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1 Vorbemerkung

Der vorliegende wissenschaftliche Abschlussbericht zum Forschungsprojekt ,,SRad-Dyn*
basiert in wesentlichen Teilen auf der Dissertation von Herrn Dipl.-Ing. Carsten Schulz mit dem
Titel ,,Ganzheitliche Systemanalyse von Schaufelradantrieben*. Die Dissertation wurde am 13.
Mirz 2014 beim Promotionsausschuss des Fachbereiches der Technischen Universitidt Dresden
eingereicht. Der Bericht wird im Rahmen der Dissertation von Herrn Schulz verdffentlicht. Die

aus der Dissertation verwendeten Textstellen werden nicht gesondert gekennzeichnet.
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2  Zusammenfassung

Mit dem Forschungsvorhaben ,,SRad-Dyn* konnte erstmals das Systemverhalten von Schaufel-
radantrieben ganzheitlich untersucht und optimiert werden. Ausgehend vom Grundgedanken
einer Systemanalyse wird hierzu zunichst der Ist-Zustand des Systems erarbeitet, bevor sich
nach der Modellbildung eines physikalischen Ersatzsystems die Ableitung von Soll-Zustinden
anschlieft. Dabei weist bereits die Messdatenanalyse der Drehmomentsignale darauf hin, dass
rein statische Modelle, aufgrund der hohen Systemeigendynamik, nicht zur belastungsgerechten
Auslegung geniigen. Zudem muss die Systembetrachtung zur Beurteilung des Systemverhaltens
ganzheitlich erfolgen, da der Antriebsstrang in hohem MaBe mit der Umgebung wechselwirkt.

Daher beschriankt sich das mechanische Ersatzmodell zur Untersuchung des dynamischen
Verhaltens des Baggers 293 und des Baggers 1510 nicht allein auf den Antriebsstrang. Durch
die Modellierung des gesamten Oberbaus samt Hubseilsystem konnen sdmtliche Wechsel-
wirkungen zwischen Antrieb und Umgebung untersucht werden. Gemall des Konzeptes der
ganzheitlichen Simulation sind ferner detaillierte Modelle der Motorregelung (Antriebslasten)

und des Grabprozesses (Abtriebslasten) vorhanden und mit Messungen vollstindig validiert.

Das sich aus dem ganzheitlichen Modell ergebende Ubertragungsverhalten im Frequenzbereich
entspricht dabei dem real gemessenen Ubertragungsverhalten. Die Ergebnisse der Simulationen
unterschiedlicher Lastfille im Zeitbereich bestiitigen die sehr gute Ubereinstimmung zwischen
Messung und Simulation. Speziell die zur Beurteilung und Optimierung des dynamischen
Verhaltens notwendige, realitdtsnahe Berechnung der Reaktionsamplituden des Oberbaus und
des Schaufelradantriebes ist mit beiden ganzheitlichen Modellen moglich. Durch die
Validierung des ganzheitlichen Modells im Zeit- und Frequenzbereich lassen sich belastbare
Riickschliisse auf die Zusammenhinge zwischen Konstruktions-, Betriebsweise und System-
dynamik ziehen. Damit trdgt das Forschungsvorhaben zur erheblichen Steigerung des System-
verstindnisses von Schaufelradantrieben bei, da es alle notwendigen physikalischen Rand-
bedingungen realitdtsnah abbildet und klar zwischen Ursache und Wirkung unterscheidet.
Dadurch erweitern die teilnehmenden KMU ihre Fachexpertise um den Bereich der Dynamik
und stimmen zukiinftig gezielt ihr Teilsystem mit dem Gesamtsystem ab, woraus ein erheblicher

Wettbewerbsvorteil gegeniiber anderen Markteilnehmern resultiert.

Neben der Analyse des Ist-Zustandes trigt das Forschungsvorhaben ferner zur deutlichen
Reduktion der Dynamik von Schaufelradantrieben bei. Die hierzu notwendigen ganzheitlichen
Modelle sind jedoch Grundvoraussetzung und bediirfen eines hohen zeitlichen Aufwandes und
eines grolen Malles an interdisziplinirem Wissen. Mit der Findung eines konventionellen PI-
Reglers (Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl), der eine weitere Information aus dem Getriebe
in die Regelung mit einbezieht, ist eine praxisnahe Losung zur lebensdauerschonenden
Betriebsweise von Schaufelradantrieben gegeben, die den nachhaltigen Betrieb des Gerites
fordert. Diese wird aktuell durch die Betreiber RWE Power AG und Vattenfall Europe Mining
AG erprobt. Durch Langzeitmessungen der sich am realen Gerit einstellenden Dynamik kann in

den nédchsten Monaten abschlieBend die Qualitit der Ersatzmodelle bewertet werden.

,Das Ziel des Vorhabens wurde erreicht
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3 Wissenschaftlich-technische und wirtschaftliche
Problemstellung

Die Forderung von Braunkohle sichert der Bundesrepublik Deutschland seit Jahrzehnten rund
22.000 direkte Arbeitsplidtze, hauptsdchlich im Rheinland (11.000 Beschiftigte) und in der
Lausitz (8.000 Beschiftigte). Rund 25 % der jihrlichen Bruttostromerzeugung stammen aus
Kohlekraftwerken, in denen nahezu die vollstindige Gesamtkohleférdermenge von 170 Mio. t
verbrannt wird — lediglich 10 Mio. t werden in Briketts, Staub oder Koks umgewandelt. Im
weltweiten Vergleich nimmt die Bundesrepublik Deutschland damit vor der Volksrepublik
China die Spitzenposition in der Forderung und Weiterverarbeitung von Braunkohle ein.
Folglich betreiben die deutschen Energieversorger den Grofiteil der zur Braunkohleférderung
eingesetzten Schaufelradbagger, welche sich nach [SWC99a] und [SWC99Db] in die GroBgerite
(240.000 m3¥/Tag), die C-Rahmen Gerite (7.500 m%h) und in die Kompaktgerite (500 — 5.000
m3/h) einteilen lassen, sieche Abbildung 4.1-1.

Typ A

Abbildung 4.1-1: Hauptklassen von Schaufelradbaggern

Die Baureihe der Grof3gerite (Bagger 285, 287, 288, 292, 293, 1510) wiegen zwischen 10.000 t
und 14.200 t, ihre Schaufelrider werden mit vier bzw. drei Motoren leistungsverzweigt
angetrieben. Zur Forderung sehr fester Gesteinsschichten iibersetzen die mehrstufigen Getriebe
das anliegende nominelle Motormoment auf Schaufelraddrehmomente von bis zu 11.800 kNm.
Demgemil erfahren sowohl das Getriebe als auch die umgebende, tragende Struktur enorme
Belastungen. Den statischen Nominallasten iiberlagern sich zudem dynamische Lasten,
resultierend aus der Inhomogenitit des Bodens, dem elastischen Verhalten der parallel
angetriebenen Antriebsstringe und der Schwingfihigkeit des gesamten Oberbaus. Fiir die
Lebensdauer stellen diese dynamischen Lasten beanspruchungsrelevante GroBen fiir samtliche

Komponenten des Baggers dar.

Infolge des Einsatzes in unterschiedlichen Bodenarten, des Grabens auf verinderlichen Abbau-

hohen und der permanenten Verdnderung der Bodenzusammensetzung und damit des Wider-
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standes, beschreibt die Forderung einen schwer zu erfassenden Zufallsprozess. Dieser bedarf
sowohl mechanischer als auch elektrischer Sicherheitseinrichtungen, um die Betriebsfihigkeit
des Gerites zu gewihrleisten. Ungeachtet der bereits existierenden mechanischen Sicherheits-
systeme (Sicherheitskupplungen), werden insbesondere die Grofgeridte im rheinischen Revier
bis zum Jahre 2045 mit zunehmend schwierigeren Einsatzbedingungen in der hirteren Abraum-
forderung (Ton-Eisen-Schichten) konfrontiert.

Neben den verdnderten FEinsatzbedingungen aufgrund des FEinsatzortes zwingen der
wirtschaftliche Druck und die derzeitige Energiepolitik die Unternehmen zur Steigerung der
Fordermengen. Dabei bleibt die Anzahl der férdernden Gerite jedoch unverdndert, sodass die
Gerditestillstandzeit wihrend der Nutzung sinkt. Zudem werden die Gerite lidnger betrieben als
zu deren Bauzeit geplant, sodass sich die Betreiber zunehmend Themen der Betriebsfestigkeit

annehmen.

Mit den verinderten Randbedingungen der Braunkohleforderung geht auferdem einher, dass die
Geriite, wie die in Abbildung 4.1-2 und Abbildung 4.1-3 dargestellten Bagger 293 und Bagger
1510, teilweise abseits ihrer Auslegung betrieben werden. Hieraus resultieren nicht zu vernach-
lassigende dynamische Beanspruchungen, die sowohl zu Schidigungen am Antriebssystem als
auch am Oberbau fiithren konnen, da die Gerite nicht dafiir dimensioniert sind. Beobachtungen
der vergangenen Jahre bestidtigen bspw. das Vorhandensein von Schadensbildern in den
Vorschaltgetrieben und GroBverzahnungen der 240.000er Baureihe, weshalb der Fokus der
Untersuchungen auf entsprechenden Geriten (Bagger 293 und Bagger 1510) liegt.

Ebenso sind Ermiidungserscheinungen im Strukturbereich des Oberbaus zu verzeichnen, welche
im Vergleich zum Getriebeschaden eine hohere Schadenswirkung besitzen. Auch wenn Schiden
am Getriebe eine wirtschaftliche Mehrbelastung darstellen, ist ein grundsitzlicher Wechsel
technisch und logistisch méglich. Im Fall des Oberbaus ist ein derartiger, schadensbedingter
Austausch nicht moglich, sodass die Bedeutung der statischen und dynamischen Festigkeit des
gesamten Oberbaus enorm hoch ist. Schiden, die Standfestigkeit betreffend, miissen daher in
jedem Fall vermieden werden, da sie sowohl den Totalschaden des Schaufelradbaggers nach
sich ziehen als auch eine hohe Gefahr des Personenschadens mit sich bringen.

Grund der Ermiidungsschidden sind iiberwiegend dynamische Lasten aus dem Verfahren des
Gerites und dem eigentlichen Einsatz des Gerites — der Férderung von Gesteinsschichten — her
rithrend. Letztere betreffen die Dynamik des Antriebsstranges, sodass aufgrund der bestehenden
Wechselwirkung zum Oberbau die Verbesserung des dynamischen Verhaltens des Antriebs-

stranges auch die Lebensdauer des Oberbaus begiinstigt.

In diesem bestehenden Spannungsfeld aus Wirtschaftlichkeit und lebensdauerschonenden
Betrieb setzt das Forschungsvorhaben zur Untersuchung und Optimierung des dynamischen
Verhaltens von Schaufelradantrieben (,,SRad-Dyn“) an. Dabei soll das Gesamtverstidndnis fiir
den Betrieb von Schaufelradbaggern anhand detaillierter Untersuchungen des Systemverhaltens
des Antriebsstranges mafgeblich erhoht werden. Teil der Analyse ist die klare Trennung
zwischen Anregung und Reaktion, da beide Einflussgrofen unabhéngig voneinander verdndert
werden konnen, sich aber in Riickwirkung miteinander ergeben. Der Fokus der Untersuchung
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und Optimierung liegt dabei vor allem in der Verbesserung des Systemverhaltens (Reaktion), da
die grundsitzliche Betriebsweise (Fordermenge) und damit die Anregung aufgrund der

wirtschaftlichen Rahmenbedingungen zunichst unverédnderlich bleiben soll.

Abbildung 4.1-3: Bagger 1510 im Tagebau Nochten [Quelle: Vattenfall Europe Mining AG]

Am Beispiel des im Rheinland betriebenen, grofiten Schaufelradbaggers der Welt (Bagger 293),
welcher aufgrund seines Einsatzes in unterschiedlichen Bodenschichten des Tagebau Hambachs
reprasentativ fiir die Betriebsweise sdmtlicher Schaufelradbagger steht, soll hierzu eine
ganzheitliche Systemanalyse durchgefiihrt werden. Diese beinhaltet sowohl die Analyse des
dynamischen Verhaltens des Antriebsstranges im Normalbetrieb und bei Sonderlastfillen als
auch die vollstindige Beurteilung des Ubertragungsverhaltens im Frequenzbereich.

Die daraus resultierenden Erkenntnisse und Berechnungsmodelle dienen als Grundlage zur
Beurteilung des Ist-Zustandes des Systems und zur Identifikation von HaupteinfluBgrofen die
Dynamik des Systems betreffend. Ferner konnen sie zur Ableitung verbesserter Mess- und
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Regelungskonzepte (Soll-Zustinde) herangezogen werden, die Uberlasten mithilfe gezielter
Eingriffe in die Antriebsregelung friihzeitig erkennen und abfangen. Zudem werden die am
Bagger 293 gewonnen Erkenntnisse am Bagger 1510 auf Allgemeingiiltigkeit hin tiberpriift.
Somit werden sowohl belastbare als auch anwendbare Losungsvorschldge erarbeitet, die zu
einer deutlichen Leistungssteigerung von Schaufelradantrieben, bei gleichzeitiger Schonung der
Maschinenelemente, beitragen.
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4 Ausgangssituation / Stand der Forschung

4.1 Aufbau eines Schaufelradbaggers

Anhand des weltweit grofiten und im Tagebau Hambach (Rheinland) betriebenen Schaufelrad-
baggers (Bagger 293) ist der grundsitzliche Aufbau derartiger Gerite aus Abbildung 4.1-1 zu
entnehmen. Sie bestehen aus den Teilsystemen Schaufelradantrieb, Oberbau und Unterbau samt
Beiwagen, Hubseilwinde mit Seilsystem und Fahrwerk. Dabei besitzt das System Bagger 293
eine Gesamtmasse von 14.200 t und ist damit zugleich die schwerste mobile Arbeitsmaschine
der Welt. Herzstiick des Systems ist das rotationssymmetrische Schaufelrad, welches iiber
frequenzumrichtergesteuerte Asynchronmotoren mit Getriebe angetrieben wird und das Grabgut
iiber gleichmédfBig am Umfang verteilte Schaufeln aufnimmt. Das geforderte Gut wird
anschlieffend iiber eine Leitschurre auf das Forderband des Schaufelradauslegers entleert und in
die Mitte des Gerites transportiert. Die im Unterwagen des Gerites integrierten Siebe sorgen fiir
eine gleichméBige Verteilung und Zerkleinerung briichigen Materials und leiten dieses auf das
Forderband des Beladewagens weiter. Dieser ist wiederum direkt mit der Bandférderanlage

verbunden, sodass ein kontinuierlicher Gewinnungsprozess moglich wird.

Antrieb
Schaufelradausleger
Ballastausleger
Beweglicher Pylon
Feststehender Pylon
Hubseilwinde
Seilsystem
Unterwagen
Fahrwerk

6 10 Bandbriicke
11 Beladewagen

R

O 001N W B Lo —

Abbildung 4.1-1: Allgemeiner Aufbau eines Schaufelradbaggers (Bagger 293)
[Quelle: RWE Power AG]

Da das Schaufelrad und dessen Antrieb auf dem Schaufelradausleger gelagert sind, dessen
horizontale Drehachse allerdings einen langen Hebelarm zum Schaufelrad besitzt, muss das
daraus resultierende Tridgheits- und Drehmoment mithilfe eines Gegenauslegers (Ballast-
auslegers) im statischen Gleichgewicht gehalten werden. AuBerdem muss der Schwerpunkt des
Systems in der Mitte des Unterwagens liegen, damit das Gerit nicht kippt. Der Ballastausleger
selbst trigt neben der gesamten Elektro- und Steuerungstechnik Zusatzgewichte, die in
Abhingigkeit vom zu fordernden Boden variiert werden konnen. Im Regelfall haben die
Zusatzgewichte des Baggers 293 eine Gesamtmasse von rund 1.200 t und sind, zur Erzeugung

des grofStmoglichen Gegenmomentes, am oberen Rand des Ballastauslegers positioniert.

Gelagert wird der Ballastausleger und mit ihm der gesamte Oberbau auf einem zweireihigen
Kugellaufring (& 20 m), dessen Einzelkugeln (& 320 mm) Sonderanfertigungen sind. Damit ist
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der gesamte Oberbau in Drehrichtung frei und kann durch ein im Unterwagen integriertes
Schwenkwerk gedreht werden. Der Unterwagen selbst dient der grundsitzlichen statischen
Stabilitit und als Auflagefldche.

Neben den Zusatzgewichten besitzt der Ballastausleger im hinteren Teil eine Hubseilwinde, die
die Linge des Seilsystems bestimmt, eine weitere Verbindung zwischen Schaufelradausleger
und Ballastausleger herstellt und das Heben und Senken des Auslegers ermdglicht. Dadurch
erhoht sich die Einsatzflexibilitit des Gerdtes, da der Abbau in mehreren Einzelschichten
(Scheiben) erfolgen kann. Ausgehend vom maximalen Tiefschnitt (-17 m) bis hin zum
maximalen Hochschnitt (+51 m) kann der Bagger 293 damit eine Gesamthohe von 68 m
abtragen, ohne verfahren werden zu miissen. Dazu wird das Seil, von der Hubseilwinde
ausgehend, iiber den auf dem Ballastausleger feststehenden Pylon umgelenkt und mittels eines
Seiltriebes zum beweglichen Pylon iibersetzt (siehe auch Kapitel 6.2.3). Der bewegliche Pylon
ist wiederum iiber Abspannseile fest mit dem Schaufelradausleger verbunden, sodass sich beim

Betitigen des Hubwerks lediglich die Distanz zwischen den Pylonen veréndert.

Die bestehenden mechanischen Verbindungen und Abhéngigkeiten zwischen den Teilsystemen
verdeutlichen, dass das Schaufelrad nicht allein mit dem Schaufelradausleger in Beziehung
steht, sondern durch die Lagerung des Auslegers am Ballastausleger und Seilsystem auch mit
diesen Teilsystemen interagieren kann. Die im spiteren durchgefiihrten Detailbetrachtungen des
Schaufelradantriebes werden somit nicht isoliert moglich sein, sondern miissen stets im Kontext

mit dem Oberbau und dessen Seilsystem erfolgen.

4.2  Analyse des Ist-Zustandes

Trotz der bewihrten Tagebautechnik mit hohen Geritelebensdauern und dem hohen
Erfahrungsschatz im Umgang und in der Betriebsweise von Schaufelradbaggern zeigen
insbesondere die Erfahrungen in den letzten Jahren, dass sich auch die altbewihrten
Technologien im Bergbau nicht dem Fortschritt der Technik entziehen diirfen [SS12]. Steigende
Anforderungen im Betrieb, durch Forderung in harten Ton-Eisen-Schichten, die weltweite
Globalisierung und der damit einhergehende wachsende Druck auf GroBunternehmen zur
maximalen Wirtschaftlichkeit zwingen die Betreiber zur Erhthung ihrer Férdermengen, mit der

allerdings eine erhebliche statische und dynamische Mehrbelastung der Gerite einhergeht.

