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Vorwort

Diese Arbeit entstand in vielen kleinen Schritten wihrend meiner Tétigkeit als Akademischer
Direktor seit Oktober 1990 am Lehrstuhl fiir Angewandte Mechanik (vormals Lehrstuhl B
fiir Mechanik) der Technischen Universitdt Miinchen. Nur durch die wohlwollende Férderung
und das Vertrauen der Ordinarien Prof. Dr.-Ing. Dr.h.c. Friedrich Pfeiffer und Prof. Dr.-Ing.
Dr.-Ing.habil. Heinz H. Ulbrich konnte diese Arbeit entstehen.

Die Arbeit fasst die Ergebnisse und Erfahrungen mit dem Mechanismenpriifstand zusammen.
Auf dem langen Weg von den ersten Ideen im Jahre 1991 bis zur Vorlage dieser Arbeit im Jahre
2008 unterstiitzten mich viele Freunde und Helfer.

Den endgiiltigen Ansto3 und das detaillierte Konzept des Mechanismenpriifstandes als Kur-
belschwinge mit zwei redundanten Antrieben entstand wihrend eines Gastaufenthaltes von
Prof. Jorge Angeles von der McGill Universitidt Montreal am Lehrstuhl B fiir Mechanik
der Technischen Universitdt Miinchen in den Jahren 1991/1992. Dieser Gliicksumstand geht
ebenfalls auf die ausgezeichneten Kontakte von Prof. Pfeiffer zur internationalen Fachwelt
zuriick, wie die Verbindung mit den Mechanismenexperten Prof. Mikio Horie und Prof. Yukio
Takeda vom Tokyo Institut of Technology. Beide weilten am Lehrstuhl B fiir Mechanik. Prof.
Horie gab mir mit seiner Einladung zum Studienaufenthalt an seinem Institut im September
2003 den Startimpuls zum Schreiben dieser Arbeit.

Der Versuchsstand bendtigte eine materielle Basis. Gerade beim Antrag auf Sachbeihilfe an
die Deutsche Forschungsgemeinschaft (DFG) stand mir Prof. Pfeiffer zur Seite. Der DFG gilt
der Dank fiir die Forderung des Projektes 'Redundantantriebe’ unter Pf/166-1 in Hohe von
81.674 DM mit Genehmigung vom 16.11.1992.

Wesentliche Erfahrungen zur Mechanismendynamik konnte ich bei meinem Doktorvater,
Prof. Dr.-Ing. habil. Hans Dresig an der TU Chemnitz am Lehrstuhl Maschinendynamik und
Schwingungslehre in den 80er Jahren sammeln. Mit seiner Aufgeschlossenheit, seinen Ideen und
Interpretationen zu Schwingungsproblemen in Verarbeitungsmaschinen, die ich in Gespréachen
mit der Industrie oder bei der Kaffeerunde miterleben durfte, gaben mir das Riistzeug fiir meine
Laufbahn. Die fruchtbare Zusammenarbeit konnte 1990 bis 2006 im VDI-Arbeitsausschuss
A204 'Mechanismendynamik’ unter der Leitung von Prof. Dresig fortgesetzt werden.

Im Verein Deutscher Ingenieure fiithle ich mich seit meinem Studium beheimatet. Schon
vor 1990, in der ostdeutschen Ingenieurvereinigung 'Kammer der Technik’, brachte mir
die Arbeitsgruppentitigkeit das Problemverstéindnis und viele Industriekontakte. Mit den
VDI-Fachkollegen der Arbeitsgruppen ’'Mechanismendynamik’, 'Bewegungssteuerung in Be-
und Verarbeitungsmaschinen’ unter Leitung von Prof. S. Schonfeld und seit 2005 'Motion
Control’ unter Prof. B. Corves fiihrte ich viele Fachgespréiche und erhielt unzéhlige Anregungen.
Stellvertretend denke ich an Prof. G. Brandenburg, Prof. Karl-Heinz Modler, Prof. R. Braune,
Lutz Rockhausen, Andreas Fricke, Holger Wiese, Martin Virow und Josef Gief3ler.

Die meisten Gespréche zu den vielen Details und téglichen Fragestellungen mit meinem Mecha-
nismenpriifstand gehen auf das Konto der Kollegen und Studenten am Lehrstuhl fiir Angewand-
te Mechanik. Allen voran halfen mir Prof. H. Bremer, Christoph Glocker, Andreas Stiegelmeyr,
Kilian Funk und Martin Forg tiefer in die Mehrkorperdynamik vorzudringen. Die Kollegen des
Lehrstuhles standen mir aber auch bei allen Tagesproblemen mit Rat und Tat zur Seite, hier
mochte ich gerade in der Endphase der Arbeit besonders Martin Schwaiger, Gerhard Schillhuber,
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Robert Huber und Lucas Ginzinger danken. Auflerdem weifl ich die professionelle Hilfe in
Labor, Werkstatt und Computerfragen zu schitzen. Fiir so manchen Tipp und Handgriff danke
ich Georg Mayr, Gerhard Wanderer, Wolfgang Kruppa, Walter W68 und Willi Miller.

Am Mechanismenpriifstand halfen und lernten viele Studenten. Es entstanden {iber 12 Semester-
und Diplomarbeiten. Besonders herausragende Beitréige erbrachten Josef Steuer, Marc Brandl,
Andreas Gaull und Lucas Ginzinger.

In gleicher Weise gilt mein Dank fiir das gewissenhafte Korrekturlesen an Daniela Jensen (jetzt
Forg), Andreas Fricke, Daniel Hammerbacher, Thorsten Schindler, Bastian Esefeld, Thomas
Villgrattner, Lucas Ginzinger und nicht zuletzt meiner lieben Frau Simone.

Prof. Dr.-Ing. Dr.-Ing.habil. H. Ulbrich, Prof. Dr.-Ing. B. H6hn und Prof. Dr.-Ing. B. Corves
danke ich fiir das meiner Arbeit entgegengebrachte Interesse sowie fiir die Ubernahme des
Mentorats und der Gutachten. Das Verfahren war bereits am 13.08. 2009 mit dem positiven
Abschlussbericht des Mentorats an den Dekan und der darauf verstrichenen viermonatigen
Frist auch ohne Beschluss des Fachbereichsrates der Fakultit Maschinenwesen formal positiv
beendet. Da bei diesem Habilitationsverfahren die Fakultdt erstmalig nach der neuen Ha-
bilitationsordnung verfahren wollte, verzidgerte sich leider der endgiiltige Abschluss bis zur
erfolgreichen Veroffentlichung im Jahr 2012.

Fiir die fachliche aber auch moralische Unterstiitzung mochte ich mich bei allen vielmals
bedanken, auch wenn nicht jeder im Einzelnen genannt werden konnte.

Thalham, Mai 2012 Thomas Thiimmel

— Mewner Familie —
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VII

Kurzfassung

Die Arbeit behandelt Schwingungsphédnomene in schnelllaufenden Maschinen mit ungleichméafig
bewegten Werkzeugen. Das Anwendungsfeld konzentriert sich auf Verarbeitungsmaschinen, z.B.
Textilmaschinen, Druckmaschinen, Umformtechnik oder Verpackungsmaschinen einschliellich
Zufiihreinrichtungen. Zur Kraft- und Bewegungsiibertragung besitzen diese Maschinen Mecha-
nismen (Koppel- oder Kurvengetriebe).

Untersucht werden Schwingungen infolge der wechselnden Trégheitskréifte und technologisch
bedingten Belastungen, die sich wie folgt &uflern: Riickwirkungen auf den Antriebsmotor
(Drehungleichférmigkeit, erhohter Energieverbrauch), Wirkungen in den Gelenken (Spiel-Stofie,
Larmanregung, Reibverluste), Fundamentschwingungen oder Verfilschung der Werkzeugbewe-
gung durch Verformung elastischer Glieder oder Gelenke.

Anhand eines Mechanismenpriifstandes, bestehend aus einer Kurbelschwinge mit zwei redun-
danten Servomotoren und umfangreicher Sensorik, werden diese Schwingungsphénomene syste-
matisch untersucht. Messung, Signaltransformation, Modellbildung, Verifikation und Schwin-
gungsinterpretation werden einbezogen. Als Modell dienen der 'zwangléufige ebene Starrkorper-
Mechanismus’, der ’Starrkérpermechanismus mit einseitigen Bindungen’ und die ’linear-
elastische Gestellstruktur’.

Verschiedene Methoden zum dynamischen Ausgleich, wie Massenausgleich oder Leistungsaus-
gleich, werden demonstriert. Aktive Methoden (Energiezufuhr), speziell der Einsatz redundanter
Antriebe, erginzen die Moglichkeiten zur bewussten Schwingungsbeeinflussung.

Besonders hervorzuheben sind Ergebnisse zur Nutzung der Eigenbewegung und Wechselwirkung
zwischen Motor und Mechanismus, die Gelenkkraftregelung durch zwei redundante Antriebe, die
Bolzenverlagerungsbahnen und Pendelschwingungen im spielbehafteten Kurbel-Koppel-Gelenk,
die Eigenschwingformen der Grundplatte und nicht zuletzt Wasserfalldiagramme nach der Zeit-
Frequenz-Analyse von Maschinenhochldufen. Besonderes Augenmerk liegt immer auf dem Ab-
gleich einfacher Berechnungsmodelle mit der experimentellen Untersuchung.

Die Arbeit liefert sowohl einen theoretischen als auch einen experimentellen Zugang fiir die
Fragestellungen der Mechanismendynamik.
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Experimental Dynamics

of Mechanisms

Modelling, Simulation, Interpretation and Modification
of Typical Vibration Phenomena using an

Experimental Mechanism Setup

Abstract

This habilitation thesis investigates vibration phenomena in high-speed machinery with irregular
reciprocating motion of the tools. The application field is focussed on processing machinery like
textile, packing, forging, cutting or printing machines. Usually, such machines realize the motion
and force transmission by linkages, cams or geared n-bar mechanisms.

The author describes vibrations resulting from external and processing forces at the output link
or from varying inertia forces. These vibrations in turn lead to a number of dynamic effects:
Disturbance of the servo drive (speed fluctuation, increasing power consumption), effects in
the joints (clearance-impact-noise-phenomenon, energy dissipation by friction), reaction forces
acting on the frame (loading, oscillations) or the disturbance of the output link motion by
vibrations of flexible parts.

The vibration phenomena are investigated systematically with an experimental mechanism setup
in the university lab. It consists of a crank-and-rocker mechanism, various sensors, controller
boards and software. Measurements, signal processing, modelling and verification are included.
The ’planar single-freedom constraint-motion rigid-body mechanism’, the 'rigid-body mechanism
with unilateral contacts’ and the ’linear-elastic frame structure’ serve as a physical models.
Different balancing methods such as frame force balancing or input torque balancing are demon-
strated. Active procedures (energy supply), especially the application of additional redundant
drives, complete the possibilities influencing of vibrations.

Particularly, the following results should be mentioned: The use of the ’eigenmotion’ for power
economy, the kinetic interactions between servo drive and mechanism, the joint force control
by redundant drives and learning control, the investigation of a defined clearance at the crank
coupler revolute joint including measurements of the bolt trajectory and pendulum motions
of the bolt in the case, the eigenfrequencies and mode shapes of the frame plate and last but
not least the waterfall diagrams of a running up. Special attention is given to the model and
parameter value tuning in interaction of simulation and measurements in every case.

The thesis provides both a theoretical and an experimental approach toward the dynamics of
mechanism.



1 Einleitung

1.1 Anwendungsfeld und Beispiele

Fiir die Herstellung verschiedenartiger materieller Giiter und Produkte miissen Werkzeuge
préazise und koordiniert bewegt werden. Meist realisieren mehrere Werkzeuge den Herstellungs-
prozess an der Wirkstelle. Sowohl der Verarbeitungsprozess als auch die massebehafteten Werk-
zeuge erfordern dazu eine ausreichende Kraftwirkung und Lagerung.

Praktischerweise iibernehmen hochproduktive Maschinen diese Aufgabe. Neben mindestens ei-
nem Motor oder Aktor bendtigen diese Maschinen Baugruppen zur Kraft- und Bewegungs-
libertragung, wie z.B. ein Getriebe, das Maschinengestell, Fithrungen und Lager. Mechanismen
(Koppel- oder Kurvengetriebe) sind dabei die dominierenden Ubertragungsglieder fiir schnelle
ungleichméflige Bewegungen. Die Maschinen in Bild 1 realisieren ihre Bewegungen auf diese
Weise. Das Anwendungsfeld reicht aber noch viel weiter: So enthalten auch Konsumgiiter und
Haushaltgeréte, Verpackungsmaschinen, Landmaschinen oder Zufiihreinrichtungen , hin und her
gehende” Werkzeugbewegungen.

Maschinen
mit Mechanismen

Kiihlschrank-
verdichter

Bild 1: Maschinen mit ungleichméfiigen Werkzeugbewegungen durch Mechanismen

Folgende zwei Beispiele sollen das breite Spektrum aber auch die Spezifik der Maschinen mit
ungleichméfigen Werkzeugbewegungen illustrieren:

Die Wirkmaschine (Bild 2)

Wirkmaschinen dienen zur Herstellung von Stoffen fiir Sportbekleidung, zur Fertigung von Hand-
tiichern oder Gardinen aber auch zur Produktion technischer Textilien. Im Gegensatz zu Web-
maschinen, die ein Flichengebilde durch Uberkreuzlegen der Fiden erzeugen, bilden Wirkma-
schinen den Stoff aus Maschen. Die Arbeitsbreiten reichen von 1 m bis 5 m, wobei bis zu 2000
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Nadelpaarungen gleichzeitig eingreifen. Die unterschiedlichen Nadeltypen sind auf Nadeltr dgern
(Barren) befestigt. Die Barren sehen aus wie ein grofer Kamm.

Die Faden miissen beim Wirken um eine Nadel herumgelegt werden. Die Maschenbildung er-
fordert Schwing- und Hubbewegungen. Ein Nadeltréger, der Legebarren, bewegt sich zusétzlich
quer zu den anderen Mechanismen. Diese Versatzbewegung wird besonders bei hochtourigen
Maschinen mit einem Kurvengetriebe erzeugt, siehe Bild 2 unten. Das Koppelgetriebe rechts im
Bild hebt und senkt den Nadelbarren.

LIBA Maschinenfabrik GmbH, Naila
Wirkmaschine

Versatzbewegung
3 T T

3048 1/min

12,5 1/min

0 4
1 | ; ; ; i i i ]
0 20 40 60 80 100 120 140
¢y [Grad]
¢, =0,0625Q ¢
b
o
¢ m

5= 5,(0) 2 x=s.(0)tq

Bild 2: Wirkmaschine mit verschiedenen Nadelbewegungen zur Maschenbildung

Nadelantrieb
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Die Wirkmaschine ist ein typischer Vertreter des Zielgebietes dieser Arbeit. Sie fiithrt komplexe
Werkzeugbewegungen (3D) mit hoher Dynamik aus. Zur ITMA 2007 (Internationale Textil-
maschinen Messe) in Miinchen liefen Wirkmaschinen mit 4000 Maschenreihen pro Minute.
Allerdings steigt dann die Larmbelastung durch diese Maschine deutlich an.

Die Schwingungs- und Lérmanregung bei Wirkmaschinen spielen schon lange eine leistungs-
begrenzende Rolle, siche DRESIG, THUMMEL 1982 [11] oder [86]. Damals lagen die technisch
erreichbaren Drehzahlen bei 2000 1/min. Bei dieser Taktrate heben im Nadelantrieb mehrfach
angeordnete Koppelgetriebe jeweils eine Masse von 4,09 kg um 49,9 mm (Bild 2 rechts).
Polardiagramme der Gelenkkréfte verdeutlichen den Wechsel der Krifte in Betrag und Richtung
wéhrend einer Kurbelumdrehung. Mit der Darstellung der Kraftdiagramme direkt in oder neben
den Gelenken im kinematischen Schema gewinnt der Ingenieur den Uberblick iiber die Verteilung
der Belastungen in der Maschine und kann daraus Risiken und Gegenmafinahmen ableiten.

In den 90er Jahren galt es, die Drehzahlgrenze von 3000 Maschenreihen pro Minute zu durch-
brechen. Das gelang durch den Einsatz von HS-Kurvenscheiben (HS = Harmonische Synthese
= High Speed) fiir die Versatzbewegung, siehe Bild 2 links. Hier betr#igt der Hub ca. 2,5 mm
bei Legebarrenmassen von ca. 30 kg. Das Uberschwingen in den Rasten und Umkehrlagen
fithrte damals zur Kollision und zum Bruch der Nadeln. Die HS-Kurven-Profile vermeiden die
Resonanzen hoherer Ordnung mit einer Eigenfrequenz bei ca. 200 Hz. Dazu sind Kurvenverl&ufe
zu wéhlen, die als Fourierreihe dargestellt, nur niedere Harmonische enthalten. Im Beispiel
diirfen keine merkbaren Anteile iiber der 5. Erregerordnung auftreten. Mit der Dynamik von
Wirkmaschinen befassen sich ROSSLER 1985 [76] oder LUDER 1995 [60].

Der Miniatur-Pantograph-Mechanismus (Bild 3)

Der Miniatur-Pantograph-Mechanismus bildet ein Grundelement fiir eine Miniaturtaktstrafle
(Bild 3 links oben) zur Bestiickung von Leiterplatten und 'Micro devices’, wie sie zum Beispiel
im Handy zu finden sind.

Horie, THOMMEL, IsHI, HUBER und ISHIKAWA untersuchen den Prototyp eines einzelnen
Pantographen, 2002 [110], [55] und 2005 [114]. Der Mechanismus erreicht einen Arbeitsraum
von 50 x 40 mm. Er besteht vollsténdig aus Polypropylen (PP). Die Feststoffgelenke (Bild 3
Mitte) haben einen Querschnitt von 0,2 mm und sichern durch ihre Biegung die Beweglichkeit
des Pantographen. Auch die balkenférmigen 5 mm dicken Teilkérper mit quadratischem Quer-
schnitt besitzen eine Elastizitéit. Die untersten Biegeeigenschwingformen der Balkenstruktur bei
Frequenzen von 104 Hz und 242 Hz kénnen zum Uberschwingen in den Umkehrlagen fiihren.

Beim Prototypen erzeugen zwei orthogonale Linearaktoren Bewegungen mit bis zu 20 Takten
pro Sekunde. Durch Dynamiksimulationen und Experimente kénnen Trajektorien fiir Pick-und-
Place-Aufgaben gefunden werden, welche den dynamischen Positionierungsfehler auf 0,1mm be-
grenzen [114].

Bild 3 unten rechts zeigt fiir eine horizontale Testbewegung mit 21 Hz Taktrate die Sollbewegung
(gestrichelt), Simulation und Messung des Endeffektorpunktes E. Die Kurvenverldufe darunter
machen die Abweichungen zur Sollbewegung deutlich. Die Simulation behandelt den Panto-
graph als elastisches Mehrkorpersystem (Volllinie orange). Die Messsignale liefert ein Laser-
wegsensor (schwarze Volllinie). Der Modellabgleich beinhaltet auch die Schétzung der modalen
Déampfungen von 4,04 % bzw. 4,95 % fiir die erste bzw. zweite Eigenfrequenz.
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Micro Device

Taktfrequenz 21Hz

‘5"'l'"I"_I"'I"'l"'l"'l"‘l"_T"
03 032 034 036 038 04
Zeit [s]

1
- I
I I
I I

I
|
b ool _d__1__1__

0.3 0.32 0.34 0.36 0.38 0.4
Zeit [s]
---- Soll = Sim. — Exp.

Bild 3: Pantograph-Mechanismus fiir Pick-and-Place-Aufgaben

Mit der Verfiigbarkeit von Servomotoren und preisgiinstiger digitaler Mess- und Regelungstech-
nik auf Microprozessorbasis ertffnen sich vollig neue Wege fiir die Bewegungserzeugung und
fiir moderne flexible Maschinenkonzepte. Die Antriebstechnik der Maschinen hat sich seit Jahr-
hunderten vom Einzelantrieb einer ganzen Fabrik (Wasserrad oder Dampfmaschine mit Trans-
mission) bis zu mehreren Einzelantrieben an einer Maschine (z.B. Servomotoren, Hubmagnete,
Pneumatik) grundlegend gewandelt.
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Bild 4 enthéilt verschiedene Antriebskonzepte fiir Verarbeitungsmaschinen. Die Variantenvielfalt
ist hoch und die praktischen Realisierungsmoglichkeiten sind so gut wie unerschopflich. Die
Wahl der Mittel wird allein bestimmt von dem Zweck, der effektiven und qualitétsgerechten
Herstellung der gewiinschten materiellen Giiter und Produkte.

Antrieb 1, z.B. Servomotor

3He 3HE - |3HE
Mecha - Mecha - Mecha -
nismus 1 nismus 2 nismus x

Antrieb 2 )
zB. Uber Wirk-
Hydraulik, = ragungs- stelle
Pneumatik WMy ed Sollbeweun
der ghe vegung
Hu‘t?magnet Kraftwirkung

Mechanismus mit mehreren Antrieben

A

AN
v

AN
v

e SHE SHE

Antrieb 3 Antrieb 4 Antrieb x
z.B. Servo| |z.B. Servo z.B. Servo

Bild 4: Antriebskonzepte fiir mehrere Werkzeuge in einer Maschine [107]

Wichtig ist die Sicherung der Werkzeugbewegungen bei gleichzeitiger Beherrschung der techno-
logisch bedingten Kraftwirkung beim Herstellungsprozess.

Fiir schnelle ungleichméflige Bewegungen iibernehmen Mechanismen (Koppel- oder Kurven-
getriebe) die Aufgabe der Bewegungsumformung von der Antriebsbewegung, z.B. drehend
vom Motor oder translatorisch vom Aktor, zu allgemeinen rdumlichen Werkzeugbewegungen.
Zu den einfachsten Mechanismen gehéren die Schubkurbel, die Kurbelschwinge oder das
Nockengetriebe. Zusétzlich konnen Mechanismen sehr effektiv mechanische Energie speichern
(Schwungrad, Federn) und enorme Kraftverstirkungen (Kniehebel) bewirken.

Wenn die Bewegungen mehrerer unterschiedlicher Werkzeuge von einem einzigen Antrieb ausge-
hen und iiber eine Hauptwelle (,, Kénigswelle “) und verschiedene Mechanismen erzeugt werden,
sind die Einzelbewegungen rein mechanisch synchronisiert. Diese Synchronisation mit mecha-
nischem Zwanglauf sichert eine eindeutige Lagezuordnung bezogen auf den Kurbelwinkel. Die
winkelsynchronen Bewegungen der Werkzeuge funktionieren fiir jede beliebige Arbeitsdreh-
zahl (solange keine Resonanzstelle erreicht wird).
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Der Trend geht heute zu vielen Einzelantrieben in einer Maschine, zu einem Direktantrieb fiir
jedes Werkzeug bzw. fiir jede Teilbewegung. Die Synchronisation erfolgt nun auf elektronischem
Weg, als Zeitsynchronisation, und muss der Arbeitsdrehzahl angepasst werden. Die Mechanis-
men koénnen dann wesentlich einfacher aussehen. Es lassen sich teilweise vielgliedrige raumliche
Mechanismen durch die viergliedrigen Koppelgetriebe wie Kurbelschwinge oder Schubkurbel
ersetzen.

Seit den 80er Jahren werden Mechanismen mit mehreren Freiheitsgraden und damit mit
mehreren Stellantrieben zur Erzeugung flexibler Bahnkurven entwickelt und eingesetzt, HAM-
MERSCHMIDT et al. 1994 [48] oder BERGER [120, S.245-258] und Nrtz [120, S.259-270] im
Jahre 1996. Zusétzlich zu den nur noch elektronisch synchronisierten Servoantrieben fiir die
Teilbewegungen innerhalb der Maschine (Kinematik) kénnen jedoch auch Stellantriebe extra
zur gezielten Anderung des dynamischen Verhaltens angeordnet werden, wie bei THUMMEL
1996 [102] oder BORMANN, ULBRICH 1996 [3].

Schnelllaufende Maschinenantriebe mit ungleichférmig tibertragenden Getrieben sind oft von
unerwiinschten Schwingungserscheinungen infolge der wechselnden Trigheitskrifte und
technologisch bedingten Belastungen begleitet. Diese wechselnden Kraftwirkungen &uflern
sich z.B. als Riickwirkungen auf den Antriebsmotor in Form von Drehungleichférmigkeit,
Torsionsschwingungen, erhéhtem Energieverbrauch oder Uberforderung und Instabilitit der
Motorregelung. Weiter zeigt sich die Maschinendynamik durch Fundamentschwingungen,
Spiel-StoBe in den Gelenken, Lirmanregung, Reibverluste und iiberméfiigem Verschleifl in
den Gelenken, als eine Verfialschung der Werkzeugbewegung durch Schwingungen elastischer
Bauteile oder durch Gelenkspiel. Ferner kénnen Uberlastungen zum Bruch der Bauteile
fiihren. Insbesondere weil die Krifte mit dem Quadrat der Drehzahl anwachsen, kommen bei
Erhohung der Taktraten immer wieder neue, auch nichtlineare mechanische Effekte zur Wirkung.

Um diese Schwingungserscheinungen zu beherrschen, wurden die klassischen Methoden
zum dynamischen Awusgleich wie Auswuchten bzw. Massenausgleich oder Leistungsaus-
gleich immer weiter entwickelt, wobei der Wechsel von kinetischer und potenzielle Energie
besser ausgenutzt wird. Die Vorziige dieser passiven Methoden koénnen heute mit akti-
ven Einrichtungen ergénzt werden, die zusédtzliche Antriebe mit Energiezufuhr aufweisen.
Zur Beeinflussung der Schwingungserscheinungen lésst sich z.B. die Wirkung der Stellantriebe
auf das innere Kraftfeld, auf die Gelenkkréfte im Mechanismus ausnutzen, THUMMEL 1996 [102].

Trotz des eindeutigen Trends zur direkten Bewegungserzeugung mit Linearantrieben oder
Stellmotoren ohne Getriebe kann zur Umsetzung der schnellen ungleichméfligen Bewegungen
schwerer Werkzeuge mit ausreichenden Wirkkréften auf die Koppelgetriebe nicht verzichtet
werden. Erste Versuche in diese neue Richtung, wie z.B. WINKLER 1992 [122], {iberschitzten
zundchst die Moglichkeiten der Direktantriebe als Ersatz fiir Mechanismen. Beschleunigungen
von iiber 300-g (1-g = 9,81 m/s?) in Industrienihmaschinen oder von 0,5-g eines 9500 kg schwe-
ren StdBels einer Karosseriepresse sind ohne die ungleichmiéfiige und zwangliufige Ubersetzung
der Mechanismen kaum realisierbar. Die enormen Kraftwirkungen bei kiirzesten Zykluszeiten
(100 Hz = 6000 Takte/min bei N#hmaschinen) lassen sich mit gleichformig angetriebenen
Mechanismen einfach realisieren [107].

Ein Antriebssystem besitzt natiirlich sowohl zur Kraft- und Bewegungsiibertragung als auch zur
Signal- und Informationsiibertragung weitere Ubertragungsglieder. So beeinflussen z.B. Wellen,
Kupplungen, Bremsen, Getriebe mit gleichméBiger Ubersetzung oder Sensoren, Verstirker, Mo-
torregler, Stromrichter und Frequenzumrichter das dynamische Verhalten des Gesamtsystems.
Dazu kommen noch verschiedenartige Wechselwirkungen mit dem technologischen Prozess.
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Mit den Forderungen nach hoheren Drehzahlen bei préaziser Werkzeugbewegung und ko-
stengiinstiger leichter Bauweise muss allen Systemkomponenten eine gebiihrende Beachtung ge-
schenkt werden. Es miissen Methoden zur Beherrschung der Phénomene bereitgestellt und die
neuen Moglichkeiten aus der Kombination von Servoantrieben und Mechanismen fiir praktische
Anwendungen umgesetzt und erprobt werden.

Darum werden Methoden zur Modellierung und Simulation benétigt. Allgemeines Ziel ist
es, schon im Entwurfsstadium die dynamischen Eigenschaften von derartigen Antriebssyste-
men mit Mechanismen beurteilen zu kénnen und somit ein virtuelles Prototyping zu ermd&glichen.

1.2 Idee, Ziel und Struktur der Arbeit

Die enorme Vielfalt der Maschinen, der herzustellenden Produkte und Giiter, aber auch die viel-
seitigen Schwingungsphénomene und die Komplexitét der nichtlinearen Effekte erschweren die
Ubersicht und die Erforschung dieses Gebietes. Besonders der Abgleich der Berechnungsmodelle
und die Parametergewinnung bilden immer wieder neue Herausforderungen.

So entstand 1991 die Idee, mit einem Mechanismenpriifstand (Bild 5) schrittweise und sy-
stematisch Schwingungsphidnomene in Maschinen mit Mechanismen zu untersuchen. Als Mecha-
nismus wird fiir das Laborsystem die ebene Kurbelschwinge gewahlt, Bild 6.

Bild 5: Mechanismenpriifstand — Kurbelschwinge und Servomotoren

Die vorliegende Arbeit soll einerseits die experimentellen Erfahrungen mit dem Mechanis-
menpriifstand zusammenfassen und andererseits verschiedene Modellierungsansitze und
Losungsverfahren zur Interpretation gemessener Erscheinungen heranziehen. Die Theorie soll
experimentell veranschaulicht und die praktischen Herausforderungen benannt werden.

Die Arbeit beginnt mit der Beschreibung der Experimentierbasis. Kapitel 2 erldutert den kon-
struktiven Aufbau des Mechanismenpriifstandes einschliellich Sensorik und Signalverarbeitung.
Finige typische Messschriebe zeigen bereits Schwingungsphédnomene des realen Systems, ohne
aber alle Ursachen aufzukldren. Neben Zeitschrieben gehtren dazu auch Wasserfalldiagramme
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von Maschinenhochldufen. Fine Systematik zu Fragestellungen der Mechanismendynamik und
allgemeine Aussagen zur Modellbildung ergénzen das Kapitel 2.

Die Grundstruktur der weiteren Kapitel teilt sich in zwei Hauptbldcke mit unterschiedlicher Mo-
dellierungstiefe. Die Kapitel 3 und 4 legen das Modell des 'zwanglédufigen ebenen Starrkorper-
Mechanismus’ zu Grunde, welches dem Bild 6 entspricht. Modelle mit unilateralen Kontakten
und mengenwertigen Kraftgesetzen beschreiben in Kapitel 5 den Einfluss von Gelenkspiel, Rei-
bung und Stéfen.

Bild 6: Die ebene Kurbelschwinge vom Mechanismenpriifstand

Mit der klassischen Modellierung in Kapitel 3 kénnen bereits viele typische Eigenschaften
von Maschinen mit ungleichméBiger Ubersetzung aufgedeckt werden. Uber die Dynamik der
zwanglaufigen Starrkorper-Mechanismen gibt die VDI-Richtlinie 2149 Blatt 1 einen breiten
Uberblick [117].

Im Kapitel 3.2 wird n&her auf die Parameteridentifikation eingegangen. Da fiir das Modell teil-
weise viele Bauteile, ganze Baugruppen zu einem Starrkorper zusammengefasst werden, bleibt
diese Aufgabe nicht immer trivial. Die automatische Identifikation von Tragheitsparametern
durch ein nichtlineares Optimierungsverfahren mit gemessenen und berechneten Kraftgrofien
wird dabei zur Hilfe genommen [104].

FEinen Schwerpunkt bildet weiterhin der Massenausgleich zur Minderung der Fundamentschwin-
gungen (Kapitel 3.3). Den Leistungsausgleich zur Reduktion der Wechselbelastung von Motor
und Kupplung und die Nutzung der Eigenbewegung zur Einsparung von Antriebsleistung [102,
S.284-289] demonstriert Kapitel 3.4. Auf das Zusammenspiel der Kurbelschwinge mit dem
geregelten Servomotor geht Kapitel 3.5 ein. Speziell wird der zu erwartende und der tatséchlich
auftretende Winkelgeschwindigkeitsverlauf iiber eine Kurbelumdrehung untersucht.

Neben dem Massen- und Leistungsausgleich lag bei den ersten Experimenten mit dem Mechanis-
menpriifstand der Schwerpunkt der Untersuchungen auf dem aktiven Gelenkkraftausgleich und
dem Einsatz redundanter Antriebe, vgl. [98], [102], [101] und [103]. Darum soll sich Kapitel 4
ausfiihrlich der Kraftregelung mit redundanten Antrieben widmen. Hierfiir haben STEUER 1994
[83] und BRANDL 1995 [4] umfangreiche Unterstiitzung geleistet.

Die Regelung der Mechanismendynamik durch redundante Antriebe ordnet Kapitel 4.1 un-
ter allgemeinen Methoden des dynamischen Ausgleiches ein und diskutiert die Anwen-
dungsmoglichkeiten. Das Prinzip der virtuellen Arbeit liefert im Kapitel 4.2 explizite Gleichun-
gen fiir die zu regelnden Gelenkkréfte. Fiir die zwei Varianten der Aktoranordnung decken die
Differentialgleichungen die Vor- und Nachteile auf und liefern die Begriindung fiir die Wahl
redundanter Antriebe.

Eine interessante Fragestellung verfolgt Kapitel 4.3 mit dem Ausgleich aller Fundamentkréfte an
der Kurbelschwinge. Das klingt zwar verbliiffend, funktioniert aber im Zusammenspiel von zwei
geregelten redundanten Antrieben mit einem Massenausgleich. Das Regelungskonzept nutzt die
zeitvariante Stellmatrix zur Auslegung der Vorsteuerung.

Verschiedene praktische Gesichtspunkte beleuchtet Kapitel 4.4 und beschreibt Experimente zur
Kraftregelung mit redundanten Antrieben. Diese reichen von der klassischen PID-Regelung
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mit Vorsteuerung bis zur Lernregelung, die fiir Maschinen im Dauerbetrieb besonders
gute Ergebnisse liefert. Neue Moglichkeiten sollen die Ergebnisse zum frequenzselektiven Ge-
lenkkraftausgleich und zur Entlastung des Hauptantriebes durch redundante Antriebe aufzeigen.

Das Kapitel 5 geht vom Modell ’Starrkorper-Mechanismus mit einseitigen Bindungen’ aus. An
dieser Stelle wird ausfiihrlicher auf die Historie und Literatur der Modellbildung fiir Mechanis-
men eingegangen ( Kapitel 5.2).

Durch die immer speziellere Detaillierungstiefe wachsen auch die theoretischen Anspriiche. Des-
halb versuchen die Kapitel 5.3 und 5.4 dem Ingenieur die Zusammenhénge der 'nichtglatten
Mechanik’ zu veranschaulichen. Basis bildet die am Lehrstuhl fiir Angewandte Mechanik der
TU Miinchen entwickelte Theorie, die der Autor mit seinem Priifstand speziell auf Mechanis-
men anwendet.

Gegeniiber der Kurbelschwinge (wie im Mechanismenpriifstand) diente zuerst eine ebene Schub-
kurbel mit Spiel am Kurbelbolzen (ein Kontakt) und am Schieber (vier Kontakte) als akademi-
sches Beispiel zur Erlauterung der Theorie [106], [108], [109]. Auf Wechselwirkungen zwischen
StoBen am Kurbelbolzen und Kippsté8en am Schieber geht [109] besonders ein. Die vorliegende
Arbeit greift diese Beispiel nicht noch einmal auf, da es dazu keine Experimente gibt.

Erst im zweiten Schritt folgte die Modellierung der Kurbelschwinge mit Spiel am Kurbelbolzen,
d.h. an nur einem Gelenk, und die experimentelle Verifikation am Mechanismenpriifstand [113],
[112]. Diese Untersuchungen werden im Kapitel 5.5 ausfiihrlich beschrieben. Hier ging besonders
die Arbeit von GINZINGER [38] ein.

Zur experimentellen Modalanalyse soll das Kapitel 6 eine Einfithrung geben. Beim Vergleich
von Zwangskréften zwischen der MKS-Simulation und Messungen am Mechanismenpriifstand
blieben zunéchst einige Peaks in den Spektren und Schwingungserscheinungen ungeklért. Um
Ursachen aufzudecken, die von Schwingungen der Gestellstruktur herriihren, kam die experi-
mentelle Modalanalyse zur Anwendung.

Wie bei der Beschreibung gemessener Betriebsschwingungen im Kapitel 2.2 gezeigt wird, geben
Wasserfalldiagramme (Ordnungsanalysen bzw. Zeitfrequenzanalysen) einen globalen Uberblick
zum Maschinenverhalten in einem relativ breiten Frequenzbereich.

Mit diesem Uberblick zum Maschinenverhalten kann die experimentelle Modalanalyse ganz
gezielt in bestimmten Frequenzbereichen die modalen Parameter, also die Eigenfrequenzen, Ei-
genschwingformen und modalen Démpfungen, aufspiiren. Neben dem experimentellen Vorgehen
beschreibt Kapitel 6 einige Moglichkeiten der Verifikation wie die Kohérenzfunktion oder das
MAC-Kriterium. Die Arbeit von GAULL [35] liefert dazu wichtige Ergebnisse.

Im Kapitel 7 sollen die verschiedenartigsten Schwingungserscheinungen am Mechanismen-
priifstand (Eigenfrequenzen der Fundamentierung, Riemenschwingungen oder auch typische
nichtlineare Schwingungen, wie Sto8e in spielbehafteten Lagern) zusammen gestellt werden.
Ein Wasserfall-Diagramm bis 500 Hz und 1400 1/min veranschaulicht die Ergebnisse.

Bemerkungen zum Anliegen der Arbeit:

Die Zusammenstellung soll einen Zugang und eine Ubersicht fiir den ,,Angewandten Mechaniker” (sowohl fiir den Be-
rechnungsingenieur als auch fiir den Versuchsfeldingenieur) zur Mechanismendynamik erméglichen, typische Schwin-
gungsphidnomene veranschaulichen und erhebt nicht den Anspruch einer theoretischen Weiterentwickelung.

Der Lehrbuchgedanke entstand nicht zuletzt durch die jahrelange Lehrerfahrung des Autors. Die von 1993 bis 2003 an der
TU Miinchen gehaltene Vorlesung 'Dynamik und Regelung von Mechanismen’, die seit 2003 bis jetzt laufende Vorlesung
"Maschinendynamik’ und die Vorlesung 'Experimentelle Schwingungsanalyse’ [115] (1991 bis heute) nutzen die Ergebnisse
vom Mechanismenpriifstand.



10 2 DAS UNTERSUCHUNGSOBJEKT — PRUFSTAND UND MODELLBILDUNG

2 Das Untersuchungsobjekt — Priifstand und Modellbildung

2.1 Aufbau des Mechanismenpriifstandes

Seit 1994 nutzt der Autor den in Bild 7 dargestellten Mechanismenpriifstand fiir Forschung
und Lehre. Als Mechanismus dient die Kurbelschwinge, eines der elementarsten Koppelge-
triebe, auch Viergelenk genannt. Hinzu kommen ein Steuer-PC mit verschiedenen Boards zur
AD- und DA-Wandlung und zur Signalverarbeitung, drei biirstenlose Servo-Motoren mit Re-
solver und Inkrementalgeber-Emulation, Mehrkomponenten-Piezo-Kraftsensoren und zahlreiche
Steuer- und Auswerteprogramme.

— Kurbelschwinge

Kurbelldnge: 20,0 mm
Koppelldnge: 283,0 mm
Schwingenldnge: 77,5 mm
Gestellldnge: 300,0 mm

. - - ‘
Gummi-+, <~ J - -
feder- O ] = g ¢
elemente Jix A -
N - oy A
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— 3 Servomotoren mit Resolver
M, nominal, Drehzahlregler
M,, M3 redundant, Momentenregler

— Piezokraftsensoren unter den Lagerbocken

— Gummifederelemente unter der Grundplatte
— Drehzahlen bis 2000 1/min
— Spiel am Kurbelbolzen: 0 bis 0,1mm

Bild 7: Untersuchungsobjekt Mechanismenpriifstand

Es kénnen Pleuels (Koppeln) mit unterschiedlichem Spiel im Kurbel-Koppel-Gelenk verwendet
werden: Ohne Spiel bis 0,1 mm Spiel. Dehnmessstreifen ermitteln am Pleuel die Léngsdehnung
bzw. die Langskraft. Die Bolzenverlagerungsbahn infolge Spiel kann mit Wirbelstromsensoren
gemessen werden. Piezo-Beschleunigungssensoren dienen zur Erfassung der Schwingungen an
verschiedenen Positionen und in unterschiedlichen Richtungen.

Die Kurbelschwinge mit den drei Motoren regt den FuBboden zu Schwingungen an. Mit
vier tief abgestimmten Gummifederelementen (Bild 7 links) unter der Grundplatte kann die
Schwingungserregung des Laborbodens beschrinkt werden.

Der Nominalantrieb M treibt iiber eine Schmidt-Kupplung die Kurbelwelle an. Die redundanten
Servomotoren My und M3 sind ebenfalls mit einer Schmidt-Kupplung angeschlossen. Dadurch
bewirken sie bei Fluchtungsfehlern keine Querkréfte auf die Lagerbocke der Schwinge.
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Unter jedem Lagerbock befinden sich zwei 3-Komponenten Piezokraftsensoren, siehe Bild 8. Mit
dieser Anordnung kénnen nach entsprechender Kalibrierung alle vier Fundamentkraftkomponen-
ten (fiz, fiy, fiz und fia,) bestimmt werden. Da Piezosensoren mit Ladungsverstérkern nicht
statisch kalibrierbar sind, wird eine bekannte Unwucht bei gemessener Drehzahl zur dynami-
schen Kalibrierung verwendet, so dass die Darstellung der Fliehkraft im Polardiagramm (f, als
Funktion von f,) einen Kreis ergibt.

Die Kurbel und die Schwinge enthalten verstellbare Ausgleichsmassen fiir einen Massenausgleich.

Grundplatte

Bild 8: Explosivdarstellung einschliefilich Grundplatte und Kraftsensoren

Die Lagerung der Antriebswellen zur Koppel (fliegend) und zur Schwinge geht aus der Ex-
plosivdarstellung in Bild 9 hervor. Der Motor Mjs treibt die Schwinge direkt an, wahrend der
Motor M5 das Drehmoment iiber einen Zahnriementrieb auf das Pleuel tibertrigt, siehe Bild 9
rechts. Die hohle Schwingenwelle besitzt eine Aussparung zur Durchfithrung des Zahnriemens.

,JD \ | | I

"3‘ \'f“ Schwiné‘éflwelle -

Riemen-
trieb

Bild 9: Explosivdarstellung von Bauteilen zur Koppel und Schwinge
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Bild 10 zeigt abschlieend eine Gesamtansicht des Priifstandes. Der Steuerschrank mit VME-
Bus-Steuer-PC 486, mit vier Ladungsverstéirkern, mit einer Adapterplatte zur Kabelverzweigung
und mit der unten verborgenen Leistungselektronik fiir die Servomotoren komplettieren die
Ausstattung.

Bild 10: Mechanismenpriifstand — Gesamtansicht
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2.2 Erwartete und gemessene Betriebsschwingungen

Infolge der Trigheitskrifte ungleichméfig bewegter Korper ergeben sich bei jedem Mechanis-
mus wechselnde Lagerkréfte. Bei vorgegebener Antriebsbewegung (z.B. ¢ = Q¢) und einem
zwanglaufigen Starrkérper-Modell folgen aus der Kinetostatik periodische Lagerkriéfte. Diese las-
sen sich in einer Fourierreihe entwickeln, wobei die erste Harmonische stark dominiert. Bild 11
zeigt die horizontale Lagerkraftkomponente f1, im Kurbelwellenlager.

Die Drehzahl von 263 1/min entspricht einer Grundschwingung im Kraftverlauf von 4,38 Hz,
die im Bild 11 links oben mit einer Periodendauer von 7}, = 0,228 s deutlich sichtbar ist.
Um besonders die hoheren Harmonischen (Vielfache von 4,38 Hz) zu erkennen, sind in den
Spektren die Amplituden bei 3 N abgeschnitten. Die erste Harmonische besitzt tatséchlich eine
Amplitude von 15 N.

Am realen Mechanismenpriifstand (ohne zusétzliches Spiel) weist der Zeitverlauf schwache hoch-
frequente Storungen auf, vgl. Bild 11 rechts. Im Spektrum erscheinen diese Stérungen als Peaks
bei ca. 70 Hz, 160 Hz und 200 Hz. Hier stellt sich die Frage, ob in diesen Bereichen Eigenfrequen-
zen liegen und welchen Eigenschwingformen diese entsprechen. Mit dem einfachen Starrkorper-
Modell der Kurbelschwinge sind diese Peaks nicht erklarbar.

0 0.2 0.4 0.6 08 1 0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
' . Zeit [s] Zeit [s]
/. Simulation £, Messung
3 i 3
n=263 1/min (438 Hz) | | n=263 1/min (4,38 Hz) |
é’ | ohne Spiel | é N ohne Spiel |
e )
S g
< <
1 1t ]
0 " ; ; ; ; 0 L@dll;m‘l .J.JAM.LLLAJA[ PN !
0 100 200 300 0 100 200 300
Frequenz [Hz] Frequenz [Hz]

Bild 11: Simulierte und gemessene Horizontalkraft ohne Spiel am Kurbelbolzen

Die Kldrung der modalen Schwingungseigenschaften des Mechanismenpriifstandes (Eigenfre-
quenzen und Eigenschwingformen) gewinnt besonders dann an Bedeutung, wenn spezielle
Schwingungsphénomene bewusst erzeugt und untersucht werden sollen. Je besser bereits der Ur-
sprung vorhandener Peaks (Bild 11 unten rechts) geklért ist, desto zielsicherer kénnen zusétzlich
erzeugte Erscheinungen interpretiert werden.
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In einer Voruntersuchung (gegeniiber Messungen in Kapitel 5.5.1 ab Seite 107) erhielt das
Kurbelbolzen-Pleuel-Gelenk ein definiertes Spiel von 0,1 mm in Pleuelldngsrichtung, siehe
Bild 12. Mit dieser Vereinfachung (eindimensional, 1D) werden einige charakteristische Erschei-
nungen sichtbar [111].

