die Oszillation der Werkzeuge im Umform-
prozess entstehen Vibrationen, die Uber die Spindel an den Motor weitergegeben werden.
Mit der DSC-Servoreihe 45-100 hat Baumiller den Torquemotor servotauglich gemacht. Der
Fokus bei der Entwicklung lag auf einer Steigerung der Leistungsdaten zugunsten einer ho-
heren Drehmomentdichte bei gleichzeitiger drastischer Reduzierung im Bauvolumen. Trotz-
dem wird der Ubliche Servo-Drehzahlbereich bis 4000 U/min abgedeckt. Die Motoren verfi-
gen Uber eine glatte Gehauseoberflache, sind besonders einfach zu montieren und weisen
eine hohe Schutzart auf.

Die Schwingungsmessung erfolgte mit dem Beschleunigungsmessgerat M312 der Firma
Metra Mess- und Frequenztechnik. Abgenommen wurde der Schwingweg mittels eines 3-
Achs Beschelunigungssensors 356A26 der Firma PCB Piezotronics in der Mitte des Gehéau-
ses im Messbereich zwischen 10 und 2000 Hertz bei einer Abtastfrequenz von 10.000Hertz.
Die Dauer eines Messzykluses betrug 14 Sekunden.
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5 Berechnung der Motorfestigkeit

5.1 Modale Zeitverlaufsanalyse

Verwendet wird eine modale Zeitverlaufsanalyse, wenn die zeitabhéngige Verénderung aller
Lasten bekannt ist und die Reaktion als Funktion der Zeit ermittelt werden soll. Hierfur typi-
sche Lasten sind:

e StoRlasten (oder Impulslasten)

e Allgemeine zeitabhadngige Lasten (periodisch oder nicht-periodisch)

e GleichméaRige Basisbewegung (alle Lagerbedingungen erfahren u, v oder a)

e Unterstutzungsbewegungen (gewahlte Lagerbedingungen erfahren u, v oder a)
e Anfangsbedingungen (auf Teil/ Modell, endliche u,v odera zut = 0)

5.2 Modellaufbau
Der Aufbau des Motors ist in Abbildung 4 dargestellt. Hier sind die einzelnen Bauteile be-

nannt. Die Vernetzung erfolgt mit Tetraeder-Elementen mit quadratischer Ansatzfunktion.

Gehause
\ ___—— Lagerschild B

/ —— Bremse
Blechpaket Stator

) . _— \
agerschild A
/ Geber

Rotorwelle
—

Blechpaket Rotor Wicklung

Druckring

Bild 4: Aufbau des Motors in der Schnittansicht

Tabelle 1: Kennwerte der verwendeten Materialien

E-Modul

Bauteil Material Pal Rpo2 [MPa] v[] Dichtep [-Z]
Lagerschilder AlSi9Cu3 75000 140 0,32 2,75
DRe Stator Stanyl 7500 103 0,34 1,68
DRe Rotor GD ZnAl4Cu3 85500 310 0,3 6,6
Bleche M400-50A 119600 295 0,28 7,7
Welle (Rotor) C45N 210000 305 0,3 7,7
Gehause AlMgSi0,5 70000 160 0,35 2,7
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5.3 Randbedingungen

Abbildung 5 zeigt die in Kontakt stehenden Bauteile. Der
Kontakt wird zwischen dem Stator-Blechpaket und dem Ge-
héuse sowie zwischen dem Rotor-Blechpaket und der Ro-
torwelle erstellt. Dadurch wird das Einpressen der Bauteile,
wie es in der Realitét stattfindet, modelliert.

Bei der Erstellung der Kontakte wird vor allem auf

die Robustheit der Berechnung Wert gelegt. So
handelt es sich um ,Verbunden“-Kontakte, bei de-

nen sich die Elemente der jeweiligen Kontaktsétze

wie verschweif3t, bzw. verklebt verhalten. Das hat

den Vorteil, dass anders als bei beispielsweise ei-

ner starren Verbindung, das Modell nicht unnétig

versteift wird.
Bild 5: Bauteile mit "Verbunden"-Kontakt

Um die Verbindungen der Bauteile so realistisch
wie mdglich zu gestalten, werden die Schrauben
durch ,Connector‘-Elemente modelliert. Abbil-
dung 6 zeigt die Position der Connectoren. Zu-
satzlich werden die Lager Uuber ,Lager
Connectoren modelliert. Dabei werden die zy-
lindrischen Flachen der Welle und der Lager-

schilder in Verbindung gebracht.

Bild 6: Position der Stift-Connectoren

Die von der Analyse ausgeschlossenen Bau-
teile werden Uber abgesetzte Massen bertck-
sichtigt.

Bild 7: Abgesetzte Massen
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Abbildung 7 zeigt die Massen der Wicklungen, Druckringe, Bremse und des Gebers. Den
Massepunkten ist zuséatzlich zur Masse das Massentragheitsmoment hinterlegt.

5.4 Belastung
Die gemessenen Schwingungen dienen als Belastungsgrundlage fur das Berechnungsmo-
dell. Die Verschiebungen werden dem Modell an den Verschraubungen des Flansches auf-

gezwungen. Berechnet wird allerdings nur eine Sekunde (Sekunde 2-3) des relativ harmoni-
schen Belastungszykluses.

Verschiebung in X Verschiebung in Y Verschiebung in Z
60 150 600
40 7T 100 400
20 + - Y '_|200
T g E o
=0 = 0 ‘=
a0 by 2200
520 1 T 3 -50 =
-400
-40 -+ 1 -100 -600
-60 -150 - -800 -
Zeit [s] Zeit [s] Zeit [s]

Bild 8: Diagramme zu den gemessenen Belastungen

5.5 Ergebnisse
Die Berechnung zeigt, dass eine erhdhte axiale Schwingungsbelastung des Motors besteht.
Abbildung 9 zeigt die Beschleunigung in g uber der Zeit in Sekunden. Es entstehen Aus-

schlage bis zu 27,39 in z-Richtung, also entlang der Motorachse. In x-Richtung betragen die
maximalen Ausschlage 3,9g und in y-Richtung 5,5g.
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000 020 040 060 080 10 pgo 020 040 060 080 im 000 020 040 0560 0.80 0
a) Zek (Sek) b) Zei (5ek) C) Zeit (Sek )

Bild 9: Schwingungsantwort des Motors an MP2 a) in X- b) in Y- und c) in Z-Richtung

Deswegen mussen die entstehenden Lagerkréafte ausgewertet werden. Sie betragen axial bis
zu 2020N und radial 410N rein aus der dynamischen Belastung. Die Berechnung der Lager-
lebensdauer ergibt eine Lebensdauer des aktuell eingesetzten Lagers von Ly, = 420h. Wird
anstatt der Standardlagerung eine Lagerung zweier Schragkugellager in O-Anordnung ein-
gesetzt erhoht sich die Lagerlebensdauer auf Ly, = 57000h.

Die Berechnung zeigt, dass der Einsatz eines Kugellagers mit erhdhter axialer Kraftaufnah-
mefahigkeit die Standzeit des Motors wesentlich erhdhen kann. Deswegen wird das Kugella-
ger am Festlager der B-Seite des Motors mit einem Schragkugellager ersetzt. Die Struktu-
runtersuchung der Motorbauteile zeigt keine Auffalligkeiten. Dennoch wird das A-Lagerschild
versteift und mit zusatzlichen Schrauben am Gehause befestigt.

6 Versuch zum Nachweis der Motorlebensdauer

Nach den konstruktiven Umsetzungen der Verbesserungsvorschldge wird die Lebensdauer
mittels eines Versuchs auf 10Mio. Lastwechsel nachgewiesen. Die Vibrationspriifungen am
DSC1 - 100SO wurden im April 2017 bei der IABG GmbH, auf der 58 kN Vibrationsanlage
durchgefihrt. Der Motor wurde betrieben und iberwacht getestet. Das Ergebnis des spezifi-
zierten Tests lautet bestanden. Dabei wurden wahrend der Testkampagne keine Auffalligkei-
ten am Prufling festgestellt.

6.1 Testbedingungen / Versuchsdurchfiihrung

Zusétzlich zu den in Tabelle 2 aufgelisteten Prifungen zur Motorlebensdauer wurden Reso-
nanzsuchlaufe durchgefiihrt. Bei Schwingprufung 1 (Lauf 2z), wurde der gemessenen Zeit-
verlauf reproduziert und der Test fand mit laufendem Motor statt. Bei Schwingprifung 2

(Lauf 5z), war die Reproduktion des gemessenen Zeitverlaufs mit Messpunkt (MP3) auf der
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Welle, weswegen sich der Motor hier nicht in Betrieb befindet. Aufgrund von Anlagengrenzen
mussten keine Einschrankungen vorgenommen werden.

Tabelle 2: Testlaufe mit Beschreibung

Beschreibung/ Frequenz-

Lauf Nr. . Anregungsart Dauer/ Anmerkungen
Regelung bereich

2z Vibration, Teil 1 Zeitsignal Max. 20g 30,8h, 10Mio Lastwechsel, ,in
,Road Load“ MP2z Betrieb*, in Ordnung

5z Vibration, Teil 1 Zeitsignal Max. 20g 30,8h, 10Mio Lastwechsel, ,0h-
+Road Load" MP2z ne Betrieb®, in Ordnung

Die Anregungsbeschleunigungen sollen an 2 Positionen in Anregungsrichtung ermittelt
werden. Die Antwortbeschleunigungen sollen an dem Testobjekt an zwei / drei Positionen
(MP1 - MP3, siehe Abbildung 10) in drei / einer Achse ermittelt werden.

et

a

Bild 10: Messpunkte beim Test

Zur Regelung der Vibrationsanlage dienten 2 Beschleunigungsaufnehmer (P1 und P2), die
am Testadapter und auf dem Tisch der Vibrationsanlage neben den Befestigungspunkten
des Testobjektes angebracht waren. Die Richtung des Achsensystems ist in Abbildung 11

dargestellt.
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Bild 11: Achsensystem beim Test

6.2 Versuchsergebnisse

Abbildung 12 zeigt die Antwortbeschleunigungen in g tber der Zeit in Sekunden, an MP2 in
die drei Raumrichtungen. Interessant ist hier vor allem der Zeitbereich zwischen 2 und 3 Se-
kunden, da dieser zum Vergleich mit der Berechnung herangezogen werden soll. In x-
Richtung ergeben sich hier Ausschlage bis 4,2g, in y-Richtung bis 5,4g und in z-Richtung
von knapp 28g.

i \”‘ \W” i ‘Ji‘”'
1 10

Bild 12: Antworten im Zeitbereich an MP2 @) in X- b) in Y- und c) in Z-Richtung

‘am 22.01.2026, 08:18:58. © Urheberrechtiich geschutzter Inhaf 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

408 VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

7 Vergleich Berechnung/Versuch

Um das Vorgehen und die Berechnung zu verifizieren sind die Ergebnisse aus Berechnung
und Versuch zu vergleichen. In Tabelle 3 werden die maximalen Absolutwerte der Beschleu-
nigung aus den gemessenen und berechneten Zeitverlaufen in den jeweiligen Achsen ge-
genubergestellt.

Es ergibt sich eine Ubereinstimmung der Werte von {iber 90%. Aufgrund dieser sehr guten
Werte kann davon ausgegangen werden, dass die Ergebnisse der Berechnung den realen

Beanspruchungen sehr nahe kommen.

Tabelle 3: Abgleich der Absolutwerte zwischen Versuch und Berechnung

Raum- Beschleunigung Beschleunigung  Uberein-
richtung  Versuch [g] Berechnung [g] stimmung [%]
X 4,2 319 93
Y 54 55 98
A 28 27,3 98

8 Schluss/Fazit

Der Motor ist nach der konstruktiven Anderung als dauerfest anzusehen. Die mechanischen
Spannungen der Strukturbauteile sind nach der Berechnung unkritisch und auch der Dauer-
test wurde vom Motor ohne Schaden Uberstanden. Vor allem der Einsatz des Schragkugel-
lagers hat zur wesentlichen Erhéhung der Motorlebensdauer gefuhrt. Das ergab sowohl die
Berechnung der Lagerlebensdauer, der Versuch bei der IABG und auch der Feldtest bei der
Firma Felss.

Der Schliissel zur erfolgreichen Verbesserung der Motorlebensdauer war die friihe offene
und gute Zusammenarbeit zwischen Felss und Baumdiller. Die auf die Belastung ausgelegte,
technisch sinnvolle mechanische Optimierung des Baumdiller-Motors konnte durch folgende
Schritte realisiert werden: Bereits vor den physikalischen Versuchen wurde eine FE-
Berechnung durchgefiihrt, um eine Aussage zur Wirksamkeit der MaRnahmen zu treffen. Im
Anschluss wurden konstruktive Modifizierungen vorgenommen, die zur Erhéhung der Stand-
zeit und der Lebensdauer des Elektromotors gefiihrt haben und somit eine Ressourceneffizi-

enz sicherstellen.
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Schwingungssichere Schraubenverbindungen

Vibration-Proof Bolt Connections

B. Eng. Kevin Teitscheid, Prof. Dr.-Ing. Max Klécker,
Institut fur Produktentwicklung und Konstruktionstechnik,
Technische Hochschule Kdln

Herrn Professor Dr.-Ing. Ekkehard Gartner zum 75. Geburtstag gewidmet.

Prof. Dr.-Ing. Ekkehard Gartner war viele Jahre in leitenden Positionen, zuletzt bei Bombar-
dier Transportation als Chefkonstrukteur, Leiter von Engineering und Qualitdtsmanagement
sowie als Direktor Standards & Regulations bis zu seinem Ruhestand 2007 tatig. 1998 wurde
er zum Honorarprofessor fur Schienenfahrzeuge an der TU Berlin berufen. Fir seine hervor-
ragenden Leistungen bei der Konstruktion richtungsweisender und sehr erfolgreicher Loko-
motiv-Baureihen wie auch firr sein Engagement fiir Forschung und Ingenieurausbildung so-
wie flr seine Tatigkeit in zahlreichen Gremien wurde Professor Gartner mit der Beuth-
Ehrenmedaille der DMG ausgezeichnet. Zu seinen vielfaltigen Initiativen gehérten auch sei-
ne Impulse zur Gestaltung funktionssicherer Schraubenverbindungen. Neben einem firmen-
internen Richtlinienwerk [1] initiierte er dazu Projekte im vorwettbewerblichen Forschungsbe-
reich zur Erweiterung des Kenntnisstands Uber das Losdrehen [2, 3, 4]. Die Ergebnisse wa-
ren u. a. Grundlagen der Normung eines Verfahrens zur Beurteilung von Sicherungselemen-

ten [5, 6] und eines schienenfahrzeugspezifischen Nachweisverfahrens [5, 7].