Beispielhaft fiir die im Antriebsstrang befindliche Belastung zeigt das gemessene Reaktions-
moment an der Drehmomentstiitze des Baggers 293 wéhrend eines gewohnlichen Grabvor-
ganges, dass die Gerite einer hohen, niederfrequenten Dynamik unterliegen, siche Abbildung
4.2-1. Bereits die Betrachtung des zeitlichen Drehmomentverlaufes (Abbildung 4.2-1 links)
verdeutlicht dabei, dass stark schwellende Belastungen mit hohen Amplituden den
Antriebsstrang schidigen. Zudem liegen Belastung und Entlastung zeitlich dicht beieinander,

was strukturelle Reaktionen (Eigenschwingungen) vermuten lasst.

Mit der Uberfiihrung des Zeitsignals in den Frequenzbereich (Abbildung 4.2-1 rechts) werden
auch die Schwingungsanteile des zeitlichen Signals deutlich. Darin wird der periodische
Anregungsprozess des Schaufeleingriffs mit konstanter Schaufelraddrehzahl bei 0,9 Hz
(Schaufeleingriffsfrequenz) ebenso sichtbar wie eine niederfrequente Reaktion im Bereich
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zwischen 1,5-1,75 Hz, die einer Getriebereaktion zuzuordnen ist. Ferner ist im Spektrum
ebenfalls eine Reaktion im Bereich zwischen 0,25 - 0,35 Hz zu erkennen, die ebenfalls als Folge
des Schaufeleingriffes auftritt, ihre Ursache somit im Schaufelradantrieb besitzt und aufgrund
der Erfahrungswerte eine Oberbauschwingung verkorpert. Folglich reagiert das System
Schaufelradbagger, entsprechend der im Aufbau von Schaufelradbaggern beschriebenen
mechanischen Abhéngigkeiten, ganzheitlich auf die Anregung am Schaufelradantrieb.
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Abbildung 4.2-1: Analyse der Grundbelastung am Messbolzen der Drehmomentstiitze
(Bagger 293)

Damit bestitigen sich die Erfahrungs- und Messwerte etlicher Geréteuntersuchungen, u.a.
[SIE96], [SCH65], [RSK97]. Obwohl die Grofigerite aufgrund ihrer enormen Gréfe und ihres
hohen Gewichtes eine hohe statische und dynamische Stabilitit vermuten lassen, sind der als
Stabfachwerk ausgefiihrte Oberbau und der Schaufelradantrieb schwingungsanfillig. Der damit
verbundenen Figendynamik wird in der zur Auslegung von Tagebaugrofigerite heran-
zuziehenden [DINO6] jedoch nur bedingt Rechnung getragen. Die Beriicksichtigung erfolgt
mithilfe von geschitzten Ersatzlasten, die sich weder an der Geriteklasse noch an der
Betriebsweise des Gerites orientieren. Daher gilt es auf Basis der heutigen Rechentechniken zu
kldren, inwiefern das Schwingungssystem Schaufelradbagger auf ein statisches Modell reduziert
werden darf und inwieweit die in der Norm angegebenen, statischen Ersatzlasten auch heute

Giiltigkeit besitzen.

4.3 Stand der Forschung zur Untersuchung des Betriebsverhaltens
von Schaufelradantrieben

Untersuchungen zur Optimierung des dynamischen Verhaltens von Schaufelradantrieben sind
seit den 1970er Jahren im Fokus der Betreiber und Hersteller und begriindeten sich fast
ausschlieBlich auf Betriebserfahrungen sowie Schadensfillen. Um den harten Betriebs-
anforderungen gerecht zu werden, nahm man nach Schadensdetektion ortliche Verstarkungen
vor. In den meisten Fillen fiihrte diese Vorgehensweise jedoch auch dazu, dass die Antriebe
und deren Komponenten iiberdimensioniert waren, was sich in einem zu hohen Konstruktions-
gewicht niederschlug. Mit Fortschreiten der technischen Entwicklung und dem Bemiihen, die

Ermiidungserscheinungen der Bauteile rechnerisch zu ermitteln, konnten unter Nutzung



Ausgangssituation / Stand der Forschung 10

begleitender experimenteller Untersuchungen die Bemessungskriterien enger gefasst werden.
Die in der Literatur zahlreich zu findenden Verdffentlichungen nehmen sich sidmtlicher
mechanischer Teilsysteme des Schaufelradbaggers und dessen Betriebsweise an. Meist
begrenzen sich die Betrachtungen, aufgrund der hohen Komplexitit, jedoch auf die Spezifika
eines Teilsystems, auch weil fehlende Daten die geschlossene Betrachtung des Gesamtsystems

verhindern.

Insbesondere der Grabprozess und die dabei entstehenden Krifte sowie Anregungsmecha-
nismen sind Gegenstand vieler Dissertationen, da die Dimensionierung und die Gestalt der
Graborgane von entscheidender Bedeutung fiir das Systemverhalten und den Leistungsbedarf
des Baggers sind (u.a. [HL75], [JACS82], [MAY8&7], [POD77], [SAUS2], [SJ83a], [SJ83b],
[SWCI8], [SWC99a], [SWCI9b]). Hierbei soll der Arbeitsprozess einerseits hinsichtlich des
Verschleiles der Graborgane optimiert werden, um den wirtschaftlichen Aufwand zur Instand-
haltung der Schaufeln zu minimieren. Andererseits soll der Boden-Maschine-Kontakt energie-
effizient erfolgen, damit sowohl die Verlustleistung als auch die zum Graben notwendige

Leistung minimal ist.

Der hoch detaillierten Analyse des Grabprozesses und dessen EinflussgroBBen schlieft sich
jedoch in den meisten Fillen die Ableitung statischer Ersatzlasten zur Dimensionierung von
Antrieben und Antriebselementen an. Zudem liegt die Systemgrenze derartiger Untersuchungen
fiir gewohnlich an der Authingung des Graborgans oder an der Schneide selbst, sodass weder
die dynamischen Effekte des Grabprozesses selbst, noch das dynamische Systemverhalten des
Antriebsstranges oder des Oberbaus in die Betrachtungen eingehen. Durch die isolierte Analyse
des Grabprozesses ist es somit nicht moglich, die Wechselwirkung zum Restsystem (Antriebs-
strang und Oberbau) mit einzubeziehen. Auflerdem stiitzen sich die Untersuchungen der 70/80er
Jahre auf experimentelle GroBen eines Modellversuches oder am Realgerit, da der Einsatz heute
vorhandender Rechentechnik nicht méglich war.

An diesem Umstand setzen in der aktuellen Forschung zur Analyse des Grabprozesses
Vorhaben aus dem Themengebiet der Diskrete-Elemente-Methode (DEM) an. Sie untersuchen
die Wechselwirkungen zwischen Stoffen selbst (innere Groflen) und zwischen Stoffen und
Maschine (duflere GroSen). Mit dem Einsatz dieser sehr rechenaufwendigen Methode geht
jedoch einher, dass die mechanischen Komponenten weiterhin stark vereinfacht abgebildet oder
ginzlich vernachlédssigt werden. Ferner bedarf die Anwendung der Diskrete-Elemente-Methode
eines hohen Erfahrungsschatz und ein sehr grofes Aufwandes an Validierung der Stoff-
eigenschaften. Erste Ergebnisse mit Anwendung auf Loffelbagger und Radlader von [KAT(09a],
[KATO9b] und [KGJ02] zeigen jedoch die grundsitzliche Anwendbarkeit und Perspektive
dieser Methodik.

Neben dem Grabprozess stellen zahlreiche Veroffentlichungen das dynamische Verhalten des
Antriebsstranges in den Vordergrund und beleuchten hierbei speziell den Vergleich zwischen
dem Anregungsspektrum des Arbeitsprozesses und dem Reaktionsspektrum der Mechanik. Die
verwendeten, mechanischen Ersatzsysteme beschrinken sich dabei fast ausschlieBlich auf
einfachste Schwingungssysteme mit Torsionsfreiheitsgrad und werden zur Berechnung der
notwendigen Antriebsleistung und zur Auslegung von Antriebselementen (u.a. Kupplungen)
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herangezogen. Hierfiir reichen derartige Torsionsmodelle ebenso aus, wie zur qualitativen
Gegeniiberstellung der Maschinencharakteristik mit dem Anregungsspektrum [BJS88],
[FRAO06], [RCSK97], [SWC99a], [SWC99b], [WOL72].

Dabei darf jedoch nicht verkannt werden, dass die Ubertragungseigenschaften reiner Torsions-
schwinger nicht iiber den gesamten Frequenzbereich mit dem realen Systemverhalten iiberein-
stimmen, da sie zu steif sind und nicht die Wechselwirkung mit anderen Raumfreiheitsgraden
beriicksichtigen. Damit sich die Ergebnisse nicht nur auf qualitative Aussagen beschrinken,
sind daher detaillierte Ersatzmodelle nétig, die sich nicht allein auf den Torsionsfreiheitsgrad
begrenzen, wie die Veroffentlichungen durch [HAHO09], [SCHO7], [ROS12] zeigen. Bereits das
Vorhandensein von Schrigverzahnungen erfordert das Freischalten des axialen Freiheitsgrades.
Zur Beurteilung elastischer Zustinde und zur Auflésung von Verlagerungen, Verkippungen und
Biegungen ist die Modellierung von vollelastischen Mehrkdrpermodellen mit sechs Freiheits-
graden unabdingbar, aber bisher nicht Stand der Technik. Der hierin bestehende Nachholbedarf
lasst sich mithilfe der elastischen Mehrkorpersimulation und der gestiegenen Rechenleistung

l6sen und ist Teil des Forschungsvorhabens.

Unabhingig des mechanischen Ersatzsystems des Antriebsstranges wurden in der Vergangen-
heit zudem stark vereinfachte Lastfunktionen zur Leistungs- und Dimensionierungsberechnung
herangezogen, die die Charakteristik des Grabprozesses lediglich qualitativ wiedergeben.
Insbesondere dem Umstand des Vorhandenseins eines Zufallsprozesses wird dabei filschlicher-
weise geringe Bedeutung zugemessen, obwohl dieser Grund des komplexen Systemverhaltens
ist. Somit bleiben die Modelle und Ergebnisse stets qualitativen Charakters und erlauben weder
eine ganzheitliche Betrachtung des Systems Schaufelradbagger, noch belastbare Riickschliisse

auf bestehende Wechselwirkungen zwischen den Teilsystemen.

Auch fiir den Oberbau wurden in der Vergangenheit meist rein statische Modelle zur Auslegung
und Dimensionierung der Stabfachwerkkonstruktionen genutzt und somit hinsichtlich des
Gewaltbruches ausgelegt. Untersuchungen die Dynamik des Oberbaus betreffend sind
vereinzelt in der Literatur zu finden und stiitzen sich oftmals auf Versuche. Dabei wird das
Eigenschwingverhalten des Gerites durch Ausschwingversuche ermittelt (u.a. [GUOOQO],
[PAWT7T2], [RSK97], [SCH65]). Wechselwirkungen des Oberbaus mit dem Antriebsstrang
wihrend des Normalbetriebes oder bei Sonderlastfillen bleiben, aufgrund der hohen
Komplexitit, qualitativen Charakters. [RCO1] und [RSK97] untersuchen hierzu beispielsweise
die komplexen Wechselwirkungen zwischen Antriebsstrang, Oberbau und Boden bei Blockade
des Schaufelrades. Aufgrund der damaligen Rechentechnik sind die Teilsysteme allerdings auch
in diesem Anwendungsfall stark vereinfacht, sodass die Schlussfolgerungen {iiberwiegend

qualitativer Art bleiben, aber dennoch zur Erh6hung des Gesamtverstidndnisses beitragen.

Bei allen zuvor genannten Untersuchungen bleibt ferner die Charakteristik des Motors von
untergeordneter Bedeutung oder wird vollstindig vernachlédssigt. Damit ist keine gesamt-
heitliche Auseinandersetzung mit dem Antriebsstrang und dessen komplexen Systemverhalten
moglich. Der erhebliche Einfluss der Motorregelung auf das Ubertragungsverhalten des
Antriebsstranges wird ebenso nicht beleuchtet wie die dynamischen FEigenschaften des
elektrischen Netzes. Speziell an diesem Umstand wird das Forschungsvorhaben ansetzen und
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mithilfe der ganzheitlichen Mehrkorpersimulation einerseits die Wechselwirkungen zwischen
samtlichen Teilsystemen untersuchen und andererseits speziell den Einfluss der Motorregelung
auf die Antriebsstrangdynamik analysieren.
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5 Forschungsziel

Um die Gerite auch in Zukunft langjédhrig, wirtschaftlich und méglichst ohne Schiden betreiben
zu konnen, sind die Betreiber zur Anpassung ihrer Betriebs- und Regelungsstrategie
gezwungen. Ohne Verdnderungen im Bereich der Auslegung und Regelung von Antrieben
klafft eine Diskrepanz zwischen maximaler Tagesforderleistung und gleichzeitiger Schonung
der Maschinenelemente. Daher muss das Hauptziel des Betreibers in der Senkung der dyna-
mischen Lasten zur Steigerung der Lebensdauer liegen [SS12]. Um die Dynamik des Antriebs-
stranges zu senken, ist diese jedoch zunédchst mithilfe einer ganzheitlichen Systemanalyse fiir
unterschiedliche Lastfille darzustellen, woraus sich die folgenden Aufgaben und Ziele fiir das
Forschungsvorhaben ergeben:

e Ganzheitliche Erfassung und Darstellung der Antriebsdynamik von Schaufelrad-
antrieben mithilfe der Mehrkorpersystem-Simulation

e Identifikation von HaupteinfluBgrofen, die Antriebsdynamik betreffend

e Uberpriifung und Uberarbeitung der Erfahrungswerte zur belastungsgerechten
Auslegung des gesamten Antriebsstranges

e Grundsitzliche Erh6hung der Lebensdauer durch mechanisch schonende Betriebsweise

e Ableitung von allgemeingiiltigen Regelungskonzepten mit minimaler Antriebsdynamik

Hierzu gilt es im ersten Schritt, den Begriff der ganzheitlichen Systembetrachtung und deren
Hilfsmittel zu definieren (Kapitel 6.1). In Kapitel 6.2 wird anschlieBend detailliert der Aufbau
und die Modellbildung von vollelastischen, mechanischen Ersatzmodellen anhand der Bagger
293 (SRs 12500) und Bagger 1510 (SRs 6300) beschrieben, da diese beispielhaft fiir Schaufel-
radantriebe aller Leistungsklassen stehen. Insbesondere das rheinische GroBgerit (Bagger 293)
ist dabei von Bedeutung, da einerseits dessen Betriebsweise durch Langzeitmessung erfasst ist
und somit ideal zum Vergleich zwischen Messung und Simulation herangezogen werden kann.
Und andererseits wird dieser in unterschiedlichsten Bodenarten im Tagebau Hambach ein-
gesetzt und liefert daher einen weitreichenden Uberblick iiber mogliche Lastzustinde. Die am
Bagger 293 gewonnenen Erkenntnisse werden anschlieend am Bagger 1510, der im Vorschnitt
des Tagebau Nochten harte Ton-Eisen-Schichten fordert und daher ebenso grofen Last-
schwankungen unterliegt, auf Allgemeingiiltigkeit hin iiberpriift.

Mit Kapitel 6.3 und Kapitel 6.4 folgen die Beschreibungen der mathematischen Lastmodelle des
Abtriebes (Grabwiderstandsmodell) und des Antriebes (Ersatzmodell der Motorlasten). Dabei
werden bereits bei der Bestimmung der Ersatzlasten die Wechselwirkungen zwischen den
Teilsystemen Mechanik und Mechatronik beriicksichtigt, sodass die Voraussetzungen zur ganz-

heitlichen Analyse des dynamischen Verhaltens von Schaufelradantrieben gegeben sind.

Der Modellbildung schlieft sich in Kapitel 6.5 und Kapitel 6.6 die Validierung der
geschaffenen, ganzheitlichen Ersatzmodelle des Baggers 293 und des Baggers 1510 an.
Dadurch wird ein realitdtsnahes Systemverhalten der Ersatzmodelle im Rahmen der System-
grenzen sichergestellt, sodass im Folgenden belastbare Riickschliisse auf die Haupteinfluf3-
groBen der Systemdynamik moglich sind. Zudem tragen beide Kapitel zur Erhohung des
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grundlegenden Systemverstindnisses bei, arbeiten Ursache und Wirkung der Systemdynamik
heraus und schaffen damit die Grundvoraussetzung zur Optimierung der Systeme. Hierbei
beinhaltet Kapitel 6.5 sowohl die Berechnung der Systemeigenfrequenzen als auch den
Abgleich mit real gemessenen Frequenzantworten wihrend des Anfahrens der Antriebsstringe.
Kapitel 6.6 vergleicht hingegen die Ergebnisse im Zeit- und Frequenzbereich fiir unter-
schiedliche Lastfille und zeigt dabei die Stirken und Schwichen der derzeitigen Regelungs-
und Betriebsweise in Abhingigkeit von Bodenart und Gerit auf.

Basierend auf den validierten Modellen beider Schaufelradbagger lassen sich anschlieend
allgemeingiiltige Regelungskonzepte ableiten, die eine lebensdauerschonenden Betriebsweise
des Antriebs und somit des gesamten Geridtes ermdglichen sollen. Hierzu lotet Kapitel 6.7 das
Potenzial der bisherigen Regelung und mit der Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl bzw. der
Zustandsregelung mogliche aktive Motorregelungen aus.
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6 Losungsweg und Ergebnisse

6.1 Konzept der ganzheitlichen Systembetrachtung
6.1.1 Systemanalyse und ganzheitliche Simulation

Mit dem Begriff der Systemanalyse wird im Allgemeinen die in Abbildung 6.1-1 dargestellte
grundlegende Untersuchung von Systemen verbunden. Diese erfasst im ersten Schritt, durch
Messungen oder Beobachtungen, den Ist-Zustand des Systems. Auf Basis dessen lassen sich in
der Folge Haupteinflussgrofien (z.B. Bewegungsmuster, Schwingformen) ableiten, die es, bei
der sich im zweiten Schritt der Systemanalyse anschlieBenden Modellbildung des Ersatz-
systems, zu beriicksichtigen gilt, da sie mallgeblich die Systemgrenze bestimmen. Bei der
Untersuchung von Schaufelradantrieben liegt diese, nicht wie gemein angenommen bei der
Lagerung des Antriebes samt Gehduse (Drehmomentstiitze) auf dem Schaufelradausleger,
sondern bei der Lagerung des Oberbaus auf dem Unterwagen. Grund hierfiir sind die bereits in
Kapitel 4.2 beschriebenen, ganzheitlichen Wechselwirkungen zwischen Schaufelradantrieb und
Oberbau, welche sich deutlich im Frequenzspektrum des Reaktionsdrehmomentes zeigen, siehe
Abbildung 4.2-1. Daher muss bei der Modellbildung des Ersatzsystems, welches mithilfe der
Methode elastischer Mehrkorpersysteme (siehe Kapitel 6.1.2) gewonnen werden soll, sowohl
der gesamte Schaufelradantrieb als auch der gesamte Oberbau beriicksichtigt werden. Nur dann
ist es im letzten Schritt der Systemanalyse moglich, das Systemverhalten des Schaufelantriebes

ganzheitlich zu bewerten und zu optimieren.