0,1 mm

v
I
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Bild 12: Realisierung von 0,1 mm Spiel am Pleuel-Kurbelbolzen-Gelenk

Das Bild 13 zeigt den Zeitschrieb der gemessenen Horizontalkraft fi, mit 1D-Spiel von 0,1 mm.
Jeweils nach Nulldurchgang beginnen hochfrequente Schwingungen. Aus dem Zeitschrieb kann
fiir diesen Ausschwingvorgang eine Periodendauer von 6,58 ms ausgemessen werden, die eine
Frequenz von 152 Hz ergibt!.

20 | /. Simulation £, Messung| 263 1/min
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Bild 13: Gemessene Horizontalkraft am Kurbelwellenlager (mit Spiel)

Die Drehzahl von 263 1/min entspricht wieder einer Grundschwingung im Kraftverlauf von
4,38 Hz. Die zahlreichen Peaks bzw. erhohten Amplituden im Frequenzbereich weit oberhalb
der Drehfrequenz (4,38 Hz) zwischen 50 Hz und um 250 Hz erschweren die Zuordnung der
Effekte, die durch das Spiel am Kurbelbolzen verursacht werden.

Jetzt kann ein Vergleich mit den Messergebnissen ohne zusétzliches Spiel die Anderungen im
Schwingungsverhalten aufdecken, doch welche Schwingformen und Entstehungsmechanismen
hierfiir urséchlich sind, bleibt unklar. Darum werden im Kapitel 6 die modalen Parameter des
Mechanismenpriifstandes ermittelt.

n [111, S.553] hat sich leider ein Kommafehler eingeschlichen, dort stehen falsch: 0,658 s und 1,52 Hz.
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Im Kraftverlauf von f1, mit 1D-Spiel im Bolzengelenk (Bild 13) treten bei fallender Kraft hohere
Amplituden auf, als bei ansteigender Kraft. Die alleinige Betrachtung der Gelenkkraftkompo-
nente fi, reicht fiir die Kldrung des Spiel-Stoss-Larm-Phénomens in Drehgelenken nicht aus,
hier ist die Darstellung des Kraftvektors im Polardiagramm hilfreich.

Bild 14 zeigt das Polardiagramm der Gelenkkraft im Bolzengelenk iiber eine Kurbelumdre-
hung bei 250 1/min ohne Spiel und ohne Reibung als Ergebnis einer kinetostatischen Rechnung.
Wie zu erkennen ist, verschwindet bei dieser Drehzahl die Gelenkkraft annihernd zwischen
den Kurbelwinkeln 100° und 120°. In diesem Bereich ist ein Kontaktverlust zu erwarten. Der
Schwerkrafteinfluss triagt mafigeblich zu diesem Effekt bei. Steigt die Kraft fi, mit dem Kur-
belwinkel ¢ zwischen 280° und 300° an, so ist wéhrend des Nulldurchganges die Gefahr fiir
Kontaktverlust geringer, weil in dieser Phase die vertikale Kraft fi, mit 5 N evtl. den Kontakt
erzwingt. Allein aus den Kraftverldufen lésst sich allerdings das reale Verhalten nicht erkléren.
Hierfiir muss zusétzlich die Relativbewegung im Bolzengelenk und Reibung einbezogen werden,
siehe Kapitel 5.5 ab Seite 107.

5o
! N]
80° 60° 40° 909
100° ® 2 |
P e=0°"
’ T 340° 3
140° kL
160 £ (©=300°) 320 [N]
-4 N0
180° R 300
. . 280°
200° o . q
3 220° 24(° 260
-16 -12 -8 -4 0 4 8 12 16

Bild 14: Polardiagramm der Kraft im Bolzengelenk bei 250 1/min

In gleicher Weise wie in den Fundamentkriften zeigen sich die wechselnden Trigheitswirkungen
im erforderlichen Antriebsmoment. Wird der Motorsteuerung eine konstante Winkelgeschwin-
digkeit vorgegeben, z.B. in Bild 15 die Drehzahlen n =606 1/min bzw. 47,7 1/min, dann muss
der Motor durch ein wechselndes Antriebsmoment die Schwinge wihrend eines Arbeitszyklus
zweimal beschleunigen und abbremsen. Die Einstellungen des Motorreglers bestimmen dabei
die Giite, wie exakt wirklich eine konstante Winkelgeschwindigkeit des Mechanismus gesichert
wird. Weitere Untersuchungen dazu folgen im Kapitel 3.5.

Auch ein Lastmoment an der Schwinge, welches in einer Maschine durch die technologisch
bedingten Krifte an der Wirkstelle verursacht wird, beeinflusst den Bewegungszustand des
Mechanismus mafigeblich. In Bild 15 bewirkt ein konstantes Lastmoment Mg ein mit der
Drehfrequenz wechselndes Antriebsmoment. Dagegen dominiert ohne Lastmoment bei hoher
Drehzahl (606 1/min) die Trégheitswirkung mit der doppelten Drehfrequenz bzw. mit der
2. Harmonischen. Bei geringer Drehzahl (47,7 1/min) kompensiert ein immer positives kleines
Antriebsmoment die Reibverluste, vgl. Bild 15 rechts oben.

Die im Zeitschrieb von Antriebsmoment und Antriebswinkelgeschwindigkeit erkennbaren hoch-
frequenten Schwingungen (im Bild 15 unten mit etwa 110 Hz bzw. mit 7}, =0, 009 s) kénnen durch
den Motor mit Drehzahlregler verursacht werden. Mit Wechselwirkungen zwischen Servoantrieb
und Mechanismus befasst sich Kapitel 3.5 ab Seite 38.
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Bild 15: Bewegungszustinde des Mechanismenpriifstandes (M1 und n bzw. ¢)
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In Wasserfalldiagrammen wie in Bild 16 werden alle Informationen iiber das Schwingungs-
verhalten in einem breiten Betriebsbereich gleichzeitig veranschaulicht. Das liefert einen
Gesamteindruck, kann aber auch Erscheinungen verdecken.

Bild 16 stellt Wasserfalldiagramme der horizontalen Beschleunigung & an der Grundplatte fiir
zwei Félle gegeniiber, Messungen ohne und mit Spiel (1D) am Kurbelbolzen. Es werden Zeitfre-
quenzanalysen bei einem Hochlauf zwischen 120 und 1000 1/min dargestellt.

Interessanterweise ruft Spiel eine breitbandige Anregung (evtl. durch Stéfie) erst oberhalb von
150 Hz hervor, wihrend unterhalb das Verhalten fast deckungsgleich bleibt. Auch bei niedrigen
Drehzahlen unter 300 1/min verursacht das Spiel kaum Amplitudeniiberh6hungen.

1.EO 3EO SEO _ 7.EO _ 9.EO 10.EO

204 |04 [fOd  [50d  [fOd  [70d

ohne Spiel

|
A

296 1 [1/min]

fHz) = 20

1.EO 3.EO 5.EO 7.EO 9 E() 10 .EO

TOd  [2Od  [30d  [$0d |50 [6.0d  [7.0d  [5L 0.0rd

mit Spiel

rM lh]wl |\ i

' ‘M“ﬂh‘! i

296 pn [1/min]

250 120

f [Hz] —
Bild 16: Maschinenhochlauf der x-Beschleunigung, 120-1000 1/min (1D-Spiel)

Das Bild 17 zeigt fiir den gleichen Messaufbau im reduzierten Frequenzbereich unter 80 Hz
neben dem Wasserfalldiagramm auch ein CAMPBELL-Diagramm. In dieser Darstellung kénnen
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mogliche Resonanzstellen an den Schnittpunkten von horizontalen Frequenzlinien (Eigenfrequen-
zen) und schréigen Linien der Erregerordnungen (EQ’s) abgelesen werden. Nicht alle méglichen
Resonanzstellen wirken sich auf die spezielle Messgrofie (hier x-Beschleunigung) aus. Im Beispiel
dominieren die Resonanzen der 6. Eigenfrequenz von 32 Hz mit der 2. und 3. Erregerordnung,

weiterhin regt die 1. EO mit geringerer Wirkung die Eigenfrequenzen f; und f3 an.

hf

80
S [Hz] i
64 —
3.EO
48 A
32 L7 2
Js - — 1 [
i 1.EO
f 16 — f
J3 I WE
h {
120 472 648 824 1000
n [1/min]

Bild 17: Maschinenhochlauf der x-Beschleunigung, 120-1000 1/min, 2D-Spiel

Bemerkung:

Bild 81 (S. 110) zeigt die CAMPBELL-Diagramme passend zu Bild 16.
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2.3 Fragestellungen und Modelle zur Mechanismendynamik

Um Ursachen fiir gemessene oder nur beobachtete Schwingungserscheinungen aufzudecken,
miissen physikalische Zusammenhénge und moégliche Modelle bekannt sein. Je nach Ziel und
Zweck sind Umfang und Schwierigkeitsgrad zu wéhlen. Es gilt der Leitsatz: ,,So einfach wie

moglich, so kompliziert wie notig.”

Verschiedenste Fragestellungen zur Berechnung und fiir die maschinendynamisch giinstige

Auslegung lassen sich in die folgende Klassifizierung (Tabelle 1) einordnen.

Tabelle 1: Aufgabenstellungen zur Mechanismendynamik

Klassifizierung von Aufgabenstellungen zur Mechanismendynamik

1.

3a.

3b.

3c.

Kinematische Analyse (Vorwirtskinematik):

Berechnung der Bewegung (Lage, Geschwindigkeit und Beschleunigung) aller Kdrper
bei gegebenem Zustand (Lage, Geschwindigkeit) der Minimalkoordinaten, d.h. bei fest
vorgegebener Antriebsbewegung

. Kinetostatische Analyse (inverse Kinetik):

Bestimmung der Gelenkkrdfte und des Antriebsmomentes bei gegebener Bewegung
(geldste 1. Aufgabe) und gegebener duflerer Belastung

Bestimmung des Bewegungszustandes (Integration der DGL):

Berechnung der Bewegung (Lage, Geschwindigkeit und Beschleunigung) der Minimal-
koordinaten (Antriebsbewegung) bei gegebener dufSeren Belastung (starres MKS)

Elastokinetische Analyse (elastisches MKS):

Bestimmung der elastischen Deformationen (Abweichung von der Sollbewegung), bei
gegebener Sollbewegung und gegebener duferer Belastung (Integration der DGL fiir
das um die Sollbewegung linearisierte System,).

Komplexere Aufgabe: Integration bei gleichzeitig gesuchter ’grofler’ Sollbewegung und
kleinen elastischen Deformationen (3a+3b als nichtlineares System,)

Analyse als strukturvariantes System:

Bestimmung der Strukturvarianten, der Bewegung und der inneren Krifte fiir Systeme
mit einseitigen Bindungen (z.B Kontaktverlust infolge Spiel, Haft-Gleit- Uberginge) bei
gegebener dufSerer Belastung

(Integration der DGL unter Beriicksichtigung von Ungleichheits-NB)

Dynamischer Ausgleich (Optimierung):

Verminderung der Wirkungen der wechselnden Tragheitskrdfte und der schwankenden
technologisch bedingten Krifte bei gleichzeitiger Sicherung der Funktion der Maschine
mit ausreichendem Bedienkomfort.

Ziele des dynamischen Ausgleiches:

- Ausgleich der Wirkungen auf das Fundament

- Ausgleich der Wirkungen auf den Antrieb

- Ausgleich der Wirkungen in den Gelenken

- Ausgleich der Wirkungen auf die bewegten Korper

- Ausgleich der Wirkungen auf den technologischen Prozess

Die Fragestellungen fiir den Ingenieur kénnten noch weiter gefasst werden, doch diese Arbeit
geht immer von einer bekannten Struktur und Topologie oder von einer schon real existierenden
Maschine aus. Der Schwerpunkt liegt hier auf der Analyse von Mehrkorpersystemen (MKS).
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Ausgehend vom Zweck einer Maschine, von den herzustellenden materiellen Giitern und
Produkten ergeben sich die technologischen Anforderungen an die Bewegung der Werkzeuge.
Diese fasst der Ingenieur in einem Bewegungsplan zusammen. Auf den Strukturentwurf, d.h.
auf die Auswahl und Synthese einer Struktur, die den Bewegungsplan umsetzt, wird in dieser
Arbeit nicht eingegangen.

Je nach Aufgabenstellung (Klassifizierung) &ndern sich Komplexitdt und Menge der eingehen-
den Parameter. Entsprechende Modellstufen stellt Bild 18 dem zugehorigen mathematischen
Gleichungssatz gegeniiber.

1. Kinematisches System

- kinematische Parameter ~ Lagefunktion

L E/ j _\L} (geometrische Abmess.) U=U (o) =vy(p)
U \V’, \V” ( )' _ a_q)

2. Starrkorper-Mechanismus (Zwanglauf)

. i~y OT
@ ¢, fa M, - kir}emgtische Parameter @ ¢=Q: MM:%J Qz'a—(;_ﬂ,
NG E/ § ___» - Tragheitsparameter J (o) o
DM, f, 06 b D J§+3T 5 =My 50

3a) Lineares Schwingungssystem — Fundament

i . o . _ [ AjkQt
0,0 0 F, y _g(;;lo};i._?estellkrslft Fy my+dy+cy %er 0
gheitsparameter m 3
m y - Federparameter c o= Qt Fy=F.+F;
F, ¢ d Fy, - Dampferparameter d

3b) Lineares Schwingungssystem — elastischer Abtrieb
- period. Funktion Ulg9) m§+dg+cq=-mQ?U"

d

9=Qr1 A m (kinematische Parameter) - -~ kOt
77wl - Trigheitsparameter m U=U(9)= %: Uge o
s=s(o)=U x=U*q . Federparameter c o=t

- Dampferparameter d

3c¢) Lineares Schwingungssystem — elastischer Antrieb
M, 1 ¢ - kinematische Parameter J§,+J'Qq,+ 1. Q%+ ...

), [BRAARN J(Q1) | - Tragheitspar. J, , J(Q1) tefgrq) = -%j'gy (1)
- Federparameter c; Iy -cr(gr-q) =My, (2)

(unabhing. von g, , ¢,)
- [Dampferparameter]

@y=Q1q, 0= Qttg,

4) Nichtlineares Schwingungssystem (elastischer Antrieb)

M,, Cr - kirll.ema_tische Parameter J¢+% J'¢,2+ cr(9-9)=0 (1)
J., l/aanen J(0) - Trigheitspar. J, , J
[ mAL'ARY ¢ - Federparameter cr J()Eﬁo' cr ((p_(po) :MM )
- [Dédmpferparameter]

) )

5) Nichtglattes Mechanisches System (MKS, unilaterale Kontakte)
- kinematische Param. Mil'_h(q,q,;’u)_%}w: 0 (1)
- Trégheitsparameter . T
- Federparameter gy =W, 4+ wy 2)
- Ddmpferparameter
77T - Reib- und StoBparam. g, 20, 1,20, gy;A=0 (3)

Bild 18: Modellstufen fiir Mechanismen in Antriebssystemen
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So erfordert die 'Kinematische Analyse’ (Tab. 1, Komplex 1) bzw. das 'Kinematische System’
(Bild 18 oben) keine Triigheitsparameter und &uferen Belastungen. Auf Lageebene ergibt
sich fiir die kinematische Analyse ein nichtlineares Gleichungssystem, wiahrend danach auf
Geschwindigkeits- und Beschleunigungsebene nur lineare Gleichungssysteme zu 16sen sind. Weil
diese Analyse bei der Antriebsbewegung oder der Bewegung der Minimalkoordinate beginnend
rekursiv vorgeht, wird das Vorgehen auch "Vorwértskinematik’ genannt.

Die ’kinetostatische Analyse’ fiihrt ebenfalls auf ein lineares Gleichungssystem und erfordert
keine numerische Integration. Sie setzt eine bekannte und fest vorgegebene Antriebsbewegung
voraus. Unter Umsténden ist der Systemzustand vorher durch Integration der Bewegungs-
Differentialgleichung (Kinetik) fiir die Minimalkoordinaten zu bestimmen (eine Form der
3. Aufgabengruppe). Die ’kinetostatische Analyse’ berechnet nur die bei der 'Kinetik’ zunéchst
vernachléssigbaren passiven Kréfte (Zwangskrifte). Sie beginnt bei den Belastungen am Abtrieb
(Werkzeuge) und geht evtl. rekursiv zuriick bis zum Antrieb. Sie wird deshalb als ’inverse
Kinetik’ bezeichnet.

Auf die mathematisch anspruchsvollsten Aufgaben (3. Komplex in Tab. 1) geht das Kapitel 5
ausfiihrlicher ein. Besonders die mathematische Beschreibung durch Differentialgleichungen
mit Nebenbedingungen (einseitige Bindungen) stehen dort im Mittelpunkt. Die Modellstufen 2
bis 4 nach Bild 18 konnen als Sonderfille der ’nichtglatten’ Mehrkoérperdynamik (letzte
Modellstufe 5) verstanden werden.

Der vierte Aufgabenkomplex (Dynamischer Ausgleich) stellt fiir den Ingenieur nach wie vor
die grofite Herausforderung dar; denn hier ist immer der Kompromiss zwischen vielen Kriterien
einschliellich Realisierungszeitraum und Kosten zu suchen.

Der dynamische Ausgleich hat die Aufgabe, unerwiinschte Wirkungen der schwankenden
Trégheitskrafte oder der technologisch bedingten Krifte in Mechanismen zu kompensieren. Die
Wirkungen zeigen sich insbesondere als Schwingungsanregung des Gestells, Wechselwirkungen
zum Antrieb, in Form von Spiel-Stof-Larm-Problemen in den Gelenken, Reibverlusten oder
Verfalschung der Abtriebsbewegung durch Schwingungen elastischer Bauteile, vgl. Bild 19.

Dynamischer Ausgleich

I
v v v v v
Gestell Antrieb Gelenke elast. Korper ~ Wirkstelle

[ 3 3 S — Y

Funda- Lei- Torsions-  Riick- Reib- Spiel- Festig- Biege- Festig- Storung  Kraft-

ment- stung  schwing. wirk. ver-  StoB-  keit und keit der wir-
schwing. auf den luste  Larm Torsions- Beweg. kung
Motor schwing.

Bild 19: Zielrichtungen des dynamischen Ausgleiches schnelllaufender Mechanismen

Traditionell wird der dynamische Ausgleich durch Anderung der Masseparameter der Getriebe-
glieder (z.B. Zusatzmassen) oder durch zusitzliche Getriebeglieder (einschliefilich Kompensato-
ren und Tilger) gelost [13], [17]. So funktioniert auch der in Kapitel 3.3 auf Seite 30 vorgestellte
Massenausgleich. Dabei handelt es sich immer um passive Methoden ohne Energiezufuhr.
Es wird nur in einer bestimmten Art und Weise Energie gespeichert und zu einem spéteren
Zeitpunkt abgegeben. Das Schwungrad ist das einfachste Beispiel dafiir.
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Zum dynamischen Ausgleich dienen jedoch auch die gezielte Beeinflussung von Eigenfrequenzen,
die Vermeidung einzelner Erregerharmonischer oder die Verédnderung der Eigenschwingformen.
Den einzelnen Mafinahmen sollten stets spezielle Minimalmodelle zu Grunde gelegt werden, die
das physikalische Wesen der Schwingungserscheinung erklaren. Anderenfalls wire eine optimale
Auslegung dem Zufall iiberlassen.

Mafinahmen und Beispiele zum dynamischen Ausgleich mit passiven Methoden werden in der
VDI-Richtlinie 2149 (Blatt1) [117] und in [14], [16] fiir den Konstrukteur zusammengefasst . Aus
Kostengriinden sollte bei Schwingungsproblemen zunéchst die Anwendung passiver Methoden
gepriift werden.

Aufwendigere Methoden sind zusétzliche oder redundante Antriebe, denen sich Kapitel 4
widmet. Ein System ist redundant angetrieben, wenn es mehr Antriebe als Freiheitsgrade besitzt.
Damit gelingt es, die inneren Zwangskréfte in den Gelenken gezielt zu beeinflussen. Die Ver-
teilung der Zwangskréfte in der Maschine wird dynamisch giinstig gestaltet. Der Mechanismus
wird dabei gezielt in sich verspannt. Redundante Antriebe beeinflussen damit Spiel-Stofe in den
Gelenken, Lérm, Verschleif und Vibrationen elastischer Bauteile.
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3 Der zwangliufige ebene Starrkoérper-Mechanismus

3.1 Modellbeschreibung und Parameter

Das Verhalten schnelllaufender Mechanismen lésst sich zum iiberwiegenden Teil mit Hilfe des
Modells ’Ebener zwangléufiger Starrkorper-Mechanismus’ beschreiben [117] . Der Zwanglauf
ist dann gesichert, wenn der Freiheitsgrad des Mechanismus genau mit der Anzahl der Antriebe
ibereinstimmt. Unter dem Freiheitsgrad (degree of freedom — dof) wird dabei die minimale
Anzahl von Koordinaten verstanden, die zur eindeutigen Beschreibung der Lage aller Korper
erforderlich ist. Bei Zwanglauf entspricht der Freiheitsgrad dem Getriebelehrebegriff ’Lauf-
grad’. Gelenkspiel und elastische Deformationen der Mechanismenglieder und Gelenkelemente
storen den Zwanglauf. Diskrete Federn und Dé&ampfer scheiden damit an dieser Stelle zur
Kopplung zweier Korper aus. Die Gelenke, wie z.B. Drehgelenke oder Schubgelenke, miissen
die gewiinschten Relativbewegungen der Getriebeglieder ohne Einschréinkung zulassen und alle
anderen Bewegungsmoglichkeiten eindeutig sperren.

Bild 20 zeigt das den obigen Annahmen entsprechende Modell der Kurbelschwinge, welche als
reales Objekt im Mechanismenpriifstand verwendet wird. Die Nummerierung der Kérper beginnt
mit dem Gestell als Nummer 1, gefolgt vom Antrieb als Getriebeglied 2. Fiir das System mit
einem Freiheitsgrad (dof =1) dient in der Regel die Kurbel als Antrieb. Der Kurbelwinkel ¢
als Antriebskoordinate wird als Minimalkoordinate des Systems gewahlt. Es wire aber auch ein
Antrieb mit dem Winkel i an der Schwinge mdoglich.

Koppel/Pleuel

Gestell

Bild 20: Kurbelschwinge und kinematisches Schema

Das kinematische Schema stellt zwangldufige ebene Mechanismen maflstdblich und nach
DIN ISO 3952-1 sinnbildlich dar. Die Anzahl, Anordnung und Funktion der Kérper (Glieder)
und Kopplungen (Gelenke) gehen daraus eindeutig hervor. Nur die fiir die Bewegung relevante
Geometrie ist einzubeziehen. Die konstruktive Gestaltung der einzelnen Korper spielt dabei
keine Rolle. Die fiir das kinematische Schema erforderlichen Abmessungen des Mechanismen-
priifstandes enthélt Tabelle 2.

Um mit dem Modell des ’ebenen zwanglaufigen Starrkérper-Mechanismus’ auch die
Tragheitswirkungen zu erfassen, miissen fiir jeden bewegten Korper auch die in Tabelle 2 ent-
haltenen Trégheitsparameter bekannt sein. Fiir die ebene Bewegung in der x-y-Ebene geniigen
dabei pro Koérper die Masse m;, die Schwerpunktlage &;, n; und das Massentrédgheitsmoment
Jg; um die z-Achse bzw. (-Achse beziiglich des Schwerpunktes. Das Bild 21 zeigt die Lage der
korperfesten &;-1;-Koordinatensysteme.
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Die Bereitstellung der Trégheitsparameter wie in Tabelle 2 erscheint zunéchst trivial und
selbstverstéindlich. Doch die folgenden Gedanken und praktischen Erfahrungen mit der einfachen
Kurbelschwinge des Mechanismenpriifstandes relativieren diese Annahme.?

Tabelle 2: Abmessungen der Kurbelschwinge im Mechanismenpriifstand

Nr. | Korper/Glied | Lange | Masse | Schwerpunkt | Massentréigheitsmoment
i l; m; &i i Jsi
mm kg mm | mm kg mm?
2 Kurbel 20,0 | 1,481 | -3,0 0 1714
3 | Koppel/Pleuel | 283,0 | 0,511 | 171,0 0 6608
4 Schwinge 77,5 | 0,696 | -18,9 0 1668
1 Gestell 300,0 - - - -

Bild 21: Kurbelschwinge mit korperfesten Koordinatensystemen

Bis hierher setzt die Parameterbestimmung keine real gefertigten Bauteile voraus. 3D-CAD-
Programme, die auf Volumenmodellen basieren, stellen die Trégheitsparameter in der Entwurfs-
phase bereit. Nach der Fertigung bieten sich mit den tatséchlich vorhandenen Bauteilen experi-
mentelle Methoden an.

Im demontierten Zustand koénnen die Tragheitsparameter durch Wiegen und Auspendeln di-
rekt bestimmt werden, siehe z.B DRESIG, HOLZWEISSIG [21, S.14-25]. Besonders die Massen-
tragheitsmomente Jg; sollten experimentell durch Auspendeln geschétzt werden. Wenn ver-
schiedene inhomogene Materialien mit nicht exakt bekannter Dichte verbaut sind oder z.B.
auf dem Pleuel Dehnmessstreifen mit der zugehorigen Kabelfithrung aufgeklebt sind, dann kann
ein CAD-Modell nur unsichere Parameter liefern, die experimentell verifiziert werden sollten.
Eine weitere Moglichkeit, zu zuverlissigen Trigheitsparametern zu gelangen, bietet die Para-
meteridentifikation mit Optimierer. Das néchste Kapitel 3.2 beschreibt diesen Weg.

Im konkreten Anwendungsfall bestehen die bewegten Getriebeglieder Kurbel, Koppel und
Schwinge aus einer ganzen Baugruppe, siehe Bild 22. Zu jeder Baugruppe gehort ein Servomotor,
dessen Drehtrégheit hier noch weggelassen wird, da die Motoren selbst nicht in das Modell einge-
hen. Das Kapitel 3.5 "Wechselwirkung Servomotor — Starrkorper-Mechanismus’ bezieht hingegen
einfache Motormodelle zur Drehmomenterzeugung ein.

Die Kupplungen bilden bei der jetzigen Modellbildung die Schnittstelle zu den Motoren. Sie wer-
den hinsichtlich Tréagheitswirkung dem Massentréigheitsmoment der Antriebswellen zugeschla-
gen. Fiir das Getriebeglied Kurbel kénnen somit alle gewiinschten Tréagheitsparameter bzgl. des
gliedfesten Koordinatensystems vom CAD-Programm geliefert werden.

Das Getriebeglied Koppel bereitet Probleme, weil der Zahnriemenantrieb nicht direkt zum star-
ren Korper des Pleuels gehort. Der Zahnriemen wird streng genommen mit der Schwinge bewegt

2Infolge Umbauten und Spezifik spezieller Untersuchungen sowie spiterer Verifikation verwenden die Kapi-
tel 3.5 und 5.5 z.T. andere Tragheitsparameter.
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und die Antriebswelle vor dem Zahnriemen erfahrt keine translatorische Bewegung. Als Kom-
promiss werden Masse und Schwerpunktlage der Koppel ohne Zahnriemen und Antriebswelle
berechnet, aber dem Massentrigheitsmoment der Koppel die Drehtréigheit das Zahnriemenan-
triebes (Riemen, Welle und Kupplung) zugeschlagen. In gleicher Weise wird die Drehtrégheit der
redundanten Motoren zur Koppel und Schwinge einbezogen, wenn diese Motoren fiir bestimmte
Betriebsweisen nur passiv (ohne Drehmoment) mitlaufen, vgl. Fuinote S. 24.

Kurbel

Bild 22: Baugruppen der Getriebeglieder Kurbel, Koppel und Schwinge

Sind die kinematischen Parameter und die Tragheitsparameter zum kinematischen Schema
bekannt, folgt die mathematische Formulierung der Kinetik. Fiir das Modell ’ebener
zwanglaufiger Starrkérper-Mechanismus’ mit einem Antrieb reicht genau eine Differentialglei-
chung. Zur Herleitung in Minimalkoordinaten bieten sich die LAGRANGEschen Gleichungen
2. Art an [21], [69], [116]. Der Kurbelwinkel ¢ dient als Antriebs- und Minimalkoordinate.

Die Kinetik erfordert weitere Parameter zur Beschreibung der dufleren aktiven Krifte und Mo-
mente. Bild 23 fiihrt diese fiir das Beispiel Kurbelschwinge ein.

Bild 23: Kurbelschwinge mit Schwerpunkten und &ufleren Kriften

Dabei kénnen das Motormoment an der Kurbelwelle M1 = M}, die redundanten Motormomente
My und M3 (siehe Bild 23), aber auch Reibung, Démpfung und technologisch bedingte Kriéfte,
wie beispielhaft fp;, in die 'generalisierte Kraft’ M,.q(¢, ¢, t) einfliefen.

I L
0
Projizierte duflere Belastung: Mcq (0, 9,t) = > @ M+ Y _v'p; fp; Abk.: % =) 1)
- - ©
1=2 =1
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Wenn &auflere aktive Kréfte als Potentialkrifte bekannt sind, kénnen diese auch iiber die
Ableitung der potentiellen Energie V' berechnet werden.

Die Trégheitsparameter aller bewegten Koérper gehen iiber die kinetische Energie T in die ma-
thematische Systembeschreibung ein. J,..4 entsteht durch die Projektion auf den als Minimalko-
ordinate gewahlten Kurbelwinkel ¢:

% Jred((p) SbQ (2)

Kinetische Energie: T =
! 2 2 9()

Projizierte Tréigheit:  Jyeq () = > _miTs; + J; ¢ Abk.: —==() (3)

i=2

Die projizierte Triagheit J,.cq=Jreq (¢) hingt von der Kurbelstellung ab. Demgegeniiber bleiben
die Trégheitsparameter der Starrkorper bezogen auf die korperfesten &;-n;-Koordinatensysteme
konstant.

Mit der projizierten Tragheit J..q und der projizierten dufleren Belastung M,..q4 ergibt sich die
folgende Differentialgleichung (DGL):

DGL

. 1 . . ..
Jred (90) © + 5 J1/"ed (90) 902 - Mred (()07 ¥, t) Starrkorper—
Mechanismus (4)

Diese allgemeine Formulierung der DGL gilt fiir jeden ’ebenen zwanglaufigen Starrkorper-
Mechanismus’ mit einem Antrieb (dof=1). Nur J,.q und M,.q verkérpern die Spezifik.

Jred () besitzt aber gegeniiber dem allgemeinen M,..q (¢, ¢, t) die Besonderheit, dass die proji-
zierte Trégheit unabhingig von der Drehgeschwindigkeit bzw. vom Betriebszustand der Maschine
ist und nur vom Kurbelwinkel ¢ abhéngt.

Bemerkung:

Mit den Bewegungs-Differentialgleichungen fiir allgemeine Mehrkorpersysteme befasst sich Kapitel 5.3.2 ab Seite 83
ausfiihrlicher und leitet DGL(4) als Sonderfall ab.
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3.2 Parameteridentifikation mit Hilfe eines Optimierers

In der Ingenieurtétigkeit bleibt der Abgleich von Simulation und Messung eine stdndige Heraus-
forderung. Die Frage nach zutreffenden und abgesicherten Parametersétzen stellt sich bei jeder
Maschine immer wieder neu.

Ein Hilfsmittel, die Parameterséitze eines Modells ausgehend von Startwerten (CAD oder
Experimente, Kapitel 3.1) zu verifizieren, bietet die Parameteridentifikation mit Optimierer.
Diese Methode kombiniert Simulations- und Messergebnisse an der realen komplett aufgebauten
Maschine und mit aller Spezifik des tatsidchlichen Betriebszustandes.

Exemplarisch sollen hier auf diesem Weg am Mechanismenpriifstand Trigheitsparameter
identifiziert werden. Im r&umlichen Fall besitzt ein starrer Korper die folgenden 10
Tragheitsparameter:

€s Tee Ieny Inc
m., mTmTrs = m ns 5 IS = I777I IWC (5)
CS sym. ICC

Die Parameter lassen sich bei ebener Bewegung auf vier Groflien reduzieren: Masse m, Schwer-
punktlage {s, ns und Massentrigheitsmoment Jg = J¢¢c um die z-Achse bzw. ¢-Achse beziiglich
des Schwerpunktes.

Bild 24: Mechanismenpriifstand zur Messung der Fundamentkraftkomponenten

Folgende Prozedur wird hier zur Optimierung der Trégheitsparameter verwendet:

e Messung der vier Fundamentkraftkomponenten fi;, fiy, f4r und fs4y und der Antriebs-
winkelgeschwindigkeit in definierten Kurbelstellungen ¢, insgesamt in N =72 Stellungen,
speziell bei p=0°, 5°, 10°, ..., 355°

e Berechnung der vier Fundamentkraftkomponenten fi;, fiy, fir und fi, bei gegebener
Antriebswinkelgeschwindigkeit ¢ in den bei der Messung festgelegten Kurbelstellungen

e Optimierung der Zielfunktion unter Freigabe ausgewihlter Trégheitsparameter als Opti-
mierungsvariable.

Im Anwendungsbeispiel lautet die zu minimierende Kosten- bzw. Zielfunktion:

N
ZF = 3 [ = F + (Ff, = FaP + (e — P22 + (5, — Pl (6)
=1
Die gemessenen Krifte kennzeichnet der hochgesetzte Index 'm’ und der Index ’c’ markiert
die mit Computer simulierten Kraftkomponenten. Das Bild 24 zeigt die Lage der korperfesten
&-ni-Koordinatensysteme und die zu vergleichenden Kraftkomponenten.
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Das nichtlineare Optimierungsproblem birgt die Gefahr, dass im Gebirge des Zielfunktionals die
Parameterkombination eines Nebenminimums angesteuert wird, die nicht dem globalen Opti-
mum entspricht. Aus diesem Grunde scheiden reine Gradientenverfahren als Suchalgorithmus
aus. Hier ist auf globalisierende Verfahren zuriickzugreifen.

Von THUMMEL 1997 [104] und JENSEN 2007 [56] konnten gute Erfahrungen mit einem Verfahren
von FLETCHER, POWELL 1963 [27] gesammelt werden. JENSEN 2007 [56] und ESEFELD 2007 [25]
erprobten zuséitzlich den ’Implicit Filtering’ Algorithmus, siche DAVID et al. 1996 [10] oder
KELLEY 2002 [58].

Neben dem Suchalgorithmus erfordert die Wahl des Parametervektors einige Erfahrung und In-
tuition. Auch die festzulegenden Startwerte und Restriktionen des Parametervektors beeinflussen
das Ergebnis der Optimierungsrechnung. Je nach konstruktiver Gestaltung der Bauteile stehen
die Tragheitsparameter m, g, ng und Jg untereinander in einem Abhéngigkeitsverhéltnis. So
muss ein schlanker prismatischer Koérper der Léinge L und einer bestimmten Masse m auch
ein Massentrigheitsmoment besitzen, was der Formel Jg=m L?/12 geniigt. Eine Optimierung
mit Nebenbedingungen, welche aus der konkreten Bauteilgeometrie abzuleiten sind, ist zwar
aufwendig, sichert aber plausible Ergebnisse.

J; [N], Messung

J, [N], Messung

50 A ‘ ‘ 50 A
fly f4y
O
@
0 = > 0 =
Six o Jax
-50 ; . . . -50 . . . :
-100 -50 0 50 100 -100 -50 0 50 100
J; [N], Sim. vor Identifikation S, [N], Sim. vor Identifikation
50 j i A i i 50 ) j A .
fly j;‘Y

— 4—5_ > —_—
’ L/ / flrx ° f ﬁtx

-50 -50
-100 -50 0 50 100 -100 -50 0 50 100

S, [N], Sim. nach Identifikation S, [N], Sim. nach Identifikation

50

fly ﬁly
0 f 0
I Fo
=50 ; ; ; . -50 . ; ; ;
-100 -50 0 50 100 -100 -50 0 50 100

Bild 25: Fundamentkraftverldufe bei der Parameteridentifikation

Bei der Wahl der Optimierungsparameter und Festlegung der Restriktionen kann auch ein prag-
matisches Vorgehen weiterhelfen. Die Masse eines vorhandenen Korpers ldsst sich einfach und
genau durch Wiegen bestimmen. Dieser Trégheitsparameter kann dann als gesichert von den
Optimierungsparametern weggenommen werden.

Von den moglichen 12 Tragheitsparametern fiir die Kurbelschwinge als ’zwanglédufiger ebener
Starrkérper-Mechanismus’ werden deshalb zur Identifikation nur die folgenden 5 in den Para-
metervektor x,,; aufgenommen:

Topt = (€2 Es3 Esa sz Jsa)' (7)
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Tabelle 2 auf S. 24 enthélt bereits geschitzte Trégheitsparameter, damit sind Startwerte
und Parametergrenzen abschétzbar. Die Problematik infolge der Reduktion der gesamten
Baugruppe Koppel (einschlieBlich Riementrieb, S. 25) auf einen Starrkorper wirft die Frage auf,
ob die Massentrigheitsmomente richtig zugeordnet sind. Auch darum fallt die Wahl auf Jg3
und Jg4 als Optimierungsparameter.

Die Polardiagramme der Lagerkréfte im Kurbelwellenlager f; und im Schwingenwellenlager
f4 veranschaulichen die Funktionsweise der Optimierungsrechnung und Anpassung, siehe
Bild 25. Diese Moglichkeit der visuellen Plausibilitétspriifung wird durch die groflen Marker zur
Kurbelstellung ¢ =0 und zwei weitere Marker fiir darauf folgende Stellungen verbessert.

In der praktischen Umsetzung verlduft die Parameteridentifikation nicht ohne Hiirden. Einige
Erfahrungen kénnen wie folgt zusammengefasst werden:

e Die Identifizierung sollte mit plausiblen einfachen Experimenten beginnen, z.B. eine be-
kannte Masse anbringen und abnehmen und die Plausibilitdt der Optimierung priifen.

e Am Anfang nur wenige Parameter als Optimierungsvariable nutzen, das Ergebnis selbst
an Hand der Kraftkurven wie in Bild 25 visuell priifen.

e Findet der Optimierer das Optimum an den Grenzen der physikalisch und konstruktiv
sinnvollen Parameterbereiche, evtl. die Restriktionen erweitern.

e Identifikation der Trigheitsparameter fiir das Modell ’zwanglaufiger ebener Starrkorper-
Mechanismus’ moglichst bei Drehzahlen iiber 600 1/min betreiben, um Storeinfliisse, die
nicht aus Trégheitswirkungen stammen, gering zu halten.

e Erweiterung des Parametervektors um einen Phasenwinkel zwischen Messwerten und si-
mulierten Werten. Im Bild 25 kennzeichnet deshalb ein grofler Marker den Wert zum
Kurbelwinkel ¢ =0 gefolgt von kleineren Markern zu den néchsten Positionen

e Wird in der Simulation mit konstanter Winkelgeschwindigkeit bzw. Drehzahl innerhalb ei-
ner Kurbelumdrehung gerechnet, dann ist diese Annahme auch fiir die Messung zu priifen,
mogliche erwartete Abweichungen sind im Kapitel 3.5 beschrieben.

e Eine Parameteridentifikation mit Optimierer kann die intuitive und iterative Vorgehens-
weise des Ingenieurs nicht durch eine einzige Rechnung mit allen Parametern auf einmal
ersetzen, sondern nur eingebettet in den Modellabgleich Teilschritte unterstiitzen.

e Wegen nicht im Berechnungsmodell erfassten Effekten, wegen Messabweichungen (beson-
ders Zeitverzogerungen, Phasenverschiebungen) wird immer ein Restwert der zu minimie-
renden Zielfunktion bleiben.

Fiir den Spezialfall Tragheitsparameter sind hiermit das Vorgehen und praktische Erfahrungen
exemplarisch beschrieben. Generell hat sich die Parameteridentifikation durch Optimierer aus
gemessenen und simulierten Kraftgréfien (und evtl. auch BewegungsgroBen) bewéhrt. Diese Me-
thode konnte genauso fiir Mehrkorpersystem-Modelle mit Dampfung, Spiel, Sté8en und Reibung
oder zur Identifikation von Servomotoren einschliefilich Reglerparametern angewendet werden.
HoOLzL [51] identifiziert z.B. Parameter fiir Reibung und Trégheit an einem Industrieroboter aus
der Messung der Gelenkmomente, Winkel und Winkelgeschwindigkeiten.

Im sequentiellen Vorgehen des Modellabgleiches komplexer Maschinen kann die Teilaufgabe
Trégheitsparameter separat behandelt werden. Andere besonders unsichere Parameter wie bei
Dampfung und Reibung sollten in nachfolgenden Teilschritten getrennt validiert werden.
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3.3 Maschinenaufstellung — Massenausgleich

Ahnlich wie das Auswuchten bei Rotoren hat der Massenausgleich bei Mechanismen das Ziel, die
wechselnden Lagerkrifte zur Umgebung in Grenzen zu halten und damit Fundamentschwingun-
gen zu vermeiden. Durch Anderung der Massenverteilung lassen sich aber auch die Wirkungen
der Tragheitskrifte auf den Antrieb oder auf die Gelenke beeinflussen, vgl. Bild 19, S. 21.

Theoretisch bewirkt ein Mechanismus auf das Fundament keine resultierenden Kréfte, wenn der
Gesamtimpuls des Systems konstant bleibt. Das ist der Fall, wenn der Gesamtschwerpunkt in
Ruhe bleibt. Es wird dann auch vom vollstdndigen Massenkraftausgleich gesprochen. Analog gilt
fiir die Momentenwirkung auf das Fundament die Forderung nach Konstanz des Drehimpulses
bzw. Dralls.

Eine ausfiihrliche Zusammenstellung zum Ausgleich stérender Tragheitswirkungen auf das Ge-
stell ist bei DRESIG et al. [17] zu finden. Die Wirkungen der Triagheitskrifte im Mechanismus
auf das Fundament fiithren oft zu Fragestellungen der Maschinenaufstellung und Schwin-
gungsisolation. Diese unerwiinschte resultierende Schwingungserregung kann nur durch die
Trégheitswirkungen ’'gegenléufig’ bewegter Korper ausgeglichen werden. Eine passive Schwin-
gungsisolation mit Feder-Dampferelementen vermindert die Ausbreitung der Kraftwirkung, be-
seitigt aber nicht deren Ursache. Einzelne Fundamentkraftkomponenten bleiben beim Massen-
ausgleich erhalten, kénnen sich sogar vergroflern. Sie kompensieren sich innerhalb der System-
grenzen, welche bei Mechanismen durch das Gestell gegeben sind.

Fiir ebene zwangléufige Starrkérper-Mechanismen gelingt es, analytisch Beziehungen fiir die
Trégheitsparameter herzuleiten, damit die resultierenden Fundamentkrifte verschwinden.
Sollen auch die resultierenden Momente ausgeglichen werden, sind in der Regel immer die
Kinematik des Grundmechanismus nicht beeinflussende rotierende Zusatzkorper anzubringen.
Die VDI-Richtlinie 2149, Blatt 1 [117] gibt dazu eine Anleitung.

Die analytischen Beziehungen fiir den vollstindigen Fundamentkraftausgleich (Ausgleich der
resultierenden Trigheitskrifte) der Kurbelschwinge sollen hier kurz dargestellt werden, weil
bei der Kraftregelung darauf zuriickgegriffen wird (Kapitel 4, S. 57). Dazu seien die Mecha-
nismenglieder symmetrisch bzgl. ihrer Gelenkverbindung, so dass die Schwerpunkte mit einer
Koordinate fixiert sind, vgl. Bild 26. Einen allgemeineren Fall enthé&lt [117, S.16].

Bild 26: Kurbelschwinge zum Massenkraftausgleich

Uber die Schwerpunktbeschreibung aller bewegten Korper lassen sich Bedingungen herleiten,
die unabhéngig vom Bewegungszustand o und ¢ = (2 sind. In den folgenden Beziehungen soll
die Darstellung in der komplexen Zahlenebene (z =Re; y=3m) bzw. die EULERsche Relation
e = cos p + j - sin p den Schreibaufwand reduzieren.



3.3 Maschinenaufstellung — Massenausgleich 31

GemiB Bild 26 folgt fiir die Lage des Gesamtschwerpunktes:

4
(ma +m3+my) (zs+7ys) =) [mi (xsi+7ysi) mit  j2=-1 (8
m rg =2 rgi
rse = sgel¥?
rsy = lpel 4 53¢l ¥ (9)
TSy = Iy + sy€l P4 (10)

Zusétzlich wird die Zwangsbedingung der Schleife (Vektorpolygon) genutzt:
loel¥2 4+ [5el%3 =[] + 1y el (11)

Nach Einsetzen von (9) in (8) und Substitution von ¢4 iiber (11) ergibt sich die Lage des
Gesamtschwerpunktes.

mrs=myl (1— 3—4) +
ly
. 12 ; 13
+ eI¥2 [m232 + mgly + TYL4S4l—] + el¥s [m383 —+ TYL4S4Z—] (12)
4 4
g = 0: —0 —0

Auf das Gestell wirken keine resultierenden Krifte, wenn der Gesamtschwerpunkt
ruht bzw. keine Geschwindigkeitsdnderung erféhrt (s =0), wenn also die in Gl. (12) gekenn-
zeichneten Klammerausdriicke verschwinden.