Kurzfassung

Bei schwingungsbelasteten Schraubenverbindungen sind der Vorspannkraftverlust durch
Lockern oder Losdrehen und die Ermidung die Versagensmerkmale. Wesentliche Einfluss-
groRRen sind die Montagevorspannkraft, die Verteilung der Elastizitdten der Verbindung, das
Setzen der Kontaktflachen und die Verringerung der Reibung bei Mikrobewegungen an allen
Kontaktflachen der Verbindung. Die schwingungssichere Gestaltung erfordert fundierte
Kenntnisse Uber die komplexen Mechanismen beim Lockern und Losdrehen. Die Wirksam-
keit von Sicherungselementen gegen Losdrehen kann nur experimentell im Vibrationstesttest
Uberpriift werden. Auf der Grundlage umfangreicher Parameteruntersuchungen wurden hier-
zu praxisgerechte Einstellbedingungen fur die Vibrationspriufung entwickelt, die in DIN
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25201-4 genormt sind. Bei Mikroschlupf kann Schraubenermiidung durch Biegebeanspru-
chung zum Versagen fuhren, bevor sich die Schraube vollstéandig losgedreht hat. Zur ermu-
dungsfesten Auslegung werden, bezogen auf den Anwendungsfall, Wéhlerlinien querbean-

spruchter Schrauben ermittelt.

Abstract

Failures of vibration-loaded bolt connections are characterized by loss of preload due to non-
rotational loosening (slackening) or rotational loosening (self-loosening) and the fatigue. Main
parameters of inluence are the assembly preload, the elasticities of a connection, embed-
ding of the countersurfaces and micromotions of the mating parts. For the vibration-proof
design, profound knowledge about the complex mechanisms about loosening is required.
The effectiveness of securing elements against loosening can only be tested experimentally
with the vibration test. On the basis of extensive parameter assessments, practical setting
conditions for the vibration test were developed, which are standardized in DIN 25201-4. At
micro-slip conditions, bolt fatigue can lead to failure by bending stresses before the bolt has
fully turned off. For fatigue-proof design, S-N- lines of transversal loaded bolts are deter-
mined, based on the application.

1 Einleitung

Die Schraubenverbindung ist im Fahrzeug- und Maschinenbau das am haufigsten verwende-
te losbare Maschinenelement. Bei den fast stets auftretenden Schwingungsbelastungen, sei
es durch Betriebskréfte, oder auch duRere Einwirkungen wie z. B. Unwuchten, kann die posi-
tive Eigenschaft der Losbarkeit von Schraubenverbindungen zur Beeintrachtigung der Funk-
tionssicherheit bis hin zum Totalausfall filhren. Wéhrend Lockern durch eine regelgerechte
Auslegung als vorgespannte Schraubenverbindung verhindert werden kann, riickt das Los-
drehen beim Trend zu Leichtbaukonstruktionen in den Fokus. Immer wieder bekannt wer-
dende Schadensfalle zeugen von der Problematik. Vor einigen Jahren wurde wegen losge-
drehter Schrauben die gesamte schweizerische Flotte der ICE-Zugeinheiten fir Monate aus
dem Betrieb genommen. Und Nachrichten Gber Schadensfélle, wie die verlorengegangene
Tire eines ICEs oder geldste Pleuelschrauben, die schlief3lich zu einem Brand eines PKW-

Motors fiihrten, erreichen immer wieder die Offentlichkeit.
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Fur Leichtbaukonstruktionen sind gemischte Belastungszustande, bei denen die dynamische
Last in Querrichtung gegenuber der in axialer Richtung Gberwiegt, wie auch kurze Klemm-
langen typisch. Beispiele aus dem Schienenfahrzeugbau zeigt das Bild 1.

Trafo-Anbau fur
Unterfluranordnung

Konsolenverschraubungen |

Bild 1: Verschraubungen durch kurze Klemmléngen im Schienenfahrzeugbau

Es kommt bei dynamischen Querlasten infolge der Verformungen beim elastischen Leicht-
bau eher zum Mikrogleiten in den Trennfugen, wobei die Reibungswerte gegeniiber dem
statischen Lastfall abfallen. Bei geringen Reibungswerten kann die Selbsthemmung im Ge-
winde aufgehoben werden. Aufgrund dieser Parameter sind Schraubenverbindungen in
Leichtbaukonstruktionen besonders anféllig gegen Losdrehen, wobei die fiir die Schrauben-
funktion bedeutende Vorspannkraft abfallt. Aber auch bei vollstandigem oder teilweisem Er-
halt der Vorspannkraft kann vorzeitige Ermidung der Schrauben bei Mikrogleiten in den
Bauteilfugen infolge der Quer- und Biegebeanspruchung zum Versagen fiihren.

Die Mechanismen des Lésens von Schraubenverbindungen durch die Einwirkung von
Schwingungen sind weitestgehend erschlossen. Mit zahlreichen und umfangreichen For-
schungsarbeiten wurden Modellierungen zum Verstandnis des Lockerungs- und Losdrehvor-

gangs entwickelt. In der Wechselwirkung von experimentellen Untersuchungen mit zun&chst
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analytischen wie auch insbesondere in den letzten Jahren mit FE-Modellen konnten die be-
einflussenden Parameter hinreichend genau identifiziert werden.

Zur sicheren Gestaltung von Schraubenverbindungen bei Schwingungsbelastungen sind
fundierte Kenntnisse Uber die komplexen Zusammenhénge bei Lockern und Losdrehen er-
forderlich. Mit den Regeln zur Auslegung hoch vorgespannter Schraubenverbindungen, die
in der VDI-Richtlinie 2230 [8] dargestellt sind, kann fur axiale Schwingbeanspruchungen eine
hohe Betriebssicherheit, sowohl hinsichtlich des Lockerns wie auch der Ermidungsfestigkeit
erreicht werden. Jedoch ist es nach wie vor nicht moglich, mit der erforderlichen Sicherheit
die Losdrehsicherheit fir den jeweiligen Anwendungsfall praxisgerecht und mit akzeptablem
Aufwand zu berechnen, wenn die Werte der beeinflussenden Parameter fur den jeweiligen
Anwendungsfall nicht gentigend genau bekannt sind. Hier setzen die an verschiedenen For-
schungsstellen laufenden Untersuchungen an. Die komplexen Modellierungen und die
schwierige Erfassbarkeit der beeinflussenden Werte, z. B. der bei dynamischer Querbelas-
tung stark fallenden Reibungswerte und der bei verschiedenen Einbauverhltnissen sehr
variierenden Quersteifigkeiten, sind Ziel der derzeitigen Forschungsarbeiten [9, 10].

Die Priifung der Tauglichkeit von Sicherungselementen gegen Losdrehen kann in der Praxis
mit vertretbarem Aufwand nur durch Tests erfolgen. Hierzu wurden einheitliche Prifbedin-
gungen auf der Basis umfangreicher Parameteruntersuchungen entwickelt und mit DIN
25201-4, Anhang B [5], genormt.

Zum rechnerischen Nachweis der Ermudungsfestigkeit bei Querbeanspruchung der Schrau-
ben sind der spateren Einbausituation entsprechende Wohlerversuche erforderlich, da die z.
Zt. zur Verfugung stehenden Dauerfestigkeitswerte nicht ausreichen. Diese werden auf Vib-
rationsprifmaschinen, deren Funktion den Testmaschinen fir Sicherungselemente ent-
spricht, ermittelt. Das Nachweisverfahren wird z. Zt. zur Ergdnzung der Norm DIN 25201-4
[5] aufbereitet.

2 Vorspannkraft als Auslegungskriterium betriebssicherer Schraubenverbindungen

Vorgespannte Schraubenverbindungen stellen ein elastostatisches System dar, bei dem die
Schraube durch Zug belastet ist und die verspannten Teile auch im Ruhezustand unter
Druck stehen. Durch die in die elastische Verbindung eingeleitete Betriebskraft wird die
Schraube nur teilweise zusatzlich belastet, der andere Lastteil wird von den verspannten
Teilen aufgenommen, wie das Verspannungsschaubild zeigt (Bild 2). Eine bei der Montage
zu hoch eingestellte Vorspannkraft kann zu einer Uberschreitung sowohl der statischen Fes-
tigkeit als auch der Ermidungsfestigkeit der Schraube fiihren. Eine zu geringe Montagevor-

spannkraft hat einen zu geringen Reibungswiderstand in den Trennflachen der Verbindung
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und damit Lockern, Losdrehen zur Folge und es kann bei gro3en Betriebskraften zu einem

Fugenklaffen kommen (Bild 2).

Bild 2: Einfluss der Montagevorspannkraft auf die Qualitét der Verbindung

Die fir den Anwendungsfall erforderliche Montagevorspannkraft ist nach VDI 2230-1 [8] mit
groRRer Zuverlassigkeit ermittelbar. Im Einzelfall sind dem Anziehverfahren und je nach An-
ziehverfahren den Reibungszahlen des Gewindes und der Kopfauflage, und dem zu erwar-
tenden Vorspannkraftverlust durch Setzen besondere Beachtung zu schenken. Die Erfah-
rungen der Berechnungspraxis zeigen, dass bei sorgfaltigem Ansatz der Reibungszahlen
und Setzbetrage die erforderliche Montagevorspannkraft gentiigend genau berechnet werden

kann.

3 MafRnahmen gegen Lockern und Losdrehen

Die Versagensformen Lockern und Losdrehen sind den unterschiedlichen Lastrichtungen
und den verschiedenen Wirkmechanismen zuzuordnen (Bild 3). Lockern wird vorwiegend bei
axialer Betriebsbelastung durch Setzen und Relaxationserscheinungen sowie durch Uber-

schreiten der Grenzflachenpressungen und damit plastisches FlieRen hervorgerufen.
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Bild 3: Wirkmechanismen und MalRnahmen von Lockern und Losdrehen

Verformungen durch Setzen und bei h6heren Temperaturen durch Relaxation in den Trenn-
fugen der Bauteile lassen sich teilweise gezielt kompensieren. Mit gro3en Elastizitaten in der
Verbindung wird der Verspannungszustand in der Verbindung positiv beeinflusst, so dass die
Verformungsbetréage ausgleichbar sind, wie sich anhand des Verspannungsschaubilds an-
schaulich zeigen lasst (Bild 4). Allerdings erfordert die Realisierung groR3er Elastizitaten Bau-
raum, wenn nicht durch federnde Sicherungselemente Platz eingespart werden kann. Z. B.
erfillen Spannscheiben nach DIN 6796 nur bis zur Festigkeitsklasse der Schrauben 8.8 die
Forderung, dass die Federkréafte den Verspannungskréften entsprechen. Auch speziell aus-
gelegte Ausfuihrungen von Sicherungsscheiben weisen eine entsprechende Federwirkung
auf. Die Prifung der notwendigen statischen Restfederkraft ist in DIN 267-26 festgelegt. Ein-
schlagig bekannt ist die Berlicksichtigung von Unterlegscheiben zur Reduzierung der Fla-
chenpressung. Mit den genormten ScheibengroRen werden die Flachenpressungen i. d. R.

unterhalb der zulassigen Grenzflachenpressung gehalten (vgl. VDI 2230-1).
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Bild 4: Verspannungsschaubild und Einfluss der Schraubensteifigkeit

Dem Losdrehen kann nur mit Sicherungselementen entgegengewirkt werden, falls konstruk-
tive Malinahmen wie insbesondere groRe Klemmléngenverhéltnisse nicht realisierbar sind.
Eine groBe Anzahl von Sicherungselementen mit unterschiedlichen Wirkprinzipien ist auf
dem Markt verfugbar. Eine Ubersicht mit einer Unterteilung der Wirkprinzipien gibt die DIN
25201-4 [5], vgl. Tabelle 1. Unterschieden werden sperrende Sicherungsmaflnahmen mit
Kraft- und/oder erhéhtem Reibschluss und das stoffschliissige Verbinden durch Kleben der
Gewinde. Schweien und Léten sind aus konstruktiver Sicht und aufgrund von Konstrukti-
onsvorschriften regelwidrig. Die Wirksamkeit zielt darauf ab, dass die Vorspannkraft erhalten
bleibt. Relativbewegungen in der Schraubenverbindung missen mit diesen MalRinahmen
weitestgehend verhindert werden. Die Prifung geklebter Verbindungen wird nach DIN 267-
27 statisch durchgefuhrt, indem die Aufschraubmomente den Momenten beim Losdrehen mit
einem Schraubgerat gegenubergestellt werden. Eine dezidierte Aussage Uber das Siche-
rungsverhalten bei dynamischer Beanspruchung wird dabei nicht gewonnen. Demgegenuber
werden sperrende Sicherungen auf speziellen Vibrationsprifmaschinen untersucht. Als Be-

urteilungskriterium wird der Vorspannkraftverlust ermittelt.
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Die Einteilung in DIN 25201-4 beriicksichtigt im Ubrigen auch die Sicherung gegen Verlieren
der Schraubenteile. Eine ausreichende Reibung im Gewinde durch Klemmung soll das Aus-
einanderfallen verhindern. MaRgebend fiir die Mindestgewindereibung, die aus empirischer
Sicht gegen Auseinanderfallen sichert, sind die nach DIN 267-28 statisch ermittelten Aus-

schraubmomente.

Tabelle 1: Wirkprinzipien der Sicherungselemente

4 Priafung von Sicherungselementen auf Vibrationspriifmaschinen

Zur Prifung der Wirksamkeit von Sicherungselementen wurden verschiedene Verfahren
entwickelt. Durchgesetzt hat sich der auf die Arbeiten von G. Junker zuriickzufiihrende Rut-
teltest, bei dem bei dynamischer Querbelastung der Vorspannkraftverlust in Abhéngigkeit der
Lastwechselzahl auf einer Vibrationsprifmaschine ermittelt wird. Eine weitere im Flugzeug-
bau verbreitete Priifung ist in dem amerikanischen Standard NASM 1312-7 [11] beschrieben.
Dieser Test auf einem Schwingtisch liefert nur die qualitative Aussage, ob vollstandiges Los-
drehen mdglich ist.

Die von Junker konzipierte Prifmaschine ist in DIN 65151 [12] genormt. Sie besteht aus ei-
ner oszillierenden Oberplatte, die Uber die zu priifenden Schraubenverbindung mit der fixier-
ten Unterplatte verspannt ist. Die Prufbedingungen wurden auf der Basis umfangreicher Pa-

rameteruntersuchungen festgelegt und sind in DIN 25201-4 [5] genormt. Hierzu wurden die
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Erkenntnisse aus mehr als 3000 Parameteruntersuchungen [2, 3] an den Priifstanden der
IMA Dresden und der FH Kéln vom Normenausschuss Fahrweg und Schienenfahrzeuge im
DIN bei der Erarbeitung dieser Prifvorschrift verwertet (Bild 5). Das Prinzip des Prufverfah-
rens ist die Beurteilung der Wirkung des Sicherungselementes durch die Gegenuberstellung
Lungesicherte Schraubenverbindung vs. gesicherte Schraubenverbindung“. Damit kon-
zentriert sich die vergleichende Beurteilung ausschlie3lich auf das nachzuweisende Siche-
rungselement. Festgelegt sind die Parameter, von denen das Losdrehen abhangig ist. Dies
sind insbesondere das Klemmléngenverhéltnis und die einzustellende Querverschiebung,
die zur Berlcksichtigung der Prifstandsteifigkeit jeweils mit Einstellversuchen ermittelt wird.
Mit dieser Prifvorschrift ist sichergestellt, unabhéngig von den Priifstandeigenschaften, ver-

gleichbare und reproduzierbare Ergebnisse zu ermitteln.