Voruntersuchung
Problemfeststellung

v

Systemdiagnose
(Informationen sammeln |« -
und dokumentieren)

v

Systemmodellierung
(Informationen abbilden)

Systemanalyse

Systemmodell und
Systementwurf

Abbildung 6.1-1: Schema der Systemanalyse

Existiert ein validiertes mechanisches Ersatzmodell und liefert dieses belastbare Aussagen im
Frequenz- und Zeitbereich, dann muss dieses mit Betriebslasten am An- und Abtrieb des zu
untersuchenden Antriebssystems beaufschlagt werden, damit die Reaktionen des Systems auf
duflere Lastfunktionen berechnet werden kdnnen. Hierbei darf die Bedeutung des Wissens iiber
korrekte, dem realen Arbeitsprozess entsprechende Lasten nicht unterschitzt werden, da diese
das Ergebnis der Simulation mindestens in gleichem MaBe prigen wie die Genauigkeit des
mechanischen Ersatzmodelles. Kontridr zu dem Wunsch nach moglichst exakten Lastannahmen
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steht allerdings, dass die Bestimmung jener tatsdchlich wirkenden Lasten schwer fillt. Dies ist
einerseits bedingt durch die Komplexitit und hohe Dynamik der meisten Arbeitsprozesse und
andererseits durch die Schwierigkeit bei der Erfassung mithilfe von Messungen oder mathe-
matischen Modellen.

Da der Ingenieur zur Auslegung von Bauteilen jedoch genau diese Lasten bendtigt, muss er sich
vereinfachter mathematischer Modelle bedienen, die die Realitit oftmals qualitativ wieder-
geben, oder fiihrt Messungen am realen Gerét bzw. einem dquivalenten Modell durch. Dies
meint fiir komplette Antriebssysteme allerdings in den wenigsten Fillen, dass die Messung
aufgrund der schweren Zugénglichkeit der ursidchlichen Lasten direkt erfolgt, sondern vielmehr
auf indirektem Wege. Im Fall des Schaufelradbaggers und dessen Schneidwerkzeugen wire
beispielsweise eine direkte Messung der Schnittkrifte am Zahn denkbar und wurde daher auch
zahlreich durchgefiihrt, um die Schneidgeometrie und die grundlegende Bildung des Spans zu
optimieren (siehe auch Kapitel 6.3) [JACS82], [MAYS87], [SWD99a], [SWD99b], [SWD99c].
Steht jedoch das grundsitzliche Betriebsverhalten des Gerites und demnach eine langfristige
Messung des Geritezustandes im Vordergrund, dann muss die Messung der Schnittkréfte
aufgrund des verschleilbehafteten Arbeitsprozesses zwangsldufig auf indirektem Wege
erfolgen. Basierend auf Messungen des Drehmomentes an der Abstiitzstelle der Drehmoment-
stiitze lassen sich ebenso die wirkenden Krifte ableiten, erlauben jedoch keine Unterscheidung
in Ursache, Wirkung und Einzeleffekte.

Fungieren, an einzelnen Elementen des Antriebssystems, gemessene Lasten als Eingangs-
funktion fiir die Simulation des Mehrkorpersystemmodells, dann lédsst sich der gemessene
Zustand des Systems zu den gegebenen Anfangs- und Randbedingungen nachempfinden
(messdatenbasierte Simulation). Dariiber hinaus geben alle modellierten Elemente Auskunft
iber das Verhalten des Systems im Frequenz- und Zeitbereich. Die Mehrkorpersystem-
Simulation dient demzufolge der Gewinnung zusétzlicher Informationen fiir einen gemessenen
Systemzustand, ohne nach dessen Ursache zu fragen. Dieser Vorteil erspart dem Anwender die
Ergriindung der ursdchlichen Lasten, begrenzt jedoch die Einsatz- und Aussagefdhigkeit des
Systems und trigt nur bedingt zum ganzheitlichen Systemverstindnis bei. Abbildung 6.1-2
verdeutlicht das Konzept der messdatenbasierten Simulation zur Nachempfindung des
Systemzustandes auf Grundlage von zwei Zustandsgroflen. Mit dem Vorliegen des gemessenen
Schaufelraddrehmomentes und der Motordrehzahl kann das System motorseitig drehzahl-
geregelt und schaufelradseitig drehmomentgeregelt ausgefiihrt werden. Die RegelgroBe, das
Drehmoment bzw. die Drehzahl, wird dabei stetig mit der Fithrungsgrofe (gemessenes Signal)
abgeglichen und bei Vorhandensein einer Abweichung mit einer StellgroBe aus der Regelung
beantwortet. Die sich hieraus einstellenden Signalverliufe konnen wiederum an den
Messpunkten mit den realen Messsignalen abgeglichen werden, sodass gleiche Ausgangs-
bedingungen in Form von Schnittlasten vorliegen.

Auf Basis der halben Abtastfrequenz des Messsignals gemidB dem Nyquist-Shannon-
Abtasttheorem, lassen sich in der Folge Signalinformationen gewinnen, die als Grundlage zur
Systemcharakterisierung dienen [UNBO2]. In der Regel sind dies niederfrequente, qualitative
Signale im Bereich zwischen 100 - 500 Hz, da insbesondere Langzeitmessungen aufgrund des
Speicherbedarfes niederfrequent durchgefiihrt werden miissen. Dennoch konnen die
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gewonnenen Signalverldufe hervorragend bei der Problemfindung und -beseitigung helfen oder
Voraussetzung fiir weiterfithrende Rechnungen sein, bei denen hochfrequente Informationen
nicht notig bzw. vernachldssigbar sind. Hierzu zdhlt unter anderem die Erstellung von
allgemeinen Lastheften zur Auslegung von Wellen und Achsen, zur Berechnung der
Wilzlagerlebensdauer oder des Tragbildes von Getriebestufen, sodass der Nutzen der
messdatenbasierten Simulation nicht von der Hand zu weisen ist. Insbesondere das gute
Verhiltnis zwischen Aufwand und Ergebnisgewinn spricht in vielen Fillen fiir eine derartige

Vorgehensweise.
Mehrkorpermodell Messwerte
A Schaufelraddrehmoment
L | IsT SOLL|
‘l r >
Regelung

N | | | Motordrehzahl
T TS, SOLL|
7 A 4 ® Messpunkt /MI\WWNM

® Krafteinleitung

Abbildung 6.1-2: Konzept der messdatenbasierten Simulation

Dennoch muss vor Durchfiihrung der Simulation stets kritisch hinterfragt werden, inwiefern der
Informationsverlust durch die Nutzung von Messdaten relevant ist. Speziell die Charakteristik
des Messsignals, in dem gezwungenermallen Ursache als auch Wirkung untrennbar voneinander
aufgezeichnet werden, kann zu Problemen fiihren, wenn einzelne Effekte und deren Bedeutung
auf das Antriebssystem isoliert betrachtet werden sollen. Messdatenbasierte Simulationen
erlauben derartige isolierte Betrachtungen nicht, sodass der Anwender Gefahr lduft, falsche
Riickschliisse zu ziehen, wenn Ursache und Wirkung unklar bleiben. Das fehlende Wissen iiber
die Ursache fiihrt auch dazu, dass keine neuen Zustéinde abgeleitet bzw. simuliert werden
konnen, da fiir diese keine Lastannahmen vorliegen. Diese Einschrinkungen begrenzen die
Einsatzfahigkeit der messdatenbasierten Simulation auf die Darlegung des Ist-Zustandes. Sollen
jedoch, wie bei einer Systemanalyse {iblich und speziell im Fall der Schaufelradantriebe, auch
neue Soll-Zustinde, Grenz- oder Sonderlastfille abgeleitet werden, die nicht gemessen werden
konnen, dann miissen die Lasten mithilfe tiefgriindiger Instrumentarien, die die Ursache

beriicksichtigen, bestimmt werden.

Folglich liegt der Wunsch nicht fern, die Eingangslasten und somit die tatséichliche Ursache der
Systemreaktion mithilfe von mathematischen Modellen zu bestimmen, sodass beliebige Abtast-
frequenzen und Belastungssituationen berechenbar werden (ganzheitliche Simulation). Die
Ersatzmodelle des An- und Abtriebes miissen dabei den Anspriichen der ganzheitlichen
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Simulation geniigen, belastbare Aussagen im Zeit- und Frequenzbereich liefern und daher
mittels Messwerten verifiziert werden. Dies sichert die Ergebnisgiite und erlaubt im Spiteren
einen direkten Vergleich zwischen Messung und Simulation. Das Konzept der ganzheitlichen
Simulation, dargestellt in Abbildung 6.1-3, umfasst demnach einen deutlich gro8eren Rahmen
und Aufwand als die messdatenbasierte Simulation, sodass der Mehraufwand gegen den Nutzen
abgewogen werden muss [KPS95], [SBWO03], [SS10], [SS11b], [SS11c], [SWCI8], [SW(C99a],
[SWC99b].

Asynchro-
maschine

Regelung
Motormodell

Dynamisches Verhalten

Grabwiderstandsmodell

Abbildung 6.1-3: Konzept der ganzheitlichen Simulation von Schaufelradantrieben

Mechanisches System
(MKS)

Grab-
parameter

Hubseilwinde
(6DOF)

Oberbau
(6DOF)

Neben der Bestimmung der Belastungen infolge des Grabvorganges (Grabwiderstandsmodell)
entsprechend Kapitel 6.3 umfasst das Konzept auch die vollstindige Hinterlegung des Regel-
kreises (Motormodell). Damit wird die diskrete Arbeitsweise des Motors und dessen Reaktions-
momentes beriicksichtigt und die Grundlage zur spiteren Optimierung der Regelung des
Antriebes geschaffen. Dariiber hinaus wird auch das Mehrkorpersystemmodell um den Oberbau
und die Hubseilwinde deutlich erweitert, da der Oberbau einen entscheidenden Einfluss auf das
Systemverhalten ausiibt. In den nachfolgenden Kapiteln wird detailliert auf die Bildung der
Teilsysteme und deren Riickkopplung zwischen Lasteingang, Lastreaktion am Motor und den
Schwingungen im Getriebe und dem Oberbau eingegangen, sodass der enorme Mehraufwand
des ganzheitlichen Konzeptes Berechtigung erfihrt.

Gleichwohl das Streben nach einem verbesserten Systemverstindnis und der Ableitung eines
optimierten Betriebsverhaltens Ziele jedes Ingenieurs sind, miissen auch die Grenzen der ganz-
heitlichen Simulation beachtet werden. Grundvoraussetzung zur Durchfiihrung eines derartigen
Konzeptes sind in erster Linie das Vorhandensein und die Herausgabe samtlicher Daten, das
Antriebssystem und dessen Regelung betreffend. Da jedoch oftmals sehr viele Parteien an der
Entwicklung und dem Betrieb eines Gerétes mitwirken, dabei auch stets das Bestreben nach
Wirtschaftlichkeit besitzen und somit ihre Informationen schiitzen, wird ein derartiges Konzept
oftmals frithzeitig verhindert. Dies exponiert sich im Aufwand der durchzufithrenden

Messungen zur Verifikation der Modelle, in der Erweiterung der mechanischen Systeme und
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zuletzt in der Rechenzeit. Ferner unterliegen auch die mathematischen Lastmodelle Verein-
fachungen und besitzen ihre Grenzen in der Analytik, sodass trotz Verifikation aller Teilsysteme
die Ergebnisse stets auf Plausibilitdt hinterfragt werden miissen. Der Mehraufwand lohnt sich
daher erst, wenn belastbare Soll-Zustinde abgeleitet werden sollen.

6.1.2 Grundlagen elastischer Mehrkorpersysteme

Diskretisierung von Wellen und Achsen

Mit der Abstraktion beliebiger Geometrien in diskrete Starrkorpersysteme (Abbildung 6.1-4
links) ldsst sich jedes reale System numerisch berechnen. Die Modellierung der jeweiligen
Starrkorper erfolgt durch Definition einer Punktmasse. Diese wird iiber ihre Schwerpunkt-
koordinate und entsprechende Massentrigheitsmomente definiert. Da diese GroBen fiir Korper
beliebiger Gestalt hdandisch mithsam zu bestimmen wiren, bedient man sich in der Regel der
jeweiligen CAD-Modelle. Fiir einfache Geometrien von Wellen und Achsen lassen sich jedoch
auch, entsprechend Tabelle 6.1, einfache mathematische Zusammenhinge zur Bestimmung der

Groflen nutzen.

Abbildung 6.1-4: Arten der Wellenmodellierung [SRH09, S. 397]

Da sich mit diesem Ansatz noch keine Schwingungen abbilden lassen, muss dieser um die
Bauteilelastizitdt erweitert werden. Dazu werden zwischen den Punktmassen Elastizititen
(Steifigkeiten) definiert. Basierend auf den Ergebnissen des Forschungsvorhabens FVA 95 und
der Verodffentlichung nach [LAS88] bestehen grundlegende Formalismen zur Ermittlung der
Steifigkeiten in samtlichen Raumrichtungen [WC86], [WC83]. Aullerdem liefern sie Hinweise
zur Korrektur der Raumsteifigkeiten fiir unterschiedliche Wellengeometrien (z.B. Absatz,
Passfeder), die auf experimentellen Untersuchungen beruhen. Das geschaffene Werkzeug zur
Modellierung von Wellen und Achsen durch Diskretisierung in Punktmassen erlaubt mit seinen
einfachen analytischen Zusammenhingen Modelle mit sechs Freiheitsgraden. Die Genauigkeit
bzw. Belastbarkeit der Ergebnisse im Frequenz- und Zeitbereich richtet sich dabei nach dem
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Grad der Diskretisierung. Sie bestimmt ferner die Anzahl der Freiheitsgrade des Systems und
demnach die Anzahl der abbildbaren Eigenfrequenzen und -schwingformen.

. A
b | =] |
y Y
«1 > ' «—1
ﬁfg z-p-D-1 7:p(D?+D-d+d’)1 | 7-po(D*-d?) I
4 12 4
Triagheitsmoment 5 45
J kgn?] 7 p-D*1 ﬂ'p-(D —-d )-1 ﬁ-p-(D4—d4)-l
32 160-(D—d) 32
Torsionssteifigkeit 4 3.7-G-D°.d° .G-(D* —g*
¢ [Nm/rad] z-G-D - - 7-G-(D* -d*)
32:1 32:1(D” +D-d+d*) 321

Tabelle 6.1: Bestimmung von Masse, Trigheit und Steifigkeit nach [WC86]

Gilt es jedoch, komplexe Wellengeometrien zu beriicksichtigen oder eine Vielzahl hoherer
Schwingordnungen darzustellen, dann bietet sich die Verwendung modaler Ersatzsysteme auf
Basis der Finite-Elemente-Methode an. Auch wenn damit die dafiir notwendige Kompetenz
seitens des Ingenieurs gefordert und ein weiteres numerisches Verfahren in die Mehrkorper-
system-Simulation integriert wird, kann es den Modellierungs- und Rechenaufwand reduzieren
und die Ergebnisqualitit steigern. Bereits die vereinfachte Darstellung von Wellen und Achsen
mithilfe eindimensionaler Stabelemente (Abbildung 6.1-4 mittig) reduziert unter Umstédnden
erheblich den Modellierungsaufwand. In Abhéngigkeit von der vorliegenden Geometrie und der
Bedeutung des Schubeinflusses lassen sich Biege-, Axial- und Torsionsschwingungen gemif
der mathematischen Ansatzfunktion nach Bernoulli oder Timoshenko abbilden [CS03], [DREO6,
S. 105 ft.], [RBO7].

Diese fordern jedoch rotationssymmetrische Bauteile mit homogenem Material und kleinen
Durchmessser-Linge-Verhiltnissen und kénnen ferner keine konischen Geometrien darstellen,
sodass auch die Option zur direkten Einbindung vollstindiger Finite-Elemente-Modelle in die
Mehrkorpersystem-Simulation bestehen muss, siche Abbildung 6.1-4 rechts. Um den Rechen-
aufwand des Finite-Elemente-Modells zu senken, wird dieses beziiglich seiner Freiheitsgrade
reduziert in das Mehrkorpersystemmodell integriert. Der Vorteil dieses Vorgehens liegt in der
Moglichkeit der gezielten Auswahl der zu behaltenen Eigenfrequenzen und Schwingformen.
Die Reduktionsalgorithmen nach Guyan oder Craig-Bampton schaffen ein Ersatzmodell,
welches die Masse- und Trigheitseigenschaften des Finite-Elemente-Modells aufweist, in der
Anzahl der Freiheitsgrade jedoch deutlich reduziert ist [CB68], [GUY65].

Verzahnungen

Neben Wellen und Achsen beeinflussen insbesondere Zahnradpaare das dynamische Verhalten
des Systems. Die Notwendigkeit zur Modellierung des Zahneingriffes beruht auf der Annahme,
dass die Kraftiibertragung nicht als ideal steif angenommen werden darf [ROS12, S. 112]. Dies
ist bedingt durch die Wandlung von Drehzahl und Drehmoment und durch die ungleichméBige
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Kraftiibertragung infolge der Schwankung der im Eingriff befindlichen Zihne. Die damit
verbundene Schwankung der Zahneingriffssteifigkeit entspricht einer inneren Anregung des
Systems und regt vor allem hochfrequente Schwingungen der Getriebestufe an.

Modelliert wird der Zahneingriff mithilfe eines spielbehafteten Feder-Dampfer-Elements nach
Abbildung 6.1-5. Die Bestimmung der Zahneingriffssteifigkeit basiert dabei auf analytischen
Funktionen gemiB Gleichung 6.1 (Fourier-Koeffizienten), der Hinterlegung vordefinierter
Kennlinien oder auf der Bestimmung der relativen Lage der im Eingriff befindlichen Zahnréder.

Abbildung 6.1-5: Geometrie des Zahneingriffes [SCHOS, S. 73]

Allen Ansidtzen ist dabei gemein, dass die Berechnung der rdumlichen Zahnkréfte nach
Gleichung 6.2 - 6.5 auf der Berechnung der Zahnnormalkraft F, beruht und auf den Wilzpunkt
idealisiert wird. Entsprechend Gleichung 6.2 setzt sie sich aus einer konstanten oder iiber den
Drehwinkel variablen Zahneingriffssteifigkeit c,, und dem Weg s, sowie der Dampfung d,,
und Geschwindigkeit gbn zusammen. Die Gréfen Weg und Geschwindigkeit ergeben sich
hierbei aus DifferenzgroBen der beiden Zahnrider und sind in den Raumrichtungen

entsprechend der trigonometrischen Beziehungen zu bilden [ROS12, S. 121 ff.].