Somit lautet die Massenausgleichsbedingung fiir f; =—f, (resultierende Fundamentkraft gleich
Null) und feste Werte mo, ms, my, l1, l2, l3, l4 und s3:

ma I my s (13)
Natiirlich konnen diese Ausgleichsbedingungen auch beliebig umgestellt werden, wenn die
konkrete Konstruktion andere Werte als unverdnderlich vorgibt. Die in Gl. (12) gekenn-
zeichneten Klammerausdriicke werden auch als verallgemeinerte Unwuchten bezeichnet,
vgl. [117, S.13]. Sie sind unabhéngig von den Zustandsgrofen, vom Bewegungszustand o und
o = Q) bzw. von der Drehzahl n und miissen analog zur Unwucht von Rotoren beseitigt werden.

Die Schwerpunktkoordinaten s und s4 sind in unserem konkreten Fall negativ (bei positivem
s3), was durchaus konstruktive Probleme mit sich bringen kann, wenn dies nicht im Voraus be-
dacht wurde. Durch die erforderlichen Zusatzmassen erhchen sich natiirlich auch die Massen ms
und m3. Mit der Realisierung der Ausgleichsbedingungen (13) durch die Schwerpunktverschie-
bung einzelner Teilkorper vergroBern sich meist auch deren Massentrigheitsmomente. Genau
diese Auswirkungen kénnen mit der Messung der einzelnen Fundamentkraftkomponenten am
Mechanismenpriifstand beobachtet werden.

Mit Bild 27 werden die Schritte beim Fundamentkraftausgleich deutlich. Ohne Massenausgleich
kompensieren sich die Kréfte f; und f, nicht. Mit einer Raute sind die Kréfte fiir die Kurbel-
stellung ¢ = 0 markiert. Mit Massenkraftausgleich heben sich dagegen die beiden Lagerkréafte
in jeder Kurbelstellung auf. Man beachte jedoch, dass die einzelnen Gelenkkréfte nach dem
Massenausgleich grofler werden. Im Bild 27 oben sind auch die verstellbaren Massen am Mecha-
nismenpriifstand erkennbar. Die Lage und Grofle der Zusatzmassen wurde im Voraus berechnet,
wéihrend die Feineinstellung viele Messungen in Anspruch nahm.
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Bild 27: Polardiagramme der Krifte f; und f, beim Fundamentkraftausgleich

Bemerkung:

Beim Gelenkkraftausgleich mit redundanten Antrieben kénnen die einzelnen Kraftkomponenten vollstéandig ausgeglichen

werden, vgl. Kapitel 4.4.2 Bild 48 auf S. 63 und [98, S.467].
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3.4 Eigenbewegung — Leistungsausgleich
3.4.1 Bewegungsgleichung, Eigenbewegung und Antriebsleistung

Erste Ergebnisse zur Aufschaltung der Eigenbewegung am Mechanismenpriifstand enthilt
der Beitrag von THUMMEL 1996 [102, S.284-289]. Die theoretischen Grundlagen gehen viele
Jahre zuriick. Die praktische Nutzung gelingt jedoch erst in den letzten Jahren mit der breiten
Verfiigharkeit der Servoantriebstechnik.

Zunéchst sollen kurz einige theoretische Zusammenhénge dargestellt werden. Die Bewegung des
ebenen 'zwangldufigen Starrkorper-Mechanismus’ mit einem Antrieb (dof=1) wird entsprechend
DGL (4) auf Seite 26 durch folgende nichtlineare Differentialgleichung bestimmt:

T ¢+ 3T F = Mg, b, 1)

Eine numerische Integration der DGL (4) kann i.Allg. den Bewegungszustand einer so model-
lierten Maschine ermitteln. Hier soll der analytische Weg weiter verfolgt werden.

Wenn als Sonderfall das Moment M,.q4(p, ¢, t) allein vom Antriebswinkel abhéngt, d.h.
M=M/(yp), dann ldsst sich die DGL analytisch integrieren, vgl. DrEsIG/HOLZWEISSIG [21,
S.122] oder PAuUL [68, S.447].

Entsprechend [21] gelten die Umformungen :

dr  dJ¢?/2 1 5, 1 d¢* 1 . .
T=—="21"c _JQP+_J T =_J¢P?+J 14

dy dy 2 ('0+2 dy 2 A (14)

, 1dg® 1dg® at 1. .1

t - = —_p2 — = 15

i 2dp 2 dt dp 277577 (15)

Mithin lisst sich die linke Seite der DGL (4) als Anderung der kinetischen Energie schreiben.
Es folgt:

1
T = M(p) = 5J’<p2+J¢ (16)

Eine Integration von der Anfangsstellung ¢(t,) =, und ¢(t,) =€, bis zur Stellung ¢ ergibt:

® ®
/dT = /M(@)d@
Po Po

LI~ 2 T2 = W, ) (1)

mit der Arbeit W(y, ¢,) der duferen aktiven Kréfte und der kinetischen Energie T, in der
Anfangsstellung:

1
T, = 5 J(00) (18)

Umstellen von GI1.(17) fiihrt zur Antriebswinkelgeschwindigkeit abh#ngig vom Winkel ¢:

2T, +2W Do Q2+2W(<p, Yo) J (o) W (e, ¢o)
= - - o5 (1)

Bei hoheren Arbeitsdrehzahlen des Mechanismus kann die Arbeit der dufleren aktiven Krafte
W (e, vo) gegeniiber der urspriinglichen kinetischen Energie als sehr klein angenommen werden.
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Mit [W (e, ¢o) / To] < 1 gilt die Reihenentwicklung

To) [}, We 20)
J () [1+ 2T,

Wird die Arbeit der duleren aktiven Krifte W (¢, ¢,) ganz vernachlissigt, folgt schlieflich:

Dei = M— 2T, _ K igenbewegun,
Panle) = S\TG) T T T Vo Peenbeweswns (21
J'(p) J(

) _ ©o) _ JP T,
Peig(p) = YO ; =T IR

H9) = 2 - (20)

(22)

Diese Eigenbewegung stellt sich ein, wenn der Mechanismus nach Erteilen einer Anfangsener-
gie T,+V, in der Stellung ¢, sich selbst iiberlassen bleibt [13, S.94]. Unter Vernachlédssigung
von Dampfung und Reibung (Dissipation) wird danach kein Antriebsmoment mehr benétigt,
es gilt: M4, =0. Wird bei der Auslegung eines Mechanismus im Rahmen der technologischen
Moglichkeiten des Bewegungsplanes an der Wirkstelle eine Antriebsbewegung nahe der Eigen-
bewegung vorgesehen, kann die erforderliche Antriebsleistung minimiert werden.

Der Kurbel wird bei ihrer Eigenbewegung gestattet, sich so zu bewegen, dass die Summe von
kinetischer und potentieller Energie konstant bleibt. Die Kurbel reguliert mit variabler Winkel-
geschwindigkeit die Konstanz der Energie.

Theoretisch erfordert unter vorherigen Annahmen eine Antriebsbewegung entsprechend der Ei-
genbewegung ¢eiq(¢) kein Antriebsmoment und damit keine Antriebsleistung, denn

P(p) = M(p) ¢(p) (23)

Speziell fiir den Mechanismenpriifstand soll nun die Eigenbewegung bei einer durchschnittlichen
Winkelgeschwindigkeit von ¢, =83, 78 1/s bzw. einer Drehzahl n,, =800 1/min néher betrachtet
werden.
Bild 28 zeigt das veréinderliche reduzierte Massentrigheitsmoment J,..4(¢), den Antriebsmo-
mentenverlauf Mpq,+(p) fiir den idealen Grenzfall ¢p,q,+=konst. und die Eigenbewegung ¢eiq().
Die vereinfachte Simulation enthéalt nur Trégheitskrifte, kein Eigengewicht und keine anderen
dueren aktiven Kréfte.
Im Bewegungsverlauf ¢.iq(¢) dominiert die 2. Ordnung, d.h. zwei Peaks wihrend einer Kur-
belumdrehung iiber 360°. Fiir das Antriebsmoment Mpq,+(¢) in der Mitte von Bild 28 bleibt die
Drehzahl konstant. Die mechanische Antriebsleistung besitzt ebenfalls wie das Moment unter
obigen Voraussetzungen (lastfrei, reibungsfrei, nur Trégheitswirkung) den Mittelwert Null und
zwei Peaks wihrend einer Kurbelumdrehung. Zur Motorauswahl ist deshalb bei schnelllaufen-
den Mechanismen bzw. bei Maschinen mit wechselnder Antriebsbelastung nicht die maximale
Leistung und nicht die mittlere Leistung sondern der Effektivwert der Leistung zugrunde zu
legen:

Protor > Peff ~ Meff Q (24)

Bei erzwungener konstanter Winkelgeschwindigkeit iiber eine Kurbelumdrehung erzeugt das
wechselnde Moment M () Stromwérmeverluste, die mit dem Effektivwert der Antriebsleistung
zusammen héngen, vgl. [117, S.33] und [118]:

2
1

Py = g/ P(p)? dp (25)
0
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Bild 28: Berechnete Bewegungs- und Momentenverldufe bei 800 1/min

3.4.2 Nutzung der Eigenbewegung am Mechanismenpriifstand

Zur FErfiillung der technologischen Anforderungen des Bewegungsplanes der Werkzeuge einer
Verarbeitungsmaschine existiert immer ein gewisses Toleranzband. Wird bei der kinematischen
Auslegung eines Mechanismus dieses Toleranzband fiir die Werkzeugbewegung ausgenutzt und
eine Antriebsbewegung nahe der Eigenbewegung vorgesehen, dann strebt die erforderliche effek-
tive Antriebsleistung gegen ein Minimum.

Die mittlere Antriebswinkelgeschwindigkeit, die der Drehzahl der Maschine entspricht, soll da-
bei exakt beibehalten bleiben. Theoretisch muss das Motormoment nur die dissipativen Reib-
momente und Lastmomente infolge der Arbeit an der Wirkstelle aufbringen. Von DRESIG und
VUL’FSON [13, S.95] wurde 1989 diese Uberlegung bereits als Optimierungsproblem formuliert.
Doch erst jetzt sind Servomotoren und digitale Regler fiir eine breitere praktische Nutzung
verfiighar (vgl. auch Anmerkung auf S. 46 im Kap. 3.5).

Hier soll noch eine weitere Uberlegung hinsichtlich Einhaltung der Maschinendrehzahl nach ei-
nem Maschinenhochlauf und anschlieBender Aufschaltung der Eigenbewegung angestellt werden.
Entscheidend dafiir ist der Zeitpunkt bzw. die Kurbelstellung der Zuschaltung. Die Eigen-
bewegung ist genau in der Stellung zuzuschalten, wenn die kinetische Energie bzw. die projizierte
Tragheit ihren Mittelwert erreicht, um Einschwingvorgéinge zu vermeiden und auch nach dem
Zuschalten die gleiche mittlere Winkelgeschwindigkeit zu gew&hrleisten.

Letztlich heiffit Sicherung der Eigenbewegung nichts anderes als Realisierung konstanter ki-
netischer Energie. Fiir die Kurbelschwinge wire das entsprechend Bild 28 die Stellung ¢ = 57,5°.
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Die dynamischen Effekte konnen am Mechanismenpriifstand durch folgende gemessene Kenn-
grofen veranschaulicht werden: Antriebswinkelgeschwindigkeit (Tachosignal vom Resolver) und
Antriebsmoment (Spannungssignal von der Motorsteuerung proportional zum Motorstrom) iiber
eine Kurbelumdrehung mit exakter Lagezuordnung (Incrementalgebersignale, emuliert vom Re-
solver).

In Bild 29 sind das gemessene verénderliche Antriebsmoment M () und die Eigenbewegung
Peig(p) fur die Kurbelschwinge dargestellt. Das unten eingeblendete Triggersignal mit einem
Impuls beim Kurbelwinkel ¢ = 0 liefert die Lagezuordnung. Bei einer mittleren Drehzahl von
800 1/min wird der Motorsteuerung die voraus berechnete Eigenbewegung ¢;4(¢) nach Bild 28
vorgegeben. Speziell am Mechanismenpriifstand bewerkstelligt dies ein Steuerprogramm, welches
als dufere Kaskade zur kommerziellen Drehzahlregelung fungiert.

Solldrehzahl 800 1/min

N 1,00
0] =0° =360°
1 850 1 ¢ ¢
(PSOU [ mln] 750 |
P [W] o0i o= N N N N
: 5,0 4
Trigger [V] 001
0,00 0,05 0,10 015 Zeit [s] 0.20
Eigenbewegung
w12
o ©=0° ¢=360°
. . 850
Ogorl [1 /mm] 750 //’\\//\\/f’\\J/—\v/\\//
P W] 1004
-100 7
- 5,0 - L -
Trigger [V g
gger [V] 0.0
0,00 0,05 0,10 0.15  Zeit [s] 0-20

Bild 29: Messergebnisse zur Eigenbewegung bei 800 1/min

Bild 30 veranschaulicht gezoomt die vorteilhafte Nutzung der Eigenbewegung mit dem Verlauf
der momentanen Leistung und dem Effektivwert fiir genau eine Kurbelumdrehung. Der Effek-
tivwert nach Aufschalten der Eigenbewegung betrigt mit P.sr =18.1 W nur noch 31.7 % des
Ausgangszustandes.

Eine Anwendung findet die Ausnutzung der Eigenbewegung im Antrieb von Pilgerschrittwalz-
werken, vgl. Patentschrift DE 41 16 397 C1 [67]. Mit iiber 100 kW Antriebsleistung spielt eine
solches Einsparpotenzial schon eine beachtliche Rolle.

Bei der Bewertung der Leistung am Mechanismenpriifstand muss beachtet werden, dass nicht der
theoretische Grenzfall der ’harten’ Kennlinie als Bezug dient. Der kommerzielle drehzahlgeregelte
Servoantrieb liefert Py = 57,05 W, theoretisch lige der Wert bei P,y = 70,37 W wenn die
Sollwinkelgeschwindigkeit tatséchlich konstant 800 1/min bliebe. Der theoretische Wert resultiert
aus dem Effektivwert des Antriebsmomentes in Bild 28. Die etwas ’weichere’ Motorregelung

erspart also ebenfalls Stromwirmeverluste, speziell sinkt P, ;s auf %g? = 81%.
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Bild 30: Antriebsleistung bei 800 1/min Sollvorgabe und bei Eigenbewegung

Die experimentelle Verifikation birgt in sich auch einige Herausforderungen:

e Zwischen den aufgezeichneten Signalen (Bild 29) liegt ein z.T. beachtlicher Phasenversatz,
da sich die Messkette fiir Moment, Winkelgeschwindigkeit oder Trigger unterscheidet. Das
gemessene Moment in Bild 29 ist bis zur Identitdt mit der Rechnung in Bild 28 z.B. um
ca. 36° bzw. 7,5 ms zu verschieben. Eine Periode dauert bei 800 1/min bzw. bei 13.33 Hz
Drehfrequenz gerade 75 ms.

e Neben der Messung stellt die Steuerung oder Regelung bei mit 2-13,3=26,6 Hz wechseln-
den Fiithrungsgrofien und Wechsellast bereits Anforderungen, die speziell die kommerzielle
Drehzahlregelung des Mechanismenpriifstandes (Drehzahl als mittlere Winkelgeschwindig-
keit) von vorn herein nicht erfiillt. Fiir den Priifstand liegt die Verzugszeit inkl. Totzeit zwi-
schen Vorgabe der Winkelgeschwindigkeit und zuriick geliefertem Istwert bei T, =12.2 ms,
was bei 13.33 Hz Grundfrequenz bereits einer Phase von ¢, = 58.5° entspricht.

e Das Ubertragungsverhalten der kommerziellen Motorregelung hinsichtlich Drehzahl weist
bei 20 Hz bereits -2,1 dB Amplitudenabfall auf.

Ein Steuerprogramm fiir die Aufschaltung der Eigenbewegung tiberwindet diese Schwierigkeiten
durch einen variablen Phasenversatz und eine variable Verstirkung des Wechselanteiles der
Sollwinkelgeschwindigkeit.

Abschlielend sei noch auf den positiven Konstantanteil der Leistung bzw. des Momentes hin-
gewiesen. Ein Reibmoment Mz =0.22 Nm folgt aus dem linearen Mittelwert des Momentes. Es
verhindert im Falle aufgebrachter Eigenbewegung bereits eine Wechselbelastung an der Kurbel-
welle, das Antriebsmoment bleibt immer positiv.

Bemerkung:

Eine noch nicht realisierte Lernregelung kénnte diese Ergebnisse sicher weiter verbessern. Hier konnte analog wie bei der
Gelenkkraftregelung in Kapitel 4.4.3 ab Seite 65 vorgegangen werden. Die Gelenkkraftregelung mit der Vorgabe, dass die
Kurbellagerkrifte verschwinden sollen, entspricht in gewissem Mafle der Zielstellung, dem Hauptantrieb keine Wechsellast
aufzuprégen. Die redundanten Antriebe mit dem Regelziel f; = 0 entlasten den Hauptantrieb M7 &hnlich wie bei Auf-
schaltung der Eigenbewegung, wie in Kapitel 4.4.5 ab S. 69, allerdings kann jetzt die urspriinglich gewiinschte konstante
Winkelgeschwindigkeit der Kurbel gesichert werden.
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3.5 Wechselwirkung Servomotor — Starrkorper-Mechanismus

Im Normalfall geht ein Maschinenentwickler davon aus, dass der Antriebsmotor mit konstanter
Winkelgeschwindigkeit dreht und die Werkzeuge die daraus abgeleitete ungleichméfige Sollbe-
wegung einhalten. Solange alle Werkzeugbewegungen von einer , Konigswelle“ abgeleitet sind
und sich der Mechanismus durch den Zwanglauf selbst winkelsynchron verhélt, funktionieren
die Maschinen auch ohne konstant bleibende Winkelgeschwindigkeit der Motorwelle.

Heute steht eine hoch entwickelte und flexibel variierbare Servo-Antriebstechnik zur Verfiigung.
Mit der Aufspaltung des Antriebsstranges in mehrere mit eigenem Motor angetriebene und rein
elektronisch synchronisierte Werkzeuge kann die Riickwirkung der einzelnen Mechanismen sehr
unterschiedliche Abweichungen zur vorgegebenen Winkelgeschwindigkeit hervorrufen.

Jetzt wird darum der zu erwartende und der tatséchlich auftretende Winkelgeschwindig-
keitsverlauf iiber eine Kurbelumdrehung betrachtet. Die Untersuchungen haben wenig
damit zu tun, ob die Drehzahlregelung exakt die vorgegebene Drehzahl n [1/min] realisiert;
denn diese wird héufig nur mit einem Impuls pro Umdrehung gemessen und entspricht somit
der gemittelten Winkelgeschwindigkeit 2 = wn/30 [1/s]. Drehzahlregelungen sichern i.Allg.
recht zuverlissig die gewiinschte mittlere Drehzahl, d.h. die Anzahl Arbeitstakte pro Minute.
Sie erzwingen aber keinesfalls von vorn herein eine konstante Winkelgeschwindigkeit ¢ = w(¢y)
innerhalb des Arbeitszyklus.

Als Bewertungskriterium fiir die Schwankung der Winkelgeschwindigkeit ¢ =w(y) innerhalb ei-
ner Kurbelumdrehung bietet sich der dimensionslose Ungleichférmigkeitsgrad an [117, S.43].
Er liegt fiir konstantes w bei § =0 und erreicht fiir wy,;, =0 seinen hochsten Wert § =2. Mit der
mittleren Winkelgeschwindigkeit w,, =2 ist er definiert durch:

5= Wmax — Wmin (26)
Wm

Nun sollen weitere Grundaussagen fiir Maschinen im ’Dauerbetrieb’ fiir das stationire
Betriebsverhalten abgeleitet werden. Fragen der Energieeffizienz und die Nutzung der
Eigenbewegung zur Einsparung von Antriebsleistung behandelt bereits das Kapitel 3.4.

3.5.1 Modelle und Simulationen zur Wechselwirkung: Motor — Mechanismus

Den Ausgangspunkt setzt wieder die DGL (4) von S. 26 fiir das Modell des ’ebenen zwangléufigen
Starrkorper-Mechanismus’ mit einem Antrieb (dof=1):

TP + 5 7@ = Mg, b 1)

Neben der wechselnden Trigheitswirkung enthélt die DGL die ’generalisierte Kraft’ M (p, ¢, t).
Geometrie, Koordinatensysteme und Belastungen erklért Bild 23 auf S. 25. In diesem Abschnitt
soll in das reduzierte Moment M = M,.q4(p, ¢, t) allein das Motormoment M; = M), einflieffen.
Fiir jeden beliebigen dynamischen Lastfall mit M(p, ¢, t) liefert eine numerische Integration
den tatséchlichen Zeitverlauf der Antriebsbewegung.

Es erweist sich gerade fiir die Beriicksichtigung von elektrischen Antrieben einschliefllich zu-
gehoriger elektrischer Ubertragungsglieder (z.B. Umrichter) und Regler als sinnvoll, die phy-
sikalischen Zusammenhénge in Form von weiteren Zustandsgrofien und Differentialgleichungen
angemessen zu modellieren und abzugleichen. Zur detailgetreuen Beschreibung wird hier jedoch
auf die Literatur der Elektrotechnik verwiesen, z.B. BROSCH [8] oder SCHRODER [78].
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Bei dem verwendeten Servomotor handelt es sich um eine biirstenlose sinuskommutierte Syn-
chronmaschine mit Resolver, einen sogenannten 'Drehstrom-Synchron-Servomotor’ oder 'AC
brushless servo’. Das Drehfeld in den Drei-Phasen-Wicklungen des Stators wird der Position des
mit Permanentmagneten bestiickten Rotors stdndig nachgefiihrt.

Fiir die beabsichtigte grundsétzliche Erfassung der "Wechselwirkung Servomotor — Starrkorper-
Mechanismus’ im stationéren Betrieb reichen bereits vereinfachte linearisierte Formen der Motor-
beschreibung, die das Motormoment Mj; und die Motordrehzahl, speziell die Winkelgeschwin-
digkeit w=¢, verkniipfen, vergleiche HEIMANN et al. [50, S.34-54] oder mit Bezug zur MATLAB-
Simulation PIETRUSZKA [72].

kM Mvtb’r
i M
L, S i
— »>O—> K
k E T(de ¥
J, red ((P) ”
A Motor Jroi (0) Mechanismus

o 12

Bild 31: Vereinfachtes Strukturbild des Servoantriebes ohne Drehzahlregler

Das Funktionsschema in Bild 31 vereinfacht den Servoantrieb am Mechanismenpriifstand, der
im Verhalten einer Gleichstrommaschine entspricht [78]. Analog zur Spannungsbilanz am An-
kerstromkreis der Gleichstrommaschine gilt ndherungsweise die Motorgleichung:

UMZRMIM+LMjM+Uind (27)

Die Klemmspannung Ujy; am Servomotor bewirkt an den Statorspulen mit dem OHMschen
Widerstand Rj; und der Induktivitidt Lj; den Strom [Ip;. Infolge Rotation des Magnetfeldes
mit w = ¢ entsteht die Gegeninduktionsspannung U;,q = kg w. Der magnetische Flufl & wird
mit vorgegebener Winkelgeschwindigkeit g gegeniiber den Spulen im Stator umgetrieben,
bleibt aber relativ zum Rotor konstant (synchron). Uj,q entsteht durch die Anderung des
magnetischen Flusses ®. Der induktive Widerstand (L el ) verursacht eine Zeitverzogerung
(Tnr = Las/ Ry, wie eine Art ’Stromdédmpfer’. Im Motor erzeugt die LORENTZ-Kraft ein dem
Motorstrom proportionales Drehmoment:

Nach Multiplikation von GI1.(27) mit ks /Las und unter Nutzung der G1.(28) folgt:
. k R . k 1
My = M (UM Umd) —MMM bzw. MM:—M(UM—kEw)——MM
L Ly Ly Ty

Fiir den Motor ohne Drehzahlregelung ergibt sich mit Uy =kg Qg der Zusammenhang;:

kyv kg
Ry

Tar Myy + My, = (Qo —w) = knr Ingsou (29)

Die Beschreibung der Drehzahlregelung mit Iy g0 folgt mit dem Fall 5 auf Seite 44.

Fiir die folgenden Simulationen besitzt der Mechanismenpriifstand die Parameter entsprechend
Tabelle 3, welche von Tabelle 2 auf S. 24 abweichen. Fiir den Servoantrieb (M1) gelten die
Parameter in Tabelle 4. Die oberen fiinf fixen Kennwerte stammen aus dem Datenblatt des
Motors. Die unteren resultieren aus experimentellem Abgleich.
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Tabelle 3: Parameter der Kurbelschwinge zur Motorsimulation

Nr. | Korper/Glied | Liange | Masse | Schwerpunkt | Massentriagheitsmoment
i l; m; &i i Jsi
mm kg mm | mm kg mm?
2 Kurbel 20,0 | 1,785 | -2,78 0 1550
3 | Koppel/Pleuel | 283,0 | 0,504 | 155,0 0 7350
4 Schwinge 77,5 1,517 | -16,3 0 3610
1 Gestell 300,0 - - - -

Tabelle 4: Kennwerte der Servomotoren

Variable | Dimension Wert Benennung
kyr Nm/A 0,377 Motorkonstante (Momentenfaktor, My =kns Inr)
kg Vs 0,468 Erregerkonstante (Faktor in U;,g=kgw)
Ly H 0,0058 | Induktivitét der Wicklungen (1 H =1 Vs/A)
Ry Ohm 0,86 OnMscher Widerstand der Wicklungen im Motor
Ty ms 6,74 Zeitkonstante des Motors (T =Lnr/Rar)
Tpr ms 1,67 Zeitkonstante des Servomotors incl. Stromregler
Qo 1/s 83,78 Soll-Winkelgeschwindigkeit n, =800 1/min
kp As z.B. 0,506 | Verstiarkungsfaktor im PI Drehzahlregler
kr A z.B. 19,3 | Integralanteil im PI Drehzahlregler
T, ms z.B. 26 Zeitkonstante im PI-Drehzahlregler T, = kp/ky

Im Weiteren sollen an Hand des Mechanismenpriifstandes bei n, =8001/min (2, =83,781/s)
die folgenden fiinf charakteristischen Fille simuliert und diskutiert werden:

1. My =0

2. Mhart(go)

4. My(p, w)

5. MM(Q07 W, IM)

Eigenbewegung (7T'+V = konst.)

"harte’” Motorkennlinie (¢ == konst.)

statische Kennlinie

PT1-Motor (UM = kMQ())

PT1-Motor und PI-Drehzahl-Regler

Die Diskussion der Wechselwirkung Servoantrieb — Starrkorper-Mechanismus erfolgt anhand der
Momenten- und Winkelgeschwindigkeits-Verldufe. Bild 32 zeigt diese fiir die Falle 1 bis 3.

Die Eigenbewegung ¢eiq = weig (griine Strich-Punkt-Linie) mit My = 0 als Fall 1 oder
entsprechend Kapitel 3.4 dient ebenso als Referenz wie Mp,,+ (rote Volllinie) fiir die ideal
'harte’ Motorkennlinie (¢ =konst.). Ein zusétzlicher Index 'm’ kennzeichnet jeweils lineare
Mittelwerte wie bei My, fiir das Motormoment. Der dimensionslose Ungleichférmigkeitsgrad
d nach Gl. (26) besitzt fiir die beiden Referenzkurven folgende Werte:

e Eigenbewegung: §=10,9 %

e harte Kennlinie: §=0

Zusétzlich zur Kurveninterpretation werden jeweils die in MATLAB implementierten mathema-
tischen Beziehungen fiir die Félle 1 bis 5 kurz zusammengestellt.
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MPS_mivi_stafi.m , J2= 0.00155, J3= 0.00735, J4= 0.00361, RM= 0.860, UM= 39.207, mA=0.2052  undmit  RM=0.215, mA= 0.8206

T T T T T
LS R i | e Moment (hart) + M, |
| | | | ‘ | — M, (stati, my = 0.2052)
IS R AU NN B S My, = -0.828Nm |7
2 0.5 / Mmax: 0.738 Nm
' : — — M, (stati, m 4= 0.8206)
§ 0 : Mipin = -1.404 Nm
| Moy = 1.282 Nm
-0.5 B | .
-1 _
LS F -
| | | | | | | | |
350

T
— n (stati, m = 0.2052) | ]

Apin = 765.7 1/min
Apax = 838.5 1/min |
5 =91%
Eigenbewegung -
Roin = 758.0 1/min
Nmax = 845.4 1/min
5 = 109%

— — n (stati, my=0.8206) | |
Npin = 785.1 1/min
Nimax = 816.3 1/min

S =39%

740 | | | | | | | | |
0 50 100 150 200 250 300 350
¢ [Grad]

Bild 32: Motor (statische Kennlinie, m 4 variiert) — Moment- und Drehzahlschwankung

Fall 1: Eigenbewegung: M; =0
. J (o) 2T, k
Peig(¥) = weig = Qo= —~ = = (30)
e e “V J() J () J(¢)
Die Anfangsenergie T, = J(p,)2/2 muss so variiert werden, dass die gewiinschte mittlere
Winkelgeschwindigkeit 2 entsteht, die der Drehzahl 800 1/min entspricht, vgl. Kapitel 3.4.

Fall 2: ’harte’ Motorkennlinie: ¢ ={y= konst.

Aus der konstanten Winkelgeschwindigkeit ¢ = €, = konst. folgt ¢ = 0. Damit entsteht aus
DGL (4) unter Vernachlédssigung weiterer duflerer aktiver Krifte und Momente der folgende
einfache explizit bestimmbare Ausdruck:

1
Mpart = 5 J/(SO) Qg (31)

Das projizierte Massentrégheitsmoment J..q(p) = J(p) bzw. J'(¢) entsprechend Gl. (3)
lasst sich fiir die Kurbelschwinge analytisch angeben z.B. bei DREsIG [21, S.117]. Beide
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Referenzkurven weiq(y) und Mpq¢(p) konnen somit fiir die Kurbelschwinge als Funktionen des
Kurbelwinkels ¢ ohne numerische Integration explizit berechnet werden, vgl. Kapitel 3.4.1.

Fall 3: statische Motorkennlinie: My, = m4 (Qy — w)

Mit der statischen Motorkennlinie wird jede Zeitverzogerung zwischen Drehzahlvorgabe und
Drehmomentenwirkung des Motors zur Drehzahlénderung vernachléssigt. Die Zustandsform der
DGL fiir die numerische Integration lautet:

AN w
x‘(@)‘([med@, w)—%J’(sa)wz]/J(so)> 2

Unter Vernachlissigung weiterer duflerer aktiver Kréfte und Momente gilt dabei direkt:

Miea(p, w) = My =ma (Qo —w) mit ma = ksz
M

Mit den Motorwerten laut Datenblatt (Tab. 4) folgt m 4 =0,205 Nms. Damit wird im Drehzahl-
verlauf (schwarze Volllinie in Bild 32) eine leichte Verbesserung des Ungleichformigkeitsgrades
auf 0 = 9,1% gegeniiber der Eigenbewegung d.i; = 10,9% erreicht. Mit der Erhchung des
Anstiegs der Motorkennlinie wie z.B. auf m 4= 0,8206 Nms (blaue gestrichelte Linie, 6=3,9 %)
wird mehr und mehr die "harte’ Motorkennlinie angenéhert, fiir welche m 4 =400 gilt.

Generell dominiert in allen Verldufen My () und w(p) die 2. Harmonische. Ein Charakteristi-
kum der Verldufe mit statischer Motorkennlinie ist der feste Phasenversatz zwischen w und
Mys von AF=90° (Bild 32).

Anhand der Motorkennlinie My = Mps(n) veranschaulicht Bild 33 die bisher vorgestellten drei
Fille. Die Eigenbewegung ¢eig = weig mit Mps =0 (griine Linie) bildet ebenso einen Grenzfall,
wie die ideal 'harte’ Motorkennlinie (Mp,q,+ mit n =konst., rote Linie).

A 2:A®
My, <>
My = my () - ©)
MI"IHX
0 NN
=0
\ bzw. n
M. .
" Mharr
Q

Bild 33: Statische Motorkennlinie, Eigenbewegung und ideal "harte’ Kennlinie

In der Realitét weisen Motoren mit Permanentmagnet als Stator (Gleichstrommotor) oder als
Rotor (EC-Motoren, d.h. elektronisch kommutiert) oder auch Asynchronmotoren eine solche
lineare Kennlinie auf, die auch als Gleichstrom-Nebenschlussverhalten bezeichnet wird.

Aus diesem Grund kann den Momenten- und Winkelgeschwindigkeitsverldufen in Bild 32 Grund-
satzcharakter zuerkannt werden. Moment und Winkelgeschwindigkeit schwanken {iiber eine
Kurbelumdrehung zweimal. Auf der statischen Kennlinie in Bild 33 pendelt der Ist-Zustand
entlang der Geraden um den Arbeitspunkt bei €2,,.
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Fall 4: Motor als PT1-Ubertragungsglied:

Der reale Servomotor besitzt kein statisches, sondern niherungsweise ein PT1-Ubertragungs-
verhalten. Als weitere Zustandsgrofie kommt das Motormoment M, mit der Zeitkonstanten T
entsprechend Gl. (29) hinzu.

%) w
= o | =] Meale,w, My)— 3T (0)w?] / () (33)
My FULE (Q, — w) — 7= My
MPS_mM_PT1.m, J2= 0.00155, J3= 0.00735, J4= 0.00361, RM= 0.860, UM= 39.207, LM= 0,0058, TPT 1= 6.74000

T T T T T
m== Moment (hart) + M,

— M, = 0.015Nm
— M, (PT1) .
M = -0.873 Nm

min
= 0.821 Nm

max

----- M v (statisch, m ,=0,2052) | _|

—n, = 799.8 1/min
— Drehzahl (PT1)

n_. = 745.0 1/min
min

n_ = 863.9 1/min
max

5 = 149%
—-- Eigenbewegung ]
5 = 109%
----- n (stati, my = 0.2052) |
5 = 91%
| | |
0 50 100 150 200 250 300 350
¢ [Grad]

Bild 34: Motor als PT1 — Moment- und Drehzahlschwankung bei 800 1/min

Fiir den Motor als PT1-Ubertragungsglied gilt nicht mehr der feste Phasenversatz zwischen w
und Mp; von AF=90° wie fiir die statische Kennlinie. Infolge PT1-Motorverhalten veréindert
sich der Phasenversatz (Th; =6, 74ms, n=38001/min — Ap~ 32°) und das Minimum von My,
liegt nicht mehr notwendiger Weise im Bereich von we;4 > 0.

Entsprechend Bild 34 liegt das Maximum von M), in diesem Bereich we;y, >0, d.h. wenn die
Kurbelschwinge infolge Eigenbewegung beschleunigt (anschiebt), dann beschleunigt auch der
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Motor. Die Folge ist der deutlich groflere Ungleichformigkeitsgrad dpr; = 14,9 % gegeniiber
Ostati = 9,1 %. Es tritt durch den Phasenversatz sogar der Fall ein, dass § p71 =14,9% iiber dem
als Grenzwert erwarteten Wert der Eigenbewegung d¢iq =10,9 % liegt.

Aus energetischer Sicht kann in Bild 34 oben auch das Integral des Antriebsmomentes im ,,grauen
Bereich“ als die zugefiihrte Energie ausgewertet werden, die im Bereich w,;, > 0 negativ sein
muss, um den Mechanismus nicht unnétig zu beschleunigen.

Fall 5: Motor (PT1) und PI-Drehzahl-Regler:

Der Servoantrieb im Mechanismenpriifstand kann stark vereinfacht als PT1-Motor und PI-
Drehzahlregler beschrieben werden. Die Naherung begriindet sich aus der Beschrinkung auf
den stationdren Betrieb und der Tatsache, dass keine exakte detaillierte Dokumentation vor-
liegt. Das Flussdiagramm in Bild 35 veranschaulicht den Simulationsablauf.

Mstb'r ,
0 Ae kp k; I Tpr 7 Ky M Jred (D) I rea o o
0 o : M,Soﬂ M | M A red : g
_ > > |/ Ll | > g/l > Ll
Servoantrieb mit PI-Regler und Motor Mechanismus
0]

Bild 35: Flussdiagramm Motor, PI-Regler und Kurbelschwinge

Der reale Servoantrieb besitzt eine zusétzliche Kaskade mit der Riickfithrung des Soll-
Motorstromes, was primér dazu dient, Nichtlinearitdten und Zeitverzogerungen des Elektro-
motors zu kompensieren, die sogenannte ,EMK-Kompensation“. Der Phasenversatz bzw. die
Zeitkonstante des Motors dndert sich damit in unserem Beispiel von Ty = Ly;/Ry =6, 74 ms in
Gl. (29) auf Tpy1 =1,67ms. Dabei resultiert Tpyq aus einer Sprungantwortmessung im Modus
Momentenregelung.

Die Zustandsform der DGL fiir die numerische Integration erhélt durch den PI-Regler eine vierte
Zustandsvariable I g0 (Soll-Motorstrom) neben ¢, w und Mjy. Die erste Ableitung & = f(x,t)
fiir den Integrator berechnet sich zu:

% w
i — w _ [Mred(()pv w, MM) - % J/((p) w2] / ‘](90) (34)
My T kar Ing,soit — o Myt
Ing,sou kr (R —w) —kpw

Der Soll-Motorstrom Ips gy entspricht ndherungsweise dem Ausdruck kg (Q, — w)/Ry in
Gl (29). Fiir den PI-Drehzahlregler mit der Regelabweichung e, = Aw = (Qy —w) und der
Zeitkonstanten T, =k;/kp gilt:

1 .
Intson = kp (ew + il /ew dt) baw. Inson = —kpw+Fkr (o —w)

Bild 36 zeigt die Verldufe mit zwei unterschiedlichen P-Faktoren: kp = 2,53 As als schwarze
Volllinie und kp =0, 25 As als blau gestrichelte Linie (k; =19,3 A). Bei zu schwacher Verstérkung
kp des PI-Drehzahlreglers, wie mit kp =0, 25 As (blau gestrichelt), tritt wieder der Fall ein, dass
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deig=13,3 % deutlich iiber dem als Grenzwert erwarteten Wert der Eigenbewegung ;4 =10,9 %
liegt. Die Zeitverzogerung kann auch ein Grund fiir diesen Effekt sein.

Wie besonders im Momentenverlauf (Bild 36 oben) erkennbar ist, ndhert sich mit gréBerem
Verstarkungsfaktor (kp=2,53 As) das Verhalten hinsichtlich Phase und Betrag demjenigen des
Grenzfalles ideale "harte’ Motorkennlinie an. Schliellich weist Bild 36 (unten) mit (kp =2, 53 As)
auf die Wirksamkeit der Drehzahlregelung hin. Mit dem ’hérter’ eingestellten Regler geht der
Ungleichférmigkeitsgrad mit 6 =4,0 % weiter gegen Null.

MPS_mi_PT1_rPI_Rem, J2= 0.00155, J3= 0.00735, J4= 0.00361, ki= 19.30, kP= 253, TPT1[ms]: 1.67  undmit kP=0.25
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Bild 36: Motor (PT1,PI-Regler: kp variiert) — Moment- und Drehzahlschwankung

Im ,grauen Bereich® bei we;q > 0 fithrt der drehzahlgeregelte Servoantrieb mit My, wieder
Energie zu, wihrend infolge der Eigenbewegung die Kurbelschwinge ebenfalls die Antriebswelle
beschleunigt. Darum kann der Ungleichférmigkeitsgrad nur schlechter sein als bei der Eigenbe-
wegung.
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Resiimee zur Wechselwirkung Servomotor — Mechanismus:

Momenten- und Winkelgeschwindigkeitsverldufe schwanken iiber eine Kurbelumdrehung
zweimal. Mit den drei einfachen Modellen (Fall 3: statische Kennlinie, Fall 4: PT1-Motor und
Fall 5: PT1-Motor + PI-Drehzahl-Regler) ldsst sich das stationére Betriebsverhalten durch we-
nige Parameter gut beschreiben. Die Eigenbewegung (Fall 1) und die ideal ’harte’ Kennlinie
(Fall 2) bilden Grenzfille, die allerdings durch ungiinstig gewéhlte Reglerparameter und Zeit-
verzogerungen noch iibertroffen werden kénnen.

Anschaulich bedeutet die Schwankung von Moment und Drehzahl im stationéren Betrieb
innerhalb eines Arbeitstaktes ein Pendeln um den Arbeitspunkt €, auf der linearisierten
statischen Kennlinie, vgl. Bild 33.

Anmerkungen zur Wechselwirkung Servomotor — Mechanismus:

a) SCHRODER [78, S.29] unterteilt das stationdre Verhalten der Arbeitsmaschinen: my; = f(n, ¢) in drei Fille:
1. Asynchrones bzw. Nebenschluss-Verhalten
2. Konstant-Moment-Verhalten
3. Synchrones Verhalten, n(M)= konst.

Fiir Maschinen mit Mechanismen im Antriebsstrang, d.h. mit ungleichméfiger Werkzeugbewegung trifft nur der 1. Fall zu.
Das mégliche und zu erwartende Betriebsverhalten wird in [78], wie in fast allen bisherigen Biichern iiber Elektromotoren,
nicht beschrieben.

b) Aspekte der praktischen Anwendung von Servomotoren zum Antrieb von Mechanismen untersuchen BRAUNE, CALLESEN
und KOSTER 2006 [6]. Nutzungspotenziale und Aspekte des Entwurfes werden aufgezeigt. Kommerzielle Drehmomenten-
Vorsteuerungen bieten zunehmend typische Lastfille zur Auswahl, , ... von denen das beschleunigungsproportionale
Last-Drehmoment eines konstanten Last-Massentragheitsmomentes natiirlich das géngigste ist. Wie vorne bereits angedeu-
tet, reicht diese Art Drehmomenten-Vorsteuerung fiir das etwas komplexere Verhalten eines angetriebenen Koppelgetriebes
mit verénderlichem J,..4-Verlauf aber nicht nur nicht aus, sondern stiftet erfahrungsgemif mehr Schaden als Nutzen.” [6,
S. 33].

¢) Seit 2006 arbeitet der VDI-EKV/VDE-GMA Arbeitsausschuss A223 ,Motion Control” an der VDI-Richtlinie 2742 zu

diesem Thema der Verkniipfung von Servomotoren mit ungleichméfig iibersetzenden Getrieben (Mechanismen).
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3.5.2 Messung der Wechselwirkung Servomotor — Mechanismus

Messungen am Mechanismenpriifstand bei 800 1/min in Bild 37 zeigen zwar, dass der reale Dreh-
zahlregler die mittlere Drehzahl exakt einhalten kann, aber im Verlauf der Winkelgeschwindigkeit
iiber eine Kurbelumdrehung (zwischen den beiden roten vertikalen Linien) sind die Abweichun-
gen unerwartet hoch.

Offensichtlich bestehen in der Einstellung des Drehzahlreglers noch grofle Reserven hinsichtlich
eines besseren Ungleichférmigkeitsgrades. Trotz relativ hoher Motormomente tritt der Fall ein,
dass dpress = 12,3 % deutlich iiber dem als Grenzwert erwarteten Wert der Eigenbewegung bei
deig = 10,9 % liegt. Eine optimale Einstellung des Servoreglers am Mechanismenpriifstand fiir
einen moglichst glatten Winkelgeschwindigkeitsverlauf iiber eine Kurbelumdrehung wird nicht
weiter verfolgt, da es nicht der Erkldarung des grundsétzlichen Verhaltens dient.

Www80004K .xt AuswerMessNeu.m TP 80, J2= 0.00155, J3= 0.00735, J4= 0.00361

T T T T T T T
L5 /N /N o/ \ | — Moment (hart) + M, ||
1 M, = 0289 Nm | |
E) f ‘ : : T MM
Z os5H{[ - e M, (TP80Hz) -
= 3 ‘ 3 : ‘ M_. = -0.850 Nm
= o/ N /J M_ = 1187Nm ||
max
05 F XN\ NN Y 7
gk N NG ]
SIS S 7
| | | | | | |
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16
t [s]
AuswerMessNeu_ww80004K.m 2000 Hz (n=331U +29,3) 13.05.2008
F F F F F F F
860 A : - A S ]
840 T
—n,, = 800,1 1/min
= 820 Eigenbewegung =
£ 5§ = 109%
= 800 — Drehzahl (Messung) | -
= Drehzahl (TPSOHzZ)
780 n_. = 7555 1/min [ 7]
min .
n_= 853,8 1/min
760 5 = 123% i
40 | | | | | . .
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16

Bild 37: Messung bei 800 1/min — Moment- und Drehzahlschwankung

Der gemessene Mittelwert des Motormomentes My, =0,289 Nm bildet ein Maf} fiir die Reib-
verluste im Antriebssystem, vgl. Kapitel 3.4.2.
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Phasenverschiebungen zwischen Messkurven und Simulation wurden hier nicht weiter untersucht.
Einige Bemerkungen dazu befinden sich am Ende von Kapitel 3.4.2, da beim Aufschalten der
FEigenbewegung der Phasenversatz kompensiert werden muss.