Priifschraube

Scheibe nach DIN 7093-1

i Oberplatte
DMS (Vorspannkraftmessung)
Mutter nach 150 4032
Fixierte Unterplatte

Kraft-
oder
Wegerregung

UM SN

Auswertung

Datenaufnahme
und

2 1
\

AF

°
wirksame Schraubensicherung _I
[

}

o Fypee = F
= =
T un % ungesichert,
c unwirksame
4 5 g Sicherung
s

Lastwechselzahl LW

Bild 5: Prufung der Sicherungselemente nach DIN 25201-4 / DIN 65151

Aus dem Verlauf der Vorspannkraft Uber der Lastwechselzahl wird auf die Sicherungswir-
kung geschlossen. Eine Sicherungswirkung bei der eingestellten dynamischen Querver-
schiebung ist dann nach der Norm gegeben, wenn eine Restvorspannkraft von mindestens
80 % nach 2000 Lastwechseln vorhanden ist und der Verlauf der Vorspannkraft nicht auf
einen folgenden vollsténdigen Verlust der Vorspannkraft schlieRen lasst (Bild 5). Eine ergan-
zende Beurteilung liefert die Aufzeichnung der dynamischen Querkraft und Querverschie-
bung sowie der Anzieh- und das Losdrehmomente.
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5 Prufung von querbeanspruchten Schraubenverbindungen auf Ermudungsfestigkeit
Aus dem Vibrationstest ist zu schliel3en, dass auch bei einer Sicherung gegen selbsttatiges
Losdrehen eine dynamische Querverschiebung, die unterhalb des ermittelten Grenzwertes
liegt, zulassig ist. Sind also Mikrobewegungen nicht ausgeschlossen, wird die Ermidungs-
festigkeit fur diesen Bereich zum zweiten Versagenskriterium.

Bild 6: Wohlerkurve nach DIN 50100

Die Wohlerversuche fir Querbelastung werden auf einem Vibrationsprifstand der gleichen
Bauart DIN 65151, der auch fir die Losdrehtests verwendet wird, durchgefuhrt [12]. Ablauf
und Auswertung entsprechen der DIN 50100 [13], wahlweise auch DIN 969 [14] oder ISO
12107 [15]. Da nicht nur das Bruchkriterium entscheidend fur die Beurteilung des Versagens
ist, sondern auch der Vorspannkraftverlust, so wird dieser ebenfalls ausgewertet. Die hierzu
erforderlichen unteren Grenzkurven werden nach den genannten Normen fur die erforderli-
chen Uberlebenswahrscheinlichkeiten, z. B. py = 90 % ermittelt. Die in Bild 6 exemplarisch
dargestellten Wohlerlinien ermdglichen es, abhangig von der Hohe der Querbeanspruchung
(Querkraft, Querverschiebung) die ertragbare Lastwechselzahl bei einem vorgegebenen

Restvorspannkraftniveau abzulesen [16]. Damit wird zusétzlich zum Bruchkriterium eine
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Aussage Uber die Restvorspannkraft zur Sicherstellung der Lastiibertragung bei den standig
wirkenden Betriebslasten geliefert.

Bild 7: Restvorspannkraftniveaus fiir gesicherte Schraubenverbindungen

Das Diagramm in Bild 7 zeigt die Kennlinien fiir die technisch relevanten Restvorspannkraft-
niveaus 80%, 70% und 60% fur gesicherte Schraubenverbindungen. Grundlage fur die
Kennlinien sind die Messwerte firr die Lastwechselzahl (Abszissenwerte) bei Unterschreiten
eines gegebenen Restvorspannkraftniveaus aus den Vorspannkraftverlaufen der Vibrations-
versuche unter den entsprechenden Laststufen (Ordinatenwerte). Es ist zu beachten, dass
die Kennlinien alle Einflusse vereinigen, die zu einem Vorspannkraftverlust bei dynamisch
wechselnder Querbelastung fuhren kénnen; z. B. Setzen durch Verschleil3 der Fugeflachen
bzw. Abrieb der Beschichtung, Kriechen an der Auflageflache durch etwaige Kippbewegun-
gen, partielles Losdrehen und 6rtliches Plastifizieren.

6 Schlussfolgerungen und Ausblick

Der heutige Kenntnisstand erlaubt es, Schraubenverbindungen bei axialer Schwingungsbe-
lastung rechnerisch robust auszulegen. Zur Beurteilung der Sicherheit gegen selbsttatiges
Losdrehen querbelasteter Schraubenverbindungen sind experimentelle Untersuchungen
erforderlich. Die Wirksamkeit von Sicherungselementen wird auf speziellen Vibrationsprif-
maschinen geprift, wobei die Prufstandards auf der Basis umfangreicher Parameteruntersu-
chungen festgelegt und erst in den letzten Jahren genormt wurden. Aufgrund der jiingsten
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Erkenntnisse zum Losdrehverhalten von Schraubenverbindungen kann fallweise auch ein

Ermidungsfestigkeitsnachweis erforderlich werden. Hierzu sind spezielle Wohlerlinien zu

ermitteln[16]. Aufgrund der Parametervielfalt liegen tabellierte Werte nicht vor.
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Experimentelle und numerische Ermittlung des
Schwingungsverhaltens von FKV-Miniaturstrukturen
fur zahnmedizinische Anwendungen

Experimentelle und numerische Modalanalyse

Dipl.-Ing. Michael Kucher, Dr.-Ing. Martin Dannemann,
Prof. Dr.-Ing. Niels Modler, Institut fir Leichtbau und Kunststofftechnik
(ILK), Technische Universitat Dresden, Dresden

Kurzfassung

Ultraschallinstrumente sind von entscheidender Bedeutung fiir den Reinigungsprozess in
zahlreichen medizinischen Anwendungen wie etwa in der Zahnmedizin. Dabei werden endo-
dontische Instrumente zum Aktivieren der Spilflissigkeit genutzt, indem diese nadelférmigen
Reinigungsinstrumente zu Schwingungen im Ultraschallbereich angeregt werden. Infolge der
hochfrequenten Vibrationen entstehen hydrodynamische Effekte, die zu einer Beseitigung
der bakteriellen Kontamination im Wurzelkanal flhren. Konventionelle Ultraschallnadeln aus
Nickel-Titan-Legierungen reinigen effektiv; fiihren jedoch gleichzeitig zu einer unbeabsichtig-
ten Beschadigung der gesunden Zahnstruktur und neigen zu spontanem Versagen. Ultra-
schallnadeln aus Verbundwerkstoffen bieten Vorteile wie etwa die gute Herstellbarkeit, eine
hohe Verfugbarkeit sowie hthere Steifigkeiten im Vergleich zu Nadeln aus unverstarkten
Polymeren. Weiterhin ist durch eine entsprechende Faser-Matrix-Kombination ein gezieltes
Anpassen des gewinschten strukturdynamischen Verhaltens der Miniaturstrukturen moglich
(vgl. etwa [17, 21]).

Die Ermittlung des Schwingungs- und Dampfungsverhaltens der Nadeln in Abhéngigkeit von
der eingebrachten Leistung und der vorliegenden Geometrie ist von hoher Bedeutung fiir die
spatere Beurteilung der Reinigungsqualitat. Die Autoren haben hierfur in der jungsten Ver-
gangenheit bereits den Anregungsmechanismus detailliert analysiert [4] sowie numerische
Voruntersuchungen durchgefuhrt [13]. Im Rahmen einer numerischen und experimentellen
Modalanalyse konnten die Eigenfrequenzen und die modale Dampfung einer nadelférmigen
FKV-Struktur bestimmt bzw. berechnet werden. Durch eine Finite-Element-Analyse konnten
die auftretenden Eigenschwingformen der FKV-Nadel in guter Ubereinstimmung mit der ex-
perimentellen Lésung ermittelt werden. Der Vergleich der numerischen und experimentellen

Untersuchungen zeigte, dass die experimentell bestimmten Eigenfrequenzen geringer waren
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als die numerisch berechneten Frequenzen. Ebenso ergeben sich infolge der fehlenden Mo-
dellierung der Einspannung geringe modale Verlustfaktoren fiir das numerische Modell. Mit
Hilfe der durchgefihrten Untersuchungen kann das Verstandnis des Schwingungsverhaltens
von FKV-Miniaturstrukturen im Ultraschallbereich fur zukunftige Untersuchungen verbessert

werden.

1. Einleitung

Ultraschallreinigungsnadeln werden in der Zahnmedizin wahrend einer Wurzel-
kanalbehandlung zur Dekontamination von bakteriell infiziertem Zahngewebe verwendet.
Durch Schwingungen der Nadel im Ultraschallbereich wird die umgebende Desin-
fektionsldsung in Bewegung versetzt, wodurch Mikrostrémungen und Kavitationsphdnomene
auftreten. Dabei ist fur die chemomechanischen Reinigung die Auslenkungsamplitude, deren
Anregungsfrequenz sowie der Durchmesser der Nadel von Bedeutung. Um einen mdglichst
geringen Energieverbrauch zu gewébhrleisten und die Aktoren zur Anregung mdglichst leicht
gestalten zu kdnnen werden konventionelle Handgerate zur Wurzelkanalreinigung in Reso-
nanz betrieben. Im Entwicklungsprozess wird eine Resonanzfrequenz einer Longitudinal-
schwingung der piezoelektrischen Komponenten zur Dimensionierung der Ultraschallnadel
verwendet. Diese Anregung fuhrt zu Biegeschwingungen der Nadel. Durch eine gezielte
Werkstoffsynthese sowie Gestaltung der Nadel ergibt sich die Mdglichkeit zur Einstellung der
strukturdynamischen Eigenschaften der Reinigungsnadel.

Zur Untersuchung des Schwingungsverhaltens wurden Ultraschallnadel aus glasfaser-
verstarktem Polyamid 6 (GF/PA6) durch einen Piezoaktor angeregt und die auftretenden
Biegeschwingungen durch ein Laser-Scanning-Vibrometer (LSV) experimentell ermittelt so-
wie mit den Ergebnissen einer numerischen Modalanalyse (NMA) verglichen. Ziel dieser Ar-
beit war die Validierung der NMA am Beispiel einer Ultraschallnadel aus FKV. Die dafir er-
forderlichen Materialkennwerte wurden durch mikromechanische Ansatze bestimmt. Aufbau-
end auf dieser Berechnung lasst sich dann eine Vorzugvariante fir die Auslegung endodon-
tischer Nadeln ableiten. Dadurch kann der Entwicklungsprozess von Ultraschallnadeln ver-
ringert werden. Auf diese Weise sollen in Zukunft neuartige Ultraschallnadeln aus FKV fur
praklinische Untersuchungen entwickelt werden, um damit einen Beitrag fiir effiziente endo-

dontische Behandlung zu liefern.
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2. Material und Methoden

2.1. Prufkorper

Die untersuchte FKV-Nadel wurde in einem Pultrusionsverfahren durch die Impragnierung
eines Glasfaser- (GF-)Rovings mit schmelzflissigen Polyamid 6 (PA6) hergestellt. Dabei
wurde PA6 mit guter Flie3fahigkeit verwendet. Die sich ergebenden Rundstabe weisen einen
mittleren Durchmesser der Nadel von D = 0,6 mm auf. Im Folgenden werden die angewen-
deten Methoden zur Modellierung sowie der numerischen und experimentellen Bestimmung

der Eigenfrequenzen néher erlautert.

2.1. Geometrisches Modell

Die Halterung und die damit verbundene FKV-Nadel wurden vermessen und aufbauend auf
den Mafen ein CAD-Modell erstellt. Diese Halterung wurde einer konventionellen Ultra-
schallreinigungsnadel enthommen und weist eine Biegung von 120° auf. Die verwendete
gebogene Halterung ist mit der FKV-Ultraschallreinigungsnadel kraft- und formschlissig tiber
eine Klemmlénge von 7 mm verbunden (Bild 1).

&—— Halterung

&—— Ultraschallnadel

Bild 1: Geometrisches Modell der an der Halterung befestigten Ultraschallnadel

Sie wird mit Hilfe eines Gewindes mit dem Aktor verschraubt und Uber dieses Gewinde x-
Richtung angeregt. Dazu werden piezoelektrische Elemente verwendet (siehe Abschnitt 2.5).
Die Halterung verjiingt sich von einem Auf3endurchmesser von 4 mm auf 2 mm. Die Nadel
weist eine freie Lange von 25 mm auf und besitzt einen konstanten Durchmesser von
D =0,6 mm.
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2.3. Materialmodell

Durch das Pultrudieren der FKV-Nadel liegen alle GF-Filamente parallel zur Achsrichtung
der Rundstébe vor. Eine Analyse der Querschittsflache dieser unidirektionalen (UD) Schicht
ergab einen durchschnittlichen Filamentdurchmesser der Glasfaser von 49,5 um * 0,4 pm
und einen Faservolumengehalt ¢ = V:/(V; + V;,) =60 %, wobei V; das Volumen der Faser
und V,, das Volumen der Matrix ist. Zur Modellierung des Deformationsverhaltens wurde ein
linear elastisches transversal isotropes Materialverhalten mit einer homogenen Verteilung mit
der Symmetrieebene x = 0 angenommen. Die funf erforderlichen Ingenieurkonstanten wur-
den unter Beachtung des gegebenen Faservolumengehalt durch mikromechanische Mi-
schungsregeln ermittelt [2, 16]. Fir die Einzelkomponenten wurde ein linear elastisch homo-
genes Materialverhalten angenommen [16]. Dabei ist der Elastizititsmodul der GF
Ef = 57 GPa, die Querkontraktionszahl v; = 0,22 und die Dichte p; = 2,55 g/cm? [9]. Das un-
tersuchte PA6 besitzt einen Elastizitatsmodul von E,, = 2,8 GPa [11], eine Querkontraktions-
zahl von v,, = 0,35 [9] und eine Dichte von p,, = 1,12 g/cm® [12]. Fiir die Dichte des Werk-
stoffverbundes ergibt sich daraus p = 1,99 g/cm3. Das Materialverhalten wird in der Vektor-
Matrix-Schreibweise durch g;; = Cji; € beschrieben, wobei i,j = x,y,z der Index, o;;
der Spannungstensor und €, Verzerrungstensor sind [2]. Die elastischen Kennwerte des
Elastizitatstensors C;j, werden durch die fiinf Ingenieurkonstanten der unidirektional (UD)
verstérkten Einzelschicht bestimmt Die Halterung besitzt eine Oberflachenbeschichtung die
fur die nachfolgende Berechnung vernachléassigt wird. Durch eine Materialanalyse des
Grundwerkstoffes wurde ein austenitischer Cr-Ni-Stahl (Werkstoff 1.4301) identifiziert. Fur
dieses Material wird ein linear elastisches isotropes Materialverhalten angenommen (Tabelle
1).