1 0.04723+ 0.15551 N 0.25791

~0.00635- x, —0.11654-~L —0.00193- x,

nl Zyy Zy 6.1

—0.24188-~2 +0.00529 - x7 +0.00182 - x2

Zno
1::n =Cbn " Sbn +dbn " Sbn 6.2
E =(cbn “Spn +dpy -§bn)~cosﬂ-cosan 6.3

E. :(cbn “Spn +dpy -sbn)-sinﬂ~cosan 6.4
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E = (cbn “Spn T dpn -sbn)-cosan 6.5

Auf Grundlage der zuvor dargestellten Mdoglichkeiten erlaubt das Mehrkorperprogramm
SIMPACK mit dem programmeigenen Verzahnungswerkzeug GEARWHEEL (FE-225) die
Definition beliebiger Bauweisen von Stirnradgetrieben, Planetengetrieben oder Kegelrad-
getrieben. Dariiber hinaus erlaubt es die Diskretisierung des Zahnrades in Breitenrichtung,
sodass Lastverteilungen im Wilzpunkt entlang der Eingriffsstrecke dargestellt werden konnen,
sieche Abbildung 6.1-6. Zur Bestimmung eines vollstindigen Tragbildes wire die Betrachtung
der Zahnnormalkrifte aller Punkte der Eingriffsstrecke und der sich daraus ergebenden Breiten-

lastverteilung notwendig [HUB12].

latj
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Abbildung 6.1-6: Breitenlastverteilung

Walzlager

Zur Ableitung von Reaktionskriften, der Krafteinleitung oder -iibertragung entstammend, in
eine feste Lagerung und zur Stiitzung rotierender Bauteile gegeniiber ruhenden, kommen Wilz-
und Gleitlager zum FEinsatz. Steht nicht die Kinematik und Kinetik der einzelnen Bauteile des
Lagers im Vordergrund (Innenring, Wilzkorper, Kifig, Aussenring), dann darf das Maschinen-
element , Lager” auf einen Punkt idealisiert werden. Dies stellt den Regelfall dar, sodass
detaillierte Mehrkorpersystemmodelle des Lagers nach [DTD10], [HIPO4] zur Bestimmung der
generellen Funktionsweise und der auftretenden Hertz‘schen Pressung die Ausnahme bleiben.

Abstrahiert wird die Funktionsweise des Wilz- oder Gleitlagers in Form eines masselosen
Feder-Dampfer-Elements, dessen Steifigkeit €y, sich aus der Lagerdimension, der Last und
des Schmierzustandes ergibt. Unterschieden werden die Lagermodelle jedoch in der Darstellung
der Steifigkeit als konstante Grofe in einem fest definierten Betriebspunkt, als lastabhiingige
Kennlinie oder in Form einer vollstindigen Matrix, die die Abhingigkeiten der Radial- und
Axialsteifigkeiten vereint. In der Regel findet vor allem die Vorgabe fester Betriebssteifigkeiten
Anwendung, da sie fiir Systeme mit geringen Lastschwankungen hinreichend genaue Ergeb-
nisse liefert und dabei des geringsten Rechenaufwandes bedarf. Diesem Ansatz geht jedoch die
Annahme eines linearen Steifigkeitsverhaltens unter Last voraus, die insbesondere bei geringen
Drehzahlen und Lasten nicht der Realitdt entspricht. Betroffen sind hierbei vor allem
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Verlagerungen und Verkippungen von Bauteilen, deren Werte bei abweichender Vorgabe der
Steifigkeit leicht verfdlscht werden. Die Ausgabe der Lagerkrifte bleibt unbeeinflusst, da sie
sich gemiB Gleichung 6.6 allein aus dem Verhéltnis von Steifigkeit und Verschiebung ergibt.

FLager,ij = CLager,ji : Aqlager,i 6.6

Dieser Umstand der Verfilschung der Lagen lasst sich mit der Vorgabe fester Lagerkennlinien
in radialer und axialer Richtung kompensieren und erhoht damit die Aussagefihigkeit des
Mehrkorpersystemmodells bei Hochlaufvorgingen des Antriebsstranges. Im Gegensatz zur
Vorgabe fester Steifigkeiten erlaubt die Vorgabe einer linearen oder nichtlinearen Kennlinie
ferner die Definition von Lagerspiel. Dieses wirkt sich insbesondere bei Drehrichtungswechseln
oder stark schwankenden Lasten mit Nulldurchgang aus. Im Fall der Simulation von Schaufel-
radantrieben liegen beide Randbedingungen nicht vor, sodass das vorhandene Lagerspiel
vernachlissigt werden kann. Die Bestimmung der Kennlinienverldufe erfolgt auf Basis von
Messdaten oder Datenbanken des Wailzlagerherstellers. Dieser unterscheidet auflerdem
zwischen Kennlinien auf Basis des Differenzenquotienten und des reinen Quotienten aus Kraft
und Verformung, wobei die Steifigkeit dem Anstieg der Verformungskurve entspricht, siehe
Abbildung 6.1-7. Die Berechnungen im Mehrkorperprogramm SIMPACK entsprechen dabei

der linearen Anniherung des Quotienten aus Kraft und Verformung.

Radialsteifigkeit [N/mm]

Differenzquatient

0 0.5 1 1.5 2 25
Verlagerung [mm]

Abbildung 6.1-7: Wilzlagersteifigkeitskennlinie

Obgleich die Reprisentation der Walzlagersteifigkeit mithilfe einer Kennlinie fiir die meisten
Lager der beste Kompromiss zwischen Rechenaufwand und Ergebnisqualitét darstellt, ist sie auf
Lager begrenzt, deren Radial- und Axialsteifigkeit lediglich in geringem MalBle voneinander
abhingen. Diese Bedingung wird in den wenigsten Fillen erfiillt, sodass eine Kennlinienschar
der Radial- und Axialsteifigkeiten existieren muss, um das gesamte Betriebsspektrum
abzudecken. Hierzu zeigt Abbildung 6.1-8 die Zusammenhénge zwischen Steifigkeit, Radial-
kraft und Axialkraft am Beispiel eines Pendelrollenlagers des Stirnradgetriebes und offenbart
die Notwendigkeit der Hinterlegung von Steifigkeitsmatrizen, insofern das gesamte Betriebs-
verhalten des Lagers durchlaufen wird. Diese miissen entweder durch Messungen gewonnen

oder durch Berechnungsmodelle der Lagerhersteller bereitgestellt werden.
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Abbildung 6.1-8: Exemplarisches Steifigkeitskennfeld eines Pendelrollenlagers

Veroffentlichungen von [VKBI11], [SKS13] zeigen hierfiir anwendbare Losungen von
SIMPACK und BEARINX', setzen allerdings die Bereitstellung umfassender Lagerdaten
voraus. Der Mehrgewinn an Informationen und die erhohte Genauigkeit der Ergebnisse miissen
jedoch mit deutlich erhtohtem Rechenaufwand bezahlt werden. Speziell bei Getrieben mit
mehreren Getriebestufen, und folglich einer Vielzahl von Lagern, fithrt diese Ansatzfunktion
des Lagers zu nicht rechenbaren Modellen. Dementsprechend beschréinkt sich der Einsatz von

Lagermatrizen auf kleinere Modelle bzw. auf ausgewihlte Lager eines Getriebes.

Elastische Gehause

Die Systemgrenze starrer Mehrkorpersysteme liegt fiir gewohnlich in der Lagerung des
Systems. Erfahren die Elastizititen der Lagerung bei der Modellbildung noch Beriicksichtigung,
so gilt dies fiir die FElastizititen der umgebenden Struktur, in Form von Geh#use oder
Anschlusskonstruktionen, in den wenigsten Fillen. Zahlreiche Untersuchungen am Lehrstuhl
fiir Maschinenelemente der TU Dresden zeigen jedoch, dass die Nachgiebigkeit der Gehiduse bei
weichen Konstruktionen nicht vernachldssigbar ist [HAHO09], [MTA10], [POL10], [ROS12],
[SCHO8].

Die einfachste Form der Beriicksichtigung der Gehiauseelastizitit liegt in der Definition eines
weiteren masselosen Feder-Dampfer-Elements in Reihe zum Ersatzmodell des Wilzlagers, das
die Rechenzeit des Modells nicht beeinflusst. Die Abschitzung der Gesamtgehéusesteifigkeit
bzw. der lokalen Steifigkeit am Anschlusspunkt des Lagers zum Gehiuse fillt allerdings mit
zunehmender Geometriekomplexitidt schwerer, sodass modale Ersatzsysteme herangezogen
werden. Diese ermoglichen auflerdem das Aufbringen von Gehiduselasten und die Beriick-
sichtigung von Masse, Trigheit und Dampfung. Inwiefern die Eigenschaften des Gehiuses
Einfluss auf das dynamische Verhalten des Antriebsstranges ausiiben, muss fallabhingig
untersucht werden. Ist die Einbindung vonnéten, dann kann diese sich an den Arbeitsschritten

nach Abbildung 6.1-9 orientieren.

' Wiilzlagerprogramm der INA-Schaeffler KG
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Abbildung 6.1-9: Einbindung elastischer Strukturen

Im ersten Schritt ist hierfiir die CAD-Konstruktion des Bauteils anzupassen und auf tragende
Elemente zu reduzieren. Dies meint fiir gewohnlich auch die Vernachldssigung oder
Vereinfachung von Fasen, Bohrungen sowie Aufbauten, die nicht im Kraftfluss liegen. Dadurch
lassen sich effiziente Finite-Elemente-Modelle ableiten, die das Ziel der korrekten
Verformungsdarstellung haben. Zur modalen Reduktion genutzte Finite-Elemente-Modelle
diirfen somit in der Regel nicht hinsichtlich der auftretenden Spannungen ausgewertet werden,
da deren korrekte Auswertung sehr viel feinere Netze erfordert. Die fiir die Mehrkorpersystem-
Simulation verwendeten groben Netze erfiillen diese Bedingung nicht, sind jedoch hinreichend
genau, um das Verformungs- und Eigenverhalten vollstindig darzustellen. Zur Ubertragung von
Kriften und Momenten des Mehrkorpersystemmodells auf die Finite-Elemente-Struktur dienen
RBE’-3-Elemente, welche zur Gruppe der MPC’-Elemente zihlen. Sie verteilen die punktuell
eingeleitete Schnittlast des Mehrkorpersystemmodells in Abhéngigkeit von der lokalen Steifig-
keit auf das Finite-Elemente-Modell.

Nach Abschluss der Modellbildung des Finite-Elemente-Modells und der anschlieBenden
Auswahl an darzustellenden Eigenfrequenzen werden analog zu den Ausfithrungen in Kapitel
6.2.1 Rechenalgorithmen zur statischen und dynamischen Reduktion genutzt. Um die Qualitit
des reduzierten Modells zu iiberpriifen, kann dieses mit dem urspriinglichen Finite-Elemente-
Modell verglichen werden. Dafiir lisst sich die Bildung einer MAC*-Matrix heranziehen, die
urspriinglich dem Vergleich zwischen Messdaten und Ersatzmodell entstammt. Diese trigt die
lineare Abhingigkeit der zu vergleichenden Eigenvektoren auf und gibt entsprechend
Abbildung 6.1-10 Auskunft iiber die Vergleichbarkeit der Eigenschwingformen. MAC-Werte
von eins bedeuten, dass beide Eigenvektoren (EV) kollinear sind, ein MAC-Wert von null
bedeutet, dass beide Eigenvektoren orthogonal sind. Demnach stellt die MAC-Matrix ein Mal3
der Reduktionsgiite dar und hat idealerweise die Struktur einer Einheitsmatrix [MAR10, S. 35],
[MOT?95, S. 56 f.].

* Rigid-Body-Element
3 Multi-Point-Constraint
* Modal Assurance Criterion
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Abbildung 6.1-10: MAC-Matrix

Mit der auszugsweisen Darstellung der zu modellierenden Elemente eines Antriebsstranges sind
die Voraussetzungen zur Bildung eines vollelastischen Mehrkorpersystemmodells des Baggers
293 und des Baggers 1510 geschaffen. Dazu wird im Folgenden am Beispiel des Baggers 293
ausfiithrlich der Getriebeautbau vorgestellt, bevor anschlieBend detailliert auf die einzelnen
Modellstufen vom reinen Torsionsmodell des Triebstranges hin zum vollelastischen, ganzheit-
lichen Mehrkorpersystemmodell eingegangen wird. Da dieser Weg analog fiir den Bagger 1510

vollzogen wurde, wird dieser nicht gesondert ausgefiihrt, wohl aber dessen Getriebeaufbau.

6.2 Ermittlung der Parameter und Aufbau eines Mehrkorper-
systemmodells

6.2.1 Triebstrang Bagger 293

Getriebeaufbau

Abbildung 6.2-1 links zeigt den schematischen Aufbau eines Antriebszweiges des Baggers 293,
bestehend aus einem 1.680 kW starken, frequenzumrichtergesteuerten Asynchronmotor, einem
vorgeschalteten Stirnrad- und Planetengetriebe und zwei Verbindungswellen, die ihr Dreh-
moment auf das Grofirad und somit das Schaufelrad summieren. Da entlang des Grofrad-
umfanges drei dieser Antriebszweige verteilt sind (Abbildung 6.2-1 rechts), handelt es sich um
ein leistungsverzweigtes, lastverteiltes Summiergetriebe. Das Nenndrehmoment der drei
Motoren mit jeweils My, =16.140 Nm fiihrt entsprechend der Gesamtiibersetzung von
i=243 zu einem Schaufelraddrehmoment von Mg =11.770 kNm.

Um den Motor vor Uberlasten zu schiitzen und die Drehzahlschwankungen zu senken, besitzt
jeder Zweig des Getriebes zwei Kupplungen. Die dem Motor nahe Lamellenrutschkupplung
begrenzt das iibertragbare Drehmoment auf das 1,7fache des Nennmomentes. Bei Blockade des
Schaufelrades, zum Beispiel durch Festfahren oder durch Anbaggern eines Findlings, trennt die
Kupplung das Getriebe vom Motor und dessen Leistungselektronik. Theoretisch sind somit
keine Uberlasten im mechanischen und elektrischen Sinne moglich. Dies bedeutet allerdings

nicht, dass damit hohere Momentspitzen im Getriebe verhindert werden konnen, sondern
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bezieht sich allein auf das Drehmoment der Motorwelle. Die sich anschlieBende hochelastische
Klauenkupplung ist iiber eine Passfeder direkt mit der Eingangswelle des Stirnradgetriebes
verbunden und senkt, aufgrund der geringen Steifigkeit, die Schwingamplituden der
motorseitigen Wellen deutlich ab. Dies trigt neben der Regelungsart (PI-Regelung) zu einem
robusten und ruhigen Drehzahlverhalten der Motorwelle und somit zu einer gutmiitigen
Regelbarkeit bei.

IStirnradgetn’ebe = 1 ,82

—_————n iP\anetengetriEbe = 12,83
|: Motor !Grofirad = 10143
IGesamt = 243
=TT === |
] — TN

GrofBrad der
Schaufelradachse

éﬁ

Stirnradgetriebe

Planetengetriebe
mit Lastverteilung

Abbildung 6.2-1: Getriebeschema Bagger 293

Das sich der Kupplung anschlieBende Stirnradgetriebe besteht aus einer dreistufigen
Stirnradkette, bei der das Auftreten von Axialkriften durch Geradverzahnungen konstruktiv
verhindert werden soll. Dementsprechend konnen die Stiitzlagerungen des Getriebes robust und
wartungsfreundlich ausgefiihrt werden. Zwischen dem vorgeschalteten Stirnradgetriebe und
dem am Steg und Hohlrad abtreibenden Planetengetriebe erméglicht die bombiert ausgefiihrte
Bogenzahnkupplung Achsversitze zwischen den Getriebestufen, welche aufgrund von
Zentrierbewegungen der Sonne entstehen konnen. Diese zentriert sich zwischen drei Planeten,
welche wiederum iiber das Hohlrad und den Steg abtreiben. Dadurch kann eine Lastverteilung
erreicht werden, wenn die Ubersetzung zwischen Sonne-Steg und Sonne-Hohlrad gleich ist. Da
die Zihnekombination des Planetengetriebes hierfiir ungeeignet ist, iibersetzt ein am Aufen-
gehduse des Planetengetriebes zusitzlich angebrachtes Stirnrad das Drehmoment und die
Drehzahl auf die GroBen des Steges. Somit iibertragen die iiber eine Zahnwellenverbindung
angeschlossenen Verbindungswellen jeweils das halbe Drehmoment eines Zweiges auf das
Grofrad.

Aufgrund der schlanken und langen Ausfiihrung der Verbindungswellen und der Ritzel stellen
auch sie einen wichtigen Schwingungsknoten des Getriebes dar. Zur Gewihrleistung der
gleichméBigen Drehmomentiibertragung und des ruhigen Laufes muss sichergestellt sein, dass
alle Ritzel der Verbindungswellen gleichzeitig eingreifen und dabei ein homogenes Lasttragbild
iber der Flankenbreite und -hohe aufweisen. Liegt dies nicht vor, dann sind starke
Wechselwirkungen zwischen den drei Antriebsstridngen iiber das Grofirad zu erwarten, die die
Dynamik erhohen und folglich die Lebensdauer der Maschinenelemente absenken. Das GrofBrad
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selbst besitzt eine Geradverzahnung mit dem Modul m, =32 sowie 200 Zihnen und hat einen
Durchmesser von 6,4 m. Gestiitzt wird die Verzahnung iiber eine geschweilite Blech-
konstruktion, die iiber Rollenlager auf der Hiilse der Schaufelradachse lagert. Mit der
Ausfiihrung der Lagerung als X-Anordnung entsprechend Abbildung 6.2-2 konnen die Radial-
und Axialkréfte aus der Hiilse bzw. dem Grofirad schneller abgeleitet werden als mit einer
gewohnlichen Fest-Los-Lagerung. Gegeniiber der O-Anordnung, welche die Last nach aulen
verteilt und somit eine groflere Stiitzbreite zur Aufnahme von Biegemomenten besitzt, sind X-
Anordnungen unempfindlicher gegen Schiefstellungen der Achse [SCH10, S. 167].

. — Mitte Getriebe — Mitte Schaufelrad
Drehmoment : :_ Schaufelrad-
-stiitze ! i ausleger
[ _._._! ............. I :_ ............. P PP PPRPPPU PR -
Loslager B : Festlager

Abbildung 6.2-2: Schaufelradachse

Die Hiilse des Grofirades selbst stiitzt sich einerseits iiber ein Ringfederspannelement auf der
Schaufelradachse ab und besitzt andererseits eine feste Schraubenverbindung zum zellenlosen
Schaufelrad. Dieses, mit 18 Schaufeln bestiickt und im Durchmesser 21,6 m groB3, lagert eben-
falls tiber Ringfederspannelemente auf der Schaufelradachse, die iiber eine Fest-Los-Lagerung
direkt im Schaufelradausleger angebunden ist. Der Kraftfluss von den Grabwerkzeugen iiber die
Schaufeln und den Schaufelradgrundkorper fiihrt dabei tiber die Hiilse. Die Schaufelradachse

erfahrt, ihrer Bezeichnung entsprechend, kein Drehmoment.