Mit dem Modell ’Starrkérper-Mechanismus + PT1-Motor + PI-Drehzahlregler’ gelingt es
schliefllich, die gemessenen Verldufe mit kp =0,506 As und k; =19,3 A anzunihern. Zum Mo-
dellabgleich dienen nur die zwei Reglerkoeffizienten, die sich unterschiedlich auf Drehmoment
und Winkelgeschwindigkeit auswirken.

Bild 38 enthalt neben der Simulation My, (PT1+4PI) zum Vergleich den ungefilterten Messverlauf
aus Bild 37. Die gemessenen Verldufe wurden per Hand phasenverschoben. Der reibungsbedingte
Mittelwert Mz, = 0,289 Nm wurde aus der Messung herausgerechnet, um den Vergleich mit
der Simulation (ohne Reibung) zu erleichtern.

Wie der gelungene Modellabgleich zeigt, erweist sich damit das Modell ’'zwanglaufiger
Starrkorper-Mechanismus’ als ausreichend, um das reale Betriebsverhalten des Mechanismen-
priifstandes mit Servoantrieb im ’Dauerbetrieb’ anzunihern.

MPS_mM_PT1_mPI_Rem, J2= 0.00155, J3= 0.00735, J4= 0.00361, ki= 19.30, kP = 0.51, TPT1 [ms]: 1.67, T [ms]: 26.22
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Bild 38: Modellabgleich (kp und k;) — Moment- und Drehzahlschwankung
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4 Kraftregelung mit redundanten Antrieben

Der aktive dynamische Ausgleich von Gelenkkréften steht im Mittelpunkt dieses Kapitels.
Dafiir wird die Methode der redundanten Antriebe untersucht und von der Theorie her den
Moglichkeiten durch Aktoren mit zusétzlichem Freiheitsgrad gegeniibergestellt.
Fragestellungen der praktischen Erprobung dieses Verfahrens gaben den Anstofl zum Bau des
Mechanismenpriifstandes und fanden Niederschlag in mehreren Veroffentlichungen, wie [1] und
[97] bis [103]. Hier werden die wichtigsten Erkenntnisse zusammengefasst.

4.1 Gedanken zum dynamischen Ausgleich durch Redundantantriebe

Die Regelung von Gelenkkréften durch redundante Antriebe gehort zu den aktiven Methoden
des dynamischen Ausgleiches bei Mechanismen. Einen Uberblick zu den Zielen und Methoden
des dynamischen Ausgleiches vermittelt Kapitel 2.3. Die Spezifik der redundanten Antriebe soll
jetzt zunéchst verbal beschrieben werden.

Klassischer Weise wird der dynamische Ausgleich durch Anderung der Masseparameter der
Getriebeglieder (Massenausgleich) vorgenommen. Diese passive Methode arbeitet ohne Energie-
zufuhr, sie speichert nur Energie wie im einfachsten Fall das Schwungrad. Aufwand und Kosten
geben den passiven Methoden zunéchst den Vorrang.

Eine neue Methode sind zusitzliche bzw. redundante Antriebe, die u.a. von ANGELES,
NAHON und THUMMEL 1992 [1] vorgestellt wurden. Als redundant werden alle zusitzlichen
Antriebe bezeichnet, die iiber die Anzahl der erforderlichen Antriebe des Mechanismus zur Si-
cherung der zwangléufigen Bewegung hinausgehen. Ein System ist redundant angetrieben, wenn
es mehr Antriebe als Freiheitsgrade besitzt.

Der Unterschied zwischen Redundantantrieben und Antrieben mit zusétzlichem Freiheitsgrad
ist vergleichbar mit der Anbringung von Zusatzfedern einerseits zwischen den vorhandenen
Korpern und andererseits mit einer frei schwingenden Zusatzmasse. Der Mechanismenpriifstand
verwendet die Servomotoren Ms und M3 als redundante Antriebe, siehe Kapitel 2.1 und Bild 7.

Mit Redundantantrieben gelingt es, unter Sicherung der Bewegungsaufgabe durch den Haupt-
antrieb, die inneren Zwangskrifte in den Gelenken gezielt zu beeinflussen. Die Verteilung der
Zwangskréfte in der Maschine wird durch ’'innere Verspannungen’ dynamisch giinstig gestaltet.
Die ungleichméfige Sollbewegung aller Werkzeuge, aber auch aller Mechanismenglieder kann
bei diesem Gelenkkraftausgleich mit redundanten Antrieben unveréindert beibehalten bleiben.

Es sei an dieser Stelle besonders hervorgehoben, dass die Methode der redundanten Antriebe auf
die einzelnen dynamischen Effekte infolge der wechselnden Zwangskréfte innerhalb des Mechanis-
mus zielt. Sie verdndert nicht die resultierenden Schwingungen des Maschinengestells gegeniiber
dem Fundament bzw. gegeniiber der Umgebung, wobei das starre Gestell der Gesamtmaschine
als ein Block zu sehen ist.

Die resultierende Kraftwirkung eines Mechanismus auf die Umgebung wird allein durch die
Tréagheitswirkung aller ungleichméBig bewegten Korper (und durch eingeprigte Krifte von au-
Berhalb der Systemgrenze wie z.B. die Gewichtskraft) verursacht. Fiir das Modell des ebenen
Mechanismus ergeben sich folgende resultierenden Belastungen:

I 1
Fp o= =) miis Fy=— miisi (35)
i= 1=2

2
I

M, = > s @i + mi (xsi fisi — ysi &si)]
=2

(2
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Zwangskrifte innerhalb eines Systems kénnen dessen Impuls- und Drallbilanz nicht veréndern!
Redundante Antriebe ersetzen keinen Massenausgleich! Es gilt die Faustregel: ,Resul-
tierende Massenkrifte konnen nur durch Massenkrifte kompensiert werden!” [117, S.8].

Innere Kréfte und Momente der Maschine, wie Federkréfte zwischen einzelnen Getriebegliedern,
technologisch bedingte Kréfte (z.B. Schneide- und Presskriifte in Umformmaschinen und poly-
grafischen Maschinen, Gaskriifte in Verbrennungsmotoren und Kompressoren) sowie geregelte
hydraulische, pneumatische oder elektromagnetische Zusatzkréfte einschliefllich Motormomente
haben keinen unmittelbaren Einfluss auf die resultierenden Gestellbelastungen, da sie immer
paarweise gleichgrofl entgegengesetzt auftreten und innerhalb eines starren Gestells kompensiert
werden. Solche inneren Krifte konnen sich lediglich auf die Gréfle und Richtung einzelner
Gelenkkréfte, auf Vibrationskrifte (zusétzliche Krifte z.B. infolge Deformation elastischer
Getriebeglieder) sowie auf die innere Belastung des Gestells auswirken.

Mit einer digitalen Momentenregelung der Redundantantriebe kann das Regelziel, einen be-
stimmten Gelenkkraftverlauf iiber eine Kurbelumdrehung zu erzeugen, per Software flexibel an
die Maschinenbedingungen angepasst werden. Redundantantriebe sind an der ’fertigen’ Ma-
schine nachriistbar. Sie sollten bevorzugt als Servomotoren an Wellen im Gestell angebracht
werden. Aber auch Anordnungen als Stellglied zwischen bewegten Korpern z.B. Elektromagnet,
Piezotranslator, Hydraulik- oder Pneumatikzylinder sind denkbar.

Der exakte Ausgleich genau einer Gelenkkraftkomponente erfordert i.Allg. genau einen Aktor,
was im Kapitel 4.2.4 noch formelmifig belegt wird. Allerdings ist fiir viele dynamische Effekte
ein Nullausgleich nicht notwendig bzw. sogar unerwiinscht, z.B. bei der Verhinderung von
Spielstéfen. Dann kénnen auch mehrere Gelenkkraftkomponenten durch nur wenige redundante
Antriebe im Mittel beeinflusst werden.

Mit Hilfe geregelter redundanter Antriebe gelingt es, verschiedenste Zielstellungen des dynami-
schen Ausgleiches zu verfolgen, wie sie in Bild 19 auf S. 21 veranschaulicht sind. Beziiglich der
Losung von Schwingungsproblemen beschriankt sich dieser Abschnitt auf die Beeinflussung von
Gelenkkriften, genauer gesagt auf die Realisierung eines Sollverlaufes der Kréfte innerhalb eines
Arbeitstaktes. Da die Gelenkkréfte die Erregerquelle verschiedener Schwingungserscheinungen
darstellen, kann ein Gelenkkraftausgleich auch zur Schwingungsminderung beitragen.

Der hier nicht beschriebene Schritt von der Schwingungserscheinung zu einem Sollverlauf fiir
die Erregerkrifte, fiir bestimmte Gelenkkrifte, ist nicht einfach und immer maschinenspezifisch.
Unter den vielen Varianten sei z.B. an die Hydrodynamik in Gleitlagern mit ausgew&hlten Posi-
tionen der Olzufuhr oder an die Kolbenverkippung und Reibung in einem Schubgelenk gedacht.
Die Wirkungen in den Gelenken verkorpern gerade deshalb eine Herausforderung, weil an den
Verbindungsstellen der relativ zueinander bewegten Koérper seitens der Physik und auch von
der konstruktiven Gestaltung her eine breite Vielfalt moglich ist.

Die hier gewihlte Problemstellung, der Ausgleich einzelner Fundamentkrifte (f — 0),
tragt iiberwiegend akademischen Charakter, zeigt dafiir aber sehr viele zusétzlich untersuchte
und gemessene Details zur regelungstechnischen Umsetzung.
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4.2 Antriebsvarianten zur Kraftregelung

Aus Sicht der technischen Mechanik sind zwei Stellgliedanordnungen am vorhandenen Grund-
mechanismus moglich: Antrieb an zusétzlichem Freiheitsgrad oder Redundantantrieb, der den
Freiheitsgrad nicht erhoht.

Fiir die Kurbelschwinge sollen jetzt die mathematischen Beziehungen fiir den Ausgleich der
horizontalen Lagerkraft fi, an der Kurbelwelle gegeniiber gestellt werden, um beide Varianten
bewerten zu kénnen.

4.2.1 Prinzip der virtuellen Arbeit und Bewegungsgleichungen

Es sollen allgemeine Gleichungen fiir beliebige Zwangskrifte in Starrkérper-Mechanismen herge-
leitet werden. Bewegungsdifferentialgleichungen, wie DGL (4), beschreiben allgemein die Kinetik
von Mehrkorpersystemen. Doch hier wird nach einer moglichst expliziten Beziehung fiir eine ein-
zige Kraftkomponente, fiir eine Zwangskraft, gesucht.

Zu diesem Zwecke bietet das Prinzip der virtuellen Arbeit einen vorteilhaften Zugang. Dafiir
wird in Bild 39 am Beispiel der Kurbelschwinge ganz fiktiv eine virtuelle Koordinate p ein-
gefiihrt, als Beispiel die vertikale virtuelle Verschiebung des Schwingenlagers. Der Mechanismus
erlangt durch die Koordinaten ¢ und p den Freiheitsgrad dof=2. Mit der virtuellen Koordina-
te p korrespondiert die Zwangskraft F),, welche natiirlich auch in entgegengesetzter Richtung als
Reaktionskraft zum Gestell auftritt. Der virtuelle Schieber versinnbildlicht die freie Verschieb-
barkeit.

Bild 39: Koordinate p und Gelenkkraft F, nach dem Prinzip der virtuellen Arbeit

Es wird nun eine explizite Gleichung fiir die Kraft F}, bei bekannten Momenten My, Ms, M3
und gegebener Bewegung gesucht.

Zunichst soll die allgemeine Vorgehensweise erldutert werden:

1. Aufstellen der DGL'n fiir ¢(¢) und die virtuelle Koordinate p(t) (dof =2):
fo(@, By &5 Dy @5 0, Fp, My, Ma, M3) = 0
fol@, B, @, D, @, p, Fpy, My, My, M3) = 0
2. Virtuelle Koordinate p streichen:
p=0,p=0,p=0,

fcp(¢7 Sba ®, va M17 M27 M3) =0
fp((ﬁ? Sb: @, va M17 M27 M3) =0
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3. Zwangskraft I leistet keine Arbeit bei Bewegung mit ¢ = F' in DGL f, streichen
f@(gév Sba @, M17 M27 M3) =0
fp(%b, sbv ©, Fpa Ml; MQ, M3) =0

4. Funktion f, nach gesuchtem Fj, auflésen, vorher die von f, unabhéngige DGL mit f, 16sen.

Diese Schritte {iber die DGL mit der virtuellen Koordinate p sind erforderlich, um die
Projektionen bzw. partiellen Ableitungen in der passenden Form fiir die Kraft-Funktion f,
zu bekommen. Der 4. Schritt entspricht in der Theorie der Mehrkorpersysteme der ’inversen
Kinetik’ It. Tab. 1 auf S. 19.

Die Gleichungen sind nicht auf die Fundamentkraft F}, beschrénkt, sondern gelten allgemein fiir
eine willkiirliche Gelenkkraftkomponente oder ein Drehmoment bei Annahme einer virtuellen
Winkelkoordinate, wie z.B. von DRESIG in [128, S.362-368] beschrieben.

Um fiir den Mechanismus die Zwangskraft F}, berechnen zu kénnen, wird auch die DGL fiir ein
System mit mindestens zwei Minimalkoordinaten benétigt. Diese lassen sich analog zur DGL (4)
nach dem LAGRANGEsch 2 Formalismus herleiten. Mit dem Freiheitsgrad dof, mit N bewegten
Korpern und mit den Minimalkoordinaten ¢;, ¢ (j und k von 1 bis dof) ergibt sich fiir die
Komponente p folgende Form [21, S. 103]:

dof dof dof 804 L
i

Zmkak+ sz]kaJQk—Qp—F +Z

] 1k=1 i=1

Eine Darstellung mit den allgemeinen Projektionen m,(q) und myi(q) der Massen m; und
Massentriagheitsmomente Ig; bietet Kapitel 5.3.2 (S. 84). Aquivalent zum reduzierten Massen-
triagheitsmoment J,.q und dessen Ableitung J/_, im eindimensionalen Fall in DGL (4) definieren
jetzt diese Projektionen im mehrdimensionalen Fall die Elemente der Massenmatrix. Entspre-
chend Gl. (79) lauten diese:

02T al org; org; i Op;
m =— = i : Is;
k(2) ddp I ; l dqp Oqr ' Dqy Da,

Fiir die beliebige Zwangskraft F,, und den Freiheitsgrad dof = 1 (Koordinate q; = ¢) folgt
schliefllich aus (36) und dem Prinzip der virtuellen Arbeit:

I L1 (2 Omeyp &mw,) .9 i/[: ooy M XL: ory; f
Projektion der Projektion der Projektion der
Tragheitswirkung Stellmomente Storkréfte

Der Trigheitseinfluss wichst offensichtlich mit dem Quadrat der Winkelgeschwindigkeit (¢?),
was einer quadratischen Abhéngigkeit von der Drehzahl entspricht. Die Stellmomente M; und
Storkréfte gehen mit rein lageabhéngigen Faktoren (JACOBI-Matrizen) linear ein.
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4.2.2 Aktor als redundanter Antrieb

Mit dem Redundantantrieb Mpr= M, als Stellglied (Bild 40) an der Schwinge lautet die Lager-
kraft f, zur virtuellen Koordinate z im Kurbelwellenlager

1/ 0Omye Om Oa
—f, = s+ - (252 ——“"*") 2 - —M 38
fa Map @ 2( dp ox ? or ¢ (38)
—_—
Projektion der Projektion des
Tragheitswirkung Stellmomentes

Die allgemeine Beziehung in Gleichung (37) vereinfacht sich. Beim Kriftepaar f, gilt das
Vorzeichen aus Gl. (38) fiir die Kraft entgegen der virtuellen Koordinate x.

Bild 40: Kraftausgleich durch Stellglied als Redundantantrieb

Das Modell der Kurbelschwinge mit dem Redundantantrieb M p= M, zur Koordinate o besitzt
den Freiheitsgrad Eins und entsprechend Gl. (36) folgt die Bewegungs-DGL zur Minimalkoor-
dinate :

. 1 /0m . Oa
M, = mu,$ + 5(%) - %MR (39)

Anmerkung zum Redundantantrieb: Entkopplung der Kinematik
1. Die Kraft f, héngt linear vom Aktormoment Mgz ab, wenn ¢ und ¢ gegeben sind.
2. Die Steuerbarkeit ist gesichert, wenn da/0x # 0.
3. Das Drehmoment M, sichert nach Gl. (39) iiber ¢ und ¢ die Sollbewegung (s, 3, §).
4. Das Drehmoment M, beeinflusst f, nur indirekt iiber den Trégheitsterm, weil 0p/0x=0.

5. Das Drehmoment Mg gleicht nach Gl. (38) die Kraft f, aus und stort ¢ und ¢ nur schwach,
solange der drehzahlgeregelte Hauptantrieb mit dem Moment M, den Storeinfluss von Mpg
kompensiert.
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4.2.3 Aktor als zusitzlicher Freiheitsgrad

Mit dem Moment My als Stellglied mit zusitzlichem Freiheitsgrad (Bild 41) gilt fiir die Lager-
kraft f, zur virtuellen Koordinate z im Kurbelwellenlager

_fa: = Mgy P + Mga 0 + 5 (mcpcpx (Pz + ngooca: P o+ Maax a2) (40)

Mit je einem zusétzlichen Gelenk und Koérper entsteht aus der viergliedrigen Kurbelschwinge
ein fiinfgliedriger Mechanismus. Die zwei Bewegungsdifferentialgleichungen (dof = 2) zu den
Minimalkoordinaten ¢ und « lauten:

My =mypp @+ Mpa &+ B <m<p<p<p O+ 2 Mypap P X+ Maap a2) (41)
My = map @+ Maa &+ 3 (mw,a G*+2 Mpaa P &+ Maaa a2> (42)

Bild 41: Kraftausgleich durch Stellglied mit zusétzlichem Freiheitsgrad

Bemerkungen zum Stellglied mit zusétzlichem Freiheitsgrad: Indirekte Kraftregelung

1. Die Sicherung der Sollbewegung (s, &, §) iiber den Hauptantrieb ¢ und ¢ und den An-
trieb mit zusétzlichem Freiheitsgrad & und & ist schwierig, da ¢ und & wéhrend einer
Kurbelumdrehung gemeinsam variiert werden miissten.

2. Die Drehmomente M, und M, = M sind nur iiber Bewegungsgréfien bzw. Trigheitsterme
mit f, gekoppelt, weil: dp/0x=0 und da/0x=0

3. Die Beeinflussung von f, ist durch Mz nur indirekt iiber die Trigheitsterme moglich.
Ein Ausgleich von f, ohne Anderung der Sollbewegung (s, 8, §) kann damit kaum erreicht
werden.
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4.2.4 Schlussfolgerungen zum Gelenkkraftausgleich mit redundanten Antrieben

Im Fall der Aktoranordnung mit zusétzlichem Freiheitsgrad wird die Struktur des Mechanismus
erweitert, es sind zusétzliche Koérper und Gelenke einzufiigen. Jeder neue Freiheitsgrad wird
extra mit einem weiteren Stellglied gesteuert. Alle Antriebe sichern dann gemeinsam den
Zwanglauf. Damit wird jedoch bei gegebener Bewegungsaufgabe die Auslegung des Mechanis-
mus nach rein kinematischen Gesichtspunkten komplizierter. Der Entwurf muss dann sofort die
Kinematik der Zusatzkoordinate beinhalten, wihrend redundante Antriebe ein 'Nachriisten’
am ’fertigen’ Mechanismus gestatten.

Da weiterhin die Steuerung von f, durch My im Fall 'zusétzlicher Freiheitsgrad’ nur indirekt
iiber die Bewegungsgroflen ¢, ¢, ¢ und & und die Trégheitsterme moglich ist, wird fiir den
Gelenkkraftausgleich die Entscheidung fiir die Stellgliedanordnung als redundanter Antrieb
gefillt.

Es soll zusétzlich der Frage nachgegangen werden, wie viele redundante Antriebe sind fiir die
Beeinflussung einer ausgewihlten Anzahl von Zwangskréften erforderlich? Die mathematischen
Beziehungen fiir eine Antwort enthalten die vorherigen Kapitel.

1. Bei fest vorgegebener Bewegung ¢ und ¢ ergibt sich fiir jede auszugleichende Zwangskraft
F, eine lineare Gleichung analog zu Gl. (37), dadurch entsteht fiir K Zwangskrifte ein
lineares Gleichungssystem mit K Gleichungen bei I unbekannten Stellmomenten M;.

2. Je Kraftkomponente F), ist zum Ausgleich genau ein Redundantantrieb erforderlich.

3. Die Steuerbarkeit von F}, durch M; ist nur bei %ai = 0 gesichert, wenn das Gleichungssys-

P

tem also nicht singulér ist.

4. Die Koeffizienten des Gleichungssystems é&ndern sich mit der Kurbelstellung ¢. Die Kon-
dition des Gleichungssystems ist zu priifen.

5. Sollen nur Redundantantriebe an gestellgelagerten Wellen angreifen, dann sind fiir den
Ausgleich beider Kraftkomponenten in einem Drehgelenk genau zwei Wellen aufler dem
Hauptantrieb erforderlich. Eine Kurbelschwinge bietet jedoch nur eine solche Welle. In
diesem Fall wiren Redundantantriebe in bewegten Gelenken oder auch Zylinder zwischen
bewegten Korpern anzuordnen.

6. Wenn mehr als eine Kraftkomponente durch einen Redundantantrieb ausgeregelt bzw.
beeinflusst werden soll, ist kein vollstdndiger Ausgleich erreichbar. Dennoch kann z.B.
nach dem Prinzip der kleinsten Quadrate eine Zielfunktion mit mehreren Kréften durch
einen redundanten Antrieb optimiert werden.
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4.3 Ausgleich aller Fundamentkrifte an der Kurbelschwinge

Als Anwendungsfall zum Gelenkkraftausgleich nach Gleichung (37) soll untersucht werden, ob
und wie alle vier Fundamentkraftkomponenten der Kurbelschwinge mit Redundantantrie-
ben ausgleichbar sind.

4.3.1 Bedingungen zum Ausgleich aller Fundamentkriifte

Allgemein ist fiir die Regelung einer Kraftkomponente genau ein Redundantantrieb erforderlich.
Deshalb wird neben einem Redundantantrieb M3 an der Schwinge ein weiterer Antrieb M,
an der Koppel angebracht, vgl. Bild 9, S. 11. Wie noch gezeigt wird, kann unter zusétzlichen
Bedingungen auf zwei weitere redundante Antriebe verzichtet werden. In Bild 42 sind aulerdem
alle Fundamentkréfte mit den zugeordneten virtuellen Koordinaten angetragen.

Bild 42: Fundamentkrifte des Mechanismenpriifstandes — Kurbelschwinge

Bei der Kurbelschwinge ergeben sich unter Anwendung der Gleichung (37) und fiir ¢ = Q¢ die
Fundamentkraftkomponenten wie folgt:

Jiz = %MQ %M:s - :6gn:m - % 6?;{ 07 (43)
o= G2 My + 2y — [T - 2 O] g (4)
fou = G M+ i M [ 2 = 5 e (10

M erscheint nicht in den obigen Gleichungen, das Moment M7 muss zur Aufrechterhaltung des
Bewegungszustandes die folgende Nebenbedingung erfiillen:
_ 1 Omgy 02 Oaa Oaz

- 220, - B0 (47)

Mit den Gleichungen (43) bis (46) wird klar, dass so nur zwei Gelenkkraftkomponenten, z.B. fi,
und f1,, ausgeglichen werden kénnten. Es fehlen zwei Steuermomente.

Zwei weitere ’Stellmoglichkeiten’ bieten die eckigen Klammer-Terme vor Q2 mit den Projek-
tionen der Masseparameter. Die Trigheitsparameter (Masse, Schwerpunktlage und Massen-
trigheitsmoment) kénnen in der Regel nur passiv vor der Inbetriebnahme durch Zusatzmassen,
andere Form oder anderes Material variiert werden, vgl. Kapitel 3.3.
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Zusatzbedingungen fiir den Ausgleich der Massenkrifte

Fiir eine Kurbelschwinge entsprechend Bild 26 mit symmetrischen Gliedern bzgl. der Lé&ngsachse
gelten nach Bild 23, S. 25 fiir die korperfesten Koordinaten {go = s und g4 = s4 nach Gl. (13)
die folgenden Massenausgleichsbedingungen:

Diese Bedingungen sind unabhéngig vom Zustand (Kurbelwinkel ¢ und Kurbelwinkelge-
schwindigkeit ¢) des Mechanismus. Bei Einhaltung dieser zwei Bedingungen verschwinden die
resultierenden Fundamentkréifte infolge der Trigheitswirkung auf das Maschinengestell, es
verbleibt jedoch das resultierende Gestellmoment (Bild 27 S. 32).

Fiir die Krifte f{ und f§ (Index © bedeutet ohne My und M3) folgt aus Gl. (43)-(46):

R VR "

Die entsprechenden eckigen Klammer-Terme in Gl. (43) bis (46) miissen sich aufheben, dann
verschwinden die resultierenden Kréfte bei jedem € bzw. bei jeder Drehzahl.

Da fiir die Kurbelschwinge weiter gilt:

8041' _ aOéi 8041' _ aOéi
or v bzw. oy  Ow (49)

wird dieser Massenausgleich durch die zugeschalteten Redundantantriebe My, M3 nicht beein-
flusst. Es sind somit zwei weitere ’Stellmoglichkeiten’ bzw. Gleichungen gefunden.!

4.3.2 Berechnung der Sollmomentenverliufe zur Vorsteuerung

Nach Realisierung des Massenausgleiches mit Gl. (48) koénnen die Sollmomente My und M; fiir
den Ausgleich aller Fundamentkraftkomponenten bei gegebenem Bewegungszustand 2 mit den
Gleichungen (43) bis (46) berechnet werden, so dass die folgende Bedingung erfiillt wird:

fi=0 fi=0 = Ausgleich aller Fundamentkrifte (50)

Die Sollmomente fiir den Fundamentkraftausgleich ohne aktive &uflere Kréfte sind in Bild 43
fiir eine Drehzahl von 800 1/Min. aufgezeichnet.

Infolge des quadratischen Einflusses der Drehzahl auf die Momente wiren fiir den vollstdndigen
Ausgleich der Fundamentkrifte bei der Drehzahl 2400 1/Min. maximale Stellmomente von ca.
70 Nm notwendig. Fiir den Hauptantrieb verschwindet das berechnete Moment M7, wenn Rei-
bung und Arbeitswiderstéinde unberiicksichtigt bleiben. Als resultierendes Moment auf das Ge-
stell Mp.s verbleibt durch die von den Lagerbocken getrennte Motorabstiitzung bei diesem
aktiven Ausgleich aller Fundamentkrifte:

Mpges = My + Ms + M3 7£ 0 (51)

! Allerdings konnen hier nicht einbezogene aktive #uflere Storkrifte fp; den Gesamtimpuls beeinflussen und
damit dem ,,vollstdndigen Ausgleich“ der Massenkréfte tiberlagert sein.
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I M, Hauptantrieb an der Kurbel —
_ T M, Redundantantrieb an der Koppel M N
g - . . 3
Z | M, Redundantantrieb an der Schwinge /
. [ \ M, -
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<
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Bild 43: Sollmomentenverldufe fiir den Fundamentkraftausgleich bei n = 800 1/min

Mit der Moglichkeit, bei gegebenem Bewegungszustand ¢(p) = 2, die Stellmomente Mo und
Ms durch Losung des linearen 4x4 Gleichungssystems (43) bis (46) mit den Nebenbedingungen
aus Gl. (48) zu berechnen, scheint eine einfache Losung fiir eine Vorsteuerung der Servoantriebe
gegeben. Doch leider hiangen die Koeffizienten des linearen Gleichungssystems vom Kurbelwinkel
ab und auch die Winkelgeschwindigkeit wird im realen Betrieb einer Maschine nie iiber eine volle
Kurbelumdrehung konstant bleiben, vgl. Kapitel 3.4 und 3.5.

4.3.3 Regelungskonzept zum Ausgleich aller Fundamentkrifte

Im Rahmen der bisherigen Uberlegungen wurden prinzipiell die Steuerbarkeit von Gelenkkriften
geklart und Sollmomente berechnet. Auf Grund von Modellabweichungen und Stérungen im
Betrieb sind jedoch Abweichungen von den gewiinschten Gelenkkraftverlaufen unvermeidbar.
Zum Zwecke eines besseren dynamischen Ausgleiches wird eine Riickfithrung der Krifte iiber
einen Regelkreis vorgesehen.

Hier soll der allgemeine Ansatz zur Regelung am Beispiel der Kurbelschwinge mit den Stellgr 68en
My, My, M3 und den RegelgroBen ¢, o= bzw. fiz, fiy, fav, faw (Bild 42) entwickelt werden.
Bei dem Konzept nach Bild 44 wird von einer moglichen Kaskadierung der Teilaufgaben
ausgegangen. Die kommerzielle analoge Drehzahlregelung des Komplettantriebes M7 hat mit
einem ausreichenden Motormoment die Sollbewegung (¢(¢) = ) zu sichern, wihrend im
digitalen Kraftregelkreis fiir fi,, f1, die Momentenregelung der Komplettantriebe Ms und
M3 genutzt wird. Es ist ausreichend, mit My und M3 nur die Kraft f; auszuregeln, da infolge
des ,vollsténdigen“ Ausgleiches der Massenkréfte nach Gl. (48) gilt: —f, = f; .

Den Zusammenhang zwischen den Kraftregelgrofen fi = (fiz, fiy)? und Stellgréfen w, =
(M, M3)T liefern die Gleichungen (43) und (44). Die Mehrgrofienregelung ist mit einer be-
liebigen Storkraft f,; entsprechend Gl. (37) S. 52 wie folgt formulierbar:

daa O OMy om A
fla: o Tax(i % M3 N agf _% 8;6“0(‘0 Q2 + %@l f ) (52)
fl o La'i @ Mo amcpy 1 amcpcp 6_7’(11 a

Y dy Oy dy

dp 2 Oy

-fl = JT(@).ug - 9(907 Q) + .faxy — 0 (53)
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Vorgabe Vorgabe
Vorgabe ~ Modell Modell
Sollbew. Storungen  f,
ol _[5} ________________________ I off-line
! A Abgleich der ' L
1 | ! .
M . on-line
| asseparam } !
| _|Vorsteuerung | - uy Y
! > |Solimomente ;
I ! 3 Motoren
; SOOI SU RN B incl. Dreh-
! Y \ A ;. u* .y | zahl- und o
1 |Sollbe- | Ldentif. und W | Kraft- Y ‘m_g' Momenten- _
| |wegung [ | Massenausgl. & | Regelung T Regler o
1 y 1
! A j - ! Kurbel-
I | schwinge
I I
I |
I |
I : |
| I
: PC VME486
S N 1 P 1, DR
A ‘
= (flx’fly)T
M= (flx’fly ’f4x ’ﬁty)T
y} = ((b ) (P)T
off-line | on-line
Schnittstellen
¢ ¢ ¢ 0
Wl 0| S Al e T TR My ) | AM,
fi,=0 un My, Am,
Bild 44: Funktionsprinzip der digitalen Kraftregelung einer Kurbelschwinge
Der Stellvektor u, kann in Vorsteuer- und Reglermomente aufgeteilt werden:
M.
ug:<M3>:MO—|—AM:uU—I—u (54)
2

~

wobei die periodischen Vorsteuermomente u, (¢, 2) =M, je nach Arbeitsdrehzahl (=) off-line
entsprechend (52) ohne f,,, aus folgender Bedingung berechnet werden konnen:

TH(p) (i, @) = gl @) = 0 (55)
Einsetzen von (54) und (55) in die Gleichung (53) ergibt die Regelaufgabe:

fi = JT(@).u+fazy_)Min'
x = B "u+ z — Min (56)
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Die Regelgroe « (Krifte) ist proportional zur Steuergrofie u (Momente der Redundantantriebe).
Die Koeffizienten in der Stellmatrix B héngen vom Kurbelwinkel ¢ ab, siehe Bild 45.

Odasz Oag
o or —128 123 ) 1
B = ~ — (57)
daz Odas —3.34 —3.34) m
dy Oy
1,23,77,Q<
0 0
Ooy | e -
Ox L 872 L
X
d L
= rad
101 m
-12,8 7;—vé [
j\\\}\\\\}\\\\}\\\ 7\\\\}\\\\}\\\\}\\\
0 100 200 300 100 200 300
Kurbelwinkel [Grad] Kurbelwinkel [Grad]
0 0
3,34 ,;% 334 L
Joy |- dat, -
o | & 1
rad] | L
m rad
[m j\\w\\\w\\\w\\\ [m] 7\\\\}\\\\}\\\\}\\\
0 100 200 300 0 100 200 300
Kurbelwinkel [Grad] Kurbelwinkel [Grad]

Bild 45: Koeflizienten von B (Jacobimatrix) fiir die Kurbelschwinge

8041' aOéi

Beim ersten Entwurf des Reglers werden die Einflussfunktionen Jr° Oy (i=1,2) durch kon-

stante Koeflizienten angenédhert. Im Gegensatz dazu kann zur off-line Berechnung der Vorsteu-
ermomente u, die zeitverdnderliche Matrix B verwendet werden.

Die Matrix B dient weiter zur Zerlegung der Mehrgré3enregelung in zwei zu entwerfende
Eingrofienregler, fiir die unvollsténdige stationdre Entkopplung nach FOLLINGER [28, S. 374].

Bei der Arbeit der Maschine im Dauerbetrieb mit fester Drehzahl 1isst sich die Vorsteuerung
u,, auch einfach mit dem linearen Gleichungssystem

fl,mes((pv Q) = B U’U((pv Q) (58>

aus den gemessenen zwei Komponenten der Kraft f, ., berechnen. Die Kurbelschwinge
wird dafiir bei ausgeschalteten Redundantantrieben in den Betriebszustand mit der Drehzahl
entsprechend 2 versetzt. Gegeniiber einer Rechnung nach Gleichung (55) sind bei diesem
Vorgehen die Projektionen der Trigheitskréfte in g(¢, ©2) nicht erforderlich und ebenso wie die
mitgemessenen Storkriifte bereits kompensiert.

Resiimee:

Das System zur Kraftregelung mit Redundantantrieben weist im mechanischen Teil theore-
tisch ein reines P-Verhalten auf. Der Motor wird mit PT1-Verhalten angendhert. Weitere
Ubertragungsglieder kommen hinzu. Unter der Voraussetzung der stationéiren Entkopplung des
Mehrgroflensystems kann deshalb je Kraftkomponente ein PID-Regler verwendet werden.
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4.4 Experimente zur Kraftregelung mit redundanten Antrieben
4.4.1 Hardware zur Regelungstechnik

Dem speziellen Aufbau des Mechanismenpriifstandes widmet sich Kapitel 2.1. Das Zusammen-
spiel der Hardwarekomponenten veranschaulicht Bild 46. Hier sind auch die 12-Bit und 16-Bit
DA bzw. AD-Wandlerkarten und Digital-IO-Karten benannt.

Eine hohe Flexibilitit wird dadurch erreicht, dass iiber Software und PC der Ablauf bei ver-
schiedenen Teilversuchen gesteuert werden kann, z.B. das Anfahren auf Betriebsdrehzahl, die
Zuschaltung der Kraftmessung, das Zuschalten der redundanten Motoren Ms und Ms.

Die Programmierung erfolgte in BORLAND C**. Zur Nutzung des Timers liegen ASSEMBLER-
Routinen vor. Taktraten von 3600 Hz zur Messung und Steuerung sind damit realisierbar, auch
wenn die Zeitverzogerung von der Momentenvorgabe bis zur Kraftwirkung etwa 5 ms betréagt.
Die Verzogerungszeit resultiert vor allem aus dem 100 Hz Tiefpassfilter im Ladungsverstérker.

PC VME 486 Mechanismus
Motor 1 0,0
. Digital-I0 || mit >
¢, VMIO 27 v Drehzahlregler
| Increm. D ¢ Opt. Trigger
Six Encoder [ A Incremental
f 1 (Reduce M, ) emulator M,
ly 2
Ja S, = Motor 2
otor
Sy > ™ ]1) My mit M,
»| AD-Wandl. Momentenregler
My VAN 12- O s ¢
>
| Mi bod F M, Motor 3 M, [
» mit
- T Momentenregler
Trigger | | ‘%7 K
g Ladungsverst. 1 Jix
Six AD-Wandl. A g Ladungsverst. 2 fly
VAN 16- 4
iy R |3 >
> D2 > Ladungsverst. 3 Jax
zur E 8
Kraft- 2 Ladungsverst. 4 Jay
regelung
v
M
. . I Relais
Bildschirm - (1) Schalter)
h f4 8

Bild 46: Schema zum Gesamtaufbau des Mechanismenpriifstandes
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Einen kurzen Uberblick des Versuchsstandes vermittelt nochmals das Foto (Bild 47) aus der
ersten Zeit der Untersuchungen.

Bild 47: Gesamtaufbau des Mechanismenpriifstandes mit Redundantantrieben
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4.4.2 Messergebnisse mit PID-Regelung

Mit Bild 48 werden die Schritte beim Ausgleich aller Fundamentkrifte der Kurbelschwinge mit
etwa 600 1/min deutlich. Eine Raute (¢) markiert die Krifte fiir die Kurbelstellung ¢ =0. Die
Kreise (o) kennzeichnen darauf folgende Werte und deuten damit die Drehrichtung an.

Ohne Massenausgleich kompensieren sich die Kréfte f; und f, nicht. In der Bildmitte heben sich
dagegen die beiden Lagerkrifte in jeder Kurbelstellung gegenseitig auf (Massenkraftausgleich),
wahrend mit Kraftregelung beide Kréfte nahezu ganz verschwinden.

Kurbelwellenlager Schwingenlager

ohne Massen- 100 ] 100 |
ausgleich fiy - fy L

ohne [N] L [N] L
Regelung 0 Q 0 V-——

-100 0 100 -100 0 100
Six [N] Jax [N]
mit Massen- 100 | 100 [
ausgleich fy - fiy
ohne [N] i [N] i
Regelung 0L % oL /
I N I I
-100 0 100 -100 0 100
Six [N] Jax [N]
mit Massen- 100 [ 100 [
ausgleich fiy F Sy
mit IN] | IN] L
Regelung 0 = 01— [ 8
I IR AR |
-100 0 100 -100 0 100
Jix [N] Jax [N]

Bild 48: Polardiagramme der Krifte fi und fi beim Fundamentkraftausgleich

Die Zeitschriebe in Bild 49 zeigen ebenfalls den Kraftausgleich, nach zwei Kurbelumdrehungen
wird der Regler zugeschaltet. Der Massenausgleich wird bereits vor dieser Messung mit den
Ausgleichsmassen eingestellt, die Fundamentkréfte f; und f, heben sich dadurch sowohl
ohne als auch mit Regelung auf. Eine Gelenkkraft fi, im Bereich von + 70 N kann mit dem
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verfiighbaren Stellmoment von £+ 5 Nm des Motors M3 und + 2 Nm des Motors Ms ausgeglichen
werden. Allerdings bleiben auch mit der Regelung geringe Restkriifte als hoherfrequente Storung
bestehen.

Im Experiment hat sich die Verwendung einer Vorsteuerung bewé&hrt, weil damit die riickzu-
fiihrenden Kraftsignale wesentlich schwécher sind und mit einer feineren Auflésung gemessen
werden konnen.

Jox A\ ix

| |
0 200 400 600 800 1000 400 1400 1600
Kurbelwinkel [Grad]

| |
0 200 400 600 800 1000 400 1400 1600
Kurbelwinkel [Grad]

/1, (nur Vorsteuerung)

L | L | L
0 200 400 600 800 1000 400 1400 1600
Kurbelwinkel [Grad]

Bild 49: Zeitschriebe der Kraftkomponenten beim Fundamentkraftausgleich
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4.4.3 Bessere Ergebnisse durch eine Lernregelung

Bisher konnten mit einem reinen PID-Regler zwar die Krifte deutlich gesenkt werden (Bild 49),
infolge von Tot- und Verzugszeit blieben jedoch hochfrequente Reststérungen nahe 10 %. Die
Ausnutzung der zyklischen Arbeitsweise der Maschine durch eine Lernregelung bringt bessere
Ergebnisse ([4],[101] und [103], wie Bild 50 mit einer Messung bei 500 1/min deutlich macht.

15 20
Beginn der Umdrehungen
Regelung
y
5+ 1
L 1
C I
0 +—— ST VY /5 W A5 WY IR I VO A DAY A IR 0 R Y A WY 6 VY A (Y A WO I VY 0 O N T e
C |
C |
St 1 1 1 1 ‘
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f Iy L ’
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[N] ¢ |
-50 £ | I } I } }
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Umdrehungen
5+ 1
L 1
C |
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C |
C I
'5 [t I } | | |
0 5 10

5 20
Umdrehungen

Bild 50: Aktiver Kraftausgleich mit Lernregelung

Die Lernregelung entsprechend Bild 51 speichert nach der Kraftmessung iiber eine volle Um-
drehung die berechneten Stellmomente inkl. der vom Regler bestimmten Anteile und schaltet
diese erst einen Zyklus spéter in der richtigen Kurbelstellung zu. Die Lageriickfiihrung des
Kurbelwinkels synchronisiert die Messung der Kréfte und das Aufschalten der Stellmomente.
Von Zyklus zu Zyklus kénnen die gespeicherten Stellmomentenwerte verbessert werden, das
System lernt. Totzeitprobleme wie beim PID-Regler sind damit beherrschbar.
Fiir die anschlieenden Betrachtungen sollen zusétzlich zu Bild 44 folgende Abkiirzungen gelten:
k Index des Zyklus (eine Kurbelumdrehung)
Tp Periodendauer bzw. Zykluszeit
Ta Abtastzeit

u(n, k) Stellgrofe zur diskreten Zeit t = n'Ty
innerhalb des Zyklus k

T; Verzugs- bzw. Totzeit der Regelstrecke
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Diskrete Lernregelung, PC 486 T
t
u,(n- 7 k)
w=20 unk) wu,(nk+l) k=k+1 u,(nk) 4
k=0 - X
| p- Memory _| Memory . | Mechanismus o
O—* Regler + Delay Time 7p[ | | Delay Time 7,| | und Motoren "
u,(n,k)

Bild 51: Regelkonzept der digitalen Lernregelung

Die Konvergenz der Lernregelung und Reglerauslegung folgt aus einer Reihenentwicklung.
Soll die Eingroflenregelung f = f, — 0 konvergieren, so muss die Folge der Kraftwerte von Zyklus
zu Zyklus bei der gleichen Kurbelstellung f1, fo, f3, ..., f&, ... den Grenzwert Null besitzen. Mit
dem Verstiarkungsfaktor v (P-Regler) folgt fiir das Stellmoment:

My, = =7 fr—1 + Mi_1 mit M; =0 und dem Index des Zyklus k£ =1,2,3,... (59)

Mit dem Mechanikmodell entsprechend Gl. (53) bis (56) sowie mit a = by ergeben sich die
Krifte

i = —g =—yg

fo = —g+bMy=—g+b[—fi] = —g—alfi] =—g(1—-a)

f3 = —g+bM3=—g+0b[—y fa+ My] =—g—alfz+ fil = —g(1—a)

k—1

fo = —g+bMy=—g+b[-vfir+Mu1l=—g-ad fo =-g(l-a)"!
n=1

Die Konvergenz der Krifte ist gesichert, wenn |g|=|1—a| <1 bzw. 0<a=by<2.
Mit v kann der Regler entworfen werden, wobei mit by < 1 kein ’overdrive’ erzeugt wird, d.h.
keine alternierende Folge wie mit 1 < by < 2. Fiir die Regelung fi, = 0 mit M3 und by = 12,8
gilt: v < 0,156, besser v < 0,078 (wegen overdrive).

Diskrete Regelabweichung im Vergleich

k=1 k=2

Stellaufwand

Regelziel — = R el .
1/b<y<2/b
o1~ (overdrive)

Bild 52: Stellmoment bei der Lernregelung mit und ohne ’overdrive’

Unter ’overdrive’ wird der Fall verstanden, dass die Stellmomente um das Regelziel alternierend
wechseln, aber konvergieren. Daraus folgt ein erhéhter Stellaufwand.
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Fiir ZweigroBenregelung folgt nach der Reihenentwicklung:

bi2b biob
Y ( 12721 bll) < 2 Yy (ﬁ — bgg) < 2 (60)
bgg bll

Mit den Parametern des Mechanismenpriifstandes ergibt sich fiir die Zweigréflenregelung:
Yz < 0,071, v, < 0,273 ohne "overdrive’.
In Bild 50 sind vy, = 7, = 0,06 verwendet.