Tabelle 1: Ingenieurkonstanten und Werkstoffdampfung [9, 16, 17]

Kennwert GF/PAG6-UD, ¢ = 60,5 % Stahl 1.4301*

E,. in GPa 35,6 196
Ey, in GPa 12,6 -
Vyx 0,27 0,27
Vyz 0,34 -
Gyy in GPa 4,7 134
Dy, in % 1,1 0,5
D,y in % 6,7

Dy in % 6,7

p in g/lcm?3 1,99 7,950

* |sotropes Materialverhalten
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Ein Ansatz zur Modellierung der anisotropen Dampfungseffekte in einem numerischen Mo-
dell ist mit Hilfe von Energiekonzepten méglich [3, 5, 10, 11, 22]. Dieses Vorgehen wurde
erstmals von Ungar et al. [19] eingefuihrt. Der modale Verlustfaktor d wird mit Hilfe der spezi-
fischen Dampfungskapazitat 1 = 2md = AU /U berechnet, die sich aus der in einer Schwing-
periode dissipierten Energie AU und der maximalen Formanderungsenergie U bestimmt. Die

Forménderungsenergie des m-ten finiten Elementes ergibt sich aus [22]

Ui = ZafMelMy i, @
Far (1) gilt keine Einsteinsche Summenkonvention. Unter Nutzung der Werkstoffdampfung
D;j und der Beitrage der Formanderungsenergie (1) kann der modale Verlustfaktor d,, der n-
ten Mode durch

eSS0,

d. =
sz nin (o)

@

berechnet, wobei N, die Anzahl der finiten Elemente ist. Die entsprechenden Gré3en zur
Berechnung von d,, werden den berechneten Eigenformen der ungedampften Resonanzfre-

quenzen entnommen.

2.4. Simulationsmodell

Die Berechnung der Eigenfrequenzen der FKV-Ultraschallnadel erfolgte durch eine FEA in
Abaqus/Standard 6.13-3. Dazu wurden zunachst die Eigenfrequenzen und Eigen-
schwingformen bis zur maximalen experimentell bestimmten Biegeschwingform der Nadel
berechnet. Als Randbedingungen der Simulation wurde die eingeschraubte Gewindeldnge
sowie der linke Rand der Halterung als feste Einspannung modelliert (Bild 2). Als Material-
verhalten wurden fiir die Halterung die isotropen Eigenschaften von Stahl und fir die Nadel
die transversalisotropen Eigenschaften von GF/PA6-UD angenommen.

AnschlieBend werden die Spannungen ol.[jm], die Dehnungen el.[]’.”] und die Elementvolumina

vIml des m-ten finiten Elementes fiir die einzelnen Modenordnungen ermittelt und die moda-
le Dampfung (2) berechnet. Mit Hilfe der berechneten Dampfung d,, wurden dann in einer
anschlieRenden modalen Frequenzanalyse die modalen gedampften Frequenzen ermittelt.

Die Vernetzung der Geometrie erfolgte mit Hilfe von dreidimensionalen Pentaeder- (C3D6)
und Hexaederelementen (C3D8R) in Abaqus. Fur beide Elementtypen wurden lineare An-
satzfunktionen verwendet. Zur Identifikation einer geeigneten ElementgréBe wurde eine
Konvergenzstudie der ersten Biegeschwingung der Nadel durchgefuhrt (Bild 2). Dabei zeigte

sich eine relativer Fehler von unter einem Prozent fir eine Elementanzahl von
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Ngiement = 2+10° Elementen. Die untersuchte Geometrie wurde zur Sicherstellung einer aus-

reichenden Konvergenz mit 717991 Knoten und 679456 Elementen diskretisiert.

10°

Relativer Fehler

1072 ¢

0 0.5 1 1.5 2 25
Anzahl Elemente (1-10°)

Bild 2: Berechnungsmodell der FEA: (links) Netz mit Ng;emene = 14-10°, (rechts) Untersu-

chung der h-Konvergenz der ersten Biegeschwingung

2.5. Experimentelle Validierung der numerischen Ergebnisse

Zur Validierung der numerischen Untersuchungen wurde eine experimentelle Modalanalyse
(EMA) der Ultraschallnadel durchgefiihrt (Bild 3). Die Anregung erfolgte dabei mit Hilfe eines
Piezocomposite-Aktors mit Geh&use und integrierter Vorspannung (PSt 1000/10/7 VS18,
Piezosystem Jena) und einem analogen Spannungsverstarker (LE 150/100 EBW, Piezosys-
tem Jena) mit einem Spannungsbereich von U = 0...+150 V sowie einer Bandbreite 70 kHz.
Fir den angegebenen Spannungsbereich ist eine maximale Auslenkung des Aktor in x-
Richtung von 1 um mdglich.

=t Tl R =
b - a Messrichtung

Eingangssignal
[ ] k] )
Messrichtung
Ausgangssignal

\Probekdrper
S

. ‘ Messprunkle

Einpunktvibrometer

Bild 3: Versuchsaufbau zur Schwingungsanalyse
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Zur Messung der Auslenkungsgeschwindigkeit der FKV-Ultraschallnadel wurde ein LSV ver-
wendet. Dabei wurde die Anregung der Nadel mit Hilfe eines Einpunktvibrometers (OFV-505
Sensor Head, Polytec) und die Antwort des Systems an 30 gleichverteilten Punkten entlang
der Nadel sowie dem geraden Ende der Halterung mit Hilfe eines Scanning-Vibrometers
(PSV-400 Scanning Head, Polytec) vermessen (Bild 3). Beide verwendeten Scankopfe arbei-
ten bis zu einer maximalen Geschwindigkeit von 1 m/s mit einer maximalen Abtastfrequenz
von 1,5 MHz. Zur Verringerung des sich ergebenden Scanbereiches sowie dem Strahl-
durchmesser des Lasers wurde zusétzlich eine Koaxialeinheit (PSV-A-410 Close-Up Unit,
Polytec) und eine Mikroscanlinse (PSV-A-CL-150) verwendet. Daraus ergibt sich ein Strahl-
durchmesser von 13 um [14].

Zur Auswertung der auftretenden Eigenfrequenzen wurde die Ubertragungsfunktion bzw.
Frequency Response Function (FRF) ermittelt. Die Fast Fourier Transformation wurde mit
einer Bandweite von 0...50 kHz bei einer Frequenzauflésung von 61 mHz durchgefuhrt. Aus
den gemittelten Spektren der FRF wurde die n-te Eigenfrequenz der Biegeschwingung f,
sowie der n-te modale Verlustfaktor d,, der Halbwertsbreite d, = (f,,2 — fu,1)/ fa,o berechnet
[6]. Hierbei sind f,,; und f, , die Frequenzen, bei der sich die Amplitude der Eigenfrequenz

fn-um 3 dB verringert hat.

3. Ergebnisse der Modalanalyse

Durch die Messung der Auslenkungsgeschwindigkeiten und der daraus bestimmten Ubertra-
gungsfunktion konnten die ersten zehn Eigenfrequenzen identifiziert werden (Bild 4, Tabelle
2). Die entstehenden Eigenschwingformen stellten dabei Schwingungen der Gesamtstruktur
dar als auch Biegeschwingungen, die vorrangig auf eine Auslenkung der FKV-Nadel zurtick-
zufuhren waren. Durch die Art der Anregung sowie des Messaufbaus kdnnten an dieser Stel-
le nur Biegeschwingungen analysiert werden, da bei diesen Schwingformen Auslenkungen
quer zur Stabachse auftraten.

Im Weiteren wurden ausschlieRlich die Eigenfrequenzen und -formen der FKV-Nadel be-
trachtet. Bei diesen Formen wiesen die ersten zehn Messpunkte auf der Halterung nur sehr
geringe Geschwindigkeitsamplitude auf (Tabelle 2, Moden n = 1, 3, 6, 9). Analog zeigten die
Ergebnisse der numerischen Berechnung, dass diese Eigenschwingformen einzig zu einer
Auslenkung der FKV-Nadel fihrten und stimmten damit mit den Ergebnissen der experimen-
tellen Untersuchung uberein. Zwischen den numerisch berechneten und den experimentell
ermittelten Eigenfrequenzen der Biegeschwingungen zeigten sich Abweichungen von bis zu
30 % (Tabelle 3). Dabei war ersichtlich, dass die Frequenzen der numerischen Analyse stets

groRer als die experimentellen Ergebnisse waren.
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Bild 4: Gemitteltes Spektrum der Ubertragungsfunktion der FKV-Nadel

Tabelle 2: Experimentell ermittelte Eigenfrequenzen

VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

Modaler Verlustfaktor

Moden- Frequenz f,
ordnung (Hz)
1 480 2
2 2.357 19
3 2.586 34
4 4.646 0,9
5 6.519 0,6
6 7.248 3,2
7 10.471 3,3
8 11.657 34
9 14.043 18
10 14.585 2,5

Fur die Frequenzen ergaben sich im untersuchten Frequenzbereich unterschiedliche modale

Verlustfaktoren. Die numerischen Verlustfaktoren waren nahezu konstant tGber den unter-

suchten Frequenzbereich. Der Vergleich der experimentell ermittelten und numerisch be-

rechneten modalen Verlustfaktoren zeigte, dass im Experiment grof3ere Verlustfaktoren auf-
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traten (Bild 5). Die experimentell ermittelten modalen Verlustfaktoren unterscheiden sich fir
die verschieden ermittelten Eigenfrequenzen.
Tabelle 3: Vergleich zwischen den experimentell ermittelten und numerisch berechneten

Eigenfrequenzen

Moden- ) Experimentell Numerisch Rel. Abweichung
Eigenform
ordnung (H2) (H2) (%)
1 480 535 11,6
3 2.586 3.286 27,1
6 7.248 9.401 29,7
9 14.043 17.832 27

Bild 5: Vergleich zwischen dem experimentell ermittelten und numerisch berechneten mo-
dalen Verlustfaktor der Biegeschwingformen der FKV-Nadel

4. Diskussion

Eine experimentelle und numerische Modalanalyse wurden durchgefiihrt und miteinander
verglichen. Zur Anregung einer an einem gebogenen Halter befindlichen FKV-Nadel wurde
ein piezoelektrischer Aktor verwendet und die dynamische Antwort des Systems mit Hilfe
eines Laser-Scanning-Vibrometers gemessen. Die Systemantwort wurde an 30 gleichmafig
verteilten Punkten entlang der Mittelachse der Nadel und einem Teil der Halterung ermittelt.
Die auftretenden Biegeschwingformen der Nadel konnten in guter Ubereinstimmung nach-
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gebildet werden (Tabelle 2, Tabelle 3). Fur die ersten vier Eigenfrequenzen hat sich eine
maximale relative Abweichung von 30 % ergeben (Tabelle 3). Die numerischen Ergebnisse
zeigen konsequent héhere Eigenfrequenzen. Aufgrund der fehlenden experimentellen Mate-
rialcharakterisierung der verwendeten Werkstoffe, der Annahme einer homogenen Material-
verteilung und der Nichtbeachtung von im Herstellungsprozess entstanden Fehlstellen erge-
ben sich abweichende Eigenschaften der untersuchten Nadelkonfiguration und des numeri-
schen Modells. Jedoch kann durch eine schrittweise Anpassung des Finite-Element-Modells
sowie der Verwendung experimentell ermittelter Werkstoffkennwerte eine bessere Uberein-
stimmung zwischen der numerischen und experimentellen Lésung erreicht werden. Ein Ver-
gleich der berechneten und experimentell ermittelten modalen Verlustfaktoren ist in Bild 5
dargestellt. Die numerischen Ergebnisse berlcksichtigen allein die intrinsische Material-
dampfung. Der gemessene Dampfungsgrad beinhaltet zusétzliche Dampfungseffekte im
Verbindungsbereich zwischen Nadel und Halterung sowie Reibungsverlusten infolge der
umgebenden Luft. Da der Einfluss der Luftreibung auf die Gesamtdampfung fur gering aus-
gedehnte Strukturen [20] sowie fiur kleine Auslenkungsamplituden gering ist [1, 8, 18] lassen
sich die Abweichungen in erster Linie auf die Dampfung im Verbindungsbereich zwischen
FKV-Nadel und Halterung zurtickzuftihren.

5. Zusammenfassung

In dieser Studie wurde die Charakterisierung des Schwingungsverhaltens von FKV-
Ultraschallnadeln unter Verwendung der Halterung einer konventionellen Ultraschallnadel
beschrieben. Die Untersuchung einer représentativen Nadelkonfiguration wurde fiir einen
Frequenzbereich bis 15 kHz demonstriert. Weiterhin wurden Moglichkeiten zur Bestimmung
der mechanischen Kennwerte zur Vorauslegung vorgestellt, die bereits zu einem besonders
frihen Zeitpunkt eine Abschétzung der auftretenden Eigenschwingformen und -frequenzen
ermdglicht. Durch einen Pultrusionsprozesses ist die Herstellung einer gleichméaRigen Faser-
verteilung mit einem Faservolumengehalt von 60 % mdglich. Ein numerisches Modell zur
Bestimmung des Vibrationsverhaltens und der zusétzlichen Ermittlung der modalen Verlust-
faktoren nach [5, 20] wurde angepasst. Die Vorhersage der Schwingformen zeigt eine gute
Ubereinstimmung mit den Ergebnissen der experimentellen Modalanalyse. Bei den experi-
mentell und numerisch ermittelten Eigenfrequenzen ergeben sich Unterschiede bis 30 %, die
insbesondere auf die durch mikromechanische Ansétze bestimmten Materialkennwerte zu-
ruckzufiihren sind.