6.2.2 Torsionsmodell des Antriebsstranges

Ausgehend von den Zeichnungssitzen des Getriebes lédsst sich mithilfe der zuvor beschriebenen
mathematischen Ansétze ein Torsionsschwingmodell des Schaufelradantriebes erstellen, siehe
Abbildung 6.2-3. Auch wenn hierbei jeder Korper iiber lediglich eine Masse dargestellt wird,
ergibt sich als Minimalmodell ein 29-Massen-Schwingsystem, dessen analytische Losung einen
hohen Aufwand bedeutet. Erstellt gibt es, nach Aufstellung der auf die Motorwelle (Bildwelle)
reduzierten Trigheits- und Steifigkeitsverteilung, Auskunft {iiber das grundsitzlich zu
erwartende Systemverhalten im Zeit- und Frequenzbereich, beschréinkt sich jedoch auf reine

Rotationsschwingungen um die Hauptachse.

Hierbei zeigt die in Abbildung 6.2-4 logarithmisch aufgetragene Trigheitsverteilung deutlich,
dass allein die Trigheiten der Motorwelle und des Schaufelrades das Systemverhalten
malgeblich beeinflussen werden und folglich, unabhingig vom Systemzustand (Betriebs-
bedingungen oder Leerlauf), als Haupteinflussgrofien gelten. Knapp 70 % der reduzierten
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Gesamttrigheit befindet sich auf der Bildwelle, wobei die Motoren mit je 240 kgm? (52 %) den
groBBten Anteil besitzen. Demzufolge werden bei Schwingungen der Motoren untereinander
bzw. bei Schwingungen der Motoren gegen das Schaufelrad hohe Trigheiten bewegt, die das
Bewegungsverhalten des Antriebes dominieren. Die iibrigen Getriebeelemente (z.B. Stirnrad-
stufe, Planetengetriebe) konnen zwar lokale Schwingformen aufweisen und mit diesen zur
geringfiigigen Verinderung des dynamischen Verhaltens der Antriebe beitragen, global auf den
Antriebsstrang betrachtet, fungieren sie jedoch als idealer Ubertriiger von Informationen.
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Abbildung 6.2-3: Analytisches Torsionsschwingmodell des Baggers 293
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Abbildung 6.2-4: Trigheitsverteilung Bagger 293

Neben der Abbildung der Verteilung von Trigheit und Steifigkeit bieten mechanische Ersatz-
modelle die Moglichkeit zur Bestimmung der Systemeigenfrequenzen. Erfolgt diese auf Basis
von stark diskretisierten Punktmassemodellen (eine Punktmasse je Korper), die iiber analytisch
berechnete Steifigkeiten miteinander verbunden sind (analytisches Modell), so ergeben sich im
Vergleich zu softwaregestiitzten Modellen (numerisches Modell), deren Steifigkeitswerte
einiger Elemente auf Kontaktalgorithmen beruhen (z.B. Verzahnungen), teilweise deutliche
Abweichungen. Obwohl beide Modelle auf der gleichen Tréigheitsverteilung basieren, kénnen
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die Korper im numerischen Modell (mehrere Punktmassen je Korper) zudem deutlich stirker
diskretisiert werden. Dies @uflert sich in unterschiedlichen Eigenvektoren — die Schwingformen
des numerischen Modells sind detaillierter. Dariiber hinaus lésst sich ebenfalls schlussfolgern,
inwiefern sich die Interpretation der Trigheitsverteilung bestétigt und ob nichtlineare Einfliisse,
wie z.B. die Zahneingriffssteifigkeit, welche im analytischen Modell fiir gewohnlich als un-
endlich steif angenommen wird, die Systemeigenfrequenzen beeinflussen.

Obgleich die ersten beiden, niederfrequenten Systemeigenfrequenzen nahezu identisch sind,
bestitigen sich die Annahmen bei der Auswertung des Vergleichs entsprechend Abbildung
6.2-5. Insbesondere bei hoheren Schwingformen weist das detailliertere numerische Modell
kleinere Werte auf und verhilt sich demnach elastischer. Diese Beobachtungen decken sich mit
den Vorbetrachtungen von [GRA12, S. 17 f.], der in seiner Arbeit Vergleichsrechnungen
zwischen analytischen und numerischen Modellen hinsichtlich der Notwendigkeit der
Beriicksichtigung von Zahneingriffssteifigkeiten anfiihrt. Erst bei Beriicksichtigung von Zahn-

eingriffssteifigkeiten ergeben sich vergleichbare Eigenfrequenzen.
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Abbildung 6.2-5: Vergleich der Torsionseigenfrequenzen (analytisch-numerisch)

Beziiglich der Bewertung des Systemverhaltens geniigt jedoch auch das numerische Torsions-
modell nicht den grundsitzlichen Anforderungen zur ganzheitlichen Simulation. Da es sich
allein auf den Torsionsfreiheitsgrad beschrinkt und sich im Vergleich zum realen Modell
erfahrungsgemill wiederum zu steif verhidlt, wird im Folgenden, gemil dem vorherigen

Kapitel, ein vollstdndig elastisches Mehrkorpersystemmodell des Schaufelradantriebes erstellt.

Vollelastisches Mehrkérpersystemmodell

Gleichwohl die modellhafte Darstellung von Antriebssystemen mit reinem Torsions-
freiheitsgrad weiterhin stark verbreitet scheint, unterliegt sie starken Vereinfachungen und setzt
beispielweise das Nichtvorhandensein bzw. die Vernachlédssigung von Raumkriften, respektive
deren Einfluss auf Biegungen, voraus. Dies ist in den meisten rdumlichen Arbeitsprozessen
jedoch unzuldssig, sodass die Freischaltung weiterer Freiheitsgrade notwendig wird. Ferner
zeigen die Erfahrungen, dass sich bei hoheren Schwingordnungen einzelner Korper das
Gesamtsystem nicht allein auf den Torsionsfreiheitsgrad beschrinkt, sondern sich weitere
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Freiheitsgrade an einer Schwingform beteiligen. Dies beeinflusst sowohl die Schwingform als
auch die Eigenfrequenz, welche bei rdumlichen Mehrkorpersystemmodellen mit sechs Freiheits-
graden im Vergleich zum Torsionsschwinger oft niedriger liegt.

Zur Erweiterung des bestehenden Torsionsmodells sind entsprechend der bekannten mathe-
matischen Beziehungen auch fiir die verbleibenden Raumrichtungen Werte fiir die Steifigkeit
und Didmpfung zu ermitteln. Weiterhin miissen die einzelnen Hauptteilkorper des Schwing-
systems in mehrere Punktmassen zerlegt werden (Diskretisierung), sodass sich komplexere
Schwingformen abbilden lassen. Der grundsitzliche Grad der Diskretisierung richtet sich dabei
nach den zu beachtenden Eigenfrequenzen des Bauteils und kann schwerlich pauschal definiert

werden.

Im Fall des in Abbildung 6.2-6 dargestellten vollelastischen Mehrkorpersystemmodells des
Antriebsstranges werden alle Wellen nach der Balkenansatzfunktion von Timoshenko in Form
von eindimensionalen FE-Korpern modelliert, da dieser die nicht zu vernachlidssigenden
Schubeinfliisse beriicksichtigt. Weil die Schaufelradachse des Getriebes lange konische
Bereiche besitzt und zudem als Hohlwelle ausgefiihrt ist, wird diese mithilfe eines vollstdndigen
dreidimensionalen Finite-Elemente-Modell abgebildet (siche auch Abbildung 6.2-2).

Abbildung 6.2-6: Vollelastisches Mehrkorpersystemmodell des Getriebes und Schaufelrades

Die Reprisentation der Wilzlager erfolgt entsprechend des zu berechnenden Lastfalles. Bei
Hochlaufvorgingen des Antriebsstranges gewihrleisten Kennlinien die lastabhiingige
Steifigkeitsdarstellung der Wilzlager. Zur Simulation gewohnlicher Lastfille, bei denen das
Getriebe zu Beginn der Simulationsrechnung bereits mit Nenndrehzahl lduft und verspannt
wurde, geniigt die Darstellung der Wilzlager mit einer festen Betriebssteifigkeit. Somit ist ein
vollstindiges Mehrkorpersystemmodell des reinen Antriebsstranges mit 731 Freiheitsgraden
geschaffen, welches nachfolgend um die umgebende Struktur erweitert wird.
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6.2.3 Umgebende Struktur

Getriebegehduse und Drehmomentstiitze

Zur Ubertragung von Kriften und Momenten miissen auf der Welle reitende Getriebe sich an
einer feststehenden Struktur abstiitzen [SCH10, S. 870]. Fiir einzelne Zahnradstufen iiber-
nehmen einfache Gehiuse oder Abstiitzkonstruktionen diese Funktion, wobei diese wiederum
an einem festen Fundament oder deutlich groleren Bezugssystem gelagert sind. Fiir komplette
Getriebestufen (z.B. Planetengetriebe) oder Zahnradstufen mit groen Kriften werden spezielle
Gehiusekonstruktionen genutzt, die iiber weit entfernt liegende Abstiitzpunkte das Drehmoment
lagern — die Drehmomentstiitze. Somit lassen sich grofle Krifte bzw. daraus resultierende
Drehmomente leichter lagern, da das Abstiitzmoment aus einem langen Hebelarm und einer
dafiir kleineren Lagerkraft stammt.

Das Schaufelradgetriebe des Baggers 293 besitzt entsprechend Abbildung 6.2-7 eine 17 m
lange, 7,6 m hohe Drehmomentstiitze, welche alle Differenzmomente des Getriebes summiert
und gegeniiber dem Oberbau abstiitzt. Die zwischen der Drehmomentstiitze und dem Oberbau
liegende Zugbolzenverbindung wird dadurch bei Nennlast mit 955 kN belastet. Der maximale
Hebelarm zwischen Schaufelradachse und Zugbolzenverbindung betréigt 12,32 m.

Abbildung 6.2-7: Drehmomentstiitze [Quelle: RWE Power AG]

Praktischerweise lisst sich mit der Lange des Hebelarms nicht nur die Abstiitzkraft am Oberbau
reduzieren, sondern auch die Betriebslast an jener Zugbolzenverbindung messen. Trotzdessen
auf diese Weise allein das Differenzmoment zwischen den Motoren und dem Schaufelrad
erfasst werden kann und dieses zuvor durch das Ubertragungsverhalten der Drehmomentstiitze
verdndert wird, gibt die Auswertung des Zugkraftsignals am Bolzen Auskunft iiber das
Betriebsverhalten des Systems. Dabei werden sowohl Anregungen als auch Reaktionen erfasst.
Der zeitliche Verlauf und die Amplitude der Reaktionslast diirfen allerdings nicht mit der
tatsdchlichen Reaktion im Getriebe gleichgesetzt werden, dhneln dieser vermutlich jedoch stark.
Demzufolge diente der in Abbildung 6.2-8 dargestellte Zugbolzen zur indirekten Erfassung des
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Differenzdrehmomentes, um den Ist-Zustand des Schaufelradantriebes zu erfassen und das
Mehrkorpersystemmodell zu verifizieren.
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Abbildung 6.2-8: Indirekte Messung des Differenzdrehmomentes [Quelle: RWE Power AG]

Mithin ist zum Vergleich zwischen Messung und Simulation auch die elastische Abbildung des
Zugbolzens, der Drehmomentstiitze und der weiteren Getriebegehduse im Simulationsmodell
vonnoten, um mit der Realitit vergleichbare Systemgrenzen zu besitzen. Uberdies lassen sich
die Einfliisse der gesamten Abstiitzstruktur in Bezug auf das Ubertragungsverhalten, die
Eigenfrequenzen und Figenschwingformen nicht abschitzen. Die diinnwandige, durch
zahlreiche Querrippen stark versteifte Struktur der Drehmomentstiitze ldsst jedoch bereits
optisch vermuten, dass sie sich bei Torsionsschwingungen des Schaufelrades biegt. Hinzu-
kommt, dass der Messpunkt der Zugkraft am Ende der Ubertragungskette steht und
Zwischenelemente das Signalverhalten in Form von Ddmpfung oder Verzogerung mallgeblich
verdndern konnen, sodass zunidchst ein Maximalmodell des Antriebsstranges, im Sinne der

Beriicksichtigung aller mechanischen Haupteinflussgro3en, modelliert wird.

Hierzu wird die Drehmomentstiitze als Mittelflichenmodell und somit 2D-Finite-Elemente-
Modell (35.000 Elemente) erstellt, da dieses, entgegen dem 3D-Volumenkorpermodell (185.000
Elemente) gezielter vernetzt und somit in der Anzahl der Freiheitsgrade deutlich reduziert
werden kann, siehe Abbildung 6.2-9. Trotzdessen mit einem Mittelflichenmodell Verein-
fachungen und Vernachlidssigungen bei der Geometrie in Kauf genommen werden, ist die
deutlich geringere Anzahl von Freiheitsgraden der Rechengeschwindigkeit bei der Reduktion
des Finite-Elemente-Modells zutréglich. Detaillierte Untersuchungen beziiglich der Masse- und
Steifigkeitsverteilung des 2D- und 3D-Modells durch [HER12] ergaben auBlerdem vergleichbare
Werte, was sich in ebenso vergleichbaren Ubertragungseigenschaften und somit Eigen-
frequenzen niederschligt. Zugleich konnte er in den Ubertragungseigenschaften der
Drehmomentstiitze die filternde Wirkung auf Amplituden nachweisen, was den hohen
Modellierungsaufwand und die grundsitzliche Beriicksichtigung der Drehmomentstiitze als
elastischen Korper rechtfertigt. Fiir weitere Untersuchungen wurde stets das 2D-Modell der
Drehmomentstiitze genutzt, da es den Anforderungen an die Modellgiite vollstidndig geniigt.
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a) Zweidimensionales Flichenmodell b) Dreidimensionales Volumenmodell
Abbildung 6.2-9: Finite-Elemente-Modelle der Drehmomentstiitze

Zur Einbindung der elastischen Getriebegehéduse des Stirnrad- bzw. Planetengetriebes werden
diese zunéchst konstruiert und anschlieBend mithilfe von dreidimensionalen Tetraederelementen
vernetzt und durch Reduktionsalgorithmen auf zehn ausgewdhlte Eigenfrequenzen reduziert.
Die Bestimmung der Steifigkeit des Verbindungsbolzens erfolgt ebenso iiber ein Finite-
Elemente-Modell, bei dem sich auf Basis der Nennbelastung und der daraus resultierenden
Verformung des Bolzens eine Zugsteifigkeit von 4,4-10°N/mm ergibt. Ergebnis der
erweiterten Modellbildung ist das in Abbildung 6.2-10 dargestellte, vollstindig elastische
Mehrkorpersystemmodell des gesamten Schaufelradantriebes mit 755 Freiheitsgraden.

Abbildung 6.2-10: Vollstindiges Mehrkorpersystemmodell des Schaufelradantriebes
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Oberbau und Seilsystem

Auch wenn der Oberbau mit seiner enormen Masse und Trigheit wie ein groBes, nicht
verriickbares Bezugssystem erscheint, sind die filigran ausgefiihrten Fachwerkskonstruktionen
aus dynamischer Sicht schwingungsanfillig. Die Analyse der Messwerte des Reaktions-
momentes aus Kapitel 4.2 und 6.3.1 bestitigt eine deutliche Reaktionsfihigkeit und weist eine
Eigenschwingung des Oberbaus bei 0,34 Hz aus. Dieser Frequenz konnte durch Auswertung
von Ausschwingvorgingen eine Nickschwingung des Schaufelradauslegers zugeordnet werden,
sodass eine Anregung des Oberbaus durch den Grabprozess bewiesen ist. Zur ganzheitlichen
Simulation des Schaufelradantriebes ist es demnach zunichst nétig, auch den gesamten Oberbau
samt des Seilsystems elastisch abzubilden, damit der Einfluss und die Riickkopplung auf den

Grabprozess erortert werden kann (siehe Kapitel 6.3.3).

Ferner wird es mit einem vollelastischen Modell des Oberbaus moglich sein, Fragestellungen
beziiglich des Einflusses der Elastizitit des Schaufelradauslegers auf die Lagerung des
Schaufelradantriebes (Zeitbereich) oder auf die Schaufelradtorsionseigenfrequenz (Frequenz-
bereich) zu beantworten. Ebenso lassen sich Grenzzustinde wie das in Abbildung 6.2-11
dargestellte Festfahren des Schaufelrades beschreiben, bei dem es zur Biegung des Schaufel-
radauslegers und somit zur Speicherung potentieller Energie kommt. Diese kann sich beim
Losreiflen des Schaufelrades womdoglich frei entladen und eine enorme Schadigungswirkung fiir
die gesamte Tragstruktur bewirken. Obwohl es bereits Untersuchungen zu diesem Grenzzustand
gab, vereinfachten diese die Randbedingungen meist stark oder bezogen sich, wie im Beispiel
von [RCO1], allein auf den Schaufelradausleger. Weitere Betrachtungen zur Dynamik des
Oberbaus beschrinken sich, oftmals aufgrund ihrer Erscheinungsjahre, auf -einfachste
Abbildungen des Oberbaus. Geschlossene Mehrkorpersystemmodelle auf dem heutigen Stand
der Technik konnten der Literatur nicht entnommen werden [BJS88], [GNIO5], [GUOO0],
[PAW72], [SCH65], [WOL72].

Abbildung 6.2-11: Festfahren des Schaufelrades an der Boschung

Daher werden, basierend auf den Stahlbauzeichnungen des gesamten Oberbaus, Struktur-
modelle des Schaufelradauslegers (Abbildung 6.2-12), der Pylonen und des Ballastauslegers
abgeleitet. Die dabei entstehenden Finite-Elemente-Modelle bestehen {iberwiegend aus
eindimensionalen Balkenelementen, die zur Bewertung der Statik und Dynamik von
Fachtragwerken ausreichen [WERO08, S. 361 ff.]. Weil fiir das gesamte Oberbausystem und fiir
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die einzelnen Teilsysteme exakte Messungen beziiglich des Gesamtgewichtes und Schwer-
punktes vorlagen, dienten sie zur ersten Verifikation der Strukturmodelle. Da diese sich jedoch
allein auf tragende Elemente beschrinken, wurden zusitzliche Aufbauten oder Massen (Krane,
Forderbinder) gleichméfig im jeweiligen Strukturbereich verteilt. Somit ergeben sich die in
Tabelle 6.2 aufgefiihrten Massen, Trigheiten und Schwerpunkte, die einen Eindruck iiber die
Dimension des Systems verschaffen sollen.

Abbildung 6.2-12: Finite-Elemente-Modelle des Schaufelradauslegers

Damit der Schaufelradausleger um seine Lagerachse geneigt und das gesamte System gestiitzt
werden kann, verbinden bewegliche und abstiitzende Stahlseile die Teilsysteme. Dabei gilt es zu
beachten, dass die Elastizitdt und Ddmpfung der Seile stark die Eigenfrequenzen des Oberbaus
beeinflussen. Da die Elastizitdt des Seils zudem von der freien Seillinge lg; und somit der
Hubposition des Schaufelradauslegers abhingt, miissen auch die Kinematik und Kinetik des
Seilsystems im Mehrkorpersystemmodell Beriicksichtigung erfahren.