EingroBenregelung: M; -=> f , 400 U/min

Yx:0.03, |a11|<1 'szo.ll, |a11|>1

flx 20 «— ‘kein overdrive’ flx 20
[N] [N]
2 -20 ™ “overdrive’
0 2 4 6 8 0 2 4 6 :
Umdrehungen Umdrehungen
1« =0.078, lJaj =1 Yy =0.156, |aj|=2

| I Iy B
0 2 4 6 8
Umdrehungen Umdrehungen

Bild 53: Lernregelung mit unterschiedlicher verstirkungsabhéngiger Konvergenz

4.4.4 Frequenzselektiver Gelenkkraftausgleich mit Lernregelung

Bisher galt die Zielstellung, Gelenkkrifte durch redundante Antriebe vollstdndig auszu-
gleichen, wofiir relativ hohe Aktormomente gebraucht werden. Fiir die Optimierung des
Schwingungsverhaltens kann es jedoch oft geniigen, die Anregung bestimmter Frequenzen zu
vermeiden. Ein frequenzselektiver Ausgleich ware dann ausreichend. Damit kénnen Resonan-
zen mit Biegeeigenfrequenzen einzelner Getriebeglieder, Schwingungen von Wailzlagern oder
Ubertragungselementen wie Zahnriemen vermieden werden. Oft liegen auch die Grundfre-
quenzen entsprechend der Maschinendrehzahl deutlich unter den Eigenfrequenzen und gerade
hohere Harmonische infolge der nichtlinearen Ubersetzung der Mechanismen verursachen die
Resonanz. Mit passiven Methoden gleichen auch DRESIG et al. [17] einzelne Harmonische aus.

Als Beispiel soll in dieser Arbeit der Ausgleich der 3. Harmonischen der Fundamentkraft im Kur-
belwellenlager f, vorgestellt werden [101], [4]. Hier erweist sich das Konzept der Lernregelung
wiederholt als vorteilhaft.

Das Bild 54 zeigt Ergebnisse am Mechanismenpriifstand, die Fourierkoeffizienten ohne und mit
zugeschalteter Lernregelung bei einer Drehzahl von 500 1/min im Dauerbetrieb. Gegeniiber der
dominierenden Grundharmonischen (ca. £50 N) hebt die logarithmische Skalierung die hoheren
Harmonischen besonders hervor. Die 3. Harmonische (urspriinglich fi, ~ +6 N) verschwindet
nahezu, wihrend die anderen Kraftanteile erhalten bleiben.
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Fiir die Fourierreihe jeder periodischen Kraftkomponente gilt:
oo
T = Z ¢ sin(Qkt — Br) (61)
k=1

Wenn die 3. Motorordnung der Regelgrofle x mit der Lernregelung ausgeglichen werden soll,
dann ist folgendes g zu minimieren:

TR = Z ek sin(Qkt — Bi) — c3 sin(3Qt — B3) (62)
k=1
100
Ck fx ohne Jy mit
10
[N]

— —p— —
0,01
2 3 4 5

k=1 1 2 3 4 5
10 :
Ck fy ohne fy mit
1L _
[N]
o1l b W _
0,01 [ | I I
k=1 2 3 4 5 1 2 3 4 5

Bild 54: Ausgleich der 3. Harmonischen von f,

FEin Vergleich der verbrauchten Energie iiber eine Kurbelumdrehung zwischen dem vollstdndigen
Ausgleich und dem alleinigen Ausgleich der 3. Harmonischen macht den Vorteil sehr deutlich.

Die erforderliche Energie
2

W= [ M)l dg (63)
0

fiir die redundanten Motoren M; in Tabelle 5 weist in der Summe eine Reduktion der Stellenergie
auf 37,1 % aus. Der Mechanismenpriifstand lief dazu bei einer Drehzahl von 500 1/min.

Tabelle 5: Energieverbrauch der Motoren My und Mj3
WI[J] | Vollst. Ausgleich | Ausgleich der 3. Harmonischen

W 14.73 ] 5.62 J
Wy 3.68 J 1.21]
S 18.41J 6.83 J

% 100 % 37,1 %
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4.4.5 Entlastung des Hauptantriebes durch redundante Antriebe

Anstelle der einfachen Sollfunktion f(¢)=0 kann die Lernregelung im Prinzip auch jeden belie-
bigen Zeitverlauf einer Gelenkkraft sichern, er muss nur periodisch sein mit der Grundfrequenz
des Mechanismus. Die verfiigbaren Motormomente begrenzen auch die freie Wahl der Sollkraft-
verldufe. Eine umlaufende Gelenkkraft wére z.B. durch eine Sinus- bzw. Cosinusfunktion fiir
die x- bzw. y-Komponente zu erreichen, womit ein Kontaktverlust in einem spielbehafteten
Drehgelenk vermieden werden kann.

Hier soll mit einer Lernregelung wie im Abschnitt 4.4.3 an der Kurbelschwinge die Riickwirkung
der redundanten Servoantriebe an Schwinge M3 und Koppel Ms auf den Hauptantrieb M; disku-
tiert werden. Mit redundanten Antrieben kann die erforderliche wechselnde kinetische Energie
zur ungleichméfiigen Bewegung der Mechanismenglieder in Kooperation mit dem Originalan-
trieb an der Kurbel erbracht werden. Idealerweise sollte der schnell drehende Hauptantrieb die
etwa konstanten Arbeitswidersténde (z.B. Reibmoment) iiberwinden.

Die redundanten Antriebe kénnen Wechselmomente aufbringen und sollten mdoglichst nahe am
Ort der wechselnden Trigheitskrifte angebracht sein. Auf diese Weise lasst sich dhnlich wie auch
mit Energiespeichern (Federn, Schwungmassen) die Ungleichméfigkeit der Antriebsbewegung
bzw. die Abweichung von der Sollbewegung reduzieren.

Bild 55 enthélt das Motormoment M; und die Winkelgeschwindigkeit ¢ des Hauptantriebes
als Messschrieb. Im Ausgangszustand mit ausgeschalteten Redundantantrieben schwankt My
zwischen -0,25 Nm und 0,47 Nm. Der Drehzahlregler kann zwar die Drehzahl (Mittelwert) ein-
halten, $(t) schwankt aber zweimal mit + 15 1/min wihrend einer Kurbelumdrehung, woraus
ein Ungleichformigkeitsgrad nach Gl. (26) S. 38 von 0, = 8,6% folgt. Im unteren Teil sind
die redundanten Servomotoren mit der Lernregelung aus Abschnitt 4.4.3 zugeschaltet. Der Un-
gleichférmigkeitsgrad verbessert sich mit d geant =2,9 % deutlich.

Ausgangszustand
0,50 1
M, 0,00
[Nm] 0,50
o380 fa
min| 320
p=0° ¢ =360°
5,0 5
2,51
Trigger 0,0 1
I I I I T
0,00 0,05 0,10 0,15 0,20 0,25 0,30

¢ [s]
Redundante Antriebe M, und M5 mit Lernregelung

0,50 |
M 0,00 |
[Nm] 950
380 4

P 350
[/min] 3701
5,04

2,57

Trigger 0,07

I I I I T
0,00 0,05 0,10 0,15 0,20 0,25 0,30

t [s]

Bild 55: Riickwirkung redundanter Motoren auf den Hauptantrieb bei 350 1/min
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Das Ziel verschwindender Kurbellagerkrifte entspricht einer Entlastung des Hauptantriebs.
Sowohl M;(t) als auch ¢(t) weisen nur noch hochfrequente Stérungen (z.B. durch Motorregler,
Frequenzumrichter und EMV) auf, sind aber gegeniiber dem Ausgangszustand als konstant
anzusehen.

Die redundanten Antriebe entlasten den Hauptantrieb M; &hnlich wie bei Aufschaltung der
Eigenbewegung in Kapitel 3.4.2 (ab S. 35), allerdings kann jetzt die urspriinglich gewiinschte
konstante Winkelgeschwindigkeit der Kurbel gesichert werden.

Schlussbemerkungen zum aktiven dynamischen Ausgleich

Die theoretischen und experimentellen Ergebnisse bestéitigen die Moglichkeit, dass mittels
redundanter Antriebe die inneren Zwangskrifte und damit die Ursache fiir Schwingungserschei-
nungen in Mechanismen aktiv beeinflussbar sind. Anwendungen werden z.B. beim Spielausgleich
im Pressenbau und bei der Larmminderung in Textilmaschinen gesehen. Interessant erscheinen
generell alle hochtourigen Maschinen, die im Dauerbetrieb arbeiten.

Der aktive dynamische Ausgleich setzt die Beherrschung der Mehrkérperdynamik in Verbindung
mit der Elektronik und Regelungstechnik voraus. Die Entwicklung PC-gesteuerter Messtechnik
und Servo-Antriebstechnik bietet dafiir einen guten Ansatz. In Zukunft werden sich die
Kosten fiir aktive Methoden im Verh#ltnis zu passiven Methoden des dynamischen Ausgleiches
weiter verringern, zumal der Trend zu elektronisch synchronisierten Einzelantrieben giinstige
Voraussetzungen schafft.



71

5 Der Starrkorper-Mechanismus mit einseitigen Bindungen

5.1 Einfiihrung und Zielstellung

Kapitel 5 behandelt Mechanismen mit Spiel und Reibung. Das Hauptaugenmerk liegt auf
Ansitzen zur Modellbildung und auf der Simulation von Kopplungen zwischen den
Korpern (Gelenke, Kontakte u.a.). Eine ausreichende Nachbildung der komplexen Vorgénge
erfordert physikalische Vorkenntnisse und Ansétze. Mit der Entwicklung der Computer- und
Messtechnik sowie durch Verbesserung der theoretischen und experimentellen Methoden
gelingt es immer wieder, den Modellvorrat zu erweitern und zu verfeinern. Das fiihrt zu
einer Beriicksichtigung von Erscheinungen, die friiher als ’Dreckeffekte’ galten. Hinsichtlich
Fragestellungen und Modellen entsprechend Bild 18 (S. 20) wendet sich jetzt das Kapitel 5 der
detailliertesten Stufe 'Nichtglatte Mechanische Systeme’ zu.

Jetzt sollen die Wirkungen in den Gelenken der Mechanismen genauer beschrieben werden.
Aus Sicht der Mechanik sind Gelenke die Kontaktstellen zwischen Korpern, die bestimmte Rela-
tivbewegungen zulassen, wihrend sie andere Bewegungsrichtungen einschréinken. Der Ingenieur
geht bisher in der Regel von idealen Gelenken aus: Ebene Drehgelenke mit einem Drehfreiheits-
grad (Bild 56 oben), ebene Schubgelenke mit einem Schiebefreiheitsgrad oder ebene Kurvengelen-
ke mit einem tangentialen Schiebefreiheitsgrad und einem Drehfreiheitsgrad. Diese Modellierung
ist ausreichend fiir den Kinematikentwurf und die Kinetostatik zur Bauteilauslegung.

Sobald die Frage nach Schwingungs- und Geréduschursachen oder Selbsthemmung gestellt wird,
miissen Spiel, StoBe und Reibung modelliert werden. Damit reicht die einfache im kinemati-
schen Schema (Bild 20, S. 23) dokumentierte Modellierung nicht mehr aus: Ein ebenes Drehge-
lenk erhilt infolge Spiel zwei zusétzliche Schiebefreiheitsgrade, ein ebenes Kurvengelenk kann in
Normalenrichtung abheben. Ein ebenes Schubgelenk muss in der Regel mit vier Kontaktstellen
modelliert werden und besitzt nun 3 Freiheitsgrade, siehe Bild 56 unten.

@ o>

Bild 56: Gelenkmodelle unterschiedlicher Modellierungstiefe

Die verfeinerte Modellbildung fiir Mechanismengelenke verlangt weitere geometrische Parameter
und konstruktive Details, z.B. den Bolzendurchmesser, die Schieberldnge und -breite oder eine
Formbeschreibung der Kontaktflichen. Sie kann sogar eine rdumliche Beschreibung der Gelenke
erfordern.

Eine Zwischenstufe, eine vereinfachte Variante rdumlicher (3D) Mechanismen nutzt die raumliche
Schichtung eben bewegter Mechanismen [117, S.7]. Damit entstehen aus einem Gestellpunkt im
kinematischen Schema z.B. zwei Lagerpunkte (Lagerbocke) einer Kurbelwelle. Krifte und Kipp-
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momente stehen damit in ihrer Aufteilung kinetisch so zur Verfiigung, wie sie fiir die Dimensio-
nierung der Lager bendttigt werden.

Mit der Modellverfeinerung steigen gleichzeitig die Anforderungen an die Parameterbeschaffung.
Die Bedeutung der Messtechnik und Materialwissenschaften fiir die experimentelle Erfassung,
Analyse und Auswertung der Vorgéinge in Reib- und Stofipaarungen darf keinesfalls iibersehen
werden. Die erreichbaren Fertigungsgenauigkeiten und Toleranzen setzen ebenfalls Grenzen fiir
eine sinnvolle Modellierungstiefe.

Neben der Gelenkmodellierung sind die Modelle und Methoden von Kapitel 5 auch fiir die
Prozessdynamik an der Wirkstelle von Bedeutung. Die Wirkstelle einer Verarbeitungsmaschine
geht in ihrer Vielseitigkeit und Multiphysik der Vorgénge iiber Gelenkmodelle hinaus.

FEine Teilmenge der moglichen Prozesse lédsst sich durch Masse-Masse-Kontakte mit Reibung,
Kontaktverlust und Stéflen beschreiben, z.B. beim Verpacken, Stanzen, Schneiden, Biegen oder
Falzen verschiedener Korper und Materialien oder in Zufiihreinrichtungen, bei Fiige- und Mon-
tageaufgaben. Dieses Kapitel stellt somit Modellierungsmoglichkeiten fiir alle Kontaktstellen in
Mechanismen bereit, fiir Gelenke und Wirkstellen.

Vor der Modellierung und experimentellen Untersuchung der Kurbelschwinge als "Starrkorper-
Mechanismus mit einseitigen Bindungen’ soll durch das Kapitel 5.2 ein historischer Abriss mit
Literaturhinweisen zu Reibung und Stéflen gegeben werden. Besonders der Einbeziehung in die
Mechanismendynamik wird dabei Beachtung geschenkt.

Das Kapitel 5.3 behandelt fiir ebene starre Mehrkorpersysteme die theoretischen Grundlagen
genau soweit, wie dies fiir die Kurbelschwinge mit Spiel benotigt wird. Das schliefit die Kinetik
in Form von DGL, die Kontaktkinematik und die Kontaktgesetze (Reib- und Stofigesetze) ein.
Finige Losungsalgorithmen triagt Kapitel 5.4 zusammen.

Wegen der Komplexitdt und Problemspezifik der ’nichtglatten’ Mehrkoérperdynamik wird
im Kapitel 5.5.2 exemplarisch fiir das einfache Beispiel einer Kurbelschwinge mit Spiel am
Kurbelbolzen die Theorie vollstdndig und Schritt fiir Schritt angewendet und der komplette
Formelsatz fiir eine eigene Implementierung angegeben.

5.2 Literaturauswertung und Historie

Natiirlich gilt nach wie vor fiir die Modellbildung der Grundsatz: ,,So genau wie notig, so
einfach wie moglich“. Nicht jede Mechanismenauslegung muss mehrfache Reibst68e einbeziehen.
Friihere Arbeiten in den 70er und 80er Jahren waren zusétzlich durch begrenzte Geschwindig-
keiten und Speicherkapazititen des Hilfsmittels Computer dazu angehalten, nach sinnvollen
ingenieurméfligen Vereinfachungen zu suchen.

Die Mechanismendynamik beschrinkte sich darum oft auf eine Kontaktstelle, ohne die Wech-
selwirkung zwischen mehreren Kontakten zu erfassen, oder das System wurde nur fiir geschlos-
sene Kontakte simuliert. Ein detektierter Kontaktverlust fiihrte zum Abbruch.

Die Methode der ,zusétzlichen masselosen Koppel “(massless link) mit der Linge des Spiel-
kreisradius hat sich fiir ebene Drehgelenke mit sténdigem Kontakt bewihrt [12]. Gleichzei-
tig fassen DRESIG und STELZMANN 1987 in [12] die Niherungstheorie zur Vorausberechnung
moglicher Kontaktverluste in spielbehafteten Drehgelenken nach einer kinetostatischen Analyse
zusammen. Sie nehmen dabei ebenfalls wie THUMMEL 1983 bis 1985 [87], [88], [90] und [89] die
Veroffentlichung von HAINES aus dem Jahr 1980 [43] als Gundlage. Die Antriebsbewegung wird
dabei fest vorgegeben, Riickwirkungen der Vorgénge in den Gelenken des Mechanismus auf den
Bewegungszustand des Antriebes werden vernachlissigt. Kontaktverluste sollen vermieden
werden, um hochfrequente Schwingungen nach dem folgenden Stof} auszuschlieflen.
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Als Beispiel verwendet [12] eine Schubkurbel mit Spiel (sténdiger Kontakt) und Reibung am
Kurbelbolzengelenk. Vereinfachungen fithren auf eine nichtlineare DGL mit verénderlichen Ko-
effizienten fiir kleine zusétzliche Relativverdrehungen im Bolzengelenk und zeigen Parameterer-
regung in Wechselwirkung mit erzwungenen Schwingungen an.

Fiir den Kontaktpunkt kénnen hochfrequente tangentiale Relativbewegungen des Bol-
zens in der Lagerschale nachgebildet werden. Diese Naherung ist deshalb besonders wertvoll,
weil sie die innere Physik dieser speziellen Pendelschwingungen (Kapitel 5.5.4) ohne Kontakt-
verlust aufdeckt.

Die Eigenfrequenz liegt dabei in der Regel ein bis zwei Zehnerpotenzen {iber der Drehfrequenz
des Mechanismus, also im akustischen Bereich. Die Bewegungen und physikalischen Phinomene
sind damit ein Schliissel zur Kldrung von Larmursachen schnelllaufender Mechanismen. Der
Vergleich von Simulationen am spielbehafteten Drehgelenk mit und ohne Reibung zeigt, dass
die Entscheidung iiber Kontaktverlust nicht ohne Mitnahme der Reibung beantwortet werden
kann. In [12] gibt es keine experimentelle Absicherung.

EICKHOFF 1996 [22] und THUMMEL 1987 [95] nutzen die kinetostatische Analyse, um
CouroMBsche Reibung in Dreh- und Schubgelenken zu beriicksichtigen. Sie verwenden die
Normalkrafte der reibungsfreien Analyse zur Berechnung der tangentialen Reibkréfte und
bestimmen evtl. in einer zweiten Iteration erneut die Normalkréfte, jetzt mit den Reibkréften
aus der ersten Iteration als duflere eingeprigte Krifte. Fiir zyklisch arbeitende Mechanismen
ist diese Ndherung zur Abschéitzung der Reibverluste recht praktibel.

Weitere ingenieurméflige Darstellungen von Phénomenen und Abschitzungen zur dynamischen
Wirkung des Gelenkspiels in Koppelgetrieben sind bei DRESIG und VUL'FSON in [13] 1989
und [16] 1993 zu finden. Hervorzuheben sind Kontaktverluste nach einem Nulldurchgang der
Gelenkkraft mit anschliefenden Stoflen. Besonders die Abschétzung der Vibrationskraftspitzen
infolge Spiel-Stof3 erscheint wichtig, da sie ein Mehrfaches der kinetostatischen Werte erreichen
konnen, vgl. auch DRESIG, THUMMEL 1982 [11]. Die konstruktive Auslegung der Mechanismen
erfordert dann eine andere Dimensionierung.

Hochfrequente Schwingungen in spielbehafteten Gelenken sind auch experimentell mehrfach
nachgewiesen worden, z.B von HAINES 1985 [44] oder von SENEVIRATNE und EARLES 1992 [80]
und von HORIE 1986 [54].

Ocawa, FunaBasHI und HORIE [54], [34], [33] verwenden 1978 bis 1986 zwar keine Weg- und
Kraftmessung in spielbehafteten Drehgelenken, weisen aber mit stroboskopischen Fotos und
Messungen des Antriebsmomentes die relative Bolzenbewegung in der Lagerschale nach. Sie
untersuchten eine Kurbelschwinge mit zwei spielbehafteten Gelenken an der Koppel und eine
Schubkurbel mit Spiel am Kurbelbolzen. Die tangentialen und normalen Kontaktkréfte Fr und
Fy werden mit Gleitreibung, viskoser Dédmpfung und linearer elastischer Riickstellung model-
liert:

Fr = wpFysigngr+ drgr (64)
Fy = cvgn+ dy gy (65)

mit dem Abstand der Kontaktpunkte gy und den Relativgeschwindigkeiten gy und gy. Die
Wechselwirkung zur Antriebsbewegung, StoBe und Haft-Gleit-Ubergénge sind wiederum ver-
nachléssigt. Durch Formoptimierung einer Koppel konnte HORIE 1986 [54] die Wirkung der
Tragheitskrafte auf die Zwangskréfte im spielbehafteten Kurbeldrehgelenk so gestalten, dass
Kontaktverlust ausgeschlossen ist, was im Experiment eine Senkung des Schalldruckpegels um
bis zu 10 dB bewirkte.
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Interessante Messungen an Mechanismen mit spielbehafteten Dreh- und Schubgelenken lieferten
ROSE und BAILER 1976 [77]. Sie erfassten die Zeitverlaufe von Spiel (Bolzenweg, Kontaktindika-
tor ja/nein) und Kriften in den Gelenken sowie den Antriebsmomentenverlauf, vgl. Bild 57. Sie
weisen besonders auf die Erhchung der Kraftspitzen bei zwei spielbehafteten Gelenken gegeniiber
nur einem Gelenk hin.

. a) [ a
Koppelgetriebe mit Spiel in G, und G, Messung in Gs, W——'{'—*\f—g’b—'
i T Bolzenlage: OO S —
; g Cq]; s b T

Krifte: Gy,

G54r|

Antriebsmoment
280 1/min M,
i §=0,1 mm

Bild 57: Experimente von ROSE und BAILER [77] an Mechanismen mit Spiel

Von dieser Forschungsgruppe wurden bereits 1976 auch Simulationen vorgelegt. HAM-
MERSCHMIDT [47], [46] entwirft verschiedene Modelle fiir spielbehaftete Drehgelenke mit
Feder-Dampfer-Elementen und zentralem Stoffl (NEwWTONsches Stofigesetz) aber ohne Reibung.
Die Wechselwirkungen zwischen Normal- und Tangentialbewegungen in den Kontaktpunkten
konnten damit nicht erfasst werden. Auch die Zustandsiiberginge bei mehreren spielbehafteten
Drehgelenken sind nicht realitdtsnah nachvollziehbar. Dennoch ist der Ansatz zur Gelenkmo-
dellierung mit Feder-Dampfer-Elementen fiir Schmierfilm und Lagersteifigkeit, iiberlagert mit
einem StoBmodell, beachtenswert. VOLMER und HAMMERSCHMIDT [121] befassen sich 1978
mit Gelenken als spielbehaftete Kontaktstellen in Mechanismen und versuchen, die storenden
mechanischen Effekte durch konstruktive Mainahmen zu vermeiden.

Physikalisch handelt es sich bei den zu modellierenden Phdnomenen zum einen um Coulomb-
reibung mit Haft- und Gleitphasen, die in ihrem Zusammenspiel sogar zu selbsterregten
Schwingungen fithren koénnen, und andererseits um Unilateralitit (Einseitigkeit) von
Kontakten, die ein Abheben von Korpern ermdéglicht und demzufolge auch deren stohaftes
Aufsetzen beinhaltet. Beide Phinomene beeinflussen sich gegenseitig.

Forschungsergebnisse der ’nicht-glatten’ Mehrkérperdynamik bzw. Kontaktmechanik
aus anderen Anwendungsfeldern gehen in der Modellbildung schon wesentlich weiter als die
Mechanismendynamik und deren Anwendung im Verarbeitungsmaschinenbau. Beispiele unter
Regie von PFEIFFER an der TU Miinchen begannen 1982 mit dem Spielzeugspecht und sind
durch viele Veroffentlichungen und fast 80 Dissertationen belegt. Unter ULBRICH wurden diese
Arbeiten am Lehrstuhl fiir Angewandte Mechanik weiter gefiihrt. Hier eine Auswahl:

o 'Getrieberasseln’ lastfreier Zahnréader in PKW-Antriebsstréngen von KUCUKAY 1987 [57]

e 'Getriebehdmmern’ unter Last stehender Zahnrdder in PKW-Antriebsstrangen von
PRESTL 1990 [73]
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'Nichtlineare Dynamik von Steuertrieben in KFZ’ von FRITZER 1992 [31]

'Kettentriebe mit Einlaufst6Ben, Drehst68en und Polygoneffekt’ von FriTz 1998 [30]
'Reibdémpfer an Turbinenschaufeln im Flugzeugbau’ von HAJEK 1990 [45]
'Reibschwingungstilger fiir Stahlschornsteine’ von STIEGELMEYER 2001 [84]
"Montageprozesse mit Robotern’ von MEITINGER 1998 [61]

’Schlagbohrmaschinen und -hdmmer’ von GLOCKER u. PFEIFFER 1992 und 1996 [39], [70]
'ReibstoBe’ mit einer Wurfmaschine von BEITELSCHMIDT 1998 [2]

"Transportvorgénge in Riittelforderern’” von WOLFSTEINER 1999 [124], [125]
'CVT-Kettentriebe’ von LEBRECHT 2007 [59], NEUMANN 2007 [65]
'Schubglieder-Kettentriebe’ von BULLINGER 2005 [9], GEIER 2007 [37]

'Nockentriebe’ in PKW-Ventiltrieben von ENGELHARDT 2007 [24]

Unter PFEIFFER und ULBRICH reiften durch theoretische Arbeiten die kompakte mathematische
Systembeschreibung und die numerischen Losungsmethoden derartiger Systeme, was die Arbei-
ten von GLOCKER 1992 [39], WOSLE 1997 [123], STIEGELMEYR 2001 [84], FuNk 2004 [32] und
FORG 2007 [29] belegen. Umfassend und systematisch sind theoretische Zusammenhinge mit
’kleinen’ plausiblen Beispielen zu dieser Fachdisziplin der “Dynamik von Starrkorpersystemen
mit Reibung und StéBen” von GLOCKER 1995 [41] beschrieben.?

Die in der vorliegenden Arbeit verwendeten Methoden der Kontaktmechanik nach GLOCKER

1995

[41] und STIEGELMEYR 2001 [84] zeichnen sich durch die Wiedergabe, Beschreibung und

Beherrschung folgender Effekte aus:

1.

2.

6.

Beliebige Anzahl von Kontaktstellen und Koérpern

Erfassung der Reibung mit Haft- und Gleitphasen einschliellich gegenseitiger Beeinflus-
sung mehrerer Reibkontakte und hochfrequenter Haft-Gleit-Ubergédnge bis zum durch
Selbsterregung erzeugten chaotischen Schwingungsverhalten

. Stofigesetzformulierung auf Impulsebene nach PoO1ssoN mit Kompressions- und Expansi-

onsphase und vernachléssigter Stofizeit (At — 0)

. Zulassen von MehrfachstoBen mit Reibung, z.B.:

e von Reibung in einseitigen Kontakten
o Haft-Gleit-Wechsel wihrend eines Stofies (At — 0)

e Offnen von Kontakten infolge Stof in einem anderen Kontakt

. Erfassung der Zustandsiibergéinge in den Kontakten (Separation — Kontakt, Haften — Glei-

ten) in Abh#ngigkeit der zeitlichen Evolution der Systemdynamik (g, q, g, F'*), auch indu-
zierte Zustandsiiberginge, siehe Zitat S. 76

Auffinden des richtigen Kontaktzustandes bei Vermeidung des kombinatorischen Problems

SPFEIFFER fasst in [71] (erschienen im September 2008, nach Einreichen der vorliegenden Arbeit) unter dem
Titel '"Mechanical System Dynamics’ auf 575 Seiten Theorie und Anwendungen zusammen.
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7. Gleichzeitige und mathematisch konsistente Erfassung der Dissipation durch Reibung und
der diskontinuierlichen Dynamik durch Sto8e

8. Zulassen von mengenwertigen Kennlinien zur Beschreibung der Kontaktgesetze, Aufberei-
tung in mathematisch auswertbarer Form

9. Zulassung abhéngiger Bindungen, d.h. linear abhéngige Gleichungen fiir die Kinematik
verschiedener Kontaktpunkte (z.B. 4 Kontaktpunkte fiir einen Schieber)

10. keine StoBwellen und keine lokalen elastischen Deformationen (parallelgeschaltete diskrete
Federn erlaubt), damit relativ wenige tiberschaubare Parameter

Die grofite Herausforderung bei der Behandlung von solchen Systemen stellt die Bestimmung
der Kontaktzustéinde nach einem Zustandsiibergang (Anderung der Minimalkoordinaten g, q)
dar. Auf Grund von sich unstetig &ndernden KraftgroBen kann im allgemeinen keinerlei Vor-
information zur Bestimmung des neuen Zustands genutzt werden, was an Hand des folgenden
Beispiels von GLOCKER 1995 [41, S. 3] leicht einzusehen ist:

,Beim Ubergang von Gleiten nach Haften dndert sich die tangentiale Reibkraft
sprunghaft. Bei einem auf einer horizontalen Ebene gleitenden Klotz ergibt sie sich
nach dem Coulomb’schen Gesetz aus dem Produkt von Gewichtskraft und Reibkoeffi-
zienten. Diese Reibkraft bremst den Klotz so lange ab, bis er zum Stillstand kommt,
womit dann die Tangentialkraft auf den Wert Null springt, wihrend die Nor-
malkraft (Gewicht) konstant bleibt. Betrachtet man jetzt einen Turm aus n Kdrpern
und nimmt an, dass von den insgesamt n Kontaktstellen alle bis auf eine haften, so
wird sich, wenn der eine gleitende Kontakt zur Ruhe kommt, der dort auftretende
Tangentialkraftsprung auch in allen tibrigen Kontakten auswirken und kann deswe-
gen zu induzierten Zustandsiibergingen fiihren. Unterscheidet man im ebenen
Fall pro Kontakt drei mogliche Zustinde, ndmlich Haften und Gleiten in zwei ent-
gegengesetzte Richtungen, so ergeben sich insgesamt 3™ verschiedene Kombinations-
moglichkeiten, von denen nur eine mit dem Coulomb’schen Retibgesetz vertrdglich ist.
Das Auffinden der richtigen Kontaktzustinde resultiert also in einem kombinato-
rischen Problem, dessen Formulierung und Auswertung einen zentralen Punkt in
der Kontaktmechanik einnimmt.”

Der Auswertung von Stofproblemen liegt ein kombinatorisches Problem zugrunde. Dieses dufert
sich neben Haft-Gleit-Wechseln wiahrend des Stoflvorgangs darin, dass unter Umstédnden be-
stimmte geschlossene Kontakte keine Impulse iibertragen oder sich unter dem Einfluss eines an
anderer Stelle auftretenden Stofles zum darauf folgenden Zeitpunkt 6ffnen.

Moglich wird die Beherrschung dieser Phénomene durch die Einheit von physikalischem
Problem und mathematischer Formulierung. Fiir Reibung und Stoé8le beschreibt GLOCKER 1995
[41] die mengenwertigen Kennlinien durch Komplementarititen und 16st das Gesamtproblem
tiber ein lineares Komplementaritétsproblem (LCP).

ScHULZ [79] wendet 1997 die Theorie von GLOCKER auf die Optimierung des Mechanismus eines
Niederspannungsschalters an. Der Mechanismus selbst wird spiel- und reibungsfrei modelliert,
wéahrend im Stromkontakt und in zwei Anschligen Mehrfachstofle zugelassen werden. Hiermit
ist auch ein Beispiel zur Modellierung der Wirkstellen gegeben.

Heute existieren zahlreiche Softwarepakete zur Simulation der Kinetik von Mehrkorpersystemen,
die fiir die frither meist ’eben betrachtete’ Mechanismendynamik angewendet werden. Aller-
dings sind Spiel, Stofle und Reibung auch in den heutigen Simulationsprogrammen meist
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unzureichend und nur auf Umwegen einbeziehbar. Spielbehaftete Gelenke sind in der Regel
mit nichtlinearen Feder-Démpfer-Elementen modelliert, ohne Reibung und ohne Stof}. Eine
umfangreiche experimentelle Absicherung solcher Simulationsergebnisse ist eher selten.

Bereits 1998 wurde von THUMMEL und GLOCKER [106] die ’nichtglatte Mechanik’ auf
Mechanismen mit Reibung und Spiel angewendet. Eine ebene Schubkurbel mit Spiel am
Kurbelbolzen (nur ein Kontakt) diente als akademisches Beispiel zur Erlduterung der Theorie.
Am erweiterten Beispiel der Schubkurbel mit Spiel am Kurbelbolzen (ein Kontakt) und vier
Kontakten am Schieber (Bild 56 Mitte) sind 1999 von THUMMEL in [109] besonders die
Wechselwirkungen zwischen Stéen am Kurbelbolzen und Kippstoflen am Schieber beschrieben.
Die Implementierung in MATLAB bezog einen LCP-Lgser von FUNK ein [32]. Experimente gibt
es dazu keine.

Anfénglich (1998, 1999) verwendete der Autor der vorliegenden Arbeit Kontaktgesetze auf
Beschleunigungsebene [106], [109], [108], die auf GLOCKER 1995 [41] aufbauen. Diese
Vorgehensweise ist aus theoretischer Sicht tibersichtlich darstellbar und durchgéngig. Jedoch
bereitet die numerische Auswertung verschiedene Probleme. Darum wird inzwischen ein anderer
Weg bevorzugt, das Time-Stepping.

Insbesondere die Arbeit von STIEGELMEYR 2001 [84] stellt eine umfassende und universale For-
mulierung fiir Mehrkorpersysteme mit einseitigen Kontakten auf Lage- oder Geschwindig-
keitsebene dar. Als Kontaktindikatoren dienen dabei der Abstand und die Relativgeschwin-
digkeit der Kontaktpunkte in Normal- und Tangentialrichtung der Kontur. Reine Masse-Masse-
Kontakte mit Abheben und Stoss, aber auch Gleit-Haft-Ubergiinge kénnen somit als Kraft-Weg-
oder Kraft-Geschwindigkeits-Gesetz beschrieben werden. Steife Federn sind nicht erforderlich.
Motiviert durch eine selbsttétige Driftkorrektur und durch das von GLOCKER 1995 [41,
S.30] genannte Identifikationsproblem bei Zustandswechseln wird beim Time-Stepping-
Algorithmus [84] die Auswertung auf der physikalisch motivierten Lage- oder Geschwindig-
keitsebene realisiert.

Mit Hilfe dieser Formulierung in [84] konnte 2004 von GINZINGER und THUMMEL [38], [112],
[113] fiir die Kurbelschwinge mit spielbehaftetem Bolzengelenk eine duBerst stabile Simulation
erzeugt werden, ohne Driftprobleme bei ldnger geschlossenen Kontakten, mit der Mdglichkeit
einen Dauerbetrieb zu simulieren. Die Simulationen erfolgten in der Programmierumgebung
von MATLAB und sind experimentell abgesichert, sieche Kapitel 5.5.

Jiingste Arbeiten benutzen den am Lehrstuhl fiir Angewandte Mechanik geschaffenen objekt-
orientierten Mehrkorper-Simulationscode MBSim mit Time-Stepping zur Identifikation unter-
schiedlicher Modellparameter. Hier wird der Berechnungskern der Mehrkorpersystem-Simulation
in einen nichtlinearen Optimierungscode eingebettet. In die Zielfunktion gehen gemessene und
simulierte Werte ausgewihlter Kraft- und Bewegungsgrofien ein, ESEFELD 2007 [25]. Die Para-
meteridentifikation verlduft nach dem in Kapitel 3.2 vorgestellten Prinzip.



78 5 DER STARRKORPER-MECHANISMUS MIT EINSEITIGEN BINDUNGEN

5.3 Grundlagen der Systembeschreibung von MKS
5.3.1 Begriffe und Klassifizierungen

Vor einer mathematischen Beschreibung der Mehrkorpersysteme liegt der vom Ingenieur zu be-
schreitende Weg von der realen Maschine zum Modell. Das Mehrkérpersystem (MKS) muss
eindeutig in Koérper und Kopplungen (Verbindungselemente, Kontakte bzw. Bindungen) struk-
turiert werden, siehe Bilder 58 und 59. Dafiir gibt es immer mehrere Varianten. Es entstehen
viele Fragen: Welche physikalischen Effekte sind einzubeziehen? Welche Komponenten und Bau-
teile sollen zusammengefasst werden? Wie sind die Systemgrenzen festzulegen? Die Topologie
entscheidet jedoch spéter nicht unwesentlich iiber die Effizienz der Losungsalgorithmen.

Dieses Kapitel beschreibt 'nichtglatte’ mechanische Systeme (Modellstufe 5 in Bild 18, S. 20).
Mit der folgenden Theorie lassen sich allgemeine rdumliche Mehrkorpersysteme mit ein- oder
mengenwertigen Kraftgesetzen behandeln. Die Dynamik schliefit dabei kontinuierliche und dis-
kontinuierliche Ereignisse (Stofimpulse) ein.

B ¢ 1] 3B

Bild 58: Kurbelschwinge als allgemeines Mehrkorpersystem

Bild 58 erweitert eine Kurbelschwinge vom Modell als ’zwangldufiger ebener Starrkorper-
Mechanismus’ (Kapitel 3) zu einem allgemeinen MKS (rein akademisch). Der Zwanglauf ist
aufgehoben, die einwertigen Bindungen B1, B3, Bg, B7 und Bg und die mengenwertige Bindung
B4 erhohen den Freiheitsgrad des Systems. Allein durch einen Antrieb (B2) an der Kurbel
mit ¢ = Qt und das zusitzliche Stellglied (B6) ist der Zustand des Systems nicht eindeutig
festgelegt. Weitere Koordinaten miissen vorgegeben werden.

Der Systemzustand z beschreibt eindeutig die Bewegung des Mehrkorpersystems. Er enthélt

die generalisierten Koordinaten g und generalisierten Geschwindigkeiten u:

z= ( 1 ) z € Rt mit g=Tu (66)
u

mit der Abbildungsmatrix T'(q) € IR"™2*™.
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| MKS-Modell |

Korper Kopplungen
(mit Tragheitwirkung) (Verbindungselemente)
starr elastisch Korper — Korper Korper — Umwelt
(m;, rg,) (elast. Struktur (incl. Inertialsystem) (Systemgrenze)
incl. Dampfung,
RITZ oder FEM) \
eben Punkt | [ o, | [ f@umlich Sto- Erreer Wirk-
(nur J,) P rungen orres stelle,
raumlich (Antriebe, Aktoren) Prozess
(auch Jyy,
Jyys Jxys ) Kraft Weg

(kinetisch) | |(kinematisch)

Bild 59: Strukturelemente fiir MKS (je nach Systemgrenze)

Eine Bindung zwischen zwei Kérpern nach Bild 60 koppelt zwei Punkte (einen Punkt je Korper)
mit dem Abstand g und der Relativgeschwindigkeit ¢ durch ein Paar von Bindungskriften,
z.B. }:Bi = An; und f Bj = Anj mit dem Betragsparameter A und einem Richtungsvektor,
z.B. ; in Normalrichtung. Das Kriftepaar der Zwangskrifte wird somit von einem einzigen
Betragsparameter vertreten.

Kopplung
0 —»L’V\/\/‘—l<—
(¢, %)

f =\n; f?un

Bild 60: Kopplung zweier Koérper im MKS am Beispiel einer Feder

Zwischen zwei Korpern sollen nur maximal zwei Kontaktpunktpaare geschlossen sein. Die
Punkte sind auch nicht unbedingt korperfest. Bei einem Kurvengelenk (Bild 56 rechts unten)
wandert der Kontaktpunkt der Kurvenscheibe. Die Beschrinkung auf Punktkontakte (2
Punkte, nicht flichenmifig) liefert einen anschaulichen Zugang zu Systemen mit einseitigen
Bindungen. Andere Arbeiten, z.B. FUNK [32, S.65-66] und ZANDER [126] erweitern diese
Beschreibungsart auf Kontakte zwischen zwei kontinuierlich modellierten Koérpern. Die Diskre-
tisierung des Kontaktes muss dann an die Diskretisierung der Koérper angepasst werden.

Bild 61 klassifiziert die Kopplungen in MKS nach deren Wertigkeit in einwertige und mengen-
wertige Bindungen. Eine einwertige Bindung bzw. ein einwertiges Kraftgesetz ist funktionell
eindeutig vom Systemzustand z und von der Zeit abhéngig, d.h. fiir einen Zustand z und einen
Zeitpunkt ¢ existiert genau eine Bindungskraft. Demgegeniiber lassen sich mengenwertige
Kraftgesetze nur iiber Nebenbedingungen N formulieren, d.h. zu einem Zustand kann es
mehrere (eine Menge) vertriigliche Kriifte in einer Bindung geben. Die Beschreibung mengen-
wertiger Kraftgesetze fithrt zu Ungleichungen (Kap. 5.3.4).

Einwertige Kraftgesetze zeichnen sich weiter dadurch aus, dass die Struktur der MKS und da-
mit die Art und Anzahl der Minimalkoordinaten zur eindeutigen Beschreibung der Bewegung
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des MKS konstant bleibt. Das Gleiche gilt auch noch fiir zweiseitige Bindungen aus der Grup-
pe der mengenwertigen Bindungen, die auch kinematische Kopplungen genannt werden. Ein
Mehrkérpersystem mit nur einwertigen und zweiseitigen mengenwertigen Bindungen behélt da-
mit immer den gleichen Freiheitsgrad.

Demgegeniiber lassen einseitige Bindungen Strukturdnderungen im MKS zu. Der starre Kon-
takt in Normalrichtung kann offen oder geschlossen sein. Im offenen Zustand kénnen sich beide
Kontaktpartner frei relativ zueinander bewegen, der Systemfreiheitsgrad steigt nach dem Offnen
eines Kontaktes. Der Vergleich von Dreh- oder Schubgelenken mit oder ohne Spiel (Bild 56, S. 71)
veranschaulicht diese Problematik.

Zweiseitige Bindungen bzw. kinematische Kopplungen erlauben keine Relativbewegung in Rich-
tung der Zwangskriifte, welche deshalb nur passive Kriifte sein kénnen. Diese Krifte in zweisei-
tigen Bindungen leisten keine Arbeit.

[Kopplungen in MKS

(Verbindungselemente)

einwertige
Bindungen

fmengenwertige]

Bindungen
@&

o
>

Federn Diampfer | | sonst. ein- zweiseitige einseitige Bindungen
(speichern (Energie- | | Wert. Bind. Bindungen (z.B. Tangentialrichtung:
pot. Energie)| | Dissipation) | | (z.B. Aktoren, (kinematische Gleiten/links — Haften — Gleiten/rechts,
kinetische Bindung, Normalrichtung: Masse-Masse-Kontakt
Anregungen, z.B. Dreh- oder offen oder geschlossen,
Eigengewicht) Schubgelenk) “Eckengesetze”)

Bild 61: Klassifierung der Kopplungen nach Wertigkeit der Kraftgesetze

Die Unterteilung der MKS-Kopplungen in Bindungen mit ein- oder mengenwertigen Kraftge-
setzen (Bild 61) bringt Vorteile fiir die numerische Auswertung der Bewegungsdifferentialglei-
chungen (BDGL). Auf die physikalisch motivierte Klassifizierung in eingeprigte Krifte und
Zwangskréfte oder in aktive und passive Kréaften wird hier nicht ndher eingegangen.

Ein ausgedehnter Korper K, bei dem die relative Lage aller infinitesimal kleinen Massenele-
mente dm (m = [, dm) zueinander innerhalb des Kérpers stets konstant bleibt, wird als starr
bezeichnet. Ein starres Mehrkérpersystem ist ein aus n = ng > 2 bewegten Starrkérpern
zusammengesetztes System. Das ruhende Maschinengestell wird in der Getriebelehre (Mecha-
nismen, Zwanglauf, Kap. 3.1) immer als Kérper 1 eingeschlossen, in der MKS-Theorie gilt diese
Forderung nicht.

Zur Beschreibung eines Mehrkorpersystems nach ’Freischnitt’ sind bei rdumlicher Betrachtungs-
weise bekanntlich 6n Parameter notwendig (drei fiir Rotation, drei fiir Translation, n Kérper),
welche auch als Systemkoordinaten bezeichnet und im Vektor y zusammengefasst werden.
Bei diesen Systemkoordinaten handelt es sich, da die einzelnen Korper in irgendeiner Weise
miteinander verbunden sind (etwa durch Gelenke), um voneinander abhéngige Grofien. Diese
geometrischen Abhingigkeiten werden Zwangsbedingungen (ZB) genannt und lassen sich fiir
Systeme ohne einseitige Bindungen immer als implizite vektorwertige Funktion

®(y,t) =0, PcR™, m<6n (67)
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ansetzen, z.B. ein Vektorpolygon fiir das Viergelenk der ebenen Kurbelschwinge (Gl. (11),
S. 31). Diese algebraischen Gleichungen heiflen holonome Bindungen, da sie nur von der Lage
und der Zeit nicht von Geschwindigkeiten abhéngen. Ohne explizite Zeitabhéngigkeit wird
zusétzlich die Bezeichnung skleronome Bindung verwendet.

Bei der Formulierung des Gesamtproblems in Systemkoordinaten y ergeben sich neben den
6n gewohnlichen Differentialgleichungen zweiter Ordnung m algebraische Gleichungen, die die
Bewegungsvielfalt des Systems einschrianken. Die Umformung all dieser Gleichungen fiihrt alter-
nativ zu einem System differential-algebraischer Gleichungen (DAEs) der Form

S(x,t)-& = f(x,t), =cR?", fecRP»m (68)
(vgl. EICH-SOELLNER und FUHRER [23]), wobei gilt:

E 0
T = ( y ) wd S=| 0 M |, §eR2Ztmxi2n (69)
Y 0 O

Dabei verkorpert E eine Einheitsmatrix und M eine Massenmatrix. Die Funktion f bezieht
alle Krifte und Momente (duflere aktive und Zwangskriifte) an den komplett ’freigeschnittenen’
Korpern ein und beinhaltet auch die Bindungsgleichungen (67) mit ®(y,t) = 0. Neben dem
Zustand x enthélt Gl. (69) auch genau m unbekannte Zwangskriifte.