In zukunftigen Untersuchungen kann die untersuchte Nadelkonfiguration sowie das experi-

mentell ermittelte Schwingungsverhalten als Referenzkonfiguration fur weitere numerische
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Analysen verwendet. Fir eine realititsnahe Vorhersage der auftretenden Eigenfrequenzen
ist die genaue Ermittlung der geometrischen Dimensionen der Ultraschallnadel sowie die
Kenntnis der elastischen Werkstoffkennwerte und Materialverteilung von Bedeutung. Fur
eine verbesserte Abschatzung der modalen Verlustfaktoren ist fur zukinftige Studien die
Beriicksichtigung der Reibungsverluste zwischen Halterung und Nadel sowie in der Nadel-
halterung zu berucksichtigen. Eine Verbesserung der numerischen Berechnung und Model-
lierung weiterer Dampfungseffekte ermdglich eine Verbesserung der Vorhersagen der auftre-
tenden Resonanzen und modalen Verlustfaktoren von FKV-Ultraschallnadeln. Dadurch kon-
nen in Zukunft Nadeln aus faserverstarkten Kunstsoffen fiir einen resonanten Betrieb gezielt
ausgelegt werden.
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Nutzfahrzeug-Getriebegehéuse mit reduzierter
Schallabstrahlung und Masse durch den Einsatz
von Faser-Kunststoff-Verbunden

Dipl.-Ing. Karsten Tittmann, Dr.-Ing. Martin Dannemann,
Prof. Dr.-Ing. habil. Maik Gude, Institut fir Leichtbau und
Kunststofftechnik, Technische Universitat Dresden

Kurzfassung

Die Masse sowie die Schallabstrahlung zukunftiger Nutzfahrzeug-Getriebegehéduse missen
aufgrund steigender Anforderungen an die Schadstoff- und Gerauschemissionen reduziert
werden. Faser-Kunststoff-Verbunde (FKV) bieten aufgrund ihrer hohen Werkstoffdampfung
und hohen spezifischen Steifigkeit ein groRes Potential, diesen Anforderungen gerecht zu
werden. Zur Evaluierung dieses Potentials wurde eine Methodik entwickelt, die auf numeri-
schen Parameterstudien und vergleichenden Analysen basiert. Das dazu entwickelte para-
metrische Simulationsmodell zur Abbildung des komplexen Schallabstrahlverhalten von FKV
wurde im Experiment an elementaren FKV-Strukturen validiert und bewertet die vibroakusti-
sche Leistungsfahigkeit auf Grundlage der &quivalenten abgestrahlten Schallleistung (ERP).
In Rahmen der Parameterstudien wurden unter Beachtung des vielfaltigen Anforderungspro-
fils unterschiedliche FKV-Materialien und Laminatparameter untersucht. Mit den Ergebnissen
konnte gezeigt werden, dass die geforderte Absenkung der Schallleistung bei gleichzeitiger
Massereduktion erreicht wird.

Abstract

The mass as well as the sound emission of gearbox housings of future commercial vehicles
must be reduced due to increasing demands on pollutant and noise emissions. Due to their
high material damping and high specific stiffness, fibre-reinforced polymers (FRP) offer a
great potential to meet these requirements. In order to evaluate this potential a methodology
was developed based on numerical parameter studies and comparative analyses. The de-
veloped parametric simulation model to reproduce the complex sound radiation characteris-
tics of FRP was validated in experiments on elementary FRP structures. Evaluation of the
vibro-acoustic performance is based on the equivalent radiated sound power (ERP). Within
the parameter studies different FRP and laminate parameters were investigated, taking into
account the diverse requirements profile. The results show that the required reduction of

sound power can be achieved while reducing the structural mass.
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1. Einleitung

Steigende Anforderungen an die Schadstoffemissionen sowie gesetzliche Vorschriften fir
Gerauschemissionen stellen gro3e Herausforderungen fur die Entwicklung zukunftiger Nutz-
fahrzeuge dar. Das Getriebegeh&use stellt hier eine Teilkomponente mit hoher akustischer
Relevanz und erheblichem Leichtbaupotential dar. Die beiden Teilziele Massereduktion und
Reduktion der Schallabstrahlung stehen dabei jedoch in einem Zielkonflikt, da ein verringer-
tes Flachengewicht aufgrund der geringeren Massentragheiten in der Regel zu héheren
Schwingungsamplituden und somit zu einer erhdhten Gerauschemission fiuhrt. Faser-
Kunststoff-Verbunde (FKV) bieten aufgrund ihrer hohen Werkstoffdampfung und hohen spe-
zifischen Steifigkeit ein groRes Potential, diesen Anforderungen gerecht zu werden.
Gegenwartig werden in Nutzfahrzeug-Getriebegehdusen ausschlieBlich metallische Werk-
stoffe, wie etwa Aluminium oder Magnesium, verwendet, vgl. Bild 1 (links). Dabei werden die
hohen Bauteilmassen durch zusatzliche SekundéarmalRnahmen zur Schallminderung noch-
mals erhoht. Aufgrund der niedrigen Werkstoffdampfung von Metallen mussen zusétzliche

dampfende Belage, Schallddmmmatten oder versteifende Rippen [1] eingesetzt werden.

Bild 1: Metallisches Nutzfahrzeug-Getriebe [2] (links), Honda Formell FKV-Getriebe [3]
(Mitte), Helikopter-Umlenkgetriebe aus FKV [4] (rechts)

FKV werden bislang nur in Getrieben fur Spezialanwendungen im Rennsport und in der Luft-
fahrt angewendet, siehe Bild 1 (Mitte und rechts). Der Einsatz von FKV ist dabei vom Ultra-
leichtbau getrieben, wéhrend das vibroakustische Potential weitestgehend ungenutzt bleibt,
da die Schallemissionen der Getriebe in diesen Anwendungen von sekundarer Bedeutung
sind. DANNEMANN et al. [5] konnten jedoch in Studien an Teilkomponenten von Helikopterge-
trieben zeigen, dass durch den Einsatz von FKV in den Getriebedeckeln eine deutliche

Schallreduktion méglich ist.

Zielstellung der Arbeiten ist es daher, am Beispiel eines Nutzfahrzeug-Getriebegehauses zu
untersuchen, ob durch die Substitution derzeitig eingesetzter metallischer Werkstoffe durch
FKV eine geringere Schallemission bei gleichzeitiger Gewichtseinsparung und Erhalt der

Struktursteifigkeit realisierbar ist. Dazu soll ein parametrisches Simulationsmodell erstellt
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werden, welches die kombinierte effiziente Untersuchung des statischen und des komplexen
vibroakustischen Verhaltens von FKV-Strukturen zuldsst.

2. Vibroakustische Eigenschaften von FKV

Die vibroakustische Analyse von FKV-Strukturen stellt ein relativ junges Forschungsfeld dar.
Grundlegende Arbeiten zur Untersuchung der vibroakustischen Eigenschaften von FKV so-
wie deren Berechnung wurden u.a. durch DANNEMANN, TAGER, MODLER und HUFENBACH (vgl.
etwa [6], [7]) geleistet.

Im Gegensatz zu den isotropen Eigenschaften von Metallen, sind die statischen und vibroa-
kustischen Eigenschaften von FKV stark anisotrop. Ausgangspunkt zur Beschreibung des
vibroakustischen Verhaltens von mehrlagigen FKV ist die Charakterisierung der unidirektio-
nalen Einzelschicht entsprechend dem lokalen Koordinatensystem (1,2,3). Bild 2 zeigt die
richtungsabhangigen KenngréRen dynamischer Elastizitittsmodul E und Werkstoffdampfung
d von typischen FKV. Diese wurden mit Hilfe des am ILK entwickelten Biegeresonanzprif-
standes (vgl. etwa [8]) zur automatisierten Bestimmung frequenz- und richtungsabhangiger

dynamischer Steifigkeits- und Dampfungskennwerte ermittelt.

Bild 2: Vibroakustische Eigenschaften der Einzelschicht verschiedener FKV [9]

Die Polardiagramme zeigen, dass sowohl der dynamische Elastizititsmodul E als auch die
Werkstoffdampfung d ein ausgeprégtes orthotropes Verhalten aufweisen. Bedingt durch die
unidirektionale Faserverstarkung treten bei allen untersuchten FKV parallel zur Faserrichtung
die héchsten dynamischen Steifigkeiten auf, wahrend sich quer zur Faserrichtung die groR-
ten Dampfungen ergeben. Dabei sind die Materialdampfungen um zwei bis drei GréRenord-
nungen héher als die von Aluminium (d4; = 0,01, vgl. [10]). Hinsichtlich der Materialkombina-
tion der verschiedenen FKV lasst zusammenfassen, dass Glasfaser-verstarkungen im Ver-

gleich zu Kohlenstofffaserverstarkungen und thermoplastische im Vergleich zu duroplasti-
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schen Matrices im Verbund zu héheren Dampfungen fuihren. Die dynamischen Steifigkeiten
zeigen ein zur Dampfung gegenlaufiges Verhalten.

Bei der numerischen Berechnung des vibroakustischen Verhaltens von FKV-Strukturen
missen die beschriebenen anisotropen Eigenschaften berticksichtigt werden.

Das Schallabstrahlungsverhalten wird dabei maRgeblich durch die Eigenfrequenzen und die
entsprechenden Eigenformen bestimmt, deren Ausbildung bei FKV-Strukturen insbesondere
durch das anisotrope Steifigkeitsverhalten beeinflusst wird. Das HOOKESCHE Gesetz fir die
orthotrope unidirektionale Einzelschicht lasst sich in der Form

Cy C Gz 0 0 0 €1
Ciz G Cp3 O 0 0 (52\
5 _ o2 |CGs Gz Gz 0 0 0 [ | &
o=CE=19" 0 0 ¢, 0 0| |vs @
0 0 0 0 Css O Y13
0 0 0 0 0 Cge Y12

beschreiben, wobei ¢ der Spannungsvektor, & der Verzerrungsvektor und € die Steifigkeits-
matrix mit den Komponenten C;; ist. Ausgehend von der Beschreibung der Einzelschicht ist
es daher ein Strukturgesetz fur mehrschichtige Laminate notwendig, um das gegebene Ei-
genwertproblem zu I8sen. Dazu werden verschiedene Laminattheorien verwendet, welche
ausfuhrlich in der Literatur (siehe etwa [11]) beschrieben werden. Hinsichtlich der Abbildung
des Schubverhaltens gibt es drei haufig genutzte Theorien — klassische Laminattheorie
(CLT), Schubdeformationstheorie 1. Ordnung (FSDT), Schubdeformationstheorie héherer
Ordnung (HSDT). Untersuchungen am ILK [7] haben gezeigt, dass die Nutzung der CLT bei
der vibroakustischen Analyse von FKV-Strukturen im Vergleich zu Experimenten zu erhéhten
Eigenfrequenzen fihrt, da die transversale Schubdeformation vernachlassigt wird. Dies gilt
insbesondere fir Schichtverbunde mit zusatzlichen hochdampfenden Zwischenschichten.
Daher sollte die FSDT oder HSDT eingesetzt werden.

Weiterhin missen bei der vibroakustischen Berechnung von FKV die faserverbundspezifi-
schen Dampfungen berucksichtigt werden, welche insbesondere die Schallabstrahlung im
Bereich der Eigenfrequenzen beeinflussen (modale Dampfung). Zur Modellierung der Damp-
fung in numerischen Simulationen bietet sich z.B. das Rayleigh-Dampfungsmodell an. Zur
zusatzlichen Berlcksichtigung der Anisotropie wurden am ILK werkstoffgerechte Ansétze
aufbauend auf dem Konzept der komplexen Moduln [12] und dem Energieansatz (vgl. [6]
und [13]) untersucht und entwickelt.
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3. Methodik
Zur Evaluierung der statischen und vibroakustischen Leistungsfahigkeit wurde in Rahmen
der Arbeiten eine Methodik entwickelt, die auf numerischen Parameterstudien und verglei-

chenden Analysen basiert, siehe Bild 3.

Bild 3: Methodik basierend auf numerischen Parameterstudien und vergleichenden

Analysen

Nutzfahrzeug-Getriebegehéduse stellen komplexe technische Gebilde dar, die zahlreiche
Funktionen tbernehmen. Das klassische Design von Metallgetriebegeh&usen ist nicht faser-
verbundgerecht gestaltet und bislang wenig an die steigenden Anforderungen an die Schal-
lemission angepasst. Da die komplexe Geometrie mit allen Nebenfunktionen zudem zu ei-
nem hohen numerischen Aufwand fithren wiirde, wurde die Geometrie fur die Untersuchun-
gen vereinfacht, sodass die wesentlichen Funktionen abgebildet werden und ein werkstoffge-
rechter Einsatz von FKV ermdglicht wird.

Ausgehend von dieser Geometrie wurde in Abaqus ein Simulationsmodell erstellt und zu-
nachst zur Definition eines Aluminium-Referenzmodells genutzt. Um die Vergleichbarkeit mit
dem realen Getriebegehause der Firma Scania CV AB zu gewahrleisten, wurden das stati-
sche (Verformung) sowie das vibroakustische Verhalten (Eigenfrequenzen und -formen) des
Referenzmodells anhand vorhandener experimenteller Ergebnisse und Simulationen ange-
passt.

Im nachsten Schritt wurde das parametrische FKV-Simulationsmodell entwickelt und zur Un-
tersuchung verschiedener Laminatparameter auf das statische und vibroakustische Verhal-
ten genutzt. Dabei wurden zunéchst verschiedene FKV (CF/EP, CF/PA6, GF/EP und Sand-
wich) verglichen und anschlieBend einzelne Laminatparameter, wie Schichtdicke
und -orientierung, variiert. Vorteil dieses Vorgehens ist die Mdglichkeit zum direkten Ver-
gleich der Ergebnisse von Referenzmodell und FKV-Modell, welcher eine zuverlassige Aus-
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sage zu Entwicklungstendenzen zulasst und den experimentellen Aufwand zur Verifikation
vibroakustischer GroRRen stark reduziert.

Wichtiger Bestandteil bei der Bewertung des Potentials von FKV fir Getriebegehause ist
dabei die holistische Einbeziehung aller Anforderungen. Ausgangspunkt dafur war die Ablei-
tung des vielféaltigen Anforderungsprofils anhand eines metallischen Getriebegehauses der
Firma Scania CV AB. Darin enthalten sind u.a. unterschiedliche statische und dynamische

Lastfalle sowie Steifigkeitsanforderungen und thermodynamische Anforderungen.

4. Modellbildung und -validation

Fur die Untersuchungen wurde ein Finite-Element(FE)-Modell in Abaqus erstellt, welches
das komplexe Schallabstrahlverhalten von anisotropen Mehrschichtverbunden abbilden
kann. Das Modell nutzt zur materialgerechten Beschreibung des FKV Elemente auf Basis
der FSDT-Theorie (siehe Bild 4). Somit kdnnen effiziente Parametervariationen einzelner

Laminatparameter durchgefuhrt werden.

Bild 4: Parametrisches FE-Modell (links) und applizierte Randbedingung exemplarisch
fur die harmonische Anregung (rechts)

Die Berechnung des statischen und vibroakustischen Verhaltens erfolgt in drei Schritten.
Zunachst werden linearelastische Spannungs- und Verformungsanalysen der acht verschie-
denen statischen Lastfélle unter Nutzung der ansiotropen Steifigkeiten (vgl. Bild 2) durchge-
fuhrt. Mittels der Implementierung der FKV-Versagenskriterien nach TsAl-Wu [11] und CUNT-
ZE [14], erfolgt dabei die Bewertung statischen Versagens des FKV-Gehauses. AnschlieBend
erfolgt die numerische Modalanalyse, deren Ergebnisse (modale Basis) im letzten Berech-
nungsschritt zur Berechnung der harmonischen Strukturantwort mittels einer Harmonic
Response Analysis (HRA) genutzt werden. Dabei wird der Frequenzbereich f = 0- 2000 Hz
betrachtet, der die dominierenden Getriebegerausche, Getriebeheulen (bis ca. 1000 Hz) und

Getrieberasseln (bis ca. 2000 Hz), umfasst.
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Anders als bei anderen durchgefiihrten Untersuchungen, vgl. bspw. [15] und [16], dominie-
ren gegeniber der Materialddmpfung in diesem praxisnahen Beispiel eines Getriebegehéu-
ses viele weitere Dadmpfungsquellen, die etwa durch Verschraubungen, Getriebedl, Lager
und Wellen verursacht werden, das Dampfungsverhalten der Struktur und missen daher im
FE-Modell berlicksichtigt werden. Weiterhin kommen im entwickelten Getriebegehause auf-
grund der komplexen Beanspruchungen nahezu quasi-isotrope Laminate zum Einsatz, bei
denen der Einfluss der anisotropen Materialddmpfung klein ist. Im Simulationsmodell werden
daher die Dampfungen durch den Einfluss von Ol, Verschraubungen, etc. durch eine kon-
stante modale Dampfung und der Einfluss der Materialdampfung durch ein isotropes Damp-
fungsmodell nach RAYLEIGH modelliert. Ersteres wurde auf Basis vorhandener Messwerte
bei Scania CV AB ermittelt, wahrend fur die Materialdampfungen die Messungen von DAN-

NEMANN [9], vgl. Bild 2, genutzt wurden.