Tragheit im Schwerpunkt
[kgm?]
Element Masse £
(t]

Jxx Jyy JZZ
Schaufelradausleger 1203 6,6E8 6,3E8 5,5E7
Beweglicher Pylon 158 2,8E7 2,4E7 4,9E7
Feststehender Pylon 187 2,9E7 2,4E7 4,7E7
Ballastausleger 2329 6,9E8 6,6E8 5,4E7

Tabelle 6.2: Masse, Tragheit und Schwerpunkt der Oberbauelemente

Hierzu zeigt Abbildung 6.2-13 das Hubseilsystem des Baggers 293, welches redundant
ausgelegt wurde. Beginnend an den Hubseiltrommeln wird das bewegliche Hubseil zunéchst am
feststehenden Pylon und anschliefend zur Lastverteilung mehrfach zwischen dem feststehenden
und beweglichen Pylon umgelenkt. Bei Hub- oder Senkvorgingen dndert sich demnach allein
die Seillinge zwischen den Pylonen und somit der Abstand zwischen diesen. Dabei stellt das
Lastverteilungsgetriebe der Hubseilwinde sicher, dass alle vier Trommeln synchron abwickeln.

Die mehrfache Umlenkung des Hubseils zwischen den Pylonen entspricht einem Flaschen-
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zugsystem, welches das enorme Eigengewicht des Schaufelradauslegers und anteilig des
beweglichen Pylons tragen muss. Auch die Abbildung der sich daraus ergebenden Seiliiber-
setzung muss folglich in das Mehrkorpersystemmodell integriert werden, damit mit Messungen
vergleichbare Seilkrifte vorliegen. Die Messung der grundsitzlich vorhandenen Seillasten, die
der Uberwachung der Maximallast dienen, aber auch ideal zur Bestimmung der Betriebs-
belastung des Oberbaus genutzt werden konnen, erfolgt mittels Kraftmessdosen.

..Seilkraftmessung
..AuBeres Seil
..Inneres Seil
..Seiltrommeln
..Seilspannstation
..Umlenkrollen

..Beweglicher Pylon

e B O e

..Feststehender Pylon

Abbildung 6.2-13: Seilsystem Bagger 293

Die Bestimmung der Seilsteifigkeit cg,; begriindet sich auf [FEY94], der die durch Seil-
zeugnisse gegebene Querschnittsgeometrie zur Steifigkeitsberechnung entsprechend Gleichung
6.7 und Gleichung 6.8 heranzieht. Hierbei geht neben dem Seilquerschnitt A j die Anzahl der
Rundlitzen w;, der Schlagwinkel 5j und die Querkontraktionszahl v ; in die Berechnung des
Seilelastizititsmoduls Eg; ein. Fiir das bewegliche Hubseil ist diese iiber der abgetrommelten
Seilldnge variabel, sodass eine hubhohenabhingige Seilsteifigkeit im Modell hinterlegt ist.
Ferner werden sowohl das Hubseil als auch alle Abstiitzseile als reine Zugfeder-Systeme mit
ihrer nominellen Anfangsldnge modelliert. Sollte starker Druck auf das Seil ausgelibt werden,
der die Vorspannung des Seils iiber das Eigengewicht des Oberbaus iibersteigt, hingt dieses
durch und besitzt demnach keine Steifigkeit. Denkbar wire dies bei starken Schwingungen des

Oberbaus oder beim Aufsetzen des Schaufelradauslegers auf den Boden.
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Nach Abschluss der Modellbildung und Vereinfachung des Schaufelradantriebes als Punkt-
masse auf der Schaufelradachse kann das Mehrkorpersystemmodell des Oberbaus hinsichtlich
der sich ergebenden Eigenfrequenzen mit Messwerten abgeglichen werden. Die Messwerte sind
dabei das Ergebnis realer Ausschwingvorginge des Gerdtes nach dessen Verfahren [SIE96],
[RWE92]. Hierbei zeigt sich die in Tabelle 6.3 dargestellte hohe Modellgiite des Systems und
rechtfertigt den enormen Modellierungsaufwand. Ausnahmslos werden alle gemessenen

Eigenfrequenzen mit geringer Abweichung nachgebildet. Zusitzlich dazu offenbaren sich die
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Schwingformen gemessener, aber aufgrund der wenigen Messpunkte entlang des Gerites nicht
beschreibbarer, Figenfrequenzen. Fiir den Betrieb des Schaufelradantriebes ist hauptsichlich der
Auslegernickschwingung bei 0,34 Hz hohe Bedeutung zu schenken, da diese in Messungen

sichtbar ist.

Gemessene Berechnete .
. . . Abweichung

Schwingform Eigenfrequenz Eigenfrequenz (%]

[Hz] [Hz] ¢

Nickschwingung Schaufelradausleger 0,34 0,34 0

Flatterschwingung Ballastausleger 0,6 0,54 10
Nickschwingung Ballastausleger 1,05 1,04 1
Torsion des Schaufelradauslegers 1,2 1,19 1
Torsion des Ballastauslegers - 2,13 -

Tabelle 6.3: Vergleich der Oberbaueigenfrequenzen

Weiterfithrende Betrachtungen zu Einfliissen auf die Oberbaueigenfrequenzen durch [BEC11]
zeigen auBerdem eine Abhidngigkeit der Oberbaueigenschwingungen von der Hubhohe, auch
wenn diese sich allein auf die Auslegernickschwingung bezieht und mit 0,00028 Hz/Hubmeter
vernachlidssigbar gering ausfillt. Ferner konnte er das Modell des Oberbaus mithilfe eines
Vergleichs der Seilkrifte wahrend des Grabens, des Senkens und des Hebens validieren. Dabei
zeigte sich auch, dass das rechte Seilsystem stidrker belastet wird, was sich in der asymme-
trischen Konstruktion des beweglichen Pylonen und in der asymmetrischen Platzierung des
Schaufelrades im Schaufelradausleger begriindet.

6.2.4 Triebstrang Bagger 1510

Analog zum Antriebsstrang des Baggers 293 besitzt auch der Antriebsstrang des Baggers 1510
frequenzumrichtergesteuerte Asynchronmotoren (1250 kW). Diese iibertragen ihr Antriebs-
moment My, ®12.000 Nm iiber eine Doppelkegelreibkupplung mit integrierter Zahn-
kupplung auf die Getriebeeingangswelle, sieche Abbildung 6.2-14. Mit der iiberwiegend starren
Sicherheitskupplung wird eine Entkopplung der Quer- und Axialkraft sowie der Biegemomente
zwischen Motor und dem Getriebeeingang gewihrleistet. Entgegen dem Antriebsstrangkonzept
des Baggers 293, sind jedoch keine hochelastischen Kupplungselemente verbaut, sodass eine
Verminderung der getriebeseitigen Stofe nicht moglich ist. Die im Getriebe vorhandene

Dynamik wird somit unmittelbar auf die Motorwelle iibertragen.

Die sich anschlieBende Kegelradstufe lenkt das Drehmoment 90° um und treibt iiber das
Tellerad eine torsionsweiche Sonnenwelle an. Das damit angetriebene Planetengetriebe treibt
wiederum iiber den Steg auf die Differentialstufe und tiber das Hohlrad auf die Wendestufe des
Getriebes ab. Da somit zwei Ritzel die Abtriebsstufe (GroBirad) antreiben, gilt das Getriebe des
Baggers 1510 ebenso als Lastverteilungsgetriebe. Ferner ist der Antriebsstrang zweifach iiber
dem Umfang des Grofirades angeordnet, sodass gleichfalls der Zusatz der Leistungs-
verzweigung gilt.
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Abbildung 6.2-14: Getriebeaufbau Bagger 1510 [TAKRAF GmbH]

Das nunmehr durch die Gesamtiibersetzung des Getriebes von i =275 am Grofrad verfiigbare
Nennmoment (Mg = 6.600 kNm ) wird anschlieBend iiber die Hiilse der Schaufelradachse zum
Schaufelrad weitergeleitet. Zur Sicherstellung des direkten Kraftflusses dient ein torsions-
weiches Speichenrad nahe der Lagerung der Schaufelradachse, siehe Abbildung 6.2-15. Damit
es dariiber hinaus bei Verkippungen des Schaufelrades nicht zur Schrigstellung des Grofirades
und somit zu Eingriffsstorungen an diesem kommt, entkoppelt eine biegeweiche Membran am
Ubergang der Hiilse des Schaufelrades zu dessen Grundkorper und am Ubergang der Hiilse zur
Schaufelradachse die Biegung der Teilsysteme (Membranabstiitzung). Demnach wurde durch
konstruktive Elemente ein direkter Kraftfluss zwischen Schaufelrad und Motor sichergestellt,

der hinsichtlich der Dynamik und der damit geringen Reaktionszeiten von Vorteil sein kann.

Das Schaufelrad selbst fillt mit 17,6 m und 18 gleichméfig entlang des Umfanges verteilten
Schaufeln etwas kleiner aus als das Schaufelrad des Baggers 293. Somit ist das Nennvolumen
jeder Einzelschaufel samt Ringkammer mit 4,4 m3 gegeniiber den 6,6 m® des Baggers 293 auch
spiirbar geringer. Gelagert wird das Schaufelrad gegeniiber der Schaufelradachse iiber Ring-
federspannelemente, die sich analog zum rheinischen Grofgerit {iber eine Fest-Los-Lagerung

direkt im Schaufelradausleger abstiitzt.

Da fiir den gesamten Oberbau des Baggers 1510 kein mechanisches Ersatzmodell abgeleitet
werden konnte, dessen Verhalten jedoch dem Oberbau des Baggers 293 gleichkommt, wurden
die darin ermittelten Schwingamplituden und Eigenschaften dem Ersatzmodell des Baggers
1510 hinterlegt. Somit ergibt sich die Reaktion des Oberbaus nicht ganzheitlich aus der
Riickstellkraft der Drehmomentstiitze auf den Oberbau, sondern aus vorgegebenen Erfahrungs-
werten. Inwiefern diese sich mit den gemessenen Grofien im Vorschnitt des Tagebau Nochten
decken, wird der in Kapitel 6.6.2 angefiihrte Vergleich zwischen Messung und Simulation
zeigen.
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Abbildung 6.2-15: Lagerung des Schaufelrades [TAKRAF GmbH]

Damit sind beide Getriebe vom grundsitzlichen Aufbau des Antriebsstranges sehr @hnlich.
Unterschiede sind vor allem in der Dimension des Getriebes, der Verwendung einer Kegel-
radstufe und dem Einbau hochelastischer Kupplungselemente zu finden. Inwiefern sich diese
konstruktiven Unterschiede auf die Betriebsweise niederschlagen, wird der spétere, direkte

Vergleich der Systeme bei realen Fordervorgéngen zeigen.

6.2.5 Kritische Bewertung der Mehrkorpersystemmodelle

Mit Abschluss der Modellbildung bestehen mechanische Ersatzmodelle des Baggers 293
(Abbildung 6.2-16) mit insgesamt 985 Freiheitsgraden und des SRs6300 mit 694 Freiheits-
graden. Da sich alle Getriebeelemente frei im Raum bewegen konnen und deren Massen und
Trigheiten auf realen Zeichnungssitzen fuen, ist von einer realititsnahen Trigheitsverteilung
auszugehen. Auch die Steifigkeiten der Wellen, Achsen und Gehéduse sind mit dem best-
moglichen Ansatz bestimmt, da sich diese aus Finite-Elemente-Modellen ergeben und somit bei
vorausgesetzter, fachgerechter Bedienung Fehlerquellen des Benutzers weitestgehend aus-
schlieBen. AuBerdem ist den Algorithmen der Finite-Elemente-Methode hohe Qualitit
zuzuschreiben, die auch in der Wissenschaft und Wirtschaft breite Anerkennung geniefit. Von
gesicherten Steifigkeitswerten kann ebenso bei den Wilzlagern gesprochen werden, da diese auf

Daten des Wilzlagerherstellers beruhen.

Ungenauigkeiten im Vergleich zur Realitét ergeben sich vor allem in den schwer abschétzbaren
Verbindungssteifigkeiten zwischen den Maschinenelementen (z.B. Passfeder, Querpress-
verband), deren Werte auf einfachen mathematischen Beziehungen basieren. Speziell die
Steifigkeit der Verzahnung gilt in Mehrkorpersystemen fiir gewohnlich als grofle Un-
genauigkeit, da sie stark von der Belastung und Mikrogeometrie abhéngt und dabei direkt die
Eigenfrequenzen beeinflusst. Insbesondere der zeitliche Verlauf der Zahneingriffssteifigkeits-
schwankung (Form und Amplitude) ldsst sich schwer validieren, sodass bei der Auswertung
konkreter Schwingamplituden diese duflerst kritisch hinterfragt werden sollten.
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Abbildung 6.2-16: Mehrkorpersystemmodell des Schaufelradbaggers 293

Ebenso beruht die Dampfung aller Elemente auf Erfahrungswerten, wobei das bei den
Rechnungen verwendete LEHRsche Didmpfungsmall mit D; =0,02 als konservativ gilt
[DREO6, S. 188]. Das Ersatzsystem ist somit schwingungsanfilliger, da reale Systeme meist
stiarker geddmpft sind, mehr Reibung besitzen und sich demnach gutmiitiger verhalten. Dariiber
hinaus sind Verschleil und Reibung nur bedingt beriicksichtigbar, sodass das Mehrkorper-
system einen iiber die Zeit unverdnderlichen Grundzustand beschreibt und die Unabhingigkeit
von Systemcharakteristik und Verschlei3 voraussetzt. Auch die durch den Grabprozess
variierende Fordermasse im Schaufelrad und entlang des Schaufelradauslegers wird nicht
physisch beriicksichtigt und ferner als klein gegeniiber dem Grundzustand angenommen, sodass
keine Beeinflussung hinsichtlich der Trigheit und Eigenfrequenzen besteht.

Inwiefern diese Ungenauigkeiten das Systemverhalten beeinflussen, ldsst sich nur mit einem
direkten Vergleich zwischen Messung und Simulation beurteilen. Hierzu muss das
Simulationsmodell sowohl beziiglich der Eigenfrequenzen (Frequenzbereich) als auch beziiglich
des Zeitverhaltens (Amplitude) verifiziert werden. Fiir den Oberbau existiert bereits jene
Validierung im Frequenzbereich, sodass gesicherte Systemeigenschaften innerhalb der
Systemgrenzen vorliegen. Fiir den Antriebsstrang wird diese Validierung in Kapitel 6.5
ausgefiihrt. Dabei steht stets die Auswertung im niederfrequenten Bereich im Fokus, da dort die
Haupteinflussgroen des Systems liegen. Sind nach Verifikation des Systems detaillierte,
ganzheitliche Lastfallsimulationen, auch bei unterschiedlichen Hubpositionen, durchgefiihrt,
dann liefert das Mehrkorpersystemmodell Bewegungsmuster, Schnittlasten und Rand-
bedingungen (makroskopisch), die als Ausgangslage fiir die Bauteilauslegung (mikroskopisch)
herangezogen werden konnen. Sollen auch die im Mehrkorpersystemmodell integrierten Finite-
Elemente-Modelle hinsichtlich ihres Verhaltens im Zeitbereich ausgewertet werden, so ist dies
lediglich fiir die Verformungen zulissig. Dies begriindet sich in den relativ groben Netzen und
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den gewihlten Elementtypen (Tetraeder), die zur Berechnung der Bauteilsteifigkeit gentigen,
aber aufgrund ihrer einfachen Ansatzfunktionen falsche Spannungswerte liefern.

Ziel des bestehenden ganzheitlichen Mehrkorpersystemmodells ist die Darstellung von
Haupteinflussgrolen (Ist-Zustand) und die qualitative Ableitung eines verbesserten System-
verhaltens (Soll-Zustand). Weil das Modell Interaktionen zwischen den Teilsystemen beriick-
sichtigt und seine Systemgrenze erst am Kugellaufring des Unterwagens besitzt, kann, nach
vollstiandiger Verifikation des Modells, von gesicherten Ubertragungseigenschaften ausge-
gangen werden. Wenn zudem verifizierte Lasteingangsfunktionen das Systemverhalten
bestimmen, eignet sich das Modell zur qualitativen Ableitung eines lebensdauerschonenden
Betriebsverhaltens. Dem Konzept der ganzheitlichen Simulation entsprechend miissen im
Folgenden Lastfunktionen fiir den An- und Abtrieb definiert werden. Hierzu schliefit sich im
nichsten Kapitel die Beschreibung des Grabwiderstandsmodells an, welches die abtriebsseitige
Lastfunktion in Abhéngigkeit von den Abbaubedingungen liefert.

6.3 Ersatzmodell des Arbeitsprozesses
6.3.1 Abstraktion der Lasteingangsfunktion

Bereits die in der Einleitung aufgezeigte Frequenzanalyse des Reaktionsdrehmomentes an der
Drehmomentstiitze zeigte, dass vermutlich ein anniZhernd periodischer Anregungsprozess
niederfrequente Reaktionen des Oberbaus und des Getriebes bewirkt. Das in Abbildung 6.3-1 a)
dargestellte Frequenzspektrum eines Forderprozesses des Baggers 293 in harten Ton-Eisen-
Schichten bestitigt dies und weist bei 1,12 Hz den mittleren Amplitudenwert der Schaufelein-
griffsfrequenz aus. Dies entspricht bei 18 gleichmédfig um den Umfang des Schaufelrades
verteilten Schaufeln einer Motordrehzahl von 913 min'. Im Vergleich hierzu befindet sich die
Schaufeleingriffsfrequenz bei einem Fordervorgang in Braunkohle und einer Motordrehzahl von
994 min"' bei 1,23 Hz, siche Abbildung 6.3-1 b). Somit kann gesichert davon ausgegangen
werden, dass die in allen Spektren sichtbaren, aber bei unterschiedlichen Frequenzen liegenden

Amplitudenausschldge aus dem Eingriff der Schaufeln resultieren.
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Abbildung 6.3-1: Frequenzanalyse realer Drehmomentsignale (Bagger 293)
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Der in allen Féllen recht scharf ausgebildete Amplitudenausschlag ohne Seitenbédnder bekréftigt
zudem die Annahme eines periodischen Anregungsprozesses bei annihernd konstanter Dreh-
frequenz. Dies wird neben der ohnehin geringen Schaufelraddrehzahl von 3,1 - 4,1 min™ durch
scheinbar geringe Drehzahlschwankungen des Schaufelrades begiinstigt. Obzwar nicht immer
erkennbar, lassen sich in Abbildung 6.3-1a auch Vielfache (Harmonische) der Schaufel-
eingriffsfrequenz wiederfinden, deren mittlere Amplitude jedoch mit hoherer Ordnung spiirbar
abnimmt. Dass die Harmonischen jedoch nicht immer erkennbar sind, deutet darauf hin, dass
die Ubertragungseigenschaften des gesamten Gerites und/oder die Randbedingungen des
Forderprozesses (z.B. Standort, Bodenart) den Verlauf und den Mittelwert der Amplitude der
Anregungsfunktion beeinflussen. Auch das Verhiltnis der Amplitude im Vergleich zur Reaktion
des Getriebes und speziell der Amplitudenwert der Grundanregung unterscheidet sich zwischen
den Forderprozessen deutlich und weist auf stark variable Anregungsprozesse hin. Liegt dieser
bei dem ausgewiihlten Fordervorgang von Braunkohle bei 3,6-10° Nm, gibt das Frequenzspek-
trum bei harten Ton-Eisen-Schichten mehr als doppelt so hohe Amplituden an (7,7 - 10° Nm).