Fiir Problemstellungen solcher Art (DAEs) sind in der Vergangenheit speziell angepasste
Losungsalgorithmen entwickelt worden.

Eine andere Herangehensweise fiir Systeme mit Bindungen ist die, dass eine Beschreibung in
sogenannten Minimalkoordinaten g gesucht wird, die nur die freien Bewegungsm églichkeiten
beriicksichtigt, so dass die Bindungsgleichungen (67) nicht mehr explizit betrachtet werden
miissen. Daraus resultiert ein Satz von f = 6n —m gewdohnlichen Differentialgleichungen. Der
Vektor der Systemkoordinaten y muss dann eine Funktion von q sein:

y=y(q), (geR™), dof=6n-m (70)

Auch in der Mechanismendynamik ist der Ubergang auf Minimalkoordinaten gebriuchlich.
Besonders fiir zwanglaufige ebene Starrkérper-Mechanismen (Kapitel 3) fithrt DRESIG [13, S.15]
den Begriff Lagefunktion ein. Er bezeichnet diese mit U =U(q), wobei fiir Mechanismen mit
einem Antrieb {iblicherweise der Kurbelwinkel ¢ als einzige Minimalkoordinate dient. Die Be-
rechnung des Verlaufes einer beliebigen Lagegrofie U, z.B. des Abtriebswinkels, in Abhéngigkeit
vom Antriebswinkel als ’kinematische Ubertragungsfunktion’ stellt eine Standardaufgabe dar
(S. 20, Bild 18 oben).

Der Vorteil der Methode mit Minimalkoordinaten liegt darin, dass anstatt der 6n + m Glei-
chungen umfassenden Beschreibung in Systemkoordinaten (als System 1.Ordnung 12n +m Glei-
chungen) nunmehr 2m Gleichungen weniger ausreichen. Der numerische Aufwand ist demgem &8
deutlich geringer.

Ein Nachteil entsteht mit zunehmender Systemkomplexitdt (Anzahl der Freiheitsgrade, nicht-
lineare Bindungsgleichungen). Es kann oft sehr schwierig oder gar unmoglich werden, alle
iiberzdhligen Systemkoordinaten y oder willkiirlichen Koordinaten analytisch als Funktion der
Minimalkoordinaten q zu bestimmen (Lagefunktionen U) und damit vollstdndig aus der System-
beschreibung zu eliminieren.

FEine Kombination der beiden Methoden ergibt schliefllich eine Form &hnlich zu den LAGRAN-
GEschen Gleichungen 1. Art, bei der moglichst wenige Nebenbedingungen durch LAGRANGEsche
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Multiplikatoren A explizit beriicksichtigt werden. Im Fall b) ,BDGL fiir Systeme mit einseitigen
Bindungen“ (ab S. 86) wird davon Gebrauch gemacht.

Fiir die ebene Kurbelschwinge ist die Ermittlung der Minimalkoordinaten indes mit einigem
Aufwand noch explizit moglich, so dass nur die einseitigen Bindungen in Gestalt von Neben-
bedingungen auftreten und ansonsten mit der minimalen Anzahl generalisierter Koordinaten
gerechnet werden kann (Kap. 5.5).

Die mathematische Beschreibung eines Mehrkorpersystems mit ein- oder mengenwertigen Kraft-
gesetzen gliedert sich in drei Blocke:

e BDGL — Bewegungsdifferentialgleichungen (Impuls- und Drallsatz je Kérper, evtl. Pro-
jektion in die zwangsfreien Richtungen) — Kap. 5.3.2

e Kopplungskinematik (Festlegung der Koordinaten, Parametrierung, Zwangsbedingun-
gen, JACOBI-Matrizen) — Kap. 5.3.3

e Kraftgesetze fiir die Kopplungen (ein- oder mengenwertige Kraftgesetze einschliellich
Gesetze oder Kennfelder fiir Antriebe und Wirkstellen, d.h. Prozessdynamik) und fiir dis-
kontinuierliche Dynamik die Stoflgesetze — Kap. 5.3.4

Die folgenden Unterpunkte gehen etwas ausfiihrlicher auf die drei Blocke ein. Die Zusammenfas-
sung greift auf umfangreiche theoretische Arbeiten zuriick, besonders auf GLOCKER 1995 [41],
STIEGELMEYR 2001 [84], FUNK 2004 [32] und FORG 2007 [29]. Die jiingste Arbeit [29] geht dabei
in kompakter und {ibersichtlicher Form bis hin zur Numerik und {ibersteigt wesentlich die hier
dargestellte exemplarische Einfithrung.
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5.3.2 Bewegungsdifferentialgleichungen (BDGL)
a) BDGL fiir MKS ohne einseitige Bindungen

Zur Herleitung der Bewegungsgleichungen fiir ein Mehrkorpersystem werden zunéchst mit
Impuls- und Drallsatz fiir jeden einzelnen ungebundenen Starrkorper (Freischnitt) die zu-
gehorigen sechs Bewegungsgleichungen bestimmt. Uber das Prinzip der virtuellen Arbeit nach
d’ALEMBERT und LAGRANGE oder das Prinzip von JOURDAIN erfolgt die Projektion in die
zwangsfreien Richtungen [69], [116]. Es ergeben sich schlieBlich die 'Projektiven Newton-
Euler-Gleichungen’ fiir starre MKS:

n

S {IF -1 + Jh(Ls— M} =0 (71)

i=1
mit den aktiven eingeprigten Momenten M bzw. den aktiven eingeprigten Kriften f7. In der
Regel berechnet man die Jacobi-Matrizen eines Korper i fiir die Translation Jr; € R3*%f ynd
fiir die Rotation J g ; eIR3*%7 wie folgt:

= 0vsi und Jg; = aa.%
] aq

Jri= 72

Tﬂ aq ( )
Sie beinhalten die Absolutgeschwindigkeiten der Koérperschwerpunkte vg; und die Drehge-
schwindigkeiten der Korper w; [7], [41], [69]. Zu den JACOBI-Matrizen liefert STIEGELMEYR [84,

S. 10-14] eine gute Zusammenfassung,.

Auf eine Beziehung zur Kinematik der MKS soll an dieser Stelle nochmals hingewiesen werden.
Die generalsierten Geschwindigkeiten u werden mit Gl. (66) eingefiihrt (S. 78). Diese lassen
sich bekanntlich bei rdumlicher Drehbewegung nicht immer integrieren und damit direkt einem
einzigen Drehwinkel zuordnen, dann gilt w # ¢. Vielmehr lassen sich die Zeitableitungen ¢ der
Lagegrofien durch eine Linearkombination der Geschwindigkeitsgrofien w4 mit der lageabhéngigen
Abbildungsmatrix T'(q) € IR™*™ berechnen, siehe z.B. BREMER [7, S. 13-37):

g=Tu (73)
Fiir den Freiheitsgrad des Systems gilt dof =n, und die Ungleichung n, <n,,.

Weitere Umformungen der Gl. (71) durch Einfithrung von Beschleunigungen fithren zur
Abspaltung der Massenmatrix M (q,t). Der Rechenweg wird hier weggelassen. Wichtig fiir alles
Weitere ist, dass sich die Bewegungsdifferentialgleichungen (BDGL) fiir Systeme ohne einseitige
Bindungen mit Hilfe von Gleichung (71) und unter Verwendung von Minimalkoordinaten stets
in folgende Form bringen lassen:

q = Tu

M(q,t) 4w = h(q,u,t) (74)

Dabei ist M(q,t) € R /*9/ die positiv definite, symmetrische Matrix der Trigheitseigen-
schaften (Massenmatrix). Der generalisierte Kraftvektor h € IR%/ enthilt alle nicht zur Be-
schleunigung proportionalen Trigheitswirkungen und alle anderen aktiven eingeprégten Kréfte
und Momente . Diese Bezeichnungen stimmen mit FORG 2007 [29] iiberein und bilden die Ba-
sis fiir die Mehrkérpersimulations-Bibliothek MBSim <http://code.google.com /p/mbsim-env/>
des Lehrstuhles fiir Angewandte Mechanik der TU Miinchen.
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Mit der weiteren Aufspaltung des Kraftvektors h entstehen verschiedene spezielle Formulierun-
gen, z.B. nach SLOTINE 1991 [81, S. 393]:

M(q,t) 4 + D(q,u,t)u + ¢(g,t) = s(t) € R®S (75)

Der Vektor s(t) € IR97 reprisentiert alle aktiven eingeprigten Kriifte und Momente, die explizit
nur von der Zeit abhéngen, z.B. Stellkréifte und -momente durch Motoren und Aktoren. In der
Matrix D(q,u,t) € IR/ *4f werden geschwindigkeitsabhingige Terme, wie die nichtlinearen
Koeffizienten der Coriolis- bzw. der Zentrifugalkrifte und ggf. auch viskose Dampfungskrifte
F,(q), beriicksichtigt. In ¢(q,t) € IR%/ sind die Gravitationskrifte und alle weiteren nur von
der Lage (Vektor q) abhingigen Krifte und Momente (konservative Kréfte bzw. Potenzialkrifte)
zusammengefasst.

Die Darstellung der Matrix D ist nicht eindeutig definiert, SLOTINE [81, S. 401]. Sie kann z.B.
fiir die tragheitsabhéngigen Terme und mit w = ¢ komponentenweise durch folgende Gleichung
ermittelt werden [81, S. 400]:

f
1 om;; 1 omi om.;.
dii — = LY .l LA J j 76
ij 9 Z dr + Z [ 3(]]' dq; dk ( )
Die Elemente m,y;, der lageabhiéngigen Massenmatrix bzw. die Elemente cp, der Steifigkeits-
matrix C (aus ¢(q,t) = C q) lassen sich jeweils durch zweifaches partielles Ableiten aus der
kinetischen Energie 7' bzw. aus der potenziellen Energie V' berechnen:

02T 0%V

=L e eplg) = 2 77
ddp O o (@) dqp Oqy; (77

mpi(q)

Der Term D(q,u,t) ¢ in Gl (75) enthélt im allgemeinen immer Ausdriicke mit Produkten aus
zwei Geschwindigkeiten z.B. (¢; - ¢x). Er ist damit quadratisch hinsichtlich der generali-
sierten Geschwindigkeiten, was die folgende Schreibweise sehr gut deutlich macht.

DRESIG [13, S. 61-65 und S. 219-224] leitet wie SLOTINE die nichtlinearen zeitvarianten DGL fiir
einen Mechanismus mit mehreren Antrieben mit Hilfe der LAGRANGEschen Gleichungen 2. Art
her. Entsprechend [13, S. 222] lauten diese mit dem Freiheitsgrad dof, mit den Antriebskoordi-
naten ¢=1(q1, g2, ... qdof)T und N bewegten Kérpern:

dof 1 dof dof dof
> mpk G+ 52 > Mk Gide + Yok k= @p  p € (1,...dof) (78)
k=1 J=1k=1 k=1

Die Elemente der Massenmatrix ergeben sich speziell fiir den ebenen Starrkérper-Mechanismus
mit den Massen m; und Massentrigheitsmomenten Ig; wie folgt:

92T N orL ors dpi D
Mk (q) [ e

= 5. a. m; Si
94y Ody; ; Oqp gy 9qp Oqy;

Omp, [ [0 (orl)\ orsi | orsi 0 (orl

o0, = Oqp ) Oar, ~ Ogqp Oq; \ Ogy

0 [0¢pi\ Op +a%’i(3%)
0q; \0qp ) Oqr ~ Ogqp O0q; \Oqi

+1s;
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Die Projektionen in den geschwindigkeitsabhéngigen Termen entsprechen z.B. nach SMIRNOV
[82, S.208] den CHRISTOFFELschen Dreiindizesymbolen 1. Art (bis auf den Faktor 1/2) in der

Form:
Ompr,  Omyp;  Omjy,
. — _ = : 1

Von DRESIG, HOLZWEISSIG [21, S. 103] werden diese Zusammenhénge ebenfalls beschrieben,
sie verwenden I'yy, = L', als Symbol. Im Kapitel 4.2 auf S. 52 finden diese Beziehungen
Anwendung zur Herleitung der Gleichungen fiir die Kraftregelung.

Die generalisierte Kraftkomponente (), entspricht der Projektion der dufleren aktiven Krifte
fai bzw. fp; und Momente M; in die zwangsfreie Richtung der Minimalkoordinate g, analog zu
Gl (1) auf S.25 oder f, M¢ in Gl. (71). Mit den Ortsvektoren der Kraftangriffspunkte r,; und
den Gliedwinkeln «; fiir die ebene Drehung folgt:

Q _ﬁ%M.+i8raif (82)
T H0p T o 0 "

Die gleiche Form wie die BDGL (78) ergibt sich vereinfacht fiir den ebenen zwangléufigen
Starrkorper-Mechanismus mit einem Antrieb (p=g¢), vergleiche DGL (4) in Kapitel 3:

. 1 . .
Jred(Q) qg + 5 ‘];ed(q) q2 = Mred(q) q, t)

Abschliefend sei bemerkt: Es handelt sich bei der mathematischen Beschreibung fiir
Mehrkorpersysteme ohne einseitige Bindungen in Gl. (74), (75), (78) i.A. immer um ein
System mnichtlinearer gewohnlicher Differentialgleichungen mit verénderlichen Koeffizienten
(ohne Nebenbedingungen).
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b) BDGL fiir Systeme mit mengenwertigen einseitigen Bindungen

Bei Mehrkorpersystemen mit mengenwertigen einseitigen Bindungen, wie z.B. das Bolzengelenk
mit Spiel als starrer Kontakt (ohne Federn), héngt der Systemzustand ganz wesentlich von den
Verhéltnissen in der Kopplung ab. Bild 62 veranschaulicht die Parametrierung der Bindungs-
kraft f B = A1 mit dem Betragsparameter A und zwei Richtungsvektoren, z.B. 7, und 7, in
Normalrichtung fiir ein spielbehaftetes Drehgelenk (Index ’b’ von ’bolt” und "h’ von ’hole’). Mit
dem gleichen Betragsparameter A entsteht so ein Kriftepaar. Analog dazu fithrt bereits Bild 60
auf S. 79 die Parametrierung fiir eine Federkopplung ein.

/ 2 -
SSERN ho = }\’N n,

Kopplung

D

Bild 62: Parametrierung im Drehgelenk mit Spiel

Ein MKS mit nur zweiseitigen Bindungen zeichnet sich dadurch aus, dass der Freiheitsgrad dof
konstant ist (Kap. 5.3.1, S. 80). Bei einseitigen Bindungen &ndert er sich mit der Zeit. Fiir
jeden Kontaktpunkt kénnen die Zustédnde Separation, Kontakt mit Gleiten und Kontakt mit
Haften eintreten und damit im ebenen Fall den Freiheitsgrad um Eins oder Zwei verringern.
Wenn eine Kontaktphase zwischen zwei Korpern auftritt, fiihrt dies zu Kontaktkréften, die
in die Bewegungsgleichungen mit eingebunden werden miissen. Bei einem einseitigen (auch:
unilateralen) Kontakt ist eine Kraftiibertragung entlang der Normalen nur in eine Richtung
moglich. Der Fall der Separation eines Kontakts geht einher mit spéterem stofShaften Aufsetzen
und unerwiinschter Schwingungsanregung.

Nach GLOCKER [41] besteht eines der Hauptprobleme von Systemen mit einseitigen Bindungen
darin, dass sich die Bindungszustdnde in Abhéngigkeit von der Systemdynamik &ndern und
dabei Unstetigkeiten in den Geschwindigkeiten und Beschleunigungen verursachen. Koénnen
bei ausschliellich stetigen Zustandsdnderungen noch leicht Aussagen iiber das zukiinftige
Systemverhalten getroffen werden, so ist dies hier nicht mehr ohne weiteres maglich.

Dem Umstand des von der Zeit abhéngigen Systemfreiheitsgrades dof =dof(t) kann auf mehrere
Arten begegnet werden. Beispielsweise konnte der Konfigurationswechsel der Kontakte explizit
detektiert und mit einem jeweils angepassten Satz von Minimalkoordinaten gearbeitet werden.
In diesem Falle miissen fiir jeden Kontaktzustand separate Bewegungsgleichungen vorgesehen
werden, zwischen denen mittels passender Ubergangsbedingungen im richtigen Moment umge-
schaltet werden muss. Aufgrund der Vielzahl an moglichen Konfigurationen bei komplexeren
Systemen und des damit verbundenen hohen Aufwands wird am Lehrstuhl fiir Angewandte
Mechanik {iblicherweise eine andere Herangehensweise gew#hlt.

Es wird fiir alle Kontaktzustdnde von einem konstanten Satz von generalisierten Koordinaten
ausgegangen und die Bindungsgesetze iiber in die BDGL eingefiihrte Zwangskrifte erfiillt [70],
[106], [109]. Die Anzahl der Koordinaten entspricht der Anzahl der Minimalkoordinaten, wenn
alle Kontakte offen sind. Die Bindungskriéfte in den einseitigen Bindungen werden deshalb ex-
plizit als LAGRANGEsche Multiplikatoren, z.B. in der Form W y(g,t) Axy in die BDGL (74)
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fiir MKS ohne einseitige Bindungen aufgenommen. Im Sonderfall mit T" = E (Einheitsmatrix)
bzw. ¢ =wu, der auch fiir ebene Mechanismen zutrifft, gilt in Anlehnung an Gl. (74) die BDGL
2. Ordnung fiir MKS ohne einseitige Bindungen:

M(q,t)qg — h(q,q,t) =0 (83)

Bei MKS mit einseitigen Bindungen gilt diese Bewegungsgleichung (83) nur fiir den Fall, dass
keine der einseitigen Bindungen geschlossen ist. Dann gilt die DGL (83) mit dem Vektor g als
Minimalkoordinaten ohne weitere Nebenbedingungen.

Wird eine einseitige Bindung geschlossen, verringert sich eigentlich die Zahl der Minimalkoordi-
naten. Es wird jedoch der Koordinatensatz g beibehalten, die Bindungskrifte (Zwangskréfte) in
Normalenrichtung Ay bzw. in Tangentialrichtung A7 zu den eigentlich tiberzéhligen Koordinaten
sind jetzt wie ’duflere’ Krifte in die BDGL aufzunehmen, es entsteht:

M(q,t)g — h(q,q,t) — Wn(@)AN — Wr(g)Ar =0 (84)

Die LAGRANGEschen Multiplikatoren sind mit Koppelmatrizen W (q) verbunden. Diese JACOBI-
Matrizen drehen die Richtungen der Kontaktkréfte in die Richtungen der generalisierten Koor-
dinaten. Die Kopplungskinematik (Kapitel 5.3.3) stellt die nichtlinearen geometrischen Bezie-
hungen fiir Ort, Richtung und Bewegung der Kontaktpunkte und die Kontaktindikatoren (g ,
dn, g7 ) bereit, woraus sich die Projektionsmatrizen W n(q) und Wr(q) wie folgt berechnen
lassen:

9gn 997
w = d W = 85
va) =22 wd Wlq) = (35)
Die Zusammenfassung der tangentialen und normalen Komponenten ergibt:
W = (Wp Wy), WeR™ ™ (86)
A
A = ( T), AeR™ (87)
AN

FORG 2007 [29, S. 18-22] nutzt wieder die generalisierten Geschwindigkeiten w, damit lauten
gegeniiber BDGL (74) die allgemeinen BDGL fiir MKS mit einseitigen Bindungen:

q = Tu
M(q,t)w = h(q,u,t)+ W(g)A (88)
A qut) € N

Die explizit in die Systembeschreibung (88) aufgenommenen Bindungskrifte A in den ein-
seitigen Bindungen haben zusétzlich die in den folgenden Abschnitten 5.3.3 und 5.3.4 né&her
beschriebenen Nebenbedingungen N zu erfiillen.



88 5 DER STARRKORPER-MECHANISMUS MIT EINSEITIGEN BINDUNGEN

5.3.3 Kopplungskinematik

Die Kopplungskinematik ist die Basis fiir die Formulierung der Kontakt- und Kraftgesetze, die
in Kapitel 5.3.4 behandelt werden. Sie entscheidet {iber die verschiedenen Kontaktzustédnde. Die
Kontaktkinematik muss fiir jeden Kontaktpunkt (ein Kontakt — 2 Punkte, siehe Bild 60, S. 79
oder Bild 62, S. 86) folgende Indikatoren in Tangential- und Normalrichtung in Abhéngigkeit
von den gewihlten Minimalkoordinaten g und Geschwindigkeiten g bereitstellen:

Lageebene: gN Abstand, gy =gn(q)

Geschwindigkeitsebene: gy und gr Relativgeschwindigkeit, ¢; =g¢:(q, q)

[Beschleunigungsebene: gy und gr Relativbeschleunigung, §; =§:(q, q, §)]
Die Parametrierung mit Normal- und Tangentialrichtung hat sich hierbei bewé&hrt. Die phy-
sikalische Begriindung der Kontaktzustdnde kommt auch ohne die Beschleunigungsebene aus.
Einige Auswertealgorithmen setzen aber die Transformation des Kontaktproblems bis zu den

Beschleunigungen voraus, darum ist diese Ebene oben mit eckigen Klammern als Option
gekennzeichnet.

In die Kopplungskinematik geht viel Problemspezifik ein. Sie ist der aufwendigste Teil der
Systembeschreibung. So muss hier die Konturgeometrie beriicksichtigt werden. Es ist zu ent-
scheiden, welche Kontaktpunkte eine Kopplung zweier Korper beschreiben, wie z.B. beim Schub-
gelenk mit Spiel (Bild 56 Mitte auf S. 71). Die gleichen KontaktgroBen ( gy, gy und gr) sind
iibrigens auch zu formulieren, wenn mit Federn und Dampfern modelliert wird.

Ausfiihrlich setzen sich GLOCKER [41] und STIEGELMEYR [84] mit der gesamten Kontaktkine-
matik auseinander, Ausziige enthalten [106, S. 255-259], [109, S. 89] und [36, S.9 bis 14]. An
dieser Stelle soll nur fiir den Punktkontakt auf Lageebene eine Einfiithrung gegeben werden.

Bild 63: Zur Kontaktkinematik zweier ebener Kérper aus [41, S. 22]

Zur mathematische Beschreibung und Erfassung der Kontaktkinematik werden durch Bild 63 ei-
nige Begriffe und Groen eingefiihrt. Der [Normal-]Abstand zweier (ebener) Kérper bezeichnet
die kiirzeste Verbindungslinie zwischen ihnen. Die Kontur 3 (konvex) eines solchen Korpers be-
schreibt der Parametervektor rx(s) mit dem Konturparameter s. Es lédsst sich ein begleitendes
Dreibein bestehend aus Normale n, Tangente ¢ und Binormale b einfiihren, vgl. auch MEY-
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BERG/VACHENAUER [62]. Der Abstand zweier ebener Korper K1, Ky wird bestimmt, indem alle
Paare von Punkten C'; € ¥, Cy € ¥o gesucht werden, fiir die gilt:
ne, Tl ne, und te, Lrp (89)
mit dem Abstandsvektor
rp=rc, —Tc, it re, =rop, —Trpc, (90)

Daraus resultieren zwei Fille (ohne die Normalenbedingung in Gl. (89) wéren es vier) fiir den
Normalabstand, vgl. Bild 64:

1 1 2 2
g = ()T ne, wnd ¢§ = )T ne, (91)
Fall (1) Fall (2) K,
‘ r]gl) rlg2)
c, ol | C, C,

Bild 64: Die zwei Kandidaten fiir den Normalabstand

WEeil definitionsgeméf die kiirzeste Verbindungslinie gesucht wird, erfolgt die Festlegung auf eine
der beiden Moglichkeiten (hier auf Fall 1) durch:

gn (K1, Ka) = min{|g¥], i=1, 2} (92)

FEin Kontakt heifit offen, wenn der Normalabstand einen positiven Wert besitzt. Ist der
Normalabstand Null, wird der Kontakt als geschlossen bezeichnet. Bei einer Penetration, d. h.
einem Eindringen der Korper ineinander, wird der Abstand gy (K7, K2) negativ. Dieser Fall
soll im Folgenden als unzuléssig betrachtet werden, da von starren Korpern ohne Kontaktnach-
giebigkeit ausgegangen wird. (Zur Erkennung einer Kontaktzustandsénderung im Algorithmus
wird allerdings jeweils kurz in diesen Bereich eingetreten.)

Der Normalabstand gy ist Indikator der Kontaktkinematik auf Lageebene. Zur vollstindigen Be-
schreibung des Kontaktzustandes sind jedoch oft zusétzlich Kontaktindikatoren auf Geschwin-
digkeitsebene (gn, gr) notwendig. Speziell bei diskontinuierlicher Dynamik miissen die Re-
lativgeschwindigkeiten der Kontaktpunkte in Normalenrichtung bzw. Tangentialrichtung in die
Betrachtungen mit einbezogen werden. Denn bei einem Stof} treffen zwei Korper mit unterschied-
lichen Geschwindigkeiten aufeinander.

Die Kontaktpunkte C7, Cy fallen nur momentan (und innerhalb der Stofzeit gleich blei-
bend) mit den kérperfesten Punkten ¥ p,, ¥p, auf der Kontur ¥;, ¥ zusammen (Bild 63).
Entscheidend fiir das weitere Verhalten des Systems wéihrend und nach dem Stof} ist die
Relativgeschwindigkeit der momentan kdrperfesten Punkte, d.h. also die der Konturpunkte.
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Werden mit ve,, ve, die Geschwindigkeiten der Punkte C;, Cy bezeichnet, dann ergeben sich
die Geschwindigkeiten in Normalenrichtung und in tangentialer Richtung durch die folgenden
Gleichungen (Herleitung: GLOCKER [41, S. 25-28]):

gy =njve, +njve, wnd gr =t ve, + 5 ve, (93)

Weitere Umformungen ersetzen die absoluten Geschwindigkeiten v¢; (i = 1, 2) mit den JACOBI-
Matrizen J¢; durch die Zustandsgréfen im Vektor g (TAYLOR-Entwicklung):

S . 0vci
voi =Jcoiq+ve; mit  Jop= aqz (94)
Fiir die Relativgeschwindigkeit ¢ in Normalenrichtung wird noch ein Schritt aufgezeigt:
gv = ni(Jor-q+oc1) + ny(Jeoo - G+ b0o2)
S T T : T T A
g = (miJor+nsde2)-q + [ny o1) + Ny 0e2) (95)
gn = Wi g+ iy

Die Relativbeschleunigungen koénnen aus Gl. (93) durch zeitliche Differentiation gewonnen
werden. Die Beziehungen der Kopplungskinematik lassen sich schliefflich fiir mehrere Kontakt-
punkte, wofiir jetzt Vektoren stehen (z.B. gy, gy ), wie folgt zusammenfassen:

gy = 9n(a)
gy = Wha+an  gr=Wig+ dr (96)
gy = Wyna+woy  gr=Wrgq+ wr

Fiir die Abkiirzungen wy, Wy, wy und wr gelten die Abhéngigkeiten:

wy = wn(q)

wr = wr(q

wy = wn(g,q) = Wyq+in
wr = wr(q,q) = W; g+ wr

Die Herausforderung der Kopplungskinematik liegt in den nichtlinearen geometrischen Bezie-
hungen der Zwangsbedingungen, die in die Projektionsmatrizen W y(q) und W (q) einflieflen,
vgl. Gl. (85). Zwar lassen sich iiber Vektorpolygone und implizite Differentiation Beziehungen
fir Ort, Richtung und Bewegung der Kontaktpunkte relativ schnell angeben, allerdings sind
dann viele Koordinaten und Winkel mit transzendenten Gleichungen verkniipft. Nur selten
gelingt es, diese explizit zu einer allein von den Minimalkoordinaten abhéngigen Funktion wie

gy =9gn(q) aufzulosen.

Die Problemspezifik gestattet in dieser Arbeit nur ein exemplarisches Vorgehen hinsicht-
lich Kontaktkinematik. Fiir ein ebenes Drehgelenk mit Spiel am Kurbelbolzen der Kurbelschwin-
ge (nur ein Kontaktpunktpaar) wird die Theorie im Kapitel 5.5.2 in Einzelschritten erldutert.
Hier gelingt auch die explizite Auflésung zu einer allein von den Minimalkoordinaten abhéngigen
Funktion, wie z.B. auf Lageebene: gy =gn(q).
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5.3.4 Kontaktgesetze: Kraftgesetze — Stoflgesetze

Der Abschnitt 5.3.1 fiihrte bereits die Begriffe 'Bindung’ oder "Kopplung’ ein und klassifiziert
diese in Bild 61 auf S. 80 nach ihrer Wertigkeit in einwertige und mengenwertige Bindungen.
Einwertige und zweiseitige mengenwertige Bindungen #ndern den Freiheitsgrad des Systems
nicht. Bei einseitigen mengenwertigen Bindungen kann sich zum Beispiel durch Offnen eines
Kontaktes der Freiheitsgrad erhohen.

Gegeniiber Abschnitt 5.3.1 sollen jetzt einige Kennlinien und mathematische Beziehungen
beschrieben werden. Neben den Kraftgesetzen im Teil a) soll im Teil b) auch die diskontinu-
ierliche Dynamik mit Impulsgesetzen betrachtet werden. Sie zeichnet sich durch Spriinge und
Unstetigkeiten in den Geschwindigkeiten und Beschleunigungen aus.

a) Kontinuierliche Dynamik — Kraftgesetze

Dieser Abschnitt soll den Unterschied zwischen klassischen (einwertigen) Kraftgesetzen und men-
genwertigen Kraftgesetzen verdeutlichen. Ein Kontaktpunktpaar auf den beteiligten Korpern,
der Normalabstand gy und die mit einem Richtungsvektor (z.B. Normalenvektor 7) zu multi-
plizierende skalare Kontaktkraft A (z.B. Ay ... Normalkraft) definieren eine Kopplung (Bild 60,
S. 79 und Bild 62, S. 86). Der Wert von A soll fiir eine Druckkraft positiv sein.

Kopplung

( ’7\‘) X
Cz\\ by i

c

Linearer viskoser Dampfer

A
S e

Einwertige Bindungen Kraftkopplungen

Mengenwertige kinematische Kopplungen

zweiseitige Bindungen ’_\|

A
N A,

——
\f>"

Bild 65: Kraftgesetze fiir Mehrkorpersysteme — klassisch

Bild 65 zeigt oben klassische einwertige Kraftgesetze. Die Verwendung von diskreten Feder- oder
Déampfer-Elementen zwischen zwei Korpern wird als Kraftkopplung oder auch Kraftelement
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bezeichnet. Ein Mehrkorpermodell wird dadurch an dieser Stelle aufgetrennt, der kinematische
Zwang wird aufgehoben.

Natiirlich kénnen die Feder- und Dampferkennlinien auch nichtlinear und geknickt (unstetig
in der 1. Ableitung) sein. Die Kennlinien sind aber immer eindeutige Funktionen mit genau
einer Kraft A zu einem Abstand g bzw. zu einer Relativgeschwindigkeit . MKS-Programme
bieten heute bereits vielfiltige vorgefertigte Modellelemente, die dieser Kategorie Kraftkopplung
zuzuordnen sind.

FEinen zweiten Typ klassischer Kopplung in MKS, die kinematische Kopplung, illustriert der
untere Teil von Bild 65. Die zweiseitige Bindung zeichnet sich durch einen konstanten Abstand
(z.B. g=0) und eine beliebige Kontaktkraft A\ aus. Ein funktioneller Zusammenhang zwischen
g und A im Sinne eindeutiger Zuordnung existiert nicht. Es handelt sich hier bereits um ein
mengenwertiges Kraftgesetz.

Bei der Berechnung (Integration) der Bewegungsdifferentialgleichung in Minimalkoordinaten
bleiben diese Zwangskrifte kinematischer Kopplungen passive Krifte und haben keinen
FEinfluss. Sie konnen nach der Berechnung der Zeitfolge von Systemzustdnden durch eine
'inverse Dynamik’-Rechnung (Kinetostatik) im Nachhinein ermittelt werden. Es sei angemerkt,
dass das spielfreie ebene Drehgelenk gleichzeitig zwei zweiseitige Bindungen représentiert mit
zwei Kraftkomponenten, analog schliefit das ebene Schubgelenk ohne Spiel mit Normalkraft
und Kippmoment zwei Bindungen ein.

Im Bild 66 handelt es sich um einseitige bzw. unilaterale Kopplungen, d.h. um Kontakte mit
unterschiedlichen Zustédnden wie Offen, Geschlossen, Stofl, Haften, Linksgleiten oder Rechts-
gleiten. Die zugehorigen Kraftgesetze sind mengenwertig und besitzen zueinander orthogonale
Kurventeile. Die "Eckengesetze’ sind sehr einfach interpretierbar und besitzen wesentlich weniger
Parameter als nichtlineare Gesetze fiir Kraftkopplungen.

Kopplung
( 1 }\‘) ‘

Einseitige A
holonome by
Bindung A —
Kraftelement A
mit
Spiel A N <7_\‘
S
A
Einseitige by
nichtholonome N
Bindung >O—£

(Freilauf)

Bild 66: Kraftgesetze fiir Mehrkorpersysteme — mengenwertig (unilateral)
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So reicht fiir das unilaterale Kraftelement mit Spiel genau ein Parameter, das Spiel s. Ein ver-
gleichbares nichtlineares Gesetz fiir Kraftkopplungen hétte nicht die beiden vertikal verlaufen-
den Kurveniste, sondern anstelle dessen je einen schrigen Ast mit jeweils einer Federkonstante,
vgl. Bild 65 links oben.

Unilaterale Kraftgesetze entscheiden in Verbindung mit der Kopplungskinematik g5, g, 97,
die wiederum vom Zustand (g, ¢) abhingt, iiber Art und Zeitfolge von Kontaktzustdnden.
Die detaillierten Vorgénge in Normal- und Tangentialrichtung werden noch im Verlauf dieses
Kapitels beschrieben.

Generell lassen sich die Eckengesetze als Komplementaritit mathematisch formulieren, z.B.
gilt fiir die einseitige holonome Bindung auf Lageebene:

g>0, A>0, g-A=0 (97)

Normalabstand g oder Normalkraft A\ sind grofier/gleich Null, wobei aber gleichzeitig nur eine
Grofle davon ungleich Null wird. Deshalb verschwindet (g - ), das Produkt aus beiden.

Da sich mengenwertige Kraftgesetze sowohl in Normalenrichtung fiir Offnen und SchlieBen als
auch in Tangentialrichtung fiir Haften, Linksgleiten und Rechtsgleiten mit Komplementaritéten,
in einheitlicher mathematischer Form darstellen lassen, entsteht eine kompakte Systembeschrei-
bung.’

Erst diese einheitliche Systembeschreibung von Mehrkorpersystemen mit Reibung, Spiel und
StoBlen durch mengenwertige Kennlinien bzw. Komplementaritdten macht das kombinatori-
sche Problem moglicher Kontaktzustdnde bei mehreren einseitigen Kontakten mathematisch
beherrschbar. Auf die Algorithmen geht Kapitel 5.4 kurz ein.

Im Unterschied zu alternativen Ansétzen der Modellierung spielbehafteter Gelenke mit Feder-
Déampfer-Elementen, die in der Regel grofie Parameterunsicherheiten fiir die nichtlinearen Feder-
Déampfer-Kennlinien, steife DGL und hohe Rechenzeiten hervorrufen, lassen sich jetzt die realen
physikalischen Verhiltnisse einschlieSlich Haft-Gleit-Ubergiinge und MehrfachstéBe besser nach-
bilden.

Mengenwertige Kraftgesetze beweisen besonders fiir Systeme mit mehreren Kontaktstellen und
vielen verschiedenen voneinander abhéngigen Kontaktzustéinden ihre Leistungsfiahigkeit. Es wer-
den tatséichlich a priori Systemzustidnde unterschieden und Systeme als strukturvariant behan-
delt. Demgegeniiber bleibt mit einer Systembeschreibung durch klassische Kraftfunktionen der
Zustand aller Kopplungenen wihrend der Bewegung immer der gleiche.

Kopplungszusténde werden bei einwertigen Kraftgesetzen nicht auf direktem Weg unterschieden.
Der Zustand einer Kopplung (z.B. Offen, Geschlossen) kann aus der Kraftfunktion (z.B. nichtli-
neare Feder mit Spiel) eindeutig abgelesen werden. Die so indirekt ermittelten Kontaktzusténde
héngen aber gerade bei mehreren abhéngigen Kontakten sehr stark von den unsicheren Para-
metern der nichtlinearen Kraftgesetze ab.

Fiir Systeme mit vielen ’trockenen’ starren Masse-Masse-Kontakten und héufigem Wechsel
der Kontaktzustéinde bietet sich deshalb die Modellierung mit Eckengesetzen und einseitigen
Bindungen an. Fiir Kontakte mit Elastizitdten oder Ddmpfern bzw. nennenswertem Schmierfilm
zwischen den Massen haben Modelle mit Kraftkopplungen ihre Vorteile.

!Besonders FORG 2007 [29] zeigt, dass MKS einschlieBlich diskontinuierlicher Dynamik (St68e) durch Beschrei-
bung der Kopplungen auf Geschwindigkeits- und Impulsebene einheitlich diskretisierbar und mit Time-Stepping-
Verfahren numerisch iterativ 16sbar sind. Zur numerischen Behandlung wird dabei in einem weiteren Schritt von
Komplementaritdten und gewthnlichen DGL auf Projektionen und Maf}-DGL iibergegangen.
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Kontaktzustinde

Jetzt soll die mathematische Beschreibung speziell fiir die Félle vertieft werden, die im
Kapitel 5.5 praktisch angewendet werden.

Bei sehr steifen Korpern kann auf die Modellierung lokaler Kontaktnachgiebigkeiten verzich-
tet und ein mengenwertiges Kraftgesetze angesetzt werden. Bild 67 skizziert den Gedanken
vom Grenziibergang der Kontaktsteifigkeit in Normalenrichtung. Im linken Diagramm ist ein
funktioneller Zusammenhang zwischen dem Normalabstand gy und der zugehotrigen Normal-
kraft Ay zu sehen, d.h. jedem gy ist in eindeutiger Weise ein Ay (gn ) zugewiesen. Der Graph
der Funktion steigt fiir gy < 0 sehr stark an. Dies ist die Situation, wie sie fiir lokale Kon-
taktnachgiebigkeiten auftritt. Rechts daneben ist ein mengenwertiges Kraftgesetz abgebildet.
Fiir den Fall gy = 0 ist Ay grofer/gleich Null und zunéchst nicht eindeutig festgelegt. Ein
ineinander Eindringen wird ausgeschlossen.

o

4% En

Y

Bild 67: Kontaktgesetze in Normalenrichtung

Dieses Gesetz ist wie schon in Gl. (97) als Komplementaritét formulierbar, siche GLOCKER [41]
oder STIEGELMEYR [84], d.h.

gy >0, AN >0, gvAN=10 (98)

In Normalenrichtung werden die beiden Zustéinde Kontakt und Separation unterschieden. Uber
das Auftreten eines Stofles kann dabei nur die zeitliche Abfolge von Kontaktzusténden in
Wechselwirkung mit der gesamten Systembewegung q, ¢ und ¢ entscheiden. Wenn der Kontakt
zum Zeitpunkt ¢ offen ist, muss im néchsten Zeitschritt mit der Bedingung gy = 0 gepriift
werden, ob er zu der Menge der geschlossenen Kontakte iibergegangen ist. Genau dann sind fiir
das System die Stofigleichungen (S. 98) auszuwerten.

Fiir einen geschlossenen Kontakt (g =0) wird die Tangentialrichtung untersucht (Bild 68).
Zur Modellierung der Reibkontakte dient zumeist das COuLOMB’sche Gesetz fiir Trockenreibung.
Die Kennlinie links in Bild 68 ist auch unter dem Namen STRIBECKkurve bekannt. In dieser
Arbeit (fiir die Kurbelschwinge mit Spiel) wird allerdings vereinfachend angenommen, dass die
Kraft fiir g7 > 0 und gr < 0 konstant ist (p=po) wie in der Mitte von Bild 68.

Im Haftfall g7 =0 ist keine eindeutige Zuordnung von Gleitgeschwindigkeit g7 und Tangential-
kraft Ar moglich. Es liegt ein mengenwertiges Gesetz vor. Mit dem Haftreibungskoeffizienten pig
kann eine beliebige Tangentialkraft A7 innerhalb der Haftgrenzen —uoAy < Ar < poAn entste-
hen. Die Haftkraftreserve von einer momentanen Haftkraft Apgy bis zum Gleiten mit positiver
Tangentialgeschwindigkeit betrigt )\EO, analog A, zur anderen Richtung. Fiir die Haftkraftre-
serven gilt:

Ao = HoAN + Arn Ao = MOAN — ATH Mo+ Ao = 2 poAN (99)
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Wie bei GLOCKER [41] und STIEGELMEYR [84, S. 22-24] ausfiihrlich hergeleitet, muss fiir die
Beschreibung dieser Kennlinie durch Komplementaritédten eine Zerlegung in zwei Kurvenéste
vorgenommen werden, siche Bild 68 rechts.

A

TA T T
A AT
—_— . O
Bory Mo I
My |
. " 1 .
+ &g g
& Mo =T : T
| R
— —tohy =
&r
Bild 68: Reibkraftgesetze in Tangentialrichtung
Die Komplementaritéten ergeben sich 1t. [84, S. 23] zu
G20, Np=0, g Ngg=0 (100)
9r =20, Agg=0, gr Agg=0 (101)

Die Relativgeschwindigkeiten ¢4 bzw. g7 in (100), (101) beinhalten den positiven bzw. negativen
Anteil der Tangentialgeschwindigkeit gr= g; — gp nach der Beziehung:

. 1. ) 1 )
g7 =5 (grl+gr) = 0 und g =5 (g7 = gr) > 0 (102)

Zur Erlauterung der Kontaktgesetze wird nun zum allgemeinen Fall beliebig vieler Kontakt-
punkte (Anzahl ng, Menge I) iibergegangen. Nur fiir die Menge aller geschlossenen Kontakte
Ig treten Kontaktkrifte Ay und Ap ungleich Null auf. Mit dem Lageindikator gx; =0 werden
geschlossene Kontakte erkannt.
Fiir einen beliebigen Kontakt mit Index ¢ werden zur Unterscheidung seines Kontaktzustandes
vier Indexmengen eingefiihrt.

I = {1,2,...n¢}

Is = {i€lg|gni=0} mitng Elementen (103)
In = {i€ls|gni=0} mitny Elementen

Iy = {i€ly|gri=0} mitnyg Elementen

Die Menge Iy beschreibt die geschlossenen Kontakte, die die notwendige Bedingung fiir an-
haltenden Kontakt erfiillen, ndmlich eine verschwindende Relativgeschwindigkeit in Normalen-
richtung. Die Menge Iy umfasst Kontakte, die moglicherweise haften kénnen. Die Anzahl der
Elemente von Ig, In, Iy ist nicht konstant, da sich die Kontaktzustinde auf Grund von Stéflen,
Haft-Gleit-Ubergéingen und Abheben von Kérpern #indern kénnen.

Die Bilder 69 und 70 fassen nochmals die Evolution der Kontaktzusténde ohne Sto8e zusammen.
Stufenweise und in verschiedenen Auswerteebenen (Lage, Geschwindigkeit oder Beschleunigung)
miissen spezielle Fallunterscheidungen getroffen werden.

Die BDGL (84) von S. 87 erhélt dann auf der Lageebe (mit Ig) die Form:

Mg — h — Z [wNi ANi + wr; )\Ti] = 0 (104)
i€lg
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Diese Indexmengen werden nur dann alle gebraucht, wenn im Lésungsalgorithmus das Kontakt-
problem auf Beschleunigungsebene bearbeitet wird (Kap. 5.4), beim Time-Stepping-Verfahren

auf Geschwindigkeits- und Impuls-Ebene kann die Indexmengenverwaltung stark vereinfacht
werden.

Kontaktzustinde in Normalenrichtung

Alle moglichen Kontakte

/IG
offen Ay geschlossen
gN>09 7\'N: O gN= 05 7\‘NZO Lagc—
*=0) ie{l,} ebene
% Is \\
wird in Kiirze 6ffnen bleibt geschlossen Geschwin-
>0, A=0 8,=0, X, 20 digkeits-
I ebene
// N \
Ubergang zu Separation zeitlich andauernder Kontakt
&>0, =0 Ay 2,=0, 1,20
ie{l,} B@schleu—
.oA - nigungs-
& Mi=0 8w ebene

Bild 69: Mengenwertige Kontaktgesetze in Normalenrichtung
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Kontaktzustinde in Tangentialrichtung

Voraussetzung -- andauernder Kontakt: g,=0, ¢,=0, g,=0

Keine Entscheidung iiber Haften oder Gleiten
auf dieser Ebene moglich

Lage-
/ h \ o
Gleiten Haften (potentiell haftend)
o >0, L=-uA 5 =0 Geschwin-
o 0. A~ MxN Ar & ' digkeits-
gV, A HAy Ar < W Ay o Ay ebene
Haftkraft- -
gTi reserve -u by 8ri
0 “VNi
// IH
kurz vor dem Losgleiten auch weiterhin Haften
8,>0, A=-ud, £&=0 Beschleu-
2,<0, A= pi, Ak A< Ay A nigungs-
TH, 7\’Ni L, 7LNI- ebene
-!"L())\’Ni A gn '“07\'/\/:"7 gTi

oy
- ] +H0 }\’Ni I € {III}

- }\’Ni _—— &

Bild 70: Mengenwertige Kontaktgesetze in Tangentialrichtung
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b) Diskontinuierliche Dynamik — Impulsgesetze (Stofle)

Ausfiihrlich setzen sich GLOCKER 1995 [41, S.97-134] und STIEGELMEYR [84, S. 37-57] mit der
Stofitheorie und deren Einbindung in die Mehrkorpersimulation auseinander. Hier sollen nur
wenige Grundgedanken aufgenommen werden.