Die experimentelle Modalanalyse zweier elementarer FKV-Strukturen bestétigte die An-
wendbarkeit des erarbeiteten Simulationsmodells fur die untersuchten, nahezu quasi-
isotropen Laminate (Bild 5). Nicht nur fiir die Eigenfrequenzen, sondern auch fur die modalen
Amplituden ergaben sich gute Ubereinstimmung zwischen Experiment und Simulation. Auf
eine Implementierung héherer Ansétze zur Bertcksichtigung der anisotropen Materialdamp-

fung kann daher in diesem Beispiel verzichtet werden.

Bild 5: Validierung anhand eines CF/EP-Zylinders mittels experimenteller Modalanalyse

Die Bewertung des vibroakustischen Leistungspotentials erfolgt im Modell auf Grundlage der
abgestrahlten Schallleistung. Um eine zeitsparende Evaluierung zu ermdéglichen, wurde ein
Python-Skript entwickelt, das die Berechnung der &quivalenten abgestrahlten Schallleistung

(ERP) in die Abagus-Umgebung integriert, siehe Bild 6.
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Variablen  Ngg.s {Anzahl der Node Sets mit schallabstrahlenden Flichen}
Nrodes,set j {Anzahl der Knoten in Nodeset j}
A setj {Elementflache der Elemente in Node Set j}

Auslesen Knotennummern i von Nodeset j
Auslesen polar-transformierte effektive Oberflachenschnelle # fur alle Knoten i in Nodeset j
fur alle f

Transformation von ¥ fiir Knoten i auf konischen Flachen

Berechnung ERP fur Nodeset j fur alle f mit A.entsprechend

Nnodes,set j

ERB(F) = pa- s Acsers” D [omiPI’
i=1

j=j+1

Furj < Nsets

Summierung der ERP fur alle Node Sets j im Kupplungsgehause (ERPk¢(f)) und im Hauptge-
héause (ERPy;(f))

Summierung ERPy¢(f) + ERPy¢(f) = ERPyor (f)
Berechnung L(f)grpyq+ L(f)Erp,,, UND L) ERPgesame nach DIN EN I1SO 1683

Plotten von L(f)ggrpy» L(f)erp,e UNd L(f)ERPgesamt

2000 Hz
BereChnung von ERPgesamt,ﬁberf = fo Hz ERPgesamt (f) df und LERPgesamt,\iberf
Bild 6: Struktogramm des Python-Skripts zur numerischen Berechnung der ERP

5. Ergebnisse

Die Ergebnisse der Parameterstudien erlauben zahlreiche wertvolle Riickschlisse fiir die
Konstruktion zukinftiger FKV-Getriebegehduse mit angepasster, niedriger Schallab-
strahlung. Die Auswertung der abgestrahlten Schallleistung firr einzelne Getriebebereiche
hat gezeigt, dass das vibroakustische Potential von FKV am wirkungsvolisten im zylindri-
schen Hauptgehéuse ausgenutzt werden kann. Andere Bereiche, wie das Kupplungsgehau-
se und die Stirnwande hingegen koénnen vorzugsweise weiterhin in Metall ausgefuhrt wer-
den, da sie aufgrund der geringen Verschiebungsamplituden und Oberflachenschnellen nur
geringfugig zur Gesamtschallemission beitragen.

Zudem wurde in den kombinierten statischen und vibroakustischen Untersuchungen gezeigt,
dass die Auslegung des Getriebegehauses unter den gegebenen Anforderungen steifig-
keitsdominiert ist. Aufgrund der geringen zuléssigen Verformungen, mussen relativ grof3e
Laminatdicken eingesetzt werden, welche zu versagensunkritischen Schichtspannungen
fuhren. Die Gesamtheit aus Steifigkeitsanforderungen, thermischen Anforderungen sowie
dem Ubergeordneten Ziel der Massereduzierung fihrt dazu, dass unter den betrachteten
FKV-Materialien lediglich CF/EP als kompaktes Laminat den Anforderungen gerecht wird,

welches sogleich die geringsten Materialddmpfungen aufweist. Eine Auflosung der Struktur
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als Sandwichaufbau mit dampfendem Kernmaterial ware aus Steifigkeits- und Dampfungs-
griinden gunstig, wiirde allerdings zu einem signifikanten Anstieg der Oltemperatur fiihren.

Die Variation verschiedener Laminatparameter — Gesamtdicke, Lagenaufbau und Schichtdi-
ckenverhéltnis unterschiedlich orientierter Lagen sowie der Faserorientierung — ergab, dass
das statische und in besonderem Male das vibroakustische Verhalten liber weite Bereiche
einstellbar ist. Insbesondere fiir Frequenzen unterhalb von 1000 Hz konnten signifikante Ver-
ringerungen der Schalleistung durch kleine Anderungen des Lagenaufbaus, wie bspw. der
Lagenreihenfolge, erreicht werden. Bild 7 verdeutlicht den Einfluss der Lagenreihenfolge fiir
ein 7 mm dickes CF/EP-Laminat. Durch die Anordnung der umlaufenden 90°-
Faserorientierungen in die &uflRere Schicht, lasst sich die abgestrahlte Schallleistung fur die

gezeigte Eigenform, die insbesondere bei der Autobahnfahrt angeregt wird, um 7,7 dB redu-

zieren.
a0 T
85 | \ -
80} o/ N
o 75.}F 4
=
o
o
Wgt 1
~
::,
L S N R -
60.+ CF_HT/EP [0°/45°/-45°/90°)s
CF_HT/EP [90°/45°/-45°/0°)s
o CF_HT/EP [90°/45°/0°/-45°]s
0 1500, 2000.
Bild 7: Einfluss der Lagenreihenfolge auf die aquivalente abgestrahlte Schallleistung

Ausgehend von den Ergebnissen der Parameterstudien wurde systematisch ein angepass-
tes Laminat abgeleitet, welches das Potential des Einsatzes von FKV in Getriebegehause
verdeutlicht. Der angepasste Laminataufbau sowie die dquivalente abgestrahlte Schallleis-
tung im untersuchten Frequenzbereich sind in Bild 8 im Vergleich zum Aluminium-

Referenzmodell gezeigt.

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

[NNA VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

Bild 8: Abgestrahlte Schallleistung als Funktion der Anregungsfrequenz fiir das ange-

passte Laminat im Vergleich zum Aluminium-Referenzmodell

Das angestrebte Entwicklungsziel einer Reduktion der tber den gesamten Frequenzbereich
summierten Schallabstrahlung ERPyesameiper f UM 3 dB konnte erreicht werden. Dabei wurde
gleichzeitig die Gehdusemasse um 5 % verringert und die Struktursteifigkeit zuséatzlich um
20 % gesteigert. Daruber hinaus kdnnen durch den angepassten Einsatz von FKV die Eigen-
frequenzen erhoht und die modalen Schallleistungen signifikant reduziert werden. Beides
tragt zu einem verbesserten Gerauschverhalten im gesamten Drehzahlbereich des Getriebes
bei.

6. Zusammenfassung und Ausblick

In Rahmen der kombinierten statischen und vibroakustischen Untersuchungen konnte unter
Einbeziehung umfassender technischer Anforderungen nachgewiesen werden, dass durch
die gezielte Nutzung des vibroakustischen Potentials von FKV in Nutzfahrzeug-
Getriebegehausen signifikante Leistungssteigerungen in Bezug auf Schallabstrahlung und
Gewicht erreicht werden kdnnen. Dadurch kann in Zukunft ein Beitrag zur Ressourceneffizi-
enz und zum Larmschutz geleistet werden, insbesondere wenn sekundare Schallschutz-
mafinahmen und somit zusatzliche Massen entfallen.

In den Arbeiten wurde eine leistungsfahige Methodik entwickelt, ein parametrisches FE-
Modell validiert und wertvolle Erkenntnisse aus den Parameterstudien gewonnen. Dies kann
als Grundlage fur die weitere Entwicklung von gerduschoptimierten Getriebegehéusen als

auch fur die Bearbeitung vergleichbarer Problemstellungen genutzt werden.
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Gestiitzt auf den Untersuchungsergebnissen wurde zudem ein Konstruktionsentwurf abgelei-
tet, welcher die technische Realisierbarkeit zukiinftiger FKV-Getriebegehéuse aufzeigt, siehe
Bild 9. Das Multi-Material-Design besteht aus einem FKV-Hauptstrukturbauteil in Kombinati-
on mit metallischen Geh&useteilen im vorderen und hinteren Getriebebereich. Die einfache
zylindrische Form des FKV-Hauptstrukturbauteils erméglicht die Verwendung kosteneffizien-
ter Fertigungsverfahren, wohingegen fir die metallischen Bauteile bewéhrte Metallgusstech-

nologien zum Einsatz kommen kdnnen.

Bild 9: Zielfuhrendes Multi-Material-Design in Leichtbauweise mit reduzierter Schallab-
strahlung
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Dr.-Ing. Eric Lenz, Fachgebiet Regelungstechnik und
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Kurzfassung

In diesem Beitrag wird ein neuartiges Konzept einer aktiven Luftfeder vorgestellt, die einfe-
derungsunabhéngig Zug- und Druckkrafte stellen und zur Schwingungsminderung eingesetzt
werden kann. Es wird eine einfache Modellbildung im Hinblick auf den Reglerentwurf durchge-
fuhrt und die Eignung des Aktorkonzepts zum Einsatz in einem aktiven Fahrwerk gezeigt. Erste
Messungen am Hardware-in-the-Loop-Prifstand werden vorgestellt.

1. Die aktive Luftfeder

Bei der Abstimmung jedes Fahrwerks besteht ein Konflikt zwischen den ZielgréRen Fahrsicher-
heit und Fahrkomfort. Abhilfe kénnen hier aktive Federddmpfersysteme, die einfederungsunab-
héngig Zug- und Druckkréfte stellen und somit aktiv Schwingungen mindern kénnen, schaffen
[1]. Im Gegensatz zu konventionellen passiven oder semi-aktiven Systemen haben aktive Sys-
teme einen flexiblen Arbeitsbereich und kénnen somit wéhrend der Nutzung auf Unsicherheit,
beispielsweise veranderte Anregungen oder sich dndernde Systemparameter reagieren. Zu-
kuinftig wird der Fahrkomfort, vor allem beim autonomen Fahren, eine noch gréf3ere Rolle spie-
len. Wenn sich die Fahrgéste wahrend der Fahrt mit anderen Aktivitdten beschéftigen kénnen,
werden die wirkenden Schwingungen als weitaus stérender empfunden. Zusétzlich geht man
davon aus, dass langere Fahrten in Kauf genommen werden, da Fahren nicht mehr als Zeit-
verlust wahrgenommen wird. Folglich sind die Fahrgéaste langer den Schwingungen, die durch
die StraBenuberfahrt induziert werden, ausgesetzt [2, 3]. Dies kann zu einer Renaissance von
aktiven Federdampfersystemen fithren und Méglichkeiten fiir neue aktive Technologien bieten.
Bei konventionellen Federdadmpfersystemen werden heutzutage hauptséchlich mechanische
Federelemente oder Luftfedern eingesetzt. Luftfedern haben gegentiber den mechanischen
Federn den Vorteil, dass aufgrund einer Trennung der Funktionen ,Last tragen” und ,Energie
speichern” (federn) eine beladungsabhéngige Anpassung des Balgdrucks mdéglich ist [4]. Somit

kann das Niveau zwischen Fahrbahn und Fahrzeugaufbau reguliert werden um beispielswei-

216.73.216.36, am 22.01.2026, 08:18:58. © Lrheberrechtlich geschitzter Inhat 2
tersagt, m mit, flir oder in Ki-Syster



https://doi.org/10.51202/9783181022955

448 VDI-Berichte Nr. 2295, 2017

se den Aufbau zum Einsteigen oder bei einer Autobahnfahrt gezielt abzusenken. Auflerdem
kann stets der volle Federweg genutzt werden und das Schwingungsverhalten, und somit der
Fahrkomfort, bleibt aufgrund der nahezu beladungsunabhangigen Aufbaueigenfrequenz néhe-
rungsweise gleich. Gleichzeitig kann bei der Verwendung von Luftfedern die Fahrsicherheit
gesteigert werden, da durch die Adaption des Balgdrucks sichergestellt werden kann, dass alle
Réader kraftschlussig mit der StraRe in Kontakt stehen. Die aktive Luftfeder ist ein aktives Fe-
derelement auf Basis einer Luftfeder, das die oben angefiihrten Vorteile eines aktiven Systems
mit denen einer Luftfeder vereint. Die Axialkraft einer Luftfeder ergibt sich aus dem Produkt der
tragenden (druckeffektiven) Flache At und der Druckdifferenz zwischen dem Innendruck der

Luftfeder prr und dem Umgebungsdruck py, zu

Fur = (pLr — Pu) - At - (1)

Prinzipiell gibt es zwei Ansétze, um die Axialkraft einfederungsunabhangig zu verandern. Ent-
weder kann der Luftfederdruck oder die tragende Flache im Betrieb geéndert werden. Die ty-
pischen Stellfrequenzen zur Manipulation des Aufbaus betragen bis zu ca. 5 Hz, fur die Beein-
flussung des Rads sind sogar Stellfrequenzen von bis zu 30 Hz notwendig, [1, 5]. Aufgrund der
Kompressibilitat der Luft ist eine Verstellung des Luftdrucks in diesen Frequenzbereichen nicht
realisierbar.