Gelten der Mittelwert und die Frequenz der Anregung als gegeben, dann entspriche die Pro-
jektion des gemessenen Ausschlages in den Zeitbereich einer periodischen Anregungsfunktion
(z.B. Sinus-, Cosinus-Funktion). Unklar bleibt jedoch, woraus sich der im Frequenzspektrum
sichtbare zeitliche Mittelwert der Amplitude bildet, ob die Amplitude zeitlich konstant oder
variabel auftritt, eine Phasenlage besitzt und inwiefern sie durch das Ubertragungsverhalten des
Systems verdndert wird. AuBlerdem gilt es zu beachten, dass die zuvor dargestellten Inter-
pretationen an der Drehmomentstiitze angestellt wurden. Dessen Frequenzspektrum ist das
Ergebnis aus Anregung, Reaktion und Ubertragungsverhalten und entspricht somit einer
indirekten Messung der Anregungsfunktion. Folglich wird das Spektrum der reinen Anregungs-
funktion (direkte Messung) vermutlich nicht dem des Messsignals an der Drehmomentstiitze
entsprechen. Ob die mittlere Amplitude der reinen Anregungsfunktion gleich der mittleren
Amplitude des Reaktionsspektrums ist, hingt von den Ubertragungseigenschaften ab. Folglich
ist auf alleiniger Basis des Differenzdrehmomentes kein Riickschluss auf den Zeitbereich der
Anregungsfunktion méglich. Mag dies fiir den Mittelwert der Amplitude abgeschwicht gelten,
so ist es fiir den zeitlichen Verlauf (Phase und Amplitude) definitiv, da es fiir einen konkreten

Betrag der Amplitude gemif3 Abbildung 6.3-2 beliebig viele Zeitverliufe gibt.
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Abbildung 6.3-2: Funktionen gleichen Frequenzspektrums
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Demgegeniiber besitzt das Zeitsignal ein eineindeutiges Frequenzspektrum, sodass eine
Ersatzfunktion geschaffen werden muss, die den physikalischen Vorgang des Grabens, dessen
Mittelwert, Amplitude und Frequenz #quivalent darstellt. Wird diese im Spéteren auf das
Mehrkorpersystemmodell eingeprigt, dann muss das Frequenzspektrum an der simulierten
Messstelle dem des real gemessenen geniigen. Somit konnte auf indirekte Weise die erstellte
Lasteingangsfunktion des Schaufelrades validiert werden, gleichwohl auch eine zweite
existieren konnte, die sich im zeitlichen Verlauf unterscheidet, aber identische Reaktionen
bewirkt.

6.3.2 Grundlagen des Grabvorgangs

Graben meint nach Definition von [KGJ02, S. 89] kombiniertes Losen und Aufnehmen, wohin-
gegen getrenntes Losen und Aufnehmen Vorgingen des Sprengens oder Bohrens entsprechen.
Fiir Schaufelradbagger gilt zweifelsfrei die Beschreibung des Grabens, da sich das Schaufelrad
in Bewegung befindet, Graborgane besitzt und in Wechselwirkung mit dem Boden rotatorische
Schnitte mit rdumlich und zeitlich verschiedenen Spénen ausfiihrt. AuBerdem nimmt das
zellenlose Rad in seinen Schaufeln und den dazugehorigen Ringkammern sofort das geloste
Material auf. Charakterisiert werden die Wechselwirkungen durch eine Vielzahl von sich
gegenseitig beeinflussenden Parametern. Nach [KGJ02, S. 90] zdhlen dazu Einflussgroflen aus
dem Bereich der Gesteinseigenschaften (z.B. Druckfestigkeit), der Werkzeuggeometrie, des
Gewinnungsprozesses (Schaufel) und des Gewinnungsgerites sowie Betriebs- und System-
parameter. Auch [MEC62, S. 88] betont nach genauer Beleuchtung des Grabvorganges die
Vielfiltigkeit der Einfliisse, die sich iiber Themengebiete der Bodenmechanik, Grabgeometrie

und Grabtechnologie erstrecken.

Wihrend des Grabvorganges selbst wirken zeitlich veridnderliche Teilkréfte, die dem Zweck des
Losens dienen oder infolge energetischer Begleiterscheinungen (Reibung, Verformung, Heben)
entstehen. Die Summe dieser Krifte fiihrt zu einer rdumlich wirkenden Grabkraft FGrab gemif
Gleichung 6.9, deren Betrag und Wirkrichtung zur Auslegung der Antriebsleistung des
Graborganes herangezogen werden konnen.

Forab = Fsen + Freib aus. + Freib,in. T Fran 6.9

Anteilig wirken hierbei die  Schnittkréfte Fsch der Spanbildung, Gewichts- und
Beschleunigungskrifte Fle des Grabgutes und Graborganes und Reibungskrifte zwischen
Graborgan und Boden ?Reib,auls. (duBere Reibung) bzw. im Erdstoff IEReib,in. (innere Reibung)
selbst. Fiir ein ebenes Modell des Grabvorganges konnen die resultierenden Krifte entsprechend

Abbildung 6.3-3 und Gleichung 6.10 vereinfacht zusammengefasst werden.

EGrab = Fiseh + Eireib + Feran 6.10

Welche Anteile die Teilkrifte haben, wie sie verlaufen, wodurch sie beeinflusst werden und wie
eine optimale Schneide oder ein optimaler Grabvorgang aussieht, ist nicht Gegenstand der
Untersuchung, kann aber der jeweiligen Arbeiten entnommen werden [BERS80], [DV88§],
[GB89], [HEU75], [JACS82], [LUB67], [MAYS87], [SWD99a]. Sie beschiftigen sich mit
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theoretischen Modellen des Spanprozesses, der Interaktion zwischen Grabwerkzeug und Boden
oder werten direkte Messungen der Grabkraft bzw. ihrer Teilprozesse aus.

Als bedeutende Arbeit muss hierbei jene von [MAY87] hervorgehoben werden, in der er die
Raumkrifte des Grabprozesses iiber der Zeit und bei verschiedenen Schnittgeschwindigkeiten
sowie Spandicken auflost und somit einen Eindruck iiber den grundsitzlichen Kraftverlauf
entlang des Schneidwinkels liefert. Ferner exponiert er die Bedeutung der Schwenkgeschwin-
digkeit auf die GleichmiBigkeit der rdumlichen Krifte, wobei eine Verlangsamung der
Schwenkgeschwindigkeit zu gleichmifigeren Signalen und geringeren Kraftspitzen fiihrt
[MAYS87, S. 63]. Demgegeniiber stellt sich ihm der Einfluss der Schnitttiefe als deutlich kleiner
dar. Weiterfithrend wertet er die Belastung der einzelnen Schneidzdhne des Graborgans aus und
hebt die unterschiedliche Bedeutung von Eck- und Frontalzahn hervor, die je nach Spantiefe
und Schwenkrichtung wechselnd stark belastet werden. Somit sind auch Empfehlungen zur
Anordnung der Zihne moglich. Im Hinblick auf die ganzheitliche Simulation und die
Wechselwirkung des Oberbaus mit dem Getriebe betont auch er, dass bei Schnittwechseln
(Ubergang von Rechts- zu Linksschwenk) und bei ungleichmiBigem Schneidverhalten der
Ausleger zu kritischen Schwingungen angeregt werden kann [MAYS87, S. 99].

P Erdstoffprisma

G Grabgefil3

S Schneide

v, Arbeitsgeschwindigkeit
des Grabgefalies

Abbildung 6.3-3: Ebenes Modell des Grabvorganges nach [KGJ02, S. 90]

Da das Hauptziel dieses Kapitels in der Schaffung einer Ersatzfunktion des Grabvorganges
liegt, um diese auf das Mehrkorpersystemmodell aufzuprigen und den Ist-Zustand des Gerites
darzustellen, ist die exakte Darstellung des zeitlichen Verlaufes der Grabkraftfunktion, welche
die Berechnung aller Teilkrifte mit allen EinflussgroBen unter Beriicksichtigung des Kontaktes
zwischen Grabwerkzeug und Boden meint und zwischen Schneiden und Fiillen differenziert,
unbedeutend. Auch die Abfolge des Spanbildungsprozesses, der Zustand und die Anordnung
der Schneidwerkzeuge sollen stark vereinfacht und idealerweise als Blackbox betrachtet
werden, da nicht die Optimierung der Lasteingangsfunktion im Fokus steht. Relevant ist
hingegen die Wirkrichtung der Krifte, denn sie stellen hinsichtlich der Bewegung des
Schaufelrades Widerstdnde dar. Folglich kann der Begriff des Grabwiderstandes etabliert
werden, der einer erforderlichen Kraft entspricht, um mit einem Werkzeug in ein Gestein
einzudringen, einen Span zu l6sen und das Graborgan zu fiillen. Auf den Schaufelradbagger
bezogen wird die verfiigbare Grabkraft anteilig aus der Umfangskraft des Schaufelrades
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bereitgestellt und dementsprechend als tangentiale Grabkraft Fg,, bezeichnet. Dabei besteht
wihrend des Grabens ein anndherndes Gleichgewicht zwischen dem Grabwiderstand und der
durch den Schaufelradbagger eingeleiteten Grabkraft [SS11a, S. 278].

Da sich die Gleichungen der Grabkrifte bzw. des tangentialen Grabwiderstandes auf spezielle
Giiltigkeitsbereiche beschrinken und teilweise stark von den Spanparametern (vertikale
Spanbreite und radiale Spantiefe) abhingen, wurde der Grabwiderstand auf die mittlere
Querschnittfliche A, oder auf die mittlere schneidende Messerlidnge 1, bezogen. Der somit
geschaffene spezifische Grabwiderstand in Bezug auf die Spanfliche, als Produkt aus mittlerer,
vertikaler Spanbreite und mittlerer, radialer Spantiefe, gilt als flichenbezogener Grabwiderstand
k, .Wird der Grabwiderstand hingegen auf die mittlere schneidende Messerlinge, als Summe
aus der mittleren, vertikalen Spanbreite und mittleren, radialen Spantiefe bezogen, ergibt sich
der lingenbezogene Grabwiderstand k; . Somit sind spezifische Grabwiderstinde geschaffen,
die allgemeingiiltig, allein von den Eigenschaften des Bodens abhingig, den Grabvorgang
beschreiben und alle Teilkrifte beinhalten. IThre Groenordnungen beruhen auch heute noch auf
Erfahrungswerten und werden fiir gewohnlich aus indirekten Messungen, meint iiber Messung
der Antriebsleistung mit anschlieBender Zerlegung in die Teilkridfte, gewonnen. Da der
Grabwiderstand eine sich stindig verdndernde GroBe darstellt, gilt dies auch fiir die spezifischen
GroBen, sodass es bei der Bestimmung dieser vieler Parameterabschiitzungen bedarf, die nach
[MAY87] zu Ungenauigkeiten fithren. Dennoch lassen sich auf diesem Wege Werte des
spezifischen Grabwiderstandes herleiten, die jedoch aufgrund mangelnder Beschreibbarkeit von
einem konstanten arithmetischen Mittelwert fiir jede Bodenklasse ausgehen. Hierzu fiihrten
unter anderem [BAHS9], [HIM65], [JAC82], [KD10] und [RAS73] zahlreiche Untersuchungen
durch und lieferten Tabellen mit Erfahrungswerten und zugehorigen Streubidndern. Auf
Grundlage dieser ist es zwar nicht méglich, die auftretenden Krifte des Grabvorganges exakt zu
quantifizieren, wohl aber sie, im Hinblick auf die Leistungsdimensionierung und Optimierung
der Schaufelradantriebe, hinreichend genau abzuschitzen und wenn nétig in ihren Raum-

richtungen zusammenzufassen.

Hierzu liefern die Arbeiten von [BJS88], [HL75], [POD77], [SCH65], [SJ83a] und [SJ83b] die
notwendigen Grundlagen und mathematischen Gleichungen. Sie beantworten auch die Frage,
auf welche GroBle die Grabkraft in Abhédngigkeit des Bodens zu beziehen ist bzw. aus welchem
spezifischen Grabwiderstand die beste Naherung der Krifte resultiert. Bei rolligen und bindigen
Boden liefert erfahrungsgemill der ldngenbezogene Grabwiderstand bessere Ergebnisse,
wohingegen bei harten, sproden und schwer gewinnbaren Boden, welche auch fiir die folgenden
Untersuchungen représentativ sind, der flichenbezogene Grabwiderstand genauere Ergebnisse
erzeugt [SJ83b, S. 55 f.].

Einschlédgig weist die Literatur allerdings auf die bestehende Abhingigkeit der tangentialen
Grabkraft von der Spanfliche und der schneidenden Messerlidnge hin, sodass mit dem Bezug
auf einen Grabwiderstand nicht jeder Grabzustand exakt abgebildet werden kann [HL75, S. 56],
[SI83b, S. 55]. [KGJ02, S. 97] betont zudem ausdriicklich, dass mit dem Bezug auf eine
spezifische Grofe die Unsicherheiten der Grabkraftbestimmung keineswegs beseitigt sind, die
bezogenen Grabkrifte nicht als konstant angenommen werden diirfen und weist auf die

Funktion als Richtwert zur Dimensionierung des Gewinnungsgerites hin. Er relativiert
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anschlieBend jedoch, dass diese Vereinfachungen aufgrund der hohen Komplexitit der
auftretenden Kréfte notig werden.

Unabhingig von der Bezugsgrofle gehen alle von einem #hnlichen Verlauf der Grabkraft in
ihrer Summe und als Einzelkraft entsprechend Abbildung 6.3-4 aus. Dabei wird ersichtlich, dass
mit zunehmendem Drehwinkel ¢ die tangentiale Grabkraft steigt und oberhalb von 90° schnell
abfillt. Begriinden ldsst sich dieser Verlauf mit der grundsitzlichen Spangeometrie und dem
einsetzenden Entleerungsprozess oberhalb von 90°. Auflerdem trigt die Trigheit entschieden
dazu bei, dass mit zunehmendem Drehwinkel geloste oder teilgeloste Spéne in das Graborgan
gleiten, somit weniger Kraft zum Losen notwendig ist und folglich die Grabkraft spiirbar
abnimmt [MAYS87, S. 95 {f.]. Die Summierung aller Einzelkréfte, mit ihren jeweiligen Hebeln
gewichtet, ergibt schlieflich die in der Literatur weit bekannte, auf die Schaufelradachse
projizierte, Sdgezahnfunktion des Grabprozesses, dessen Frequenz, Amplitude und Verlauf von
den Randbedingungen des Grabens und der Riickwirkung aus Antrieb und Oberbau abhédngen.
Tiefergehende Betrachtungen von [JACS82] erlauben die Zerlegung in eine niederfrequente
Mittelwertfunktion, welche die grundlegende Spanbildung bei konstantem spezifischen Grab-
widerstand beschreibt, und in einen hochfrequenten Zufallsprozess, der sich auf die Mittelwert-
funktion moduliert und die Spanbrockenbildung verkorpert. AuBerdem betont er die prinzipielle
Bedeutung eines dreidimensionalen stochastischen Vorganges, der in seine einzelnen Raum-
kréifte zerlegt werden muss, wenn alle Einfliisse auf das Antriebssystem Beriicksichtigung

erfahren sollen.

Einzelkraftverlauf Summe der Einzelkraftverlaufe

. A A
t N,
N ~ F.M
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/\ Mittelwertfunktion 5 ‘
F

Instationdrer Zufallsprozef3
(Spanbrockenbildung)

)
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Abbildung 6.3-4: Schnittkraftzerlegung nach [JAC82]
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Dennoch sind zahlreiche Verdffentlichungen zu finden, die allein die tangentialen, stationiren
GroBen des Grabvorganges zur Auslegung und Dimensionierung von Schaufelradantrieben
heranziehen und iiber Summenfunktionen der tangentialen Grabkraft und des daraus
resultierenden Schaufelraddrehmomentes Leistungsbilanzen aufstellen. Dabei setzen sie die
unabhingige Wirkung von Torsion und Biegung voraus und vernachlédssigen Biegeeinfliisse auf
das Torsionsverhalten des Antriebes, was fiir elastische Antriebssysteme einer starken Verein-
fachung entspricht. [PAJ60] optimiert beispielsweise bei konstanter mittlerer Schneidldnge die
Leistung des Antriebes, optimiert den Verlauf der Schwenkgeschwindigkeit und gibt Hinweise
auf optimale Schaufelgeometrien, bezieht dabei aber allein die Torsion des Systems in seine
Betrachtungen ein. Auch [SAUS82] betrachtet die tangentiale Kraft an Schnittwerkzeugen und
zieht neben umfangreichen statistischen Auswertungen der Schnittkrifte Riickschliisse auf den
Zusammenhang zwischen Boden und Verschleif3.

Mt(t):z.Mtisin(z-;r-f(t)-t-k)
k=1 k

(=D 6.11

Eine entsprechende Ersatzfunktion des Drehmomentes wire fiir diese Betrachtungen mit einer
Fourier-Reihe des Sdgezahnprofils nach Gleichung 6.11 und Abbildung 6.3-5 schnell gefunden.
In Abhéngigkeit von der Drehmomentamplitude Mt lasst sich in dieser Fourier-Reihe, durch
Superposition mehrerer Sinusschwingungen, gezielt eine Anregungsfunktion mit beliebiger
Anzahl an Harmonischen schaffen. Im Hinblick auf Riickwirkungen des Getriebes wire mit der
vordefinierbaren Frequenz f(t) somit auch eine Beeinflussung des Drehmomentes durch
Drehzahlschwankungen des Schaufelrades moglich. Wechselwirkungen der Lasteingangs-
funktion mit Schwingungen des Oberbaus blieben jedoch unberiicksichtigt, zumal auch fiir
diesen Fall kein Wissen iiber den zeitlichen Verlauf der Amplitude vorliegt und die Annahme
einer mittleren, konstanten Amplitude nach Voruntersuchungen unzuléssig scheint. Schwerer,
im Hinblick auf die ganzheitliche Simulation, wiegen jedoch die Reduktion der Grabkraft auf
ein Summenmoment und die Vernachldssigung der damit einhergehenden Schub- und Radial-
kréfte, da diese Biegungen von Wellen und Achsen bewirken und bisher nicht abschitzbar ist,
welche Auswirkungen diese auf die Gesamtdynamik ausiiben. Eine Ersatzlastfunktion als reine

Drehmomentsummenfunktion ist somit unzureichend.

Abbildung 6.3-5: Fourier-Reihe des Sdgezahnprofils
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Dabher soll im Folgenden ein detailliertes Ersatzmodell des Grabvorganges geschaffen werden,
das die Spangeometrie in Abhingigkeit vom Schaufelraddrehwinkel einbezieht und die
raumlichen FEinzelkrifte zundchst auf Basis des konstanten, passiven, flichenbezogenen
Grabwiderstandes berechnet. Dabei soll der physikalische Vorgang des Grabens nicht aufgelost
werden, aber durch zeitlich variable, spezifische Grabwiderstinde Beriicksichtigung erfahren.