Kommt ein bisher offener Kontaktpunkt im néchsten Zeitpunkt zur Menge der geschlossenen
Kontakte hinzu, dann wird im System ein Stofivorgang induziert. Der Stoflvorgang wird nach
Poisson in Kompressions- und Expansionsphase aufgeteilt, bei gleichzeitiger Annahme:

At=tg—ts —0 (105)
Es gilt folgende Indizierung:

A — Stoflanfang — Kompressionsbeginn
C — Kompressionsende und Expansionsbeginn

E - Stolende — Expansionsende

Die Stomodellierung nach POISSON benutzt einen Stolkoeffizienten e, der das dissipative Ver-
halten eines Stofles charakterisiert. Der Koeflizient € gibt das Verhiltnis des in der Expansions-
phase freigesetzten Impulses zu dem wéahrend der Kompression gespeicherten Impuls an.
c— AEzpansion (106)
AKompression
Bei teilelastischen Stoflen liegt der Wert des StoSlkoeffizienten ¢ im Intervall ]0, 1[ mit den
Grenzwerten: ¢ = 1 — ideal elastischer Stof, und € = 0 — ideal plastischer Stof.

FEin Stofl wird als Geschwindigkeitssprung idealisiert, der wiederum nur durch eine un-
endliche Kraft in verschwindender Zeit erzeugbar ist. Die Lage der Korper einschliefilich
der Kontaktpunkte und Krafteingriffsrichtungen n,;, t; aller Kontakte ¢ wird innerhalb der
Stofzeit als konstant angenommen. Zum StoSbeginn ¢ = t4 sind der Systemzustand gq(t4),
q(t4) und die Kontaktindikatoren gnai, gnai, gra; bekannt. Nun haben die StoBigesetze
die Aufgabe, die Systemzustidnde g(t¢), ¢(tg) und die Kontaktindikatoren gnci, grci, INE:,
gre; nach der Kompression (t=t¢) und am Stofilende nach der Expansion (t=tg) zu bestimmen.

Das StoBverhalten des Starrkoérpersystems wird global (integrale Néherung) unter Einfluss der
mechanischen Grundgleichungen eines Starrkorpersystems, d.h. auf Impuls- und Geschwindig-
keitsebene, betrachtet. Da sich in MKS mit Starrkoérperkontakten Impulse ohne Zeitverzogerung
iiber alle geschlossenen Kontakte ausbreiten, miissen alle momentan geschlossenen einseitigen
Bindungen gemeinsam betrachtet werden.

Fiir die Erstellung einer Impulsbilanz wird die BDGL (104), S. 95:

Mg — h — Y [wni Avi + wri Api] = 0
i€lg
zundchst vom Stofanfang bis zum Ende der Kompressionsphase (t=t¢) ausgewertet, es gilt:
M(qc — qa) — Y [wyi Avci — wri Arci] = 0 (107)
i€lg

Alle Kontaktkrifte geschlossener Kontakte An;, Ap; (i € Ig) liefern einen Anteil in Form der
Impulse Ayci, Arci, wihrend ein Impuls infolge h vernachléssigt wird. STIEGELMEYR [84]
erweitert das Po1ssoNsche Stofigesetz auf eine endliche kurze Stozeit mit der Konsequenz der
kleinen Lageénderung (qp #q4) und kleinen Anteilen der Impulse H =h - At.
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Kompressionsphase

Im folgenden wird (wie fiir das Beispiel Kurbelschwinge ausreichend) von einer einzigen einsei-
tigen Bindung ausgegangen. Die Impulsbilanz (107) vereinfacht sich dann zu:

M(qc — 44) — wy Ane — wr Are = 0 (108)
Die Impulsbilanz kann nach der Geschwindigkeitséinderung aufgelost werden. Einsetzen in die
Kinematikbeziehungen fiir einen einzelnen aktiven Kontakt
gve = gnatwi (Go —qa) (109)
gre = gra+wr (qe —q,)
ergibt einen Zusammenhang zwischen den Relativgeschwindigkeiten und Impulsen im betrach-
teten Kontakt:
ine = gna+wy M N wy Ave + wr Arc) (110)
grc = gra+wp M~ Ywy Aye + wr Arc)

Daraus entsteht der Gleichungssatz zur Auswertung der Kompressionsphase (schon auf den
Losungsalgorithmus mit Time-Stepping im folgenden Kapitel 5.4 ausgerichtet):

gne = gna+wnNAnc +wnTATe (111)
grc = gra+wryAnc +wrrAre
mit den Abkiirzungen:
WNN — w%M‘le wrT — w%M‘le WNT — w%M‘le = WTN (112)

Weitere Beziehungen zur Berechnung der Unbekannten gy¢, gro, Anc und Ape liefern die
folgenden Kontaktgesetze, die wiederum mengenwertig sind. Als Komplementaritit formuliert
lauten diese fiir die Kompressionsphase nach GLOCKER 1995 [41, S.109-114]:

Anc > 05 gne > 0; Anc-gyne = 0 (113)
|Arc| < pAne = Gre =0

|Arc| < nAnc; Arc = +pAne = gre <0 (114)
Arc = —pAne = Ggrc >0

In der Normalenrichtung diirfen keine 'Zugimpulse’ auftreten, die Normalgeschwindigkeit kann
Null aber nicht negativ werden, da sich am Ende der Kompressionphase die Korper nicht mehr
aufeinander zu bewegen diirfen. In tangentialer Richtung ldsst sich das Stofigesetz in Analogie
zum COULOMBschen Reibgesetz herleiten.

Diese Stofigesetze sind in den beiden Kennlinien in Bild 71 veranschaulicht.

A

Aye Arc

+ Ay e

0 grc
- Aye b—oo

0 &ne

Bild 71: Kontaktgesetze fiir die Kompressionsphase
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Expansionsphase

Die Expansionsphase schlieft nahtlos an die Kompression an, beginnend zum Zeitpunkt C' und
endend mit F. Im Allgemeinen ist das Stofigesetz von Po1ssoN (106) nur zur Behandlung von
FEinfach-StoBen gedacht. Unter dem Gesichtspunkt von mdoglichen Mehrfach-Sto68en ist es not-
wendig, das Gesetz zu verindern, um ein Eindringen der Stofpartner am Ende des Vorgangs
auszuschlieBen. Ahnlich der Kompressionsphase in Normalenrichtung muss fiir die Normalge-
schwindigkeit nach der Expansionsphase gelten

gne 2 0 (115)

und fiir den Expansionsimpuls
Ang > eAne (116)

Ist der Expansionsimpuls Ay g grofi genug um eine Separation der Kontaktpartner zu erlauben,
dann kann die Normalgeschwindigkeit jeden positiven Wert einnehmen gyg > 0. Ist dies nicht
der Fall (wie z.B. bei Impulsen aus anderen einseitigen Kontakten), sollte der Expansionsimpuls
grofer als der urspriinglich durch PoO1SsON vorgesehene Impuls sein, um ein Eindringen der
StoBpartner zu verhindern (Axg > € Anc¢). In diesem Fall ist gygp = 0. Beide Félle kénnen
mathematisch ausgedriickt werden:

(ANg —€Anc) - gne =0 (117)

Im linken Teil von Bild 72 ist die Kennlinie fiir dieses Gesetz angetragen. Der einzige Unterschied
zum Bild 71 besteht im Offset-Impuls € A .

Genauso wie bei der Kompressionsphase kann das Gesetz fiir den Tangentialkontakt in drei Fille
aufgeteilt werden: Haften, Gleiten in positive Richtung, Gleiten in negative Richtung.

Are| < pANg =  grE =0
[ArE| < uANE; Arg = +puANeg = gre <0 (118)
Are = —pANE = g7E >0

Die Kennlinie fiir die tangentiale Richtung ist im rechten Teil von Bild 72 eingetragen.

A
A TE
NE 1 Ayg
eAye b — 0 8rE
-u Ayg b——
0 gNE

Bild 72: Kontaktgesetze fiir die Expansionsphase

Bei der praktischen Auswertung eines teilelastischen Stofigesetzes tritt das Problem der
unendlichen Stof3folge auf [84, S. 47|. Eine iibliche numerische Mafinahme, um die Stofiserie
zu beenden, besteht in der Auswertung eines plastischen Stofles ab einer definitionsgemaf
kleinen Anndherungsgeschwindigkeit. Dieses Hilfsmittel ist nicht physikalisch motiviert, aber
zweckméfig.

Das Bild 73 enthélt zusammenfassend einen Uberblick zur Evolution des Stofvorganges in
Kompressions- und Expansionsphase.
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Kontaktgesetze: Stofl - Kompression

Voraussetzung: Lage der Kontaktpunkte konstant (n,= konst., #=konst.)

Entscheidung iiber Auftreten eines Stof3es:

Zeit t ;: g,,> 0 Kontakt offen ie{l I} } Stof
Zeit t: g,=0 Kontakt geschlossen i € {[} 0 Lage-
Kompressionsbeginn = ¢,= ¢, Kompressionsende = ¢, ebene
Normalenrichtung Tangentialrichtung Ge.sch‘.vin-
) digkeits-
iz 0 Gvei Ay =0 im0 A+ A und
Ay 2 0 l t 8 <0 A =+ Ay A Impuls-
A \ gTCi >0 ATCi = - MiANCi el ebene
NCi + }’I’i ANCi
i e{lg}
gN:i -l Ay Mo Erei

Entscheidung iiber Kompressionsende: g,.,>0 Vi e{l}

Kontaktgesetze: Stofl - Expansion

Voraussetzung: Lage der Kontaktpunkte konstant (m,= konst., #=konst.)

Kontakt geschlossen: g,=0 ie{l}

Zeit t.: Ende Kompression, Anfang Expansion Lage-
Zeit t,: Ende Expansion ebene
Normalenrichtung Tangentialrichtung Geschwin-
. digkeits-
iz 0 A= €y Dy, 2 0 & =0 |ATEZ-| <+ H,vANEi und
gNEi(ANEi- Evi ANC[) =0 gTEi <0 ATEi =+, ANEi ]mbPUIS'
& >0 Ay, = - A A ehene
A — Ay
NE ‘ l c {Is} +M1 NEi
Eni ANCi ] g A
- -k ANEi H O
Stof3zahl ¢ 8

Bild 73: Kontaktgesetzte fiir Reibstée — Kompression (oben) bzw. Expansion (unten)

Anmerkung zum Losungsalgorithmus fiir die diskontinuierliche Dynamik:

Aus den Beziehungen fiir die diskontinuierliche Dynamik, wie zum Beispiel Gl. (113), (114) und (111) zur Kompressions-
phase, ergeben sich die zu losenden Komplimentarititsprobleme fiir die Kontaktschleife in Bild 75 auf S. 105.

Die tangentialen Stofigesetze lassen sich mit einer Haftreserve analog zum Reibgesetz (Bild 68) aufspalten. Damit entsteht
die mathematische Standardform eines linearen Komplementaritéitsproblems (LCP), fiir die es Losungsverfahren gibt. Der
Schritt iiber ein LCP wird in unserem Falle eines einzelnen Kontaktes durch direkte Fallunterscheidungen umgangen.
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5.4 Losungsalgorithmen fiir MKS

Die einheitliche Systembeschreibung allgemeiner Mehrkorpersysteme mit Reibung, Spiel und
StoBlen durch mengenwertige Kennlinien, Komplementaritdten bzw. in Form von Ungleich-
heitsnebenbedingungen macht die Mehrkorperdynamik einer effizienten Berechnung zugéinglich.
Allgemeingiiltige mathematische Werkzeuge wie LCP-Loser oder Projektionsverfahren (werden
in dieser Arbeit nicht behandelt) kénnen dann verwendet werden. Besonders FUNK 2004 [32]
und FORG 2007 [29] zeigen, dass MKS einschliefilich diskontinuierlicher Dynamik (Stéfie) durch
Beschreibung der Kopplungen auf Geschwindigkeits- und Impulsebene einheitlich diskretisierbar
und mit Time-Stepping-Verfahren numerisch lésbar sind.

FORG 2007 [29] fasst die Systembeschreibung fiir MKS mit einseitigen Bindungen, wie schon in
Kapitel 5.3.2 und Gl. (88) auf Seite 87 erwihnt, in kompakter Form zusammen:

qg = Tu
M(q,t)u = h(q,u,t)+W(g)A
A qut) € N

In die Nebenbedingungen N gehen sowohl die Kopplungskinematik als auch die mengenwertigen
Kontaktgesetze ein. Sie beinhalten auch Ungleichungen. Die effektive Anwendbarkeit dieser
Darstellung mit moderner Numerik (MaBtheorie und Projektionsverfahren) ist bereits durch
viele Beispiele abgesichert, z.B. FOrRG 2007 [29].

Hier sollen jetzt in vereinfachter Weise einige Schritte mit Blick auf die Anwendung in Kapitel 5.5
angefiihrt werden. Fiir ebene Bewegungen, wie im Anwendungsfall ’Mechanismenpriifstand’
im Kapitel 5.5, sind die Drehgeschwindigkeiten direkt integrierbar. Es gilt T' = E und die
vereinfachte Form wie Gl. (84) als Bewegungsdifferentialgleichung 2. Ordnung;:

M(q, )4 — h(q,q,t) = Wn(g)An — Wr(g)Ar =0 (119)

Mit der Kopplungskinematik nach Gl. (96):

gy = 9n(@)
gy = Wha+ oy g = Wiqg+ ar (120)
gy = Wia+wy  gr=Wig+ wor

und den Kontaktgesetzen, wie z.B. fiir die Normalenrichtung der einseitigen Bindung k&
entsprechend Gl. (98):

gNkE > 0, Ang >0, gnk- ANk =0 (121)

besitzt die Systembeschreibung insgesamt drei Blécke. Damit besteht nun die Aufgabe,
daraus die zeitliche Verdnderung des Systemzustandes q(¢) und ¢(t) zu berechnen.
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Losung auf Beschleunigungsebene

Innerhalb eines Integratorschrittes der numerischen Integration muss die Prozedur fiir die Zeit-
ableitung bei bekanntem Zustand bereitgestellt werden. Das entspricht an dieser Stelle:

d(q,q.t) = M~ (q) [h(q,q.t) + Wx(@)Ay + Wr(q)Ar] (122)

Da aber die Kontaktkréifte Ay, Ap unbekannt sind, wird vor diesem Schritt das Kontaktproblem
geldst, indem in Gl (120) und (121) die Beschleunigung ¢ aus Gl. (122) eingesetzt wird. Dieser
Ablauf kann sehr einfach formuliert werden, setzt aber die Transformation des Kontaktproblems
auf Beschleunigungsebene voraus (Gl. (120), untere Zeile). Dieser Algorithmus fiihrt wegen
nicht exakt erfiillter Kontaktbedingungen auf den physikalisch richtigen Ebenen der Lage und
Geschwindigkeit zu Driftproblemen.

Fiir einen einzelnen Kontakt mit dem Index ¢ und am Beispiel der Normalbindung gliedert sich
die Kontaktbedingung entsprechend Bild 69 auf S. 96 in drei Stufen:

gni >0 = AN
gni =0, gni>0 = An;
gnvi=0, gnvi=0 = §ni>0, Ani> 0, dniAni= 0

(123)

Die oberen beiden Zeilen in (123) beschreiben funktionelle Zusammenhénge, wihrend die
Komplementaritit in der unteren Zeile mengenwertig ist.

Als mathematisches Werkzeug bietet sich zwischen jedem Integrationsschritt fiir die Berechnung
der Bewegung und Kontaktkréfte ein lineares Komplementaritétsproblem (LCP) an. Es hat die

allgemeine Form:
y=Axz+b, y>0, x>0, xzy=0 (124)

Gegeben sind A und b, bei gesuchtem x und y.

Die lineare Systemgleichung
Gy=AAy+b mit A=wiM 'wy ud b=wiM 'h+wy (125)
entsteht aus der 3. Zeile in Gl. (120) durch Elimination von ¢ mittels Gl. (122) und mit der

Zuordnung von  — Ay und y — gy-

Ay

&v
Bild 74: Grafik zur LCP-Losung
Stark vereinfacht auf einen Kontakt veranschaulicht Bild 74 in geometrischer Form die Losung

des Komplementaritiatsproblems. Durch den Schnittpunkt des 'FEckengesetzes’ der Komplemen-
taritdt mit der Geraden zur linearen Gleichung folgt hier genau ein Wert fiir gn bei Ay =0.
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Auf diese Weise sind nach der LCP-Lésung fiir alle Kontakte die Ay und g bekannt und mit
An kann die Beschleunigung entsprechend Gl. (122) berechnet werden.

Nun folgt im Algorithmus der néchste Zeitschritt, welchen ein Standard-Integrator mit variabler
Schrittweite ausfithren kann. Er liefert den Systemzustand g und g zum Folgezeitpunkt. Diese
Schrittfolge wird solange fortgesetzt bis ein Kontaktindikator eine Anderung eines Kontaktzu-
standes anzeigt. Jetzt muss der Zeitpunkt des Zustandswechsels iiber eine Schaltpunktsuche
eingegrenzt werden und der Integrator stoppt. Es startet der LCP-Loser und berechnet die
aktuelle Kontaktkraft Ay.

Losung auf Geschwindigkeitsebene — Time-Stepping

Ein moglicher Losungsweg, besonders auch bei Kontakten, die iiber einen lédngeren Zeitraum ge-
schlossen oder gedffnet bleiben (Driftproblem bei Losung auf Beschleunigungsebene), fiihrt iiber
das Time-Stepping-Verfahren. Hierfiir ist die Systembeschreibung mit konstanter Zeitschrittwei-
te zu diskretisieren (Index i des Zeitschrittes).

Zur Diskretisierung kann z.B. die explizite EULER-Formel verwendet werden. Fiir die Beschleu-
nigung lautet dieser auch EULER-Vorwiértsverfahren genannte Schritt:

(o — 20+ —a0)

At
wobei At die Zeitschrittweite und 4 abkiirzend den diskreten Zeitpunkt ¢; reprisentiert.
Die Diskretisierung von der Geschwindigkeits- auf die Lageebene erfolgt mit der impliziten
EULER-Vorschrift (auch EULER-Riickwértsverfahren genannt), weil diese infolge 'mnumerischer
Dampfung’ stabiler arbeitet, STIEGELMEYR [84, S. 28-31].

q(i +1)=q@) +q@i) At (126)

q(i+1)=q(i) +q(i+1)At (127)

Hierbei handelt es sich in beiden Féllen um einen Ubergang von der exakten Losung auf eine
numerische Naherung. In Hinsicht auf das Anwendungsbeispiel 'Kurbelschwinge mit Spiel am
Kurbelbolzen’ soll weiter nur ein einziger einseitiger Kontakt einbezogen werden. Aus den bisher
gewonnen Erkenntnissen ldsst sich der folgende Gleichungssatz zur Berechnung der unbekannten
Geschwindigkeiten (i + 1), Lagen g(i + 1) und der Kontaktkrifte Ay, Ar zusammenstellen:

q(i+1)=q6)+ M *(h(q, q, t)At + wyANAL + wpApAt)
q(i+1)=q(i)+ q(i +1)At
gn(i+1) = wi(g(i+1) — q(i)) + g (i)

gr(i+1) =wr (g(i +1) — (i) + gp(i) (128)
gn > 0; AN > 0; gNAN =0
a5 > 0; Mo > 0; 97 M =0
gr =2 0; Ao = 0; 97 Ao =0

Dabei ist g(i+1) aus der oberen BDGL im Gl.-Satz (128) in die zweite und vierte Gl. einzusetzen.
Diese Gleichungen stellen ein lineares Komplimentaritétsproblem fiir gy und Ay bzw. gr und
Ar dar. Der Losungsalgorithmus hierfiir ist im Anhang A und bei GINZINGER 2004 [38] komplett
zu finden. Hier soll nur dessen oberste Ebene aufgezeigt werden, siehe Bild 75.

Zur Vereinfachung der Schreibweise bietet sich in der Kontaktschleife der Ubergang auf ‘Impul-
sebene’ an. Dafiir konnen sdmtliche Kraftgrofen, die im Gleichungssatz (128) mit dem Zeitin-
krement At gewichtet sind, mit dem jeweiligen Groflbuchstaben abgekiirzt werden.

AN = )\NAt; AT = )\TAt; H = hAt (129)
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Der Time-Stepping-Algorithmus (Bild 75) arbeitet dabei mit Geschwindigkeiten und hinsichtlich
der Kraftgroflen mit ’verallgemeinerten’ Impulsen. Beschleunigungen sind zur Ermittlung von
g(t) und ¢(t) nicht explizit notwendig, es sei denn, die inverse Dynamik (in einem zweiten
Schritt) ist gewiinscht.

Die Diskretisierung und Unterscheidung der Zeitpunkte (¢) und (i + 1) in (126) bis (128) sichert
bereits die Aufgaben des numerischen Integrators, der zumal mit dem EULER-Verfahren und
konstanter Schrittweite sehr 'robust’ und einfach ausféllt. Beim mit "Time-Stepping’ bezeich-
neten Vorgehen wird immer zuerst ein neuer Zeitschritt berechnet und erst danach gepriift, ob
noch spezielle Nebenbedingungen zu erfiillen sind.

'

Berechnung der Startsituation A
M, h, wy, wr, q(i=1)=q,, 4(i=1)= 4,

»
»

A 4

|l'= i+1 |

Annahme “Kein Sto8” => Euler Schritt
MG-h=0=> §=M"h
G g 1000 = G0+ M I At
Gt e stoss = 900+ GG e s10ss A

|

Berechnung Kontaktindikator g,
z.B. Ax, Ay, Axy =1y, C
gy =1y - Ay

y

if g, <0 Ja Kontakt! => Euler Schritt nicht mehr giiltig D
N neue Gl.: M §-h-wyky-wyA =0
Nein KONTAKTSCHLEIFE
Berechnung von Ay, A;
.. .. -1
< q(l+1)mit Stoss q(l+1)0hne Stoss +M (wN AN+ Wr AT ) E
q(i+l)mit Stoss q(l) + q.(i_l_l)mit Stoss At

Berechnung der neuen Matrizen, Vektoren F
M, h, wy,w,

v

Bild 75: Spezieller Time-Stepping-Algorithmus
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Die Kontaktschleife wird nur durchlaufen, wenn der Kontakt geschlossen ist, d.h. wenn die
Kontaktkrifte aktiv eingreifen. Die Auswertung der Kontaktbedingungen erfolgt einheitlich fiir
Normalenrichtung, Tangentialrichtung (Reibung) und fiir Stéfle mit den Impulsen’ Ay, Arp
nach Gl (129) und den Relativgeschwindigkeiten gn und gp.

Zu den Hauptschritten im Algorithmus (Bild 75) sei nach GINZINGER 2004 [38, S.31] folgendes
angemerkt:

In Abschnitt A wird die Startsituation berechnet, wie z.B. die Massenmatrix, fiir den ersten
Zeitschritt. In B wird unter der Annahme, dass kein Kontakt vorherrscht, ein EULER-Schritt
vorgenommen. In C wird die relative Position des Bolzens im Lager ermittelt. Diese dient unter
D zur Entscheidung ob die Annahme "Kein Kontakt’ richtig war, und der EULER-Schritt somit
giiltig bleibt, oder ob die Kontaktschleife mit der modifizierten Bewegungsgleichung zum Einsatz
kommt.

Im Fall eines Kontaktes wird mit E die neue Lage und Geschwindigkeit und im Abschnitt F
entsprechend A die Startsituation fiir den néichsten Schritt berechnet. Hierbei entsteht auch ein
Fehler, der mit einer Zusatzschleife vor dem Riicksprung zu (i =i + 1) reduziert werden kann.
Die Transformationsmatrizen W n, W, ... sind von der Lage abhéngig. In der Kontaktschleife
werden nach der Berechnung des neuen Zeitpunkts noch die Transformationsmatrizen des alten
Zeitpunkts verwendet. Dadurch entsteht ein Fehler der bei bestimmten Konfigurationen nicht
unerheblich ist. Dieser 148t sich sehr einfach reduzieren, indem die Berechnung des Zeitschritts
wiederholt wird, mit den Transformationsmatrizen, die beim ersten Durchlauf des Zeitschritts
berechnet wurden. Diese Wiederholung wird so oft ausgefiihrt, bis der numerische Fehler unter
einer definierten Grenze liegt.

Anmerkung:

Fiir die Kurbelschwinge mit nur einem spielbehafteten Kontakt enthalten die Transformati-
onsmatrizen W, W, ... nur eine Spalte und werden deshalb in diesm Kapitel als Vektoren
wpy, wr, ... geschrieben.



5.5 Die Kurbelschwinge mit Spiel am Kurbelbolzen 107

5.5 Die Kurbelschwinge mit Spiel am Kurbelbolzen

Dieses Kapitel konzentriert sich auf die Phdnomene in einem spielbehafteten Drehgelenk. Das
einfache Beispiel illustriert die Theorie der Mehrkorpersysteme mit einseitigen Bindungen. Als
Mechanismus dient eine Kurbelschwinge mit Spiel sa~0,1 mm im Bolzengelenk, vgl. Bild 76.
Mit dem in Kapitel 2 bereits beschriebenen Mechanismenpriifstand [98], [102] steht eine univer-
selle und flexible Experimentierbasis zur Verfiigung.

Bild 76: Kurbelschwinge mit Spiel am Kurbelbolzen

Nach der Vorstellung einiger experimenteller Ergebnisse folgen die spezielle Modellierung und
Systembeschreibung bis zu Simulationsergebnissen, die mit der Messung abgeglichen und inter-
pretiert werden. GINZINGER 2004 [38] liefert die Basis fiir diesen Abschnitt.

5.5.1 Messung der Bolzenmittelpunktsbahn und x-Beschleunigung

Beim Priifstand lassen sich verschiedene Pleuels, z.B. ohne Spiel oder mit 0,1 mm Spiel am
Kurbel-Koppel-Gelenk, leicht auswechseln. Das Spiel sitzt dabei zwischen dem Auflenring eines
Nadellagers und der Klemmung im Pleuel. Mit Hilfe von Wirbelstromsensoren lésst sich die
Bolzenverlagerungsbahn ermitteln. Diese sind paarweise im 90° Winkel zueinander angeordnet,
siehe Bild 77.

Bild 77: Koppel mit Spiel (links), Anordnung der Wirbelstromsensoren (rechts)

Diese paarweise Anordnung ermoglicht die Detektion einer Verkippung. Nach dem Vergleich
der Signale kann festgestellt werden, dass die Verkippung keinen sichtbaren Einfluss auf die
Messergebnisse hat.
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Die von den Wirbelstromsensoren erhaltenen Signale werden so transformiert, dass die relative
Lage des Bolzenmittelpunktes im Lager mit 0,1 mm Spiel abgebildet wird. Der ’Spielkreis’ mit
dem Durchmesser von 0,1 mm ist in den Bildern 76 und 79 eingetragen.

FEin Vergleich der gemessenen Bolzenverlagerungsbahnen bei verschiedenen Drehzahlen zwischen
120 und 700 1/min erméglicht es, drei Betriebszusténde zu identifizieren:

1. Betriebszustand < 230 1/min
2. Betriebszustand ~ 230-250 1/min
3. Betriebszustand > 250 1/min

60 7 Bahn des Bolzens im Lager

40 |

Ay 20 ¢
[um]

204§

40

60 40 20 0 20 40 60
Ax [um]

Bild 78: Messung 1 Umdrehung, 1. Betriebszustand, 141 1/min

Im 1. Betriebszustand, der in Bild 78 dargestellt ist, iiberwiegt der Einfluss der Schwerkraft auf
das spielbehaftete Lager. Dadurch ’liegt’ die Koppel auf dem Bolzen oben auf. Im Gegensatz
dazu verliert die Schwerkraft im 3. Betriebszustand an Bedeutung, Bild 79. Hier ist die relative
Bewegung zwischen Bolzen und Lagerschale durch Trigheits-, Flieh- und Reibungskrifte zu
erkldaren. Es entsteht eine umlaufende Bahn.

60 [ Bahn des Bolzens im Lager 60 Bahn des Bolzens im Lager
SR MQOD
40 40 |
Ay 20 Ay 20
[um] [nm]
0 0!
220 -20 ¢
-40 40 |
60 -40 20 0 20 40 60 60 40 20 0 20 40 60
Ax [um] Ax [um]

Bild 79: Messung 1 Umdrehung, 3. Betriebszustand, 480 1/min (links), 619 1/min (rechts)

Im Zustand 2 geschieht der Ubergang zwischen dem oben 'Hin-und-Her-Wandern’ (Zustand 1)
und "Umlaufen’ (Zustand 3). Es treten Stofle auf, die auch deutlich hérbar sind. Dieser Zustand
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findet nur in einem sehr schmalen Drehzahlband statt, ist jedoch ein stationérer Zustand, wie es
aus Bild 80 rechts ersichtlich ist. Das unterschiedliche Aussehen des Sprungs in dieser Abbildung
l&sst sich mit leichten und unvermeidbaren Drehzahlschwankungen erkléren.

60 Bahn des Bolzens im Lager 60  Bahn des Bolzens im Lager

40 r

Ay 20
[um]

60 40 20 0 20 40 60 60 40 20 0 20 40 60
Ax [um] Ax [um]

Bild 80: 2. Betriebszustand, 240 1/min, 1 Umdrehung (links) und 5 Umdrehungen (rechts)

Beim Vergleich der Bolzenverlagerungsbahnen der drei Betriebszustédnde wird ersichtlich, dass
sich das Verhalten in einigen Abschnitten sehr dhnelt. Der Bolzen pendelt abwechselnd an
der rechten und linken Seite der Lagerschale. Nur der Wechsel zwischen den Pendelvorgéngen
dndert sich mit der Drehzahl. Diese Pendelschwingungen werden im Kapitel 5.5.4 noch néher
untersucht. Die vier ’Ecken’ in den Bildern kommen durch Nichtlinearitdt der Sensoren und
durch die Messanordnung zustande.

Aufler den Messungen der Bolzenmittelpunktsbahn des spielbehafteten Kurbelbolzens liegen
noch weitere Messergebnisse vor, die physikalische Phénomene infolge verdnderlicher Kontakt-
zusténde deutlich machen.

CAMPBELL-Diagramme oder auch Wasserfalldiagramme veranschaulichen das Systemverhalten
an Hand einer Messgrofle bei einem Maschinenhochlauf. Untersuchungen hierzu liefern PAFFEN-
HOLZ [66] und GINZINGER [38, S.41-44].

Als Messgrofle dient dabei die horizontale Beschleunigung # an der Grundplatte. Messungen mit
und ohne Spiel am Kurbelbolzen sind als CAMPBELL-Diagramm im Bild 81 bzw. als Wasserfall-
diagramme in Bild 16 auf S. 17 gegeniibergestellt.

Interessanterweise ruft Spiel eine breitbandige Anregung (evtl. durch Stéfie) erst oberhalb von
150 Hz hervor, wihrend unterhalb das Verhalten fast deckungsgleich bleibt. Bei niedrigen Dreh-
zahlen unter 300 1/min verursacht das Spiel kaum Amplitudeniiberhthungen.

Diese Erscheinung ist jetzt zum Teil durch die unterschiedlichen drehzahlabhéngigen Betriebs-
zustinde erkliarbar, denn erst ab einer bestimmten Drehzahl kommt es zum 2. Zustand mit Ab-
heben und Stoflen. Bei diesen Messungen handelt es sich allerdings um das Pleuel mit 1D-Spiel
nach Bild 12 auf S. 14. Zum Anderen haben natiirlich auch die im jeweiligen Frequenzbereich
liegenden Eigenschwingformen (siehe Kapitel 6, Bild 99) einen Einfluss.
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f | ohne Spiel 7 mit Spiel (1D)
[Hz]
200+ ]
] T / 10.EO A oso
150 1 L r | 9EO 9.EO
1 " _| 8EO o

7.EO
100+ 6.EO
5.EO
4.EO
= 3.EO
4 2.EO
1.LEO

7.EO
6.EO
5.EO
4.EO
= 3.EO
2.EO
== 1.EO

T T T T
472 648 824 1000 120 296 472 648 824 1000
n [1/min] n [1/min]

Bild 81: CAMPBELL-Diagramm der x-Beschleunigung, 120-1000 1/min
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5.5.2 Systembeschreibung der spielbehafteten Kurbelschwinge

Die Systembeschreibung beinhaltet nach Kapitel 5.3 die Bewegungs-Differentialgleichung, die
Kopplungskinematik und die Kraftgesetze. Jetzt sollen diese fiir das einfache Beispiel zusam-
mengestellt werden.

Das Modell der Kurbelschwinge mit Spiel am Kurbelbolzen besitzt 3 Freiheitsgrade, vgl. Bild 82.
Der Systemzustand wird durch die generalisierten Koordinaten (auch Minimalkoordinaten) im
Vektor g € IR? eindeutig bestimmt.

Q1 u/ly u
q=14q92 | = ’U/lg =1|v (130)
q3 ¥ 2

Bild 82: Koordinaten zur Kurbelschwinge mit Spiel am Bolzen

Kontaktkinematik

Die Kontaktkinematik ist die Grundlage fiir die Formulierung der Kontaktgesetze und die Se-
lektion der Kontaktzusténde. Sie muss im Beispiel fiir den Kontakt folgende Indikatoren in
Tangential- und Normalenrichtung in Abhéngigkeit von den gewéhlten generalisierten Koordi-
naten g und deren Geschwindigkeiten g bereitstellen:

e Lageebene: gN (Abstand, normal)

e Geschwindigkeitsebene: gy und gp (Relativgeschwindigkeit, normal u. tangential)

Mit der Kontaktkinematik muss die Konturgeometrie beriicksichtigt und entschieden werden,
wie viele Kontaktpunkte ein bestimmtes Gelenk beschreiben.

Fiir ein ebenes Drehgelenk mit Spiel ist ein Kontaktpunkt je Korper ausreichend: C, am Bol-
zen und C} an der Lagerschale. Es gibt mit gy nur einen einzigen Kontaktabstand. Die zu
betrachtenden Korper sind zum einen die Lagerschale (Index h wie 'hole’) und zum anderen der
Kurbelbolzen (Index b). Bild 83 verdeutlicht die geometrischen Gegebenheiten.
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|
i
Spie.lkr‘eis : Korper b
Radius ‘ (bolt)

Bild 83: Kontaktkinematik im Drehgelenk mit Spiel

Die Ableitungen folgen der einfiihrenden Ubersicht in Kapitel 5.3.3. Alle Vektoren beziehen sich
auf das Inertialsystem. Die Normal- und Tangentialvektoren des begleitenden Dreibeins lassen
sich in folgender Weise ausdriicken:

—cos o 0

ny, = C?S und n, = C?S = —ny (131)
—sind sin §
—sind sin §

tb = ( cos § ) und th = ( —(3085> = —tb (132)

Fiir den Vektor rp=(r¢c, —rc,) gilt:

[ la(u—cosp)+ (ry —1p) cosd (133)
b= ly (v —sing) + (rp —rp) sind
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so dass sich der Abstand gy = r5ny, zu
gN = (rn — 1) + lo [(u—cosg) cosd + (v —sinp) sind] (134)

berechnet. Wird noch der Winkel § durch Beriicksichtigung der Zwangsbedingungen

cosd = g (cosp—1u)/ [Tl (135)
sind = I (sing —0) / Jraol (136)
Il = &2 y/(cosp — )2 + (sing — 0)?) (137)
eliminiert, so entsteht die endgiiltige Form des Normalabstandes:
gn(@) = (ra—m) = [lTas(q)]l (138)

Die Geschwindigkeiten v¢, , v¢, lassen sich im Inertialsystem wie folgt berechnen:

0 ly cosp + 1 cosd — Iy singp — 7 sind
ve, = 0 | x| Il sing + 7 sind = ly cosp + 1 cosd | (139)
% 0 0
lot 0 r, cosd ly i — 7, sind 4
ve, = lbv | + [ 0 | x| 7, sind = ly 54 T3, cosd 1 (140)
0 b 0 0

Bild 84: Freischnittskizze Koppel und Schwinge

Die Gleichung (140) verwendet den Winkel v, der in Bild 84 angetragen ist. Fiir die weiteren
Untersuchungen wird der Winkel 6 bendttigt. Mit einigen Rechenschritten lassen sich diese beiden
Winkelgréflen durch die generalisierten Koordinaten g ausgedriicken, wenn folgende zusétzlichen
Zwangsbedingungen eingefiihrt werden:

xT

= lysin@ = wv+l3singy (141)
y It ly cos@ = wu+l3cosy—1y (142)
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Zusammenfassend ergibt sich:

2 2
. yes+axW ze —yW
sm¢ = W COS’lﬁ = W (143)
2 2
i —yct+zW xct+yW
sinf = oLE cos) = — LB (144)
Mit den Vereinfachungen:
r = lL-u y = —v (145)
d? = 22 4q° c=d*+15-13 =d*+12-13 (146)

W = J4l3d?2—et = \[/413d2 - c* (147)

In den Gleichungen (143), (144) kann ein anderes Vorzeichen eine alternative Variante der Mon-
tage ausdriicken. . '
Die Winkelgeschwindigkeiten ¢ und 6 lauten:

9 = Ecl2ﬂ+83l22‘7 1/) = kclgﬂﬁ-kslzij (148)
mit den Abkiirzungen
- ' cos 6 ko = ' sin 0
l3sin (¢p — 0) l3sin (1p — 0)
cos Y sin v
c Lusin (¢ — 0) 7 Tisin (¢ — 0) (149)

Einsetzen der obigen Beziehungen in Gleichung (93) auf S. 90 liefert schliefilich die Normalge-
schwindigkeit:

cos § U
v = Iy sin d | v (150)
sin(y — 0) ¢
——
= 'uﬂl\", =q
und die Tangentialgeschwindigkeit:
lo (sind —rp ke ) " la
gr = | —lo (rp ks + cosd) v (151)
ry + lo cos(p —0) %
- w] 4

Damit sind alle Groflen fiir die Kontaktkinematik des spielbehafteten Bolzengelenkes der Kur-
belschwinge in expliziter Form zusammengestellt.

Falls benstigt, konnen die Kontaktindikatoren auf Beschleunigungsebene wie angedeutet durch
Differentiation der Gleichungen (150), (151) gewonnen werden:

iv = whag+whag = whg+ oy (152)

ir = whg+ whqg = whg+ wr (153)
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Kontaktgesetze

Die Kontaktgesetze, speziell die Kraftgesetze, stellen eine weitere Komponente bei der Simulation
strukturvarianter Systeme dar. Hier muss eine entsprechende Auswahl getroffen werden.

Es werden mengenwertige Kraftgesetze fiir den Normalkontakt (offen/geschlossen), fiir die Co-
LoUMBsche Reibung (tangential) und das PoissoNsche Stofigesetz mit Kompressions- und Ex-
pansionsphase einbezogen.

Da die Beziehungen in Kapitel 5.3.4 schon auf das spielbehaftete Bolzengelenk der Kur-
belschwinge (einen unilateralen Kontakt) ausgerichtet sind, wird an dieser Stelle auf eine
Wiederholung verzichtet.

Insgesamt gehen in die Kraft- und Stofigesetze nur drei Parameter ein: Das Spiel s, der
Reibkoeffizient 1 und der Stoflkoeffizient €. Zur Vereinfachung wird fiir den vorliegenden Fall
angenommen, dass der Reibkoeffizient p nicht von der Tangentialgeschwindigkeit abhéngt.

Bewegungsgleichung

Die Bewegungsgleichung fiir Mehrkorpersysteme mit einer einseitigen Bindungen und der Mas-
senmatrix M lautet entsprechend Gl. (119) :

M(q,t) g — h(q,q,t) — wn(g@)Any — wr(g)Ar = 0 (154)

Der nichtlineare Kraftvektor h enthélt Tragheitswirkungen und duflere aktive Kraftwirkungen.

Der Vollsténdigkeit halber folgt der Gleichungssatz fiir die Massenmatrix M und den Kraftvek-
tor h zur Kurbelschwinge mit spielbehaftetem Bolzengelenk nach GINZINGER [38, S.27]:

(mi11 +ma12) 3 (magr + mag) 13 0
M = | (mon1 + ma12) 3 (Mmoo + max) 13 0 (155)
0 0 I + mor3

mit minn = mg(l—2rg ke + k?r%)

miie = ng:g + 1462 + m4risg

migr = ma(ragke — rayks + r3kcks)

mige = Iskcks + Ligces + marieces

mao1 = ma(l+ 2rsaks +73k3)

Mogy = ng? + 1463 + muﬁa?

hi1 — 13(hioti + h130) — g1

h = ho1 — l%(hgg’li + hggf)) — g2 (156)
Man — g3
mit hit = lo (maraey® + keMs + ecMy)
hia = Iékk‘ci’u‘c + IIECéC — TYL37“3yi€c
h13 = Iékk‘ci’u‘s + IIECéS — TYL37“3yi€3
hor = lo (marsed® + ksMs + e5My)
h22 = ngskc + Izgséc + m3T3xkc
h23 = ngsks + Izgsés - mBTBka

Anmerkung: In hop ist ein Fehler korregiert, in [38] steht falsch: k.Msz—+e.My.
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_ 4 0sin . 8sin0)
gr = gimars ou mars ou
Osin Osinf
g2 = g(ms(rs @w+lz)+m47“4 5 )

gs = g marg COS Y

Jdsinty ; d?(—2zy — W + %(—4[% +2e2)) + 2z (ye? + aW)
ou 7 2032
dsintp ; d*(—e* — 2y + FE(—413 + 2¢?)) + 2y(ye® + aW)
ow 7 2032
Jdsinf / d?(2xy — W + %(—4[% +2€2)) + 2z(yc® + zW)
ou 204
dsin® ; d?(c* + 2y + FE(—413 + 2€2)) + 2y(yc? + zW)
o 7 20,d*
I = I3+ mng T3z = T3COSY
I = Iy + myr? rgy = r3sin

P 9c0s1/1—¢c0s(1/1—0)cos«9 i 98in1/1—¢c0s(1/1—0)sin9
c I3sin? (¢ — 6) o I3sin? (¢ — 6)
0 cos1p cos (1 — ) — ¢ cos b . 0 sint cos (1p — 0) — ) sin 0

€ = lysin? (¢ — 6) © lysin® (¢ — 6)

Weitere Substitutionen (z.B. ks, ke, €, €c, @, Y, ¢, d, e oder W) resultieren aus den geometrischen
Beziehungen der Gleichungen (143) bis (149) auf Seite 114.

In Bild (85) sind die Schwerpunktsabsténde r; dargestellt. Der Schwerkrafteinfluss fliefit mit g;
ein. Neben der Erdbeschleunigung ¢ werden nur Abkiirzungen verwendet, die in diesem Kapitel
eingefiihrt sind.

Bild 85: Lage der Schwerpunkte
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5.5.3 Simulation der Bolzenmittelpunktsbahn

Mit Hilfe des Formelsatzes aus Kapitel 5.5.2 fiir die Kurbelschwinge mit spielbehaftetem
Bolzengelenk kann eine stabile Simulation erzeugt werden, ohne Driftprobleme bei ldnger
geschlossenen Kontakten, mit der Md&glichkeit einen Dauerbetrieb {iber mehrer Kurbelumdre-
hungen zu simulieren. Die Simulationen sind experimentell abgesichert, siehe Kapitel 5.5.1.

Wie im Kapitel 5.4 beschrieben, erfolgt die Losung mit einem Time-Stepping-Algorithmus. Mit
diesem wird bei der Simulation vorweg der néchste Zeitpunkt ohne Beriicksichtigung eines sich
eventuell schlieBenden Kontaktes berechnet. Nach Priifung auf einen geschlossenen Kontakt,
wird bei Bedarf die Kontaktbedingung mit den Zwangskréften erfiillt.

Bei der Implementierung ist eine direkte Losung des linearen Komplimentaritdtsproblems
(LCP) iiber Fallunterscheidungen méglich, da im vorliegenden Fall nur ein Kontaktpunkt
modelliert ist. Auf spezielle mathematische Verfahren und LCP-Léser wird somit verzichtet.

Der vorgestellte Algorithmus ist in MATLAB implementiert. Dies ermo6glicht vor allem eine schnel-
le und effiziente graphische Auswertung. Die Parametersétze aller Betriebszustéinde enthélt der
Anhang B. Die Simulation erfolgte auf einem Arbeitsplatz PC mit einem Intel Pentium 4 Pro-
zessor (2 GHz) und 1GB Arbeitsspeicher. Sie verwendet folgende Parameter:

Spiel am Kurbelbolzen: 0,1 mm

Zeitschrittweite: 107% s

Reibungskoeflizient 4 = 0,07

e Dissipationskoeffizient bei elastischem Stofl € = 0,7

Reibkrifte haben besonders im 2. Betriebszustand einen erheblichen Einfluss. Deshalb ist die
Reibung als dissipatives Drehmoment auf die Koppel (M3z = —0,99 - ¢) bzw. auf die Schwinge
(M4 = —0,005 - 0) einbezogen. Ein geringes Antriebsmoment (z.B. M; = My = 0,001 Nm)
sichert dann den stationéren Betrieb. Da kein Drehzahlregler und kein Reibkontaktmodell aufler
im Bolzengelenk implementiert ist, resultieren die Werte aus gezieltem Probieren.