Einen vielversprechenden Ansatz bietet hin-
gegen die Verstellung der Tragflache der Luft-
feder. Dies kann Uber eine Verstellung des
Abrollkolbenradius der Luftfeder erfolgen [6].
Hierfur wurde ein Luftfederabrollkolben ent-

wickelt, dessen Radius mit vier tiber den Um-

fang verteilten Segmenten hydraulisch ver-

stellt werden kann [7, 8], Bild 1. Eine Verstel- ‘
1 ?110

lung des Abrollradius hat direkt eine Verénde-

rung der tragenden Flache der Luftfeder zur Bild 1: Der Luftfederabrollkoloen mit hydrau-
lisch verstellbarem Kolbendradius 7, (1)

Folge. Diese ergibt sich in guter Naherung fir ist der hydraulische Anschluss, (2) die

eine Luftfeder mit AuRenfihrung zu verfahrbaren Segmente, (3) der Luftfe-
o derrollbalg und (4) die Luftfederauf3en-
Ap ~ Z(rK +13)2, (2) fihrung.

wobei r¢ der Abrollkolbenradius und 5 der AuRenradius der Luftfeder ist. Durch die Verwen-
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dung einer Doppelbalgluftfeder mit einer kreisringférmigen Tragflache
Ar = Ar1 — A1z 3)

kénnen bereits mit kleinen Anderungen der Abrollkolbenradien groRe relative Flachenande-
rungen erreicht werden, wenn beide Abrollkolben aktiv verstellbar ausgefthrt werden. Hierfiir
werden die Aktoren im oberen und im unteren Kolben gegenlaufig verfahren. Durch dieses
gegenlaufige Verfahren kann die Stellkraft vergréRert und die benétigte Stellleistung fir die
Aktoren verkleinert werden, indem die Energie des einfahrenden Kolbens fiir das Ausfahren
des anderen Kolbens genutzt wird. Um die Funktionsfahigkeit der aktiven Luftfeder zu zeigen
und diese experimentell zu untersuchen, wurde ein Demonstrator, bestehend aus der Luftfe-
der mit zwei hydraulisch verstellbaren Abrollkolben (Bild 2), der hydraulischen Ansteuerung der
Aktoren, der hydraulischen Leistungsversorgung und der Regelung aufgebaut. Die wichtigsten

Kenndaten des Demonstrators sind in der nachfolgenden Tabelle 1 aufgelistet.

Tabelle 1: Kenndaten der aktiven Luftfeder, alle den
[ oberen Abrollkolben betreffenden Grofien

Tragflache At,

(9540 F 280) mm?

(1) \'1 (sjlg: umnltte:-j::qn:irt]dze_x 1 bezeichnet, die fur

; stat. Druck pLr(za = 0) 14 bar(abs.)

E Aufllenradius 141 70 mm

f Abrollkolbenradius 7, (52,5 + 3) mm

g Tragflache Aty (11740 + 480) mm?
(2) \j AuRenradius 7, 63,5mm

i Abrollkolbenradius 7, (47 ¥ 2,5) mm

g

IXOR |

Bild 2: Die aktive Luftfeder mit
zwei hydraulisch verstell-
baren Abrollkolben, mit (1)
und (2) beschriftet.

Gesamttragflache At

(2200 + 760) mm?

Axialkraft F,g(zp = 0)

(2860 £988)N

Luftfedervolumen V,

2,81

maximaler Federweg

ZAmax

+70 mm

Neben klassischen Komponentenversuchen auf einer Einachspriifmaschine des Herstellers
MTS, bei denen die Einfederung Z, der Luftfeder vorgegeben und die Kraftantwort £  gemes-

sen wird, werden mit der aktiven Luftfeder Hardware-in-the-Loop (HiL)-Versuche durchgefihrt.
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Bild 3: Prinzipieller Aufbau bei den HiL-Versuchen mit der aktiven Luftfeder.

Bei diesen Versuchen wird die Luftfeder mit einem virtuellen Viertelfahrzeug, das parallel in einer
Echtzeitsimulationsumgebung von dSPACE simuliert wird, gekoppelt. Der prinzipielle Aufbau
sowie die Signal- und Leistungsflisse bei den HiL-Versuchen sind in Bild 3 in einer vereinfach-
ten Form dargestellt. Die in der Echtzeitsimulation berechnete Einfederung der Luftfeder Zp
wird auf die Priifmaschine gegeben und diese stellt die Einfederung Z,. Die gemessen Axial-
kraftantwort £  wird in die Simulation zurtickgefiihrt (closed loop simulation). Der Regler wird
ebenfalls in dem Simulationsmodell abgebildet. HiL-Versuche bieten den Vorteil, dass bereits
in einer frihen Phase der Entwicklung die Wechselwirkungen der aktiven Luftfeder mit dem
Gesamtsystem untersucht werden kdnnen. AulRerdem besteht die Méglichkeit, Parameter des
virtuellen Systems einfach zu variieren und somit die aktive Luftfeder bei unterschiedlichen

Testszenarien (unterschiedliche Beladungen, Anregungen, usw.) zu untersuchen.

2. Modellbildung des Gesamtsystems

Das Gesamtsystems der aktiven Luftfeder, welches aus der Luftfeder, dem hydraulischen Ak-
tor, der hydraulischen Leistungsversorgung und dem Regler besteht, ist in Bild 4 gezeigt. Der
hydraulische Aktor setzt sich dabei aus den beiden verstellbaren Luftfederabrollkolben und der
Ansteuerung zusammen. Die verstellbaren Abrollkolben kdnnen als einfachwirkende Zylinder
beschrieben werden und ihre Ansteuerung erfolgt Gber das Kopplungsglied. Das Kopplungs-
glied besteht aus zwei Uber die Kolbenstangen verbundenen doppeltwirkenden Hydraulikzylin-
dern und dient zur Druckubersetzung. Auf der Niederdruckseite sind die Abrollkolben hydrau-
lisch angeschlossen und auf der Hochdruckseite die Leistungsversorgung. Dieser Aufbau hat
den Vorteil, dass die Abrollkolben gegenlaufig Uber eine einfache Wegregelung der Position

Yk des Kopplungsgliedes verstellt und die wirksamen Kolbenradien 1x, bzw. 1k, eingestellt
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werden kénnen. Die Ventilposition kann tber die Spannung Uy vorgegeben werden. Diese wird
verwendet, um die Position yxg des Kopplungsgliedes auf einen gewlinschten Wert einzure-
geln.

ABROLLKOLBEN 1
SOLLWERT

KOPPLUNGSGLIED REGLER
YKG
“

LUFTFEDER

Uy

%'“ kﬂﬂr

I% REGELVENTIL

L

ABROLLKOLBEN 2

Bild 4: Das Gesamtsystems der aktiven Luftfeder.

Luftfeder Das dynamische Verhalten der Luftfeder kann mithilfe der Erhaltungsgleichungen
fur Masse und Energie physikalisch modelliert werden [9]. Die beiden Gleichungen werden mit
der thermischen Zustandsgleichung gekoppelt und ergeben ein nichtlineares Differentialglei-
chungssystem fir die drei thermodynamischen ZustandsgréRen Druck, Dichte und Temperatur
der Luft im eingeschlossenen Luftfedervolumen. Vorteil dieser Formulierung ist, dass keine An-
nahme fir die Zustandsédnderung getroffen werden muss. Die innere Reibung, die aufgrund der
Verformung des Rollbalgs beim Abrollen entsteht, Iasst sich als Walkarbeit darstellen und kann
als eine Reihenschaltung von Federn und Reibelementen beschrieben werden [10].
Messungen am Gesamtsystem haben allerdings gezeigt, dass die Steifigkeit der Luftfeder bei
einer StralRenanregung ndherungsweise durch einen konstanten Wert von ca. 10 000 N/m be-
schrieben werden kann (vergl. Abschnitt 4). Aus diesem Grund wurde fir den weiteren Verlauf
der Reglerauslegung die Luftfeder zunéchst vereinfacht als lineare Feder mit der Steifigkeit cy.g
betrachtet.

Die Gesamtaktorkraft kann als Summe der statischen Kraft i g o in der Ruhelage, der beschrie-
benen Kraftdnderung cy,rza aufgrund der Einfederung und der Kraftédnderung AF; g aufgrund der

Veréanderung der wirksamen Kolbenradien geschrieben werden,

Fur = Fupo + cLpZa + ARE -
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Die letztgenannte Kraft AF g ist aus regelungstechnischer Sicht die AusgangsgroRe des Aktors
,aktive Luftfeder”. Diese ergibt sich aus den wirksamen Kolbenradien 7k(y, 23, welche wiederum
von der Position ykg des Kopplungsgliedes abhdngen. Messungen zeigen, dass diese Zusam-
menhénge in erster Naherung als einfache lineare Faktoren Kg bzw. K r angesehen werden
durfen. Diese sind in der rechten Seite des in Bild 5 dargestellten Blockschaltbildes zu sehen.

Die Rickwirkung des Drucks in der Luftfeder als Kraft auf die Abrollkolben ist dabei vernach-

lassigt.
C T TTTTTTTTTTTTSIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIIICTTTTTTTTTTTOS w
I ! : :
Upktor | yKG,SO“} 5 Uy VENTIL YKG: X K. K . ARE
SOLLWERT! [ "LF7S ; x_ REGLER KOPPL.-GLIED TS LF [
|
' REGLER ! ' |
! . h Hydr G
L | YAktor

Bild 5: Blockschaltbild des geregelten Aktors.

Hydraulikaktor Das mit Gyyqr bezeichnete Teilsystem in Bild 5 stellt das geregelte Kopp-
lungsglied dar. Ware die Hydraulik ideal steif und die Kolbenmassen vernachlassigbar, kénnte
die ungeregelte Hydraulik als I-Glied angesehen werden, und mit einem P-Regler ergébe sich
ein PT,-Verhalten. Die Komponentenversuche des aufgebauten Aktors haben jedoch gezeigt,
dass die Steifigkeit des Aktors nicht vollstandig zu vernachléssigen ist. So wird ein PD-Regler
eingesetzt, um dem erhohten Phasenabfall entgegenzuwirken. Es wurde mit dem Regler der

mit den Kreuzen dargestellte Frequenzgang aus Bild 6 gemessen.

15, 0 .
\\x \X\\
\x\ . —20+ .
— 0,8 T AN c X
S L <. —40 7 R
> x < S
o] \\x\ ::E, —60 + \x\‘*
= 0,6 + T k\j‘J Twe
x GEMESSEN x\x\x —g0 4
--- IDENTIFIZIERT
0,4 : : : : » —100 ; 1 1 1 1
0 2 4 6 8 10 0 2 4 6 8 10

FREQUENZ in Hz FREQUENZ in Hz

Bild 6: Frequenzgang des geregelten Hydraulikaktors (Messung bei Sollamplitude 3 mm).

Basierend auf dieser Messung ist die Ubertragungsfunktion

6097s + 5,226 - 105
53 4209,15% + 2,391 - 10%s + 5,272 - 105 °

Ghyar(s) =
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identifiziert worden. Der Ansatz eines Systems mit einer Nullstelle und drei Polen ist dabei Uber
die Annahme motiviert, dass die Hydraulik als IT,- bzw. PT;-System beschrieben werden kann
und der Realisierungspol des PD-Reglers im relevanten Frequenzbereich zu vernachlassigen
ist. Der Frequenzgang zu dieser Ubertragungsfunktion ist in Bild 6 gestrichelt eingezeichnet.
Es zeigt sich, dass im Bereich bis 10 Hz der Frequenzgang relativ gut einem PT,-Verhalten mit
einer Grenzfrequenz von 5 Hz entspricht.

Der eigentliche Aktoreingang uaktor Soll dem Sollwert der Aktorkraft entsprechen, so dass die-
ser durch die angenommenen Werte der Faktoren ks und RLF geteilt wird. Damit entspricht die
Dynamik des Gesamtaktors gerade der des inneren Regelkreises, Gaktor(S) = Guyar(s). Der
grau hinterlegte Teil in Bild 5 entspricht dem Block REGLER in Bild 4.

3. Modellbasierter Fahrwerksreglerentwurf

Um den vorgestellten Aktor in einem aktiven Fahrwerk zu verwenden, ist eine (weitere) Rege-
lung erforderlich. Eine gute Ubersicht zu der Regelung eines aktiven Fahrwerks ist beispiels-
weise in [1, 11] zu finden. Der Schwerpunkt der folgenden Betrachtungen liegt auf der grund-
sétzlichen Bewertung des vorgestellten Aktorkonzepts in Hinblick auf den Einsatz in einer Fahr-
werksregelung. Dazu wird sich auf die Betrachtung linearer Regelungen beschrankt, da es in
diesem Fall méglich ist, die erreichbaren Regelgiiten zu berechnen bzw. numerisch zu bestim-

men, ohne dass dazu Simulationen notwendig sind.

Modell Grundlage der Betrachtungen zur Regelung ist das in Bild 7 gezeigte Modell eines
Viertelfahrzeuges. Die Eingangsgrée zur Regelung ist uaktor, Was Uber Gaxtor die eigentliche
Stellkraft AF g ergibt. Stéreingang ist der StraRenverlauf zs. AusgangsgrofRen kénnen alle aus
diesem Modell berechenbaren GroRen sein. Hervorzuheben dabei sind die Radlastschwankung
FR = cr - (25 — zr) + dgr - (Zs — ZR) (alle GroRen sind GroRen des linearisierten Systems, also

Abweichungen um einen Arbeitspunkt) und die Einfederung zp = zg — za.

H,-optimaler Reglerentwurf zur Fahrwerksregelung Die H,-Norm eines stabilen, durch-
griffsfreien Systems mit den Eingdngen w und den Ausgéngen z, hier kurz als ,z < w* geschrie-
ben, entspricht der Summe der quadratisch integrierten Einzelfrequenzgénge (z; « wj)(jw)
2],

0 .
lz e wllz = |52 %0, oo 1z = w)) (0)]?do .

Eine weitere, hier wesentliche Interpretation der H,-Norm existiert fur stochastische Signale.

Stellt die Eingangsgréfle w normiertes weilRes Rauschen dar, dann entspricht die H,-Norm
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Tabelle 2: Parameterwerte des Viertelfahrzeugmodells.
Aufbaumasse mp 290 kg

Radmasse mg 40kg

Steifigkeit Federung cp 10000N/m (Zcpf)
Viskose Aufbaudampfung dy 1140 Ns/m
Radsteifigkeit cg 200000 N/m
Raddampfung dg 566 Ns/m

Bild 7: Viertelfahrzeugmodell.

auch der quadratisch summierten Standardabweichungen o, ; der Ausgangssignale [12],

[z = wllz = Zia'zz_i-

Die BewertungsgrofRen fur den Reglerentwurf sind die Aufbaubeschleunigung Z, (entspricht
dem Komfort), die Radlastschwankungen Fy (entspricht der Sicherheit) sowie die Einfederung
zp und die StellgrolRe uaktor (Sicherstellung der Funktion).

Eine in der Literatur verbreitete Moglichkeit, die Anregung der StraRe zu beschreiben, ist die
Modellierung als farbiges Rauschen, dessen Eigenschaften vom Straenzustand und der Fahr-
geschwindigkeit abh&ngen [1]. Basierend hierauf wurde — um die grundsétzlichen Zusammen-
hénge und Grenzen einer Regelung aufzuzeigen — fur das vorgestellte vereinfachte, linearisierte
Modell der Regelstrecke der Ansatz einer H,-optimalen Regelung gewéhit.

Dem Reglerentwurf liegt damit das in Bild 8 gezeigte System zu Grunde. Dabei enthalt

2,1515-1072m

Fsre(s) = 6,4503-1075 - 53 +2,0305- 1072 - 52 + 1,6043 - s + 1

sowohl das StraRenmodell als auch ein Tiefpassfilter zweiter Ordnung mit einer Grenzfrequenz

NORMIERTES RAUSCHEN

L Fopp 2358 | BEWERTUNGSGROSSEN
n VL VIERTEL- [
STELLGROSSE A AR | FAHRZEUG | : MESSGROSSEN
UAktor ! Iﬂ, !

Bild 8: System fur den Reglerentwurf.
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von 25 Hz, um sich auf die Betrachtung der niedrigen Frequenzen innerhalb des Gultigkeitsbe-
reichs des Viertelfahrzeugmodells zu beschranken. Fs rp ist dabei so skaliert, dass der Bewer-
tungseingang n einem normierten weilRen Rauschen entspricht. Die Mess- und Bewertungs-
gréfen variieren und werden im Weiteren genannt.

Wird die Funktion systune der Contro! System Toolbox von MATLAB zur numerischen Optimie-

rung des Reglers verwendet, kann das Optimierungsproblem in der Form
: 5« nll2 2, « nll?
min (11za < nll3 + af - [1Fx < nll3)
u.d.Bedingungen [|zp < 7| < Oz, max [[uaktor < nllz < Ouptor,max ()

formuliert werden. Uber X ist dabei eine geeignete Strukturbeschrankung des Reglers gege-
ben, wie z.B. Beschrénkungen auf statische Ruckfiihrungen. Variiert man ag, so kann man
damit die Gewichtung zwischen Aufbaubeschleunigung und Radlastschwankungen veréandern.
Einfederung und StellgroRe werden beziglich ihrer Standardabweichung beschrankt. Dabei ist
hier 0, max auf 1/3 der maximalen Einfederung und oy, . max auf 1/3 der maximalen Ak-
torkraft gesetzt.

Stellt man keine Strukturbeschrankungen an den Regler, so kann der optimale Regler analytisch

berechnet werden, wenn das Gutekriterium

V2 = |Za < nll3 + af - Ik < nll3 +a, - llza < nll + ad ., - Iuakeor < nllZ + Viy

(6)

minimiert wird. Dabei muss mit Vnzy zumindest ein sehr schwaches Messrauschen, wie in Bild 8
angedeutet, ebenfalls berlicksichtigt werden [12]. Die Einhaltung der Grenzen an die Einfede-
rung und die Stellgrote werden hierbei Uber eine iterative Anpassung der Gewichte a,, bzw.
Qu a0y €INGENAltEN.

In Bild 9 sind die Paretolinien der im Folgenden diskutierten Ergebnisse fiir eine durchschnittli-
che Bundesstralle bei einer Fahrgeschwindigkeit von 100 km/h dargestellt. Diese sind fir ande-
re stochastische Anregungen ahnlich. Der schwarze Kreis entspricht der typischen Auslegung
eines Fahrzeugs mit passiver Federung.

Die durchgezogenen Kurven stellen die optimalen Losungen des freien Optimierungsproblems
mit der Gutefunktion (6) dar, wobei die GréRen z,, Za, zg Und Zg zuriickgefiihrt werden. Dabei
ist in grau ein optimaler Aktor, d. h. Gaktor (s) = 1, angenommen, wéhrend die schwarze Linie
das Ergebnis fur den Aktor nach Gl. (4) zeigt. Es handelt sich damit um die Optimalverléaufe, die
von keinem anderen linearen Regler bei den gegebenen Begrenzungen unterschritten werden
kénnen. Jedoch ergibt sich immer ein dynamischer Regler hoher Ordnung, der nicht fir den

praktischen Einsatz geeignet ist.
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Bild 9: Paretolinien fiir verschiedene Reglerkonfigurationen unter Annahme eines idealen Ak-
tors (grau) und des identifizierten Aktors (schwarz).

Die graue Strichlinie zeigt das Ergebnis fur den idealen Aktor, wenn sich auf eine statische
Ruckfuhrung der Gréflen zu, Za, zg und Zg beschrankt wird. Dabei sind, wie auch fur die fol-
genden Entwirfe, zusatzlich die Reglerkoeffizienten jeweils auf das Intervall [—1, 1], bezogen
auf normierte SystemgroRen (Krafte: 1000 N, Geschwindigkeiten: 0,1 m/s, Strecken: 0,01 m),
beschrénkt. Fir die graue Punktlinie wurde sich auf die statische Ruickfiihrung der Aufbau- und
Radgeschwindigkeit beschréankt, was einem einfachen (linearen) Skyhook-Ansatz entspricht.
Die schwarze Strichlinie zeigt das Ergebnis der statischen Rickflihrung der Gré3en zp, Za, zZr
und Zg fur den Fall des identifizierten Aktormodells. Insbesondere beeinflusst der Aktor deut-
lich die erreichbare Reduzierung der Aufbaubeschleunigung. Diesem Verhalten kann zumindest
teilweise entgegengewirkt werden, indem beispielsweise dem Regler eine ndherungsweise In-
version des Aktormodells hinzugefiigt wird, wie die schwarze Strichpunktlinie zeigt. Dabei ist
das Aktormodell invertiert und ein Butterworth-Tiefpassfilter der Ordnung vier mit einer Grenz-
frequenz von 50 Hz zur Realisierung hinzugefigt.

Fahrt man diese Untersuchung auf andere, realistischere Auswahlen an Messgréfen durch,
so zeigt sich prinzipiell ein dhnliches Ergebnis. Auch kénnte noch das Messrauschen in die
Betrachtung einflieBen. AuRerdem ist es méglich, die Bewertung der Aufbaubeschleunigungen
auf einen noch engeren Frequenzbereich um die Aufbaueigenfrequenz zu beschranken. Die
Ergebnisse sehen in diesem Fall ebenfalls ahnlich aus.

Bei der Bewertung muss man auch beachten, dass — mit oder ohne Berticksichtigung der Aktor-

dynamik — aus weiteren praktischen Erwéagungen die Punkte auf der Paretolinie, die rechts der
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typischen passiven Federung liegen, nicht alle erreicht werden kénnen. So wird die Verringe-
rung der Aufbaubeschleunigung dariber erreicht, dass der Aktor entkoppelnd auf Aufbau- und
Radmasse wirkt. Im Idealfall aus Sicht der Aufbaubeschleunigung wiirde der Aktor die Steifigkeit
ca und die Dampfung dp vollstandig kompensieren. Damit wirden die Radlastschwankungen
bei impulsartigen Anregungen jedoch stark zunehmen. Dies kann ebenfalls tber eine Betrach-
tung der H,-Norm gezeigt werden, wenn anstelle Fstp ein angepasstes Gewicht verwendet
wird, welches die hohen Frequenzen deutlich héher gewichtet. AuRerdem muss eine gewis-
se Steifigkeit zwischen Aufbau- und Radmasse immer vorhanden sein, da das Fahrzeug dem
grundsétzlichen Verlauf der StraRenoberflache folgen muss.

In Bild 9 ist mit dem ausgefullten Kreis das optimale Ergebnis fir den einfachen Regleransatz
Uaktor = Kz, - Za und ap = 0 dargestellt, wofiir sich ungeféhr k;, = —1750Ns/m ergibt.
Man erreicht damit schon einen Wert, der Nahe der Paretolinien aller dargestellten statischen
Ruckfuhrungen liegt. Die erreichte Aufbaubeschleunigung liegt deutlich unterhalb der, die sich
fur eine typische Auslegung einer klassischen, passiven Federung ergibt, welche in Bild 9 mit

dem ungefillten Kreis dargestellt ist.

Fazit Aufgrund seiner Dynamik missen mit dem Aktor gegenuber einer idealen Referenz ge-
wisse Abstriche in Kauf genommen werden. Diese lassen sich aus praktischen Gesichtspunk-
ten jedoch wieder etwas relativieren. Es wurde gezeigt, dass mit dem Aktor ein wesentlicher
Komfortgewinn erreicht werden und dieser damit prinzipiell zur aktiven Fahrwerksregelung ein-
gesetzt werden kann. Vielversprechend ist auch der Einsatz in Preview-Konzepten [13]. Hierbei
kénnte die Aktordynamik in der zum Einsatz kommenden Vorsteuerung berlicksichtigt werden.
Es ist zu erwarten, dass der Unterschied zwischen einem idealen Aktor und dem realen Aktor

damit noch geringer ausfallt.

4. Aktorvalidierung in Hardware-in-the-Loop-Experimenten

Der HiL-Aufbau ist in Bild 3 skizziert. Das softwareseitig simulierte System entspricht dem in
Bild 7 gezeigten Viertelfahrzeugmodell ohne die Steifigkeit ca, die durch die reale Luftfeder
erzeugt wird. Der viskose Dampfer mit der Dampfungskonstante d, hingegen wird simuliert.
Waéhrend den Versuchen wird die aktuelle Einfederung aus der Systemdynamik, der gemes-
senen Kraft sowie dem hinterlegten Stral3enverlauf berechnet und an den Hydropulser tber-
tragen, der diese dann einregelt. Die Kraftantwort der aktiven Luftfeder wird gemessen und
als Eingangsgréfe fur das Simulationsmodell verwendet. Zur Glattung des Kraftsignals wird
ein Butterworthfilter zweiter Ordnung mit einer Grenzfrequenz von 170 Hz verwendet. Die Ab-
tastzeit betrégt 1 ms. Der positionsgeregelte Hydropulser kann im relevanten Frequenzbereich
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bis 20 Hz sehr gut durch eine Totzeit von 10 ms beschrieben werden, was sich mit bekannten
Ergebnissen deckt [14].

Fir die Messung wird eine stochastische Strallenanregung Uber das beschriebene Formfilter
Fsp fur eine Zeit von 20 Sekunden berechnet. Diese wird periodisch im HiL-Modell auf das
System gegeben. Es werden nach dem Einschwingen des Systems zwei Perioden aufgezeich-
net und mit diesen Daten eine Frequenzgangsschatzung durchgefthrt. Die in Bild 10 gezeigten
Frequenzgénge sind die des Systems inklusive des StraRenmodells Fstp, also dem Eingang
n, mit den Ausgéngen Radlastschwankung Fr und Aufbaubeschleunigung Z,.

In Bild 10 sind die Ergebnisse dargestellt, die sich mit dem beschriebenen Verfahren und einer
statischen Ruckfuhrung der Aufbaugeschwindigkeit, uaktor = k3, * Za, fUr die Reglerparame-
ter k;, = 0 und —1750 Ns/m ergeben. Die Volllinien zeigen die gemessenen Frequenzgén-
ge, wahrend die Strichlinien die basierend auf der Modellierung berechneten Frequenzgange

darstellen. Bei dieser Berechnung sind auch die genannten Effekte (Totzeit, Filterung) des HilL-
Prifstandes bertcksichtigt.

60 t 5, 0,151 [[;
Z ~ I
< 2 A g
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= . f = 9 |
1 M S 'i»m\J‘ e et
gl Wl
20 4 &ﬁl%”\” l< 0,05 | e u
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Bild 10: Vergleich am HiL-Priifstand gemessener mit berechneten Frequenzgéngen (Volllinien:

Gemessen, Strichlinien: Berechnet, Punktlinien (nur schwarz): Berechnet ohne HiL-
Totzeit)

Man kann erkennen, dass die Modelle das Verhalten mit und ohne Regelung qualitativ korrekt
und quantitativ gut beschreiben. Lediglich die Uberhéhung im Bereich der Aufbaueigenfrequenz

ist im Fall ohne Regelung etwas uber- und im geregelten Fall etwas unterschatzt. Hier zeigt
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sich das eigentlich nichtlineare Verhalten der Luftfeder, dessen effektive Steifigkeit in gewissem
Rahmen von den Einfederungsamplituden und -geschwindigkeiten abhangt. Davon abgesehen
kann das Modell des Gesamtaktors flir den betrachteten Arbeitspunkt als validiert angesehen
werden. Auch zeigen die Messungen, dass die aktive Federung im Vergleich zur passiven Luft-
feder (k;, = 0) — und damit auch deutlich gegenliber einer hier nicht dargestellten passiven,
klassischen Federung — einen weiteren Komfortgewinn im niedrigen Frequenzbereich um die
Aufbaueigenfrequenz erreicht.

Die Punktlinie in Bild 10 zeigt den berechneten Frequenzgang fur den Fall k;, = 0, ohne die
beschriebenen Effekte des HiL-Prifstandes zu berlicksichtigen. Es zeigt sich ein sehr geringer
Unterschied zu den gestrichelten Linien, die den theoretischen Verlauf unter Berlicksichtigung
des HiL-Prifstandes darstellen. In dem betrachteten Frequenzbereich kann der Einfluss des

HiL-Prufstandes vernachlassigt werden.

5. Zusammenfassung und Ausblick

In diesem Beitrag wurde ein neuartiges Konzept einer aktiven Luftfeder vorgestellt. Eine ein-
fache Modellbildung im Hinblick auf den Reglerentwurf wurde durchgefiihrt. Die Eignung des
Aktorkonzepts zum Einsatz in einem aktiven Fahrwerk wurde begriindet und erste Messungen
am Hardware-in-the-Loop-Prifstand wurden vorgestellt. Diese zeigen, dass mit dem Prototyp
der aktiven Luftfeder die Aufbaubeschleunigung verkleinert und somit der Fahrkomfort verbes-
sert werden kann.

Im nachsten Schritt ist geplant, das Potential der aktiven Luftfeder im héherfrequenten Bereich
bei der Manipulation der Radschwingungen und bei der Uberfahrt von Einzelhindernissen zu
zeigen. Da vor allem bei der Uberfahrt eines Einzelhindernisses die Dampferkraft gegeniiber
der Federkraft dominiert und somit die FuRpunktanregung direkt in den Aufbau eingeleitet wird,
bietet eine Variation der (simulierten) Aufbaudé@mpfung einen weiteren Ansatzpunkt zur verbes-
serten Schwingungsminderung. Es ist auch denkbar, auf den hydraulischen Dampfer komplett
zu verzichten und eine pneumatische Dampfung in die aktive Luftfeder zu integrieren. Diese wird
dann zum aktiven Luftfederdampfer, der die Funktionen ,Last tragen®, ,Federn®, ,Kraft stellen”
und ,Dampfen” in einem Bauteil vereint. Die frequenzspezifische pneumatische Dampfung [4]
bringt vor allem bei hochfrequenten Anregungen den Vorteil, dass der Aktor nicht gegen den
hydraulischen Dampfer arbeiten muss.

Des Weiteren ist geplant, eine vorausschauende Regelung zu implementieren, um friihzeitig auf

Stérungen reagieren und das Potential des aktiven System noch besser ausnutzen zu kénnen.
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