Selbst bei sehr sorgfiltiger Wahl der Startwerte kann nicht vermieden werden, dass es bei der
ersten simulierten Umdrehung zu Sté8en kommt, die im ’eingeschwungenen’ Zustand nicht mehr
auftreten. Aus diesem Grund wird bei jeder Simulation die erste Umdrehung verworfen und nicht
dargestellt. In Bild 86 ist links die erste Umdrehung einer Simulation bei 619 1/min dargestellt.
Die ersten 20 Werte werden als Kreise dargestellt, alle anderen als Kreuze. Rechts abgebildet ist
die zweite Umdrehung, die mit allen weiteren annéahernd identisch ist.

60 Bolzenmittelpunktsbahn 60 [ Bolzenmittelpunktsbahn
40 w0
Ay 20 Ay 20
[mm] [mm]
0 0
=20 F -20
40 -40 e
" i
-60 -40  -20 0 20 40 60 -60 -40  -20 0 20 40 60
Ax [mm)] Ax [mm]

Bild 86: Einlaufphase, rechts: 1.Umdrehung, links: 2.Umdrehung, 619 1/min
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Die Effizienz der Implementierung belegen die Rechenzeiten:

e 2 Umdrehungen bei 240 1/min: 20 s, Schrittweite 10~4s
¢ 2 Umdrehungen bei 480 1/min: 11 s, Schrittweite 10~4s

Das Bild 87 stellt Messungen aus Kap. 5.5.1 und Simulationen gegeniiber. Bei einer Drehzahl von
141 1/min befindet sich der Mechanismus im 1. Betriebszustand. Es kommt zu keinem Abheben.
Bei einer Drehzahl von 240 1/min befindet sich der Mechanismus im 2. Betriebszustand. Es treten
StoBle auf. Im 3. Betriebszustand liegt der Bolzen ununterbrochen an der Lagerschale an und

lauft um.
60 Betriebszustand 1
o
_ =T
£ ‘-\
£ ;
2
-40
141U/min
-60 0 Ax [mm] 60
Betriebszustand 1
60
40 - %\\
T 20
)
> 0
<
-20
-40
141U/min
-60 60

0 Ax [mm]

Ay [mm]

Ay [mm]

60
40

20

-20

-40

-60

60
40

-60

Betriebszustand 2

0 Ax [mm] 60
Betriebszustand 2

0 Ax [mm] 60

Ay [mm]

Ay [mm]

-20

-40

Betriebszustand 3

Messung

]

60
40

20

0 Ax [mm] 60
Betriebszustand 3

=

#

Simulation

0 Ax [mm] 60

Bild 87: Bolzenverlagerungsbahn, Messung und Simulation, eine Umdrehung

Fiir genauere Untersuchungen wird in Bild 88 und 89 die Bolzenverlagerungsbahn einer Um-
drehung unterteilt und den entsprechenden Kurbelwinkeln zugeordnet. Jeder Betriebszustand
enthilt mehrere Phasen: Pendeln links, Pendeln rechts und Ubergangsphasen.

Ay [mm]

Pendeln L
294-100 Grad

60
40

20

-20

40

-60

0 Ay [mm] ©

Ay [mm]

60
40

20

-20

-40

-60

Ubergang
100-118 Grad

/

0 Ay [mm] ©

Ay [mm]

60
40

20

-20

-40

-60

Pendeln R
118-294 Grad

0 Ay [mm] 60

Bild 88: Aufspaltung der Simulation des 2.Betriebszustandes (240 1/min) in Phasen
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Betriebszustand 1‘

Pendeln L Ubergang
308-89 Grad 89-110 Grad
60 60
20 /H/V 20
0 0
220 -20
-60 0 Ax 60 -60 0 Ax 60
Pendeln R Ubergang
60 110-263 Grad 60 263-308 Grad
A N, A Py
) v\\ )
20 20
0 0
-20 -20
-60 0 Ax 60 -60 0 Ax 60
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Betriebszustand 3

Pendeln L Ubergang
308-100 Grad 100-110 Grad
60 60
Ay s - Ay
20| # 20
0 0
-20 20
-60 0 Ax 60 -60 60
Pendeln R Ubergang
110-263 Grad 263-308 Grad
60 60 .
Ay Ay & Sy
20 20 4 %
0 0 : %%
-20 200 %
-60 60 -60 0 Ax 60

0 Ax

Bild 89: Aufspaltung der Simulation des 1. und 3. Betriebszustandes in Phasen

1. Betriebzustand (n < 230 1/min)

p = 308° — 89°: Pendelschwingungen an der linken Lagerseite

¢ ~ 89° — 110°: Ubergang von der linken auf die rechte Lagerseite

p ~ 110° — 263°: Pendelschwingungen an der rechten Lagerseite

@ ~ 263° — 308°: Ubergang von der rechten auf die linke Lagerseite

2. Betriebzustand (n ~ 240 1/min)

e » ~ 294° — 100°: Pendelschwingungen an der linken Lagerseite
e A~ 100° — 118°: Ubergang von der linken auf die rechte Lagerseite mit

Kontaktverlust und Stof3

e A 118° — 294°: Pendelschwingungen an der rechten Lagerseite und Ubergang
auf die linke Seite ohne Kontaktverlust

3. Betriebzustand (n > 250 1/min)

Werden Messung und

p =~ 308° — 100°: Pendelschwingungen an der linken Lagerseite
¢ A~ 100° — 110°: Ubergang von der linken auf die rechte Lagerseite durch Abheben

p =~ 110° — 263°: Pendelschwingungen an der rechten Lagerseite
@ &~ 263° — 308°: Ubergang von der rechten auf die linke Lagerseite durch Abheben

Simulation der 3 Betriebszusténde in Bild 87 verglichen, sind starke

Ahnlichkeiten zu erkennen. Bei jeder Drehzahl tritt Pendeln an der rechten und linken Lager-
seite auf. Lediglich der Ubergang von der linken auf die rechte Seite variiert mit der Drehzahl.
Die Pendelschwingungen, die in jedem Betriebszustand in mehreren Phasen auftreten, werden
im folgenden Abschnitt noch einmal genauer untersucht.
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5.5.4 Pendelschwingungen im spielbehafteten Drehgelenk

Wie in den Bildern 87 bis 89 und beim Vergleich zwischen den Betriebszustéinden bei 141 1/min,
240 1/min und 480 1/min ersichtlich ist, tritt das Pendeln des Bolzens an den Seiten der La-
gerschale unabhéingig vom Betriebszustand auf. Vermutlich entstehen die Pendelschwingungen
durch Reibungseffekte im spielbehafteten Lager, da die Kurbel eine Kreisbahn vorgibt und
diese der Koppel aufzwingt. In Bild 90 und 91 ist das Pendeln im 3. Betriebszustand an
der linken bzw. rechten Lagerschale mit den zugehotrigen Kurbelstellungen dargestellt. Zur
Veranschaulichung sind beide Bilder nicht maflstdblich gezeichnet, wie es eigentlich fiir ein
’kinematisches Schema’ (vgl. Bild 20 auf S. 23) gefordert wird.

Der Wechsel zwischen dem Pendeln auf der linken und rechten Seite findet unabh#ngig von der
Drehzahl bei dhnlichen Kurbelstellungen statt. Lediglich der Weg &ndert sich mit der Dreh-
zahl. Im 1. Betriebszustand iiberwiegt die Schwerkraft und der Wechsel geschieht beide Male
iiber die Oberseite der Lagerschale. Hingegen verliert die Schwerkraft im 3. Betriebszustand an
Bedeutung, so dass der Wechsel einmal oben und einmal unten geschieht.

8 Pendeln
< links

Pendeln
rechts )

Bild 91: Pendelschwingungen auf der rechten Seite, 3. Betriebszustand

Fine weiterer Untersuchung betrifft den Frequenzinhalt dieser Pendelschwingungen. Die
Auswertung der relativen Tangential- und Normalgeschwindigkeit mit Hilfe der FOURIER-
Transformation ergab keine zufriedenstellenden Ergebnisse. Auf Grund der sich ununterbrochen
dndernden Frequenz der Pendelschwingungen wird das Ergebnis verwischt. Deshalb wurde auf
die Verwendung von Frequenzdarstellungen verzichtet.
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Nach der Umrechnung der Bolzenverlagerungsbahn in Polarkoordinaten kann der Winkel 6 (vgl.
Bild 84) wie in den Bildern 92, 93 und 94 dargestellt werden. Die 'Spriinge’ im Zeitverlauf
kennzeichnen den schnellen Ubergang zwischen den Pendelphasen. Auch ohne Spiel ergibt sich
bei einer vollen Kurbelumdrehung im Bolzengelenk eine Relativdrehung von 360 = 2.

§ 12
[rad] Pendeln rechts Pendeln links
10 - Kontaktverlust
keine Winkel-
bestimmung
8 L
6 L
Pendeln links
"I WMAVVY
2 L
100-180 Hz
0 1 1 1 1 1 1 J
0.25 0.3 0.35 0.4 0.45 0.5 055 ¢ [s]

Bild 92: Polarwinkel der Bolzenverlagerungsbahn, 240 1/min

s 10r
[rad]

Pendeln links

Pendeln rechts

Pendeln links

150-320 Hz

3 1 1 1 1 1 1 1 J
0.12 0.14 0.16 0.18 0.2 0.22 0.24 0.26 0.3

Bild 93: Polarwinkel der Bolzenverlagerungsbahn, 480 1/min
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S 10
[rad]

Pendeln links Pendeln rechts Pendeln links

200-400 Hz

3 1 1 1 1 1 J
0.08 0.1 0.12 0.14 0.16 0.18

Bild 94: Polarwinkel der Bolzenverlagerungsbahn, 619 1/min

Aus den Bildern geht hervor, dass abhéngig von der Drehzahl Pendelschwingungen mit
Frequenzen von 100 - 400 Hz auftreten. Die Frequenzen entsprechen hier mit 0,1 mm Spiel
dem 20- bis 40-fachen der Drehfrequenz der Kurbel. Unter Beriicksichtigung der Ergebnisse der
Ordnungsanalyse mit und ohne Spiel kann darauf geschlossen werden, dass diese Pendelschwin-
gungen zur breitbandigen Anregung iiber 150 Hz bei einem spielbehafteten Lager mafigeblich
beitragen.

FEine weitere Simulation mit 0,01 mm Spiel am Kurbelbolzen bewies die hohe Robustheit der
Numerik bei Anwendung der Systembeschreibung mit einseitigen Bindungen. Hierbei erh 6ht sich
die Pendelfrequenz auf ca. 1000 Hz.



123

6 Modalanalyse des Maschinengestelles

6.1 Motivation und Vorgehen der experimentellen Modalanalyse

Die Zielsetzung der Modalanalyse im vorliegenden Anwendungsfall liegt in der Ermittlung der
modalen Parameter im Frequenzbereich von 5 Hz bis etwa 300 Hz. Nicht zuletzt sollen die
Eigenfrequenzen und zugehorigen Eigenschwingformen zur Deutung der in Kapitel 2.2 (Seite 14
unten) aufgezeigten Schwingungserscheinungen dienen. Zu den hier zusammengefassten Ergeb-
nissen hat besonders GAULL [35] und [113] beigetragen.

Die experimentelle Modalanalyse gliedert sich in vier Schritte [115, Kap. 8]:

1. Die Wahl einer passenden Anzahl von Messpunkten fiir Beschleunigungssensoren und die
Festlegung der Anregung. Diese erfolgt recht einfach mit Impulshammer oder aufwendiger
mit einem Shaker. Die Anregungskraft ist dabei immer zu messen.

2. Messung von Frequenzgangfunktionen. Zur Validierung sollten auch die Kohé&renz-
funktionen gemessen werden.

3. Anwendung eines 'Curve-Fitting’-Verfahrens zur Identifikation der Eigenfrequenzen und
Eigenvektoren einschliellich der modalen Dampfungen.

4. Verifikation der Ergebnisse durch Animationen, MAC-Kriterium u.a. Methoden der Plau-
sibilitétspriifung

Fiir die Modalanalyse wird die Kurbelschwinge in einer Winkelstellung blockiert. Die Schwingun-
gen der Grundplatte stehen im Mittelpunkt der Untersuchungen. Die Eigenschwingformen des
Mechanismenpriifstandes lassen sich in Starrkérperschwingungen und ’elastische’ Schwingungen
mit Biegung und Torsion einteilen. Es ist davon auszugehen, dass die Starrkérpereigenfrequenzen
des Gesamtaufbaus in seiner relativ weichen Lagerung deutlich unterhalb der Eigenfrequenzen
der elastischen Schwingformen der Grundplatte liegen. Aus diesem Grund werden diese bei-
den Gruppen getrennt voneinander untersucht. Die Anregungsart und -frequenzen lassen sich
dementsprechend anpassen.

Der Mechanismenpriifstand entspricht unter starrer und blockierter Betrachtungsweise ei-
nem Blockfundament mit unsymmetrischer Massenverteilung. Bei den sechs zu erwartenden
Starrkorpereigenformen handelt es sich deshalb um gekoppelte Translations- bzw. Rotations-
schwingformen.

Erste Messungen mit der Erregung durch Impulshammer liefern vor allem die Starrkorper-
Eigenschwingformen. Allerdings gibt es bei der 4. und 5. Eigenfrequenz groéflere Streuungen,
die auf die nichtlinearen Dampfungselemente unter der Grundplatte zuriickgefiihrt werden.
Als plausible Ergebnisse mit der Impulshammeranregung liegen nur vier Starrkérper- und drei
Biegeschwingformen vor.

Eine bandselektive stochastische Anregung der Struktur mit Hilfe eines elektrodynamischen
Erregers (Shaker) fithrt zu bessern Ergebnissen. Die Erregeramplituden und -richtungen lassen
sich somit genauer einhalten und bei Mittelungen reproduzierbar wiederholen.

Der Ansatz, den Shaker mit einem vom Funktionsgenerator erzeugten Sweep-Sinus-Signal zu
speisen, kann ebenfalls mangelhafte Resultate hervorbringen, wenn ohne spezielle Software nur
eine Frequenzrampe mit konstanter Erregeramplitude gefahren wird. Hierfiir muss spezielle
Hardware verfiigbar sein. Offensichtlich reicht ein einfacher Funktionsgenerator nicht dafiir aus.
Alle im Folgenden dargestellten Messergebnisse sind deshalb durch eine stochastische Erregung
der Struktur mit einem Shaker erzielt.
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Wie das Bild 95 zum Messaufbau zeigt, ist der elektrodynamische Erreger an zwei Stahlseilen
aufgehéngt und mit der Struktur iiber einen diinnen St68el verbunden. Um hierbei eine Storung
am Eingang zu vermeiden, wird das Shakerpendel iiberkritisch ausgelegt. Die Eigenfrequenz des
Pendels liegt unter 3 Hz und das Erregersignal wird mit Hochpass 5 Hz gefiltert.

Bild 95: Messaufbau zur Modalanalyse mit Shaker

Die Messung des Eingangssignals erfolgt mit einem Piezo-Kraft-Sensor. Als Systemantwort wer-
den an verschiedenen Messpunkten die Beschleunigungen in drei orthogonalen Koordinatenrich-
tungen gemessen, wobei drei auf einen Wiirfel geschraubte Piezo-Beschleunigungssensoren zum
Finsatz kommen. Zur Befestigung des Wiirfels dient Bienenwachs.

Messpunkte fiir
Biegeschwingungen

Messpunkte fiir
Starrkorperschwingungen

Bild 96: Anordnung der Messpunkte je nach Messziel
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Das Bild 96 zeigt die Verteilung der Messpunkte auf der Struktur. Daraus wird ersichtlich,
dass fiir die Untersuchung der elastischen Eigenformen (versténdlicherweise) an deutlich mehr
Stellen gemessen werden muss, als es fiir die Starrkdrpereigenschwingformen erforderlich ist.

Die Anregung des Mechanismenpriifstandes erfolgt in x-, y- und z-Richtung. Der elektrodynami-
sche Erreger mit Stofel ist dementsprechend zu montieren und auszurichten. Es kénnen durch
mehrere Messungen sechs Starrkorpereigenformen sowie sieben Biege- bzw. Torsionsschwingfor-
men ermittelt werden. Im Sinne einer hohen Auflésung der Messungen im Frequenzbereich wird
bei den einzelnen Messungen mit einer relativ langen Beobachtungsdauer (iiber 10 s) gearbeitet
und {iber viele Messungen gemittelt. Je nach Anregungsrichtung der Struktur variieren sowohl
die bestimmbaren Eigenformen, als auch in einem bestimmten Toleranzband die zugehorigen
Eigenfrequenzen und modalen Dampfungen.

Zur Uberpriifung der Qualitit der Signale und zur Fehleridentifizierung schon wihrend der
Messung kann die Kohdrenzfunktion und das Autoleistungsspektrum der Anregung kontrolliert
werden. Ein weiteres Kriterium zur Beurteilung der Messergebisse ist, ob in der Frequenzgang-
kurve zwischen zwei Resonanzen ein (signifikantes) Minimum liegt. Dabei sollten die Minima
mit sinkendem Abstand der Messpunkte zum Anregungspunkt Antiresonanzen bilden. Im
kollokierten Fall (Anregungsort = Messpunkt) ist schliellich eine Abfolge von Resonanzen und
Antiresonanzen feststellbar.

Die sich an die Messreihen anschlieflende Identifikation der modalen Parameter wird mit Hilfe
eines MDOF (Multi-Degree of Freedom) Curve-Fitting-Verfahrens realisiert.

6.2 Ergebnisse der experimentellen Modalanalyse

Bei Anregung in x- und y-Richtung lassen sich mit den einzelnen Messungen fast immer
alle sechs Starrkorpereigenformen beobachten. Die Anregung der Struktur in z-Richtung
dient zur Identifikation einiger weniger Schwingformen. Etwas anders verhilt es sich bei
den Biegeeigenschwingungen. Hier sind erwartungsgeméifi besonders durch die Anregung in
z-Richtung gute Ergebnisse erzielbar. Sowohl beim Curve-Fitting, als auch bei der Uberpriifung
der damit erhaltenen Eigenvektoren ergibt sich im Anwendungsfall, dass bei Annahme der
Bequemlichkeitshypothese (Proportionale Démpfung) bessere Ergebnisse erzielbar sind, als bei
der Annahme einer allgemeine Dampfung.

Im Folgenden sollen die Messergebnisse kurz interpretiert werden, siehe Bilder 97, 98 und 99.
Bei der ersten Eigenschwingung mit der Frequenz von etwa 9 Hz handelt es sich vornehmlich
um eine Translationsschwingung in x-Richtung, sie kann vor allem bei denjenigen Messungen
festgestellt werden, bei denen in x-Richtung angeregt wird. Diese Bewegung ist iiberlagert durch
eine Translationsbewegung in y-Richtung und eine Rotationsbewegung um die y-Achse. Aller-
dings sind die beiden letztgenannten Schwingformanteile in ihren Amplituden weitaus weniger
signifikant.

Die zweite Eigenschwingform bei ca. 10 Hz tritt besonders dann auf, wenn in y-Richtung angeregt
wird und ist im Wesentlichen eine Translationsschwingung in y-Richtung. Allerdings kann auch
hier eine schwache Rotationsbewegung (um die x-Achse und um die z-Achse) und eine zusétzliche
geringfiigige Translationskomponente (in x-Richtung) erkannt werden.

Die erste rein rotatorische Schwingungsform liegt bei etwa f3= 12 Hz. Dabei dreht die Struktur
um die z-Achse und alle anderen Bewegungsanteile sind in ihrer Gréfle vernachlassigbar.

Im Bereich von 19-22 Hz liegen zwei Eigenschwingformen, insgesamt die vierte und fiinfte
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Figenfrequenz, siehe Bild 98. Diejenige mit einer etwas tieferen Frequenz erzeugt hauptséchlich
eine Rotationsschwingung um die x-Achse, die andere besteht zum grofiten Teil aus einer Trans-
lationsbewegung in z-Richtung. Letztere wird insbesondere bei der Anregung in z-Richtung
nachgewiesen. Aufgrund der eng zusammenliegenden Eigenfrequenzen bei relativ starken
Démpfungen erfordert die saubere Trennung dieser beiden Schwingformen einen etwas grofieren
Aufwand. Mit Impulshammeranregung gelingt die Identifikation der 4. und 5. Eigenschwingform
nur ungeniigend.

Am eindeutigsten von allen Eigenschwingformen ist die Rotationsschwingung um die y-Achse
ermittelbar. Diese sechste Eigenfrequenz liegt im Bereich von 32,5-33,5 Hz und kann nahezu aus
jeder der Messungen unabhingig von der Anregungsrichtung gewonnen werden.

4 N
——— —

1. Eigenform V4

f=8,99 Hz

9=50%
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\_ Trans x /

2. Eigenform
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Trans )y

\
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3. Eigenform
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9=3,0%
A
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Bild 97: Darstellung der ersten drei Starrkorpereigenformen
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4. Eigenform
f=19,9 Hz
3=42%

5. Eigenform
f=21,6Hz
9=3,8%

\
-

6. Eigenform
f=33,1Hz
9=32%

\_ ' Roty Y,

Bild 98: Darstellung der 4., 5. und 6. Starrkorpereigenform

Zur Gruppe der Schwingformen mit elastischen Deformationen der Grundplatte (Bild 99) ist
festzuhalten, dass es sich hierbei hauptséchlich um Biege- und Torsionsschwingungen handelt,
denen aber zum Teil auch translatorische bzw. rotatorische Bewegungsanteile der gesamten
Platte {iberlagert sind.

Eine glattere Darstellung und detaillierte Bewertung der Eigenschwingformen {iber 100 Hz
konnte mit einer hoheren Dichte der Messpunkte erreicht werden, worauf hier verzichtet
wird. Eigenschwingformen mit héheren Eigenfrequenzen iiber 250 Hz wiirden ebenfalls diesen
erhohten Messaufwand erforderlich machen.

Mit der niedrigsten Frequenz von 84,7 Hz liegen die Eigenfrequenzen dieser Gruppe deutlich
iiber der hochsten Eigenfrequenz (fg= 33 Hz) aus der Gruppe der Starrkérperschwingungen.
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Bild 99: Darstellung der Biege- und Torsionseigenschwingformen
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6.3 Modalanalyse mit Hilfe eines Finite-Elemente Rechenmodells

Zur rechnerischen Modalanalyse bietet sich die Finite-Elemente-Methode (FEM) an. Hier
wird auf das FE-Programm ANsYS zuriickgegriffen. Fiir die Modellierung des Mechanismen-
priifstandes sind zunichst vereinfachende Annahmen zu treffen. So werden z.B. sédmtliche An-
bauteile und Aufbauten der Grundplatte als Starrkorper betrachtet, sieche Bild 100.

Eine weitere experimentell abgesicherte Annahme geht von der Entkopplung der Grundplatten-
schwingungen (Biegung, Torsion) gegeniiber des Unterbaus aus. Die Schwingungen der Grund-
platte (einschlielich Aufbauten) in der relativ weichen Gummi-Feder-D#@mpfer-Lagerung haben
kaum Wechselwirkungen mit den Schwingungen des Unterbaus aus Alu-Profilen. Die Schwin-
gungsisolation (Gummi-Federn) sperrt den Ubertragungsweg fiir Frequenzen iiber 40 Hz (einige
Richtungen ab 9 Hz) und die gemessenen Biegeschwingungen der Platte beginnen erst bei 80 Hz.
Deshalb lasst sich die Berechnung auf die Grundplatte mit ihren Anbauteilen beschrénken.

Die Gummi-Feder-Lagerung bereitet jedoch insofern Schwierigkeiten, als dass keine verlésslichen
Daten iiber ihre dynamischen Eigenschaften vorliegen. Es wird deshalb zunéchst von ersten
Richtwerten c¢pryer = 136 N/mm und cgenep = 22 N/mm fiir die Steifigkeiten in Léngs- bzw.
Querrichtung und D = 0,04 fiir das LEHR’schen Dampfungsmafl ausgegangen. Spétere Sensi-
tivitdtsuntersuchungen durch Variieren dieser Paramter haben die Giiltigkeit der Annahmen
bestétigt.

Die FEM-Modellierung der Grundplatte im Bild 100 verwendet Shell63-Elemente, die Lagerung
ist mit Combinl4-Elementen verwirklicht. Eine regelméBige (mapped) Vernetzung der Grund-
platte biete sich aufgrund der relativ einfachen Geometrie an.

Bild 100: Darstellung des FE-Modells

Auf Grundlage von CAD-Konstruktionszeichnungen in CATIA konnen die Schwerpunkte,
die Richtungen der Haupttrédgheitsachsen und die Massentrigheitsmomente der einzelnen
Komponenten (Motoren, Lagerbocke usw.) bestimmt werden. Mit dieser Information ist es
moglich, die Anbauteile als Mass21-Elemente, d.h. als Masse und Drehtrigheit eines starren
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Korpers, zu idealisieren. Die Verbindung dieser Mass21-Elemente mit der Grundplatte stellt
das Balkenelement vom Typ Beam4 her. Dessen Steifigkeit wird dabei so grofi gew&hlt, dass sie
im Verhéltnis zu den restlichen Elementen als starr betrachtet werden konnen.

Das Bild 101 zeigt vier der sechs berechneten Starrkorpereigenformen. Besonders die vierte und
fiinfte Eigenschwingform mit den relativ eng beieinander liegenden Frequenzen zeigen eine hohe
Sensitivitit der Form gegeniiber einer Anderung der Federsteifigkeiten. Ein anderes Verhiltnis
zwischen Druck- und Schubsteifigkeit liefert sofort auch andere Eigenschwingformen.

Bei einem Modellabgleich bereitet auch das nichtlineare Verhalten der Gummi-Feder-D ampfer-
Elemente Probleme, die Schwingformen variieren bei Anderung der Erregeramplituden und An-
regungsrichtungen. Hier muss fiir eine linearisierte Ndherung das Niveau der Erregung unter

Betriebsbedingungen geschétzt werden.
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Bild 101: Darstellung einiger berechneter Starrkorpereigenformen



6.4 Verifizierung der Ergebnisse 131

6.4 Verifizierung der Ergebnisse

Fiir die Uberpriifung der Ergebnisse der Messungen und der Berechnungen sind in der Literatur
diverse Ansitze zu finden. Als gebriduchlichstes Vergleichskriterium fiir Eigenvektoren dient das
Modal Assurance Criterion (MAC), es ist bekanntlich definiert durch das Skalarprodukt von
Eigenvektoren ® mit einer entsprechenden Normierung. Es besitzt folgende Form:

}(I)mkH : CI)TZ' ’

MAC),; = (157)

mit den k-ten bzw. i-ten Eigenvektoren ®,,; und ®,; zweier Messungen ('m’ und ’r’) bzw. aus
einer Messung 'm’ und einer Berechnung ’r’. Das hochgestellte H kennzeichnet hierbei den
hermiteschen (im Falle von reellen Vektoren: den transponierten) Vektor.

Das Orthogonalitétskriterium im MAC-Wert bestimmt dessen Grenzen mit:
0 < MAC <1 (158)

Das Kriterium strebt gegen den Wert 1, wenn zwei Vektoren identisch sind und n&hert sich dem
Wert Null fiir linear unabhéingige Eigenvektoren. Der Idealfall (Wert Null) der Orthogonalitéit
kann in der Regel bei der Wahl von Koordinaten an der realen Struktur nicht erreicht werden.
Die Orthogonalitéit wiirde eine Koordinatentransformation mit der Massen- oder Steifigkeits-
matrix erfordern [115, Kap. 8]. Diese Matrizen sind jedoch bei reinen Messungen nicht bekannt.

Das Bild 102 (links) veranschaulicht eine auf diese Weise ermittelte Gegeniiberstellung fiir
Starrkorperschwingformen, die allein aus den Messreihen hervorgegangen sind. Im Bild 102
rechts ist ein Vergleich von sechs ermittelten elastischen Schwingformen abgebildet. Hier zeigt
sich eine schlechtere Qualitéit in der Korrelation des 2. mit dem 6. und 7. Eigenvektor. Die
5. Eigenschwingform aus Bild 99 zur Eigenfrequenz f.;; = 201 Hz ist in der Zusammenstellung
des Bildes 102 weggelassen. Weiter Diagramme enthalten die Arbeiten von GAULL [35] und
MULLER [64].

0.4

0.2

04 N I

02

Starrkorpereigenschwingformen Elastische Eigenschwingformen

Bild 102: Vergleich von Messergebnissen mit dem Modal Assurance Criterion
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Das Bild 103 gibt schliellich einen Vergleich von experimentellen und errechneten
Starrkorpereigenschwingformen wieder. Aus diesen Abbildungen ist deutlich die gute Uberein-
stimmung von Messung und FE-Berechnung ersichtlich. Ein Abgleich der Eigenschwingformen
mit elastischer Deformation der Platte macht nur Sinn, wenn sowohl die Dichte der Messpunkte
als auch die FEM-Modellierung mit den Aufbauten verfeinert werden. Diesbeziiglich wird hier
auf einen weiteren Modellabgleich verzichtet.

0.8
0.6

0.4

0.2

Bild 103: Vergleich der Eigenvektoren aus Messung und Berechnung

Das Eigenschwingungsverhalten des Mechanismenpriifstandes ist nun durch die experimentelle
Modalanalyse bekannt. Die sechs Starrkorpereigenschwingformen der Grundplatte einschlieflich
Kurbelschwinge liegen etwa bei: 9, 10, 12, 20, 22 und 33 Hz. Eigenschwingformen mit elastischer
Deformation der Grundplatte verstdrken Schwingungen bei ca. 85, 97, 161, 168, 201, 229 und
248 Hz.

Gemessene Schwingungserscheinungen, wie in den Abschnitten 2.2 oder 5.5 (Kurbelschwinge mit
Spiel), kénnen mit Hilfe der bekannten Eigenfrequenzen und zugeordneten Eigenschwingformen
besser interpretiert werden. Zum Beispiel kénnen die drehzahlabhéngigen Pendelschwingungen
in den Bildern 92 bis 94 auf den Seiten 121 bis 122 mit Biegeeigenfrequenzen der Grundplatte
in Resonanz geraten. Stofle durch Spiel in Gelenken oder bei realen Maschinen durch Werkzeug-
eingriff konnen auch breitbandig gleichzeitig viele Eigenschwingformen erregen. Hier hilft die
geometrische Veranschaulichung mit den Eigenschwingformen bei der Begriindung dominieren-
der Peaks im Amplitudenspektrum.
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7 Zusammenfassende Ubersicht zu Schwingungsphinomenen

An der relativ einfachen und {iberschaubaren Maschine 'Mechanismenpriifstand’ ist in dieser
Arbeit mehrfach der Weg vom ersten Erkennen einer Schwingung in einer Messung {iber ver-
schiedene Analysemethoden bis zur Modellbildung, Verifikation und Schwingungsinterpretation
demonstriert worden. Besonderes Augenmerk liegt dabei auf der experimentellen Absicherung.
Die Zusammenstellung liefert einen Zugang und eine Ubersicht fiir den Berechnungsingenieur
zum Gebiet der Mechanismendynamik. Aber auch der Versuchsfeldingenieur erhilt zahlreiche
Informationen iiber typische Schwingungsphinomene und deren Ursachen. Gerade in der
engen Verkniipfung von Versuch, Minimalmodell und physikalischer Interpretation liegt die
Basis zur Verbesserung und Weiterentwicklung schnelllaufender Verarbeitungsmaschinen mit
ungleichméfigen Werkzeugbewegungen.

Mit den Ergebnissen der Modalanalyse im Kapitel 6 gelingt es, eine grofle Anzahl von Peaks
in gemessenen Spektren einzelnen Eigenfrequenzen zuzuordnen. Fiir das Verstédndnis, wie und
warum eine Eigenfrequenz zur Wirkung kommt, sind die Eigenschwingformen (Moden) und
Erregerkrifte (Ort, Betrag, Richtung) von fundamentaler Bedeutung.

Schwierig gestaltet sich oft das Erkennen der Erregerkrifte. Sie hidngen sehr stark von den
Betriebsbedingungen ab. Sie erfordern konkrete Produkt- und Prozesskenntnisse, d.h. Ingenieur-
erfahrung. Am Mechanismenpriifstand vermitteln gemessene Signale der Antriebsmomente
(Motorstrom), der Fundamentkréfte (Piezo) und sogar der Pleuelldngskrifte (DMS) einen
guten Uberblick zum Kraftfeld der Maschine im Betrieb. Zusitzlich stehen die Zustandsgréfien
Antriebswinkel und Antriebswinkelgeschwindigkeit (Servo-Resolver-Signale) zur Verfiigung.

Abschlielend sollen mit Bild 104 erkannte, untersuchte und auch nicht weiter verfolgte Schwin-
gungsphénomene am Mechanismenpriifstand mit einem Wasserfalldiagramm veranschaulicht
werden. Die Erscheinungen gliedern sich in folgende 9 Gruppen:

1. Erzwungene Schwingungen durch wechselnde kinetostatische Gelenkkrifte (Tragheits-
krafte ohne hochfrequente Vibrationskréafte),
Grundharmonische entsprechend der Maschinendrehzahl (2 = 7n/30) und die unteren
Harmonischen, hier beim Mechanismenpriifstand besonders stark bis zur 3. Harmonischen
(3Q2) in den Lagerkriften und die 2. Harmonische im Antriebsmoment,
wie in den Wasserfall- und CAMPBELL-Diagrammen (Bild 81, S. 110) sichtbar, regen aber
auch die 11. bis 15. Erregerharmonische Eigenschwingformen der elastischen Struktur an

2. Schwingungen durch den kommerziellen Motordrehzahlregler,
105 Hz gemessen nach der Sprunganregung auf die Drehmomenten- oder Drehzahlvorgabe
der Servosteuerung

3. Vibrationen durch Spiel am Kurbelbolzen,
152 Hz bei 263 1/min Betriebsdrehzahl, verifiziert durch MKS-Simulationen

4. Fundamentschwingungen — Resonanzerscheinungen mit Eigenschwingungen des starren
Maschinenblockes auf den Gummi-Feder-Elementen,
genau 6 Starrkorpereigenformen (9,0 Hz, 10,0 Hz, 12,2 Hz, 19,9 Hz, 21,6 Hz, 33,1 Hz)

5. Gestellschwingungen — Resonanzerscheinungen mit Eigenschwingungen durch Biegung und
Torsion der elastischen Grundplatte,
die ersten Biege- bzw. Torsionseigenschwingformen (84,7 Hz, 97,4 Hz, 161 Hz, 168 Hz,
201 Hz, 229 Hz, 248 Hz, ...)
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6. Riemenschwingungen — Resonanzerscheinungen mit Eigenschwingungen des iiber Zahn-
riemen angekoppelten redundanten Antriebes am Pleuel (siehe Bild 9 auf S.11), diese
Eigenfrequenz liegt zwischen 60 und 70 Hz

7. Pleuelbiegeschwingungen — Resonanzerscheinungen mit Eigenschwingungen der Biegung
des Pleuels aus der Bewegungsebene heraus, wenn am Kurbelbolzen reichlich Spiel vor-
handen ist, niedrigste Biegeeigenfrequenzen des einseitig freien Pleuels betrdgt 43 Hz

8. Nichtlineare Phénomene, z.B. seitliches Anstreifen der Koppel an den Kurbelwangen, Um-
kehr der Reibwirkungsrichtung im Schwingenwellenlager und Pleuel-Schwingen-Gelenk,
Spiel in weiteren Gelenken, Lagern und Verbindungselementen

9. Schwingungen durch Kréfte und Vorgédnge an der Wirkstelle beim Be- oder Verarbeitungs-
prozess, z.B. Pressen, Schneiden, Ségen, Greifen, Zufiihren,
am Mechanismenpriifstand wiren diese Erregerkrifte durch den redundanten Antrieb M3
an der Schwingenwelle experimentell nachvollziehbar

Die letztgenannten Phénomene wurden am Mechanismenpriifstand bisher nicht durch Experi-
mente und Simulationen verifiziert. Weiter Schwingungsursachen und typische gemessene und
simulierte Schwingungsverldufe bietet [119].
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Bild 104: Schwingungsphidnomene bis 500 Hz im Wasserfalldiagramm

Die Vielfalt der Peaks im Wasserfalldiagramm eines Maschinenhochlaufes bis 1400 1/min im
Frequenzbereich bis 500 Hz zeigt eine Fiille weiterer Schwingungserscheinungen an. Diese Bilder
variieren natiirlich fiir unterschiedliche Messrichtungen. Mit den bisherigen Ergebnissen liegt
dennoch bereits ein guter Uberblick zum Schwingungsverhalten des Priifstandes vor, so dass
bei zukiinftigen gezielten Anderungen, wie z.B. ein bewusst eingebautes Spiel am Kurbelbolzen
oder im Schwingenlager, neu hinzukommende Peaks sicher zugeordnet und von den bisherigen
sauber getrennt werden kénnen.
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Anhang A

A — Kontaktschleife

Dieser Anhang vervollsténdigt den beschrieben Time-Stepping-Algorithmus in Bild 75 auf
Seite 105 und ist aus GINZINGER 2004 [38, S.31-36] entnommen.

A.1 Kontaktschleife
Wie bereits beschrieben wird in der Kontaktschleife zuerst entschieden, ob der Stof3 elastisch

oder plastisch ausgewertet wird (Bild 105). Dies geschieht mittels einer definierten Schwelle fiir
die negative Normalgeschwindigkeit.

Start
Kontaktschleife

Schleife elastischer Stof3

Schleife plastischer Stof3

A

Ende
Kontaktschleife

Bild 105: Entscheidung der Stoflart

A.2 Elastischer Stof

Der elastische Stofivorgang ist nach dem Gesetz von Poisson in zwei Phasen unterteilt - der
Kompressions- (Bild 106) und Expansionsphase (Bild 107). Entsprechend dem Stofigesetz von
Poisson #ndert sich bei verschwindender Stofzeit die Lage nicht (A). In den folgenden Schritten
wird davon ausgegangen, dass am Ende der Kompressionsphase fiir die Geschwindigkeit des
Normalabstands gy = 0 gilt. Das Gesetz fiir den Tangentialstofl unterscheidet drei Félle: Haften,
Gleiten nach rechts, Gleiten nach links. Dieses Komplementaritétsproblem kann auf Grund der
Modellierung eines einzigen Kontakts direkt gelost werden, was in den Schritten C, D und E
durch Abfragen erfolgt. Im Schritt B, wird der Stof} fiir den reibungsfreien Fall berechnet.

Fiir die Expansionsphase gilt Ayg > eAnc. Unter Beriicksichtigung dieser Ungleichung wird
auf dem selben Weg wie in der Kompressionsphase das LCP in den Schritten I, J und K direkt
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gelost. Im Schritt H ist die bereits diskutierte Modifikation des Poisson-Gesetzes. Damit es am

Ende der Expansionsphase zu keinem Eindringen des Bolzens in die Lagerschale kommt, wird
an dieser Stelle der Impuls bei Bedarf erhoht.

Der Gesamtimpuls setzt sich aus den Teilimpulsen der zwei Phasen zusammen.

Start
elastischer Stof3
v
Elastischer Stof3!
t(i+1)=t(i) A
q(i+ i )=q(i)
Kompressionsphase
gNA: gl\(l)
&= 8.(1)
I = - - -
keine Reibung =>keine Tangentialkrifte
ATC:O’ gNC = 0 B
ANC: - gNA / WNN
N
Versuche “Gleiten in positive Richtung”
Gleichungen: (
gl\(’ = gNA + WNN A.\l(‘ + WN'[ AI'L' = 0
g'l'C = g'lA + W'IN ANC + W'l"l' AI(',
A =-p Ay
=> Ay Mo e
. if Versuche “Gleiten in negative Richtung”
80 Gleichungen: D
gN(’ = gNA + W\II\' ANC + WNT AT(‘ = 0
gT(‘ = gT/\ + WTN A\l( + WTT ATC
N AT(‘ = l’l‘ ANC
=> A\IC? AT(" gTC
! Versuche “Haften”
Gleichungen: E
gNC = gN/’\ + WNN AI\'(, + WNT ATC = 0
gTC = gT/\ + WT\I AN(‘ + WTT ATC = 0
N = Aver Ave
Expansionsphase
P e

Bild 106: elastische Stoflberechnung - Kompressionsphase



ANHANG A - KONTAKTSCHLEIFE 137

—_— T

J

Expansionsphase F

ANI:' =€ ANC

keine Reibung =>keine Tangentialkréfte
A0 G
gNI: = gI\C + WNNAIE

Vermeidung Penetration

g =0 I I

ANF: - gN(‘ / WNN
N !

Versuche “Gleiten in positive Richtung” I

ATE =-H AM:
gTE = ch + WTN ANE + WTT ATE

ATE = ,”l ANE
th = gTC + WTN ANI: + WTT ATE

Versuche “Gleiten in negative Richtung” J

Versuche “Haften”

Gleichungen: K
gTE = gTC + WTN ANE + WTT ATE = 0
== ANE’ AI'I:

¢

> >

z

Il

>3 £
3

+

>

g

1 >

i1

“
>

Ende
elastischer Stof3

Bild 107: elastische Stolberechnung - Expansionsphase
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A.3 Plastischer Stof3

Start
plastischer Stof3

g (it1)=0

keine Reibung => keine Tangentialkrifte

h=0 B
AN: '(gN(l) / At + W.\'T q(l+1) ) / W.\I.\

ohne Stoss

N

Versuche “Gleiten in positive Richtung” C
AN: (gr\(l) /At + VVNT q(i+1)ohnc Sm:;) / (WNT p- WNN)
Ar=-p Ay

gT(i+ 1 ) = WTT q(1+ 1 )nhns Stoss + WTN AN + WTT AT

Versuche “Gleiten in negative Richtung”
AN= (gN(l) /At+ v‘]NT q(i+1)nhnc Stnss) / ('W.\IT H- WNN) D
Ar=p Ay

gT(l+1) = WT]‘ q(i+1)uhnc Stoss. + WTN AN + WTT AT

Versuche “Haften”

g(i+)=0 E
AFW GO D s At -Wie Wi QD) e s A/ Wiy + g3(0)) /
(At ( WNTWT.\'/ WTT - WNN))

Ar=-(Wi Ay + VVTT q(i+1)uhnt sw») / Wi

Ende
plastischer Stof3

Bild 108: plastische Stoflberechnung

Der plastische Stofl wird im Gegensatz zum Poisson Gesetz mit endlicher Stof3zeit berechnet. Die
Lage éndert sich also wihrend des Vorgangs. Die Losung des Komplimentaritétsproblem erfolgt

wieder auf direktem Weg, analog zu dem Verfahren, welches beim elastischen Stofl angewandt
wurde.
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Anhang B

B — Simulationsdaten
Dieser Anhang vervollstindigt die beschrieben Simulationsdaten auf Seite 105 und ist aus

GINZINGER 2004 [38, Anhang A] entnommen.

B.1 Modellierungsparameter

Geometrische Daten (alle in [m])

1 =03

lo =0.02
I3 =10.283
ly =0.0775

rp, = 0.012 (Radius des Lagerbolzens)

rp, = 0.01205 (Radius des Lagerrings)

ro = —0.00278 (Schwerpunktslage in der Kurbel)
rs = 0.1563 (Schwerpunktslage in der Koppel)

rqg = —0.02611 (Schwerpunktslage in der Schwinge)

Massen (alle in [kg])

mg = 1.7853
m3 = 0.4993
my4 = 0.9379

Trigheitsmomente (alle in [kgm?])

I, = 0.002400
I3 = 0.007350
I, = 0.002534

sonstige Parameter

g = 9.81m/s? Schwerkraft

1#=0.07 Reibungskoeffizient

en=0.7 Dissipationskoeflizient beim elastischen Stof}

numfehl = 5% 107 Grenzwert fiir akzeptierten numerischen Fehler

Gmaz = —107% obere Schranke der negativen Normalgeschwindigkeit bis zu der die Stofmodel-
lierung elastisch durchgefiihrt wird.

M3 = —0.9901,[) Reibmoment an der Koppel

M, = —0.0050 Reibmoment an der Schwinge
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B.2 Simulationsparameter
141 U/min

At = 1073 Zeitschrittweite

n = 1600 Anzahl der Schritte

Man = 0.0001 Nm

qStart = [0.9977; —0.0008; 0] Startwert fiir Lage
dstart = [0;15;14] Startwert fiir Geschwindigkeit

240 U/min

At = 10~ Zeitschrittweite

n = 9200 Anzahl der Schritte

Myn = 0.0001 Nm

qstart = [0.9977; —0.0008; 0] Startwert fiir Lage
dstart = [0; 15;24] Startwert fiir Geschwindigkeit

480 U/min

At = 10~ Zeitschrittweite

n = 4800 Anzahl der Schritte

MAN = 0.0 Nm

qstart = [0.9977; —0.0008; 0] Startwert fiir Lage
dstart = [0;52;51] Startwert fiir Geschwindigkeit

619 U/min

At = 10~* Zeitschrittweite

n = 3700 Anzahl der Schritte

Man = 0.01 Nm

qstart = [0.9977; —0.0008; 0] Startwert fiir Lage
dstart = [0;65;68] Startwert fiir Geschwindigkeit
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