6.3.3 Herleitung der analytischen Mittelwertfunktion

Raumliches Kraftmodell

Grundlage der Berechnung rdumlicher Einzelkrifte sind die Ausfithrungen von [HL75] und
[SJ83b]. Mit denen ist es moglich, die in Gleichung 6.12 - 6.15 aufgezeigten und in Abbildung
6.3-6 a) verdeutlichten Umfangs-, Radial- und Seitenkréfte zu berechnen. Dariiber hinaus soll
auch, entgegen der bisherigen Literatur, die durch den Grabprozess angeregte Nickschwingung
des Oberbaus die Spanbildung beeintrichtigen, da diese sich auf die ideale Abbaukontur
moduliert, siehe Abbildung 6.3-6 b). Das hierfiir notwendige Formelwerk wird nachfolgend
vorgestellt und flieBt direkt in die Bildung der tangentialen Grabkraft ein.

Ky =Fgup T By -sinp() + By g + Fygp +Fy 6.12

Forap. (@2 (D) =agp; (@ (1), (1)) - bgp; (@ (1)) -k 5 (1) 6.13

Ky =Ey,p -coso(t) 6.14

Fs =Forap.e W 6.15
Vu

a) Réumliche Krifte des Grabvorgangs b) Modulation der Oberbauschwingung

Abbildung 6.3-6: Riumliche Krifte am Schaufelrad

Umfangslasten F; beeinflussen hauptsichlich die vom Motor geforderte Leistung, wohingegen
Radial- und Seitenlasten Biegung und Schub der Schaufelradachse bewirken. Die Umfangs-
lasten beinhalten neben Anteilen der eigentlichen tangentialen Grabkraft, die zur Lésung des
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Grabgutes und Fiillung der Schaufel erforderlich sind, auch Anteile der Beschleunigung des
ruhenden Grabgutes auf die Geschwindigkeit des Schaufelrades Fy g und der Beschleunigung
des Schaufelrades Fy gy selbst. Ferner gehen Anteile der Hubkraft F;, des Verschleiles und
der Verluste F, infolge von Reibung und Wirkungsgrad von Getriebe und Motor in die
Berechnung ein.

Unberiicksichtigt bleiben Abstiitzkrifte der VerschleiBflichen der Schneidwerkzeuge auf dem
Abbausto3, welche sowohl die radiale als auch die tangentiale Kraftrichtung betreffen. Fiir
unverschlissene Schneiden und ideal instandgesetzte Getriebe gelten die tangentiale Grabkraft,
die Hubkraft und die Beschleunigungskraft als Haupteinflussgroen. Als Radiallasten des
Grabvorganges wirken die verbleibenden Anteile der Hubkraft. Die Seitenlasten ergeben sich
aus dem Verhiltnis von Schwenkgeschwindigkeit vgy und Schaufelradumfangsgeschwindig-
keit vi; und der vorliegenden tangentialen Grabkraft. Damit wird auch im Formelwerk der
Funktionsweise des Schaufelradbaggers Rechnung getragen, da der Span ein Ergebnis aus

Schwenken des Oberbaus und Drehen des Schaufelrades ist.

Die grundsitzliche Spangeometrie, die sich infolge der Arbeitsweise des Schaufelradbaggers
ergibt, stellt den mathematischen Ausgangspunkt zur Berechnung aller Teilkrifte dar, siehe
Abbildung 6.3-7. Aus dieser lassen sich, in Abhéngigkeit vom Schaufelraddrehwinkel ¢, der
Geometrie des Auslegers und dessen Neigung (1aygeger> Ioperbau > €m ) SOWie der Geometrie und
Masse des Schaufelrades (1gg , mgg ), Momentanwerte der radialen Spantiefe agp und vertikalen
Spanbreite bgp bilden. Dabei hingt die Spanbreite allein vom Drehwinkel ab, wohingegen die
radiale Spantiefe sowohl vom Drehwinkel als auch vom Schwenkwinkel y abhingt. Gilt die
Geometrie des Spans als bestimmt, konnen alle Teilkrédfte ermittelt werden, wobei die
tangentiale Grabkraft entsprechend Gleichung 6.13 das Produkt aus konstantem, fldchen-
bezogenen Grabwiderstand, radialer Spantiefe und vertikaler Spanbreite ist.

I.Oberbau

Abbildung 6.3-7: Spangeometrie

Vertikale Spanbreite

Ausgehend von der Spangeometrie des Einzelspans, entsprechend Abbildung 6.3-7, ergibt sich
ein iber dem Drehwinkel variabler, in die Symmetrieebene (Ebene normal zur Schaufelrad-
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achse) projizierter Radius rgg , , der den Bahnradius der Schwenkbewegung jedes Grabgefifies
i beschreibt. In diesen gehen neben dem Abstand des Schaufelradauslegers von der
Schwenkachse des Oberbaus, der Schaufelradradius rgg , die Linge des Schaufelradauslegers
1

einzelnen Grabgefifies i ein, siehe Gleichung 6.16. Aufgrund des verédnderlichen Bahnradius der

Ausleger UNd dessen Neigung &, auch der zeitlich verdnderliche Schaufelraddrehwinkel ¢; des
Schwenkbewegung gilt folglich, unabhéngig vom zeitlichen Verlauf der Schaufelraddrehzahl,
auch die resultierende Bahngeschwindigkeit des Grabgefdes i als verdnderlich. Demnach
nimmt die auf den Messerkreis bezogene, vertikale Spanbreite bgp ; , ausgehend vom Schaufel-
eintrittswinkel gy bis zum Austrittswinkel @,1, stetig zu, gleichwohl der Einfluss auf das
Gesamtvolumen des Spans gering ist und oftmals vernachléssigt wird [SJ83b, S. 23].

rSR,(p((Dl (1)) = Toberbau + 1Ausleger Coséy, IR sing (t) 6.16

Das auf Grundlage von [HCSS82] und [SJ83b] geschaffene Formelwerk verdeutlicht die
Abhingigkeiten des Momentanwertes der vertikalen Spanbreite des Einzelspanes i vom
Schaufelraddrehwinkel, der Schaufelraddrehzahl ¢¢; und der Schwenkgeschwindigkeit vgy
und entspricht dem Verhiltnis von Schwenkgeschwindigkeit und Schiittungszahl zg, des
Gewinnungsgerites.

bgp, (1) = Y5 = 27 Tirp (V- AVD 6.17
) Zs, 360°- At - ggg (1)

Der zeitliche Verlauf der Schwenkgeschwindigkeit ist dabei als konstante oder iiber den
Schwenkwinkelbereich des Abbaustofles variable Grofle vorgegeben und in diesem Ersatz-
modell nicht mit der Schaufelraddrehzahl gekoppelt. Diese, vorwiegend auf dem Formelwerk
beruhende Vereinfachung, trigt nicht der permanenten Abhingigkeit zwischen Schaufelrad-
drehzahl und Schwenkgeschwindigkeit Rechnung, wie sie in der realen Programmsteuerung
jeweiliger Gerdte Anwendung findet. Somit beriicksichtigt das Grabwiderstandsmodell in
Spanbreitenrichtung Riickwirkungen des Antriebsstranges in Form der veridnderlichen
Schaufelraddrehzahl, nicht aber des Schwenkwerks. Folglich sind lediglich Simulationen
gewohnlicher Betriebszustdnde moglich, bei denen die Schaufelraddrehzahl schwankt, aber

nicht gegen null strebt, da dies eine unendlich grof3e, vertikale Spanbreite zur Folge hiitte.

Radiale Spantiefe

Der Momentanwert der radialen Spantiefe eines GrabgefaBes agp; ldsst sich in Abhéngigkeit
von der Boschungsgeometrie (Schwenkwinkelbereich, Scheibenhohe), der Zustellbewegung des
Gewinnungsgerites (Vorschub durch Verfahren) und der Eigenschwingung des Schaufel-
radauslegers bestimmen. Infolge des permanenten Wechsels zwischen horizontalem Schwenken
des Schaufelradauslegers und dem Verfahren des Gerites ergeben sich regelmifige Sichel-
geometrien des vertikalen Einzelspans entsprechend Abbildung 6.3-7 und des horizontalen
Spans beim Schwenken des Schaufelradauslegers. Liegen Abweichungen von der idealen
Geometrie vor, dann sind diese den Eigenschwingungen respektive der Nickschwingung des

Schaufelradauslegers zuzuordnen [SS11a, S. 279].
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Folglich muss die aktuelle Position jeder Einzelschaufel i im Schneidkreis relativ zum
vertikalen und horizontalen Span bekannt sein, damit der Momentanwert der radialen Spantiefe
bestimmbar wird. Fiir Gewinnungsprozesse ohne den Einfluss der Nickeigenschwingung des
Schaufelradauslegers ist diese durch etabliertes Formelwerk leicht zugéinglich, u.a. [HL75],
[SJ83b]. Bei Beriicksichtigung der Eigenschwingungen setzt sich die aktuelle Position der
Schneidwerkzeuge im Schneidkreis jedoch aus der idealen Geometrie des aktuellen Spans und
dem bereits bearbeiteten Untergrund zusammen. Die vorherigen Schwenkvorginge liefern
demnach Randbedingungen des aktuellen Schwenkes, sodass die vereinfachten Betrachtungen
einer idealen Spangeometrie in der Realitét nicht zutreffen und geringfiigig fehlerbehaftet sind.
Somit wire zur ganzheitlichen Erfassung der Auswirkungen der Schaufelradausleger-
schwingung auf die Spangeometrie des nachfolgenden Schwenkes eine Datenbank notig,
welche die Historie der Spanoberflichenkontur aller Schwenkvorginge des angewandten
Terassenschnittes beinhaltet. Im vorliegenden Modell wurde eine derartige Historie nicht
hinterlegt, da der Einfluss der vorherigen Kontur als gering im Vergleich zu den sonstigen
prozessbestimmenden Grofen eingeschitzt wird. Folglich liegt zu Beginn des zu unter-
suchenden Schwenkes eine ideale Sichelgeometrie des Vorspanes vor. Innerhalb des aktuellen

Spans kann die Geometrie jedoch kontinuierlich verdndert werden.

Sind Momentanwerte der Schaufelradauslegerschwingung gegeben, so lisst sich diese, analog
zur Grabkraftbildung, in einen stationdren und einen dynamischen Anteil zerlegen. Nominell
setzt sich die aktuelle radiale Spantiefe aus Anteilen der Spantiefe einer ruhenden Schaufelrad-
achse und aus Anteilen infolge der Auslegerbewegung zusammen, wobei sich beide Anteile
ungestort {iberlagern. Abbildung 6.3-8 verdeutlicht dies qualitativ am Beispiel eines
abgesenkten Schaufelradauslegers, bei dem die ruhende Achse einem stationdren Mittelwert der

Auslegerneigung entspricht [SS11a, S. 279].

Schneidkreis bei
mittlerer Radauslegerneigung

radiale Spantiefe bei
mittlerer Radauslegerneigung

radiale Spantiefe infolge der
Auslenkbewegung aus der
mittleren Radauslegerneigung

Schneidkreis bei positiver
Abweichung von der mittleren
Radauslegerneigung

Abbildung 6.3-8: Allgemeine Schneidkreisgeometrien nach [SS11a, S. 280]

Der sich dabei einstellende mittlere Neigungswinkel &, (t) folgt aus der Zustellbewegung des

Gerites, der Auslenkung infolge des Eigengewichtes des Schaufelradauslegers sowie der



Losungsweg und Ergebnisse 53

Auslenkung infolge der mittleren Gewichtslasten des Forderprozesses. Alle Abweichungen von
diesem Winkel sind den Eigenbewegungen des Schaufelradauslegers zugehorig und duf3ern sich
im modulierenden Winkel Ag(t), der die Differenz aus mittlerer und momentaner
Auslegerneigung angibt, siehe Gleichung 6.18.

Ag(t) =&, () —&(t) 6.18

Infolgedessen bildet sich auch der Momentanwert der radialen Spantiefe agp;(t) der
Einzelschaufel i nach Gleichung 6.19 aus der Spantiefe bei mittlerer Auslegerneigung agp . (1)
und der Spantiefe infolge der Auslenkung der Schaufelradauslegers aus der mittleren Neigung
agp o () [SS11a, S. 280].

agp;(t) = agp ¢ (@, (D, (V) +agp 5. (Ae(t), @ (1)) 6.19

Fiir das Schaufelrad bewirkt die Bewegung des Schaufelradauslegers entlang seiner Kreisbahn
eine zusammengesetzte Bewegung in laterale und vertikale Bewegung. Absenkungen des
Auslegers rufen hierbei negative Vertikalbewegungen und positive Lateralbewegungen des
Schaufelrades in Boschungsrichtung hervor. Hebt sich der Schaufelradausleger relativ zu
seinem stationdren Mittelwert betrachtet an, meint dies eine laterale Distanzierung von der

Boschung und ein horizontales Heben des Schaufelrades.

Die Ermittlung der Spantiefe bei mittlerer Auslegerneigung erfolgt nach Gleichung 6.20 und
6.21, wobei der hintere Term in Gleichung 6.21 gemill [MEC62, S. 12 f.] vernachléssigt
werden kann. Dabei bestimmen der aktuelle Schneidwinkel ¢ (t), welcher der Position im
Schneidkreis gleichkommt, der Schwenkwinkel des Auslegers y(t) und der Verfahrweg des
Gewinnungsgerites (Vorschub) h die GroBlenordnung der mittleren und maximalen radialen
Spantiefe. Fiir Schwenkwinkel y =0°und Schneidwinkel ¢ =90°stellt sich das absolute

Maximum der Spantiefe ein.

agp max (W (1),h) =cosy(t)-h 6.20

-cosz((pl(t)) 6.21

. 1
agp, (@ (O, (0),h) =agp . | sing (D) + T

t

~0

Die radiale Spantiefe agp 5, (t) leitet sich aus der aktuellen Position der Schneidwerkzeuge im
Schneidkreis und den Richtungskomponenten der Bewegung zwischen mittlerer und
momentaner Schaufelradachsposition ab [SS11a, S. 280]. Die in Abbildung 6.3-9 veran-
schaulichte Gegeniiberstellung von mittlerer Schneidbahn mit der Schneidbahn eines schwing-
enden Schaufelradauslegers verdeutlicht, dass sich die radiale Spantiefe der Auslegerschwing-
ung als Summe aus lateraler und vertikaler Komponente ergibt. Bereits die optische Darstellung
lasst dabei eine Dominanz der vertikalen Komponente vermuten, siehe Gleichung 6.22.

agp Az (1) =agp az vk (1) +agp az 1k () 6.22
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Geometrie der Schneidbahn bei
mittlerer Radauslegerneigung

Geometrie der Schneidbahn Geometrie der Schneidbahn
in Abhéngigkeit der lateralen in Abhéngigkeit der vertikalen
Komponente der Auslenkbewegung Komponente der Auslenkbewegung

a) Geometrie der Schneidbahn

Tangente der Schaufelradachsposition
bei mittlerer Radauslegerneigung

aSp,A? vk

-« Bahn der Schaufelradachse

b) Richtungskomponenten der Auslegerbewegung aus der mittleren Neigung

Abbildung 6.3-9: Schneidbahngeometrie nach [SS11a, S. 281]

Da mit der Auslenkbewegung ein Bewegungsvektor erzeugt wird, kann dessen Betrag und
Richtung zur Bestimmung der Bewegungskomponenten herangezogen werden. Dabei entspricht
der Betrag von a,, der vorzeichenbehafteten Entfernung der Schaufelradachsposition a,, bzw.
der Linge der Strecke AB , deren Wert sich mit Hilfe von Gleichung 6.23 bestimmen lésst. In

diese gehen lediglich der Bahnradius 1 sowie der Auslenkwinkel Ag ein.

Ausleger

— (A
AB=ld, |=a,, = \/2 Tausieger - (1-€08(A€)) =21y yeger -sm(%] 6.23

Die Richtung der Bewegung, welche der Orientierung eines Vektors mit Hilfe eines
Richtungswinkels «,,(t) entspricht, bezieht sich auf die Lotsenkrechte der mittleren
Auslegerneigung und ergibt sich nach Gleichung 6.24 [SS11a, S. 281].
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A
&V _ 6.24

aAg (t) = m

Gemadl Abbildung 6.3-10 und Abbildung 6.3-11 stellen sich demnach, in Abhéngigkeit vom
Bewegungsvektor, unterschiedliche Ein- und Austrittswinkel ( @gy,@,r) der Schneidwerkzeuge
in den Boden ein. Fithren Schwingungen des Schaufelradauslegers zum Anheben dieses, greifen
die Schaufeln spiter in den Boden ein (¢@pp <0) und dringen zeitiger aus dem Boden aus,
sodass sich folglich die Schneidbahn verkiirzt. Demgegeniiber dringen die Schneidwerkzeuge
bei Absenkbewegungen des Schaufelradauslegers zeitiger ein als bei mittlerer Auslegerneigung,
der Eingriffswinkel liegt vor dem Schneidwinkel ¢, =0°. Ferner erhoht sich in diesem Fall der
Austrittswinkel, sodass die Schneidbahn ldnger wird.

Schneidkreis bei
Hebung des Radauslegers

Bahn der Schaufelradachse

A\VA

N
Schneidkreis bei
mittlerer Radauslegerneigung

Abbildung 6.3-10: Ein- und Austrittspunkte bei Hebung des Auslegers nach [SS11a, S. 282]

Schneidkreis bei
mittlerer Radauslegerneigung

Bahn der Schaufelradachse
P

Schneidkreis bei Absenkung
des Radauslegers

Abbildung 6.3-11: Ein- und Austrittspunkte bei Senkung des Auslegers nach [SS11a, S. 282]



Losungsweg und Ergebnisse 56

Die Bestimmung der Schaufeleintrittspunkte basiert dabei auf trigonometrischen Beziehungen
des Parallelogramms ABCD. Am Beispiel der Hebung des Schaufelradauslegers gegeniiber
seines stationdren Mittelwertes zeigt Abbildung 6.3-12 dieses, wobei die Punkte AB die
momentane und mittlere Position der Schaufelradachse des aktuellen Schneidkreises und die
Punkte CD die Position des vorangegangenen Schneidkreises repriasentieren [SS11a, S. 282].
Das Aufspannen gleichschenkliger Dreiecke auf den Eckpunkten des Parallelogramms mit der
Schenkelldnge rgp liefert dabei den zu bestimmenden Eintrittswinkel.

Ausleger

Bahn der Schaufelradachse

Abbildung 6.3-12: Schema der geometrischen Beziehungen am Parallelogramm der
Schaufelradachsposition nach [SS11a, S. 282]

Auch der Eintrittswinkel, welcher sich auf den Schneidkreis bezieht und somit als Schnittwinkel
gilt, ergibt sich in Abhéngigkeit vom Vorzeichen und der Orientierung des Bewegungsvektors
a,, . [SS1la] liefert das hierzu notwendige Formelwerk und bildet qualitativ die Orientierung
iiber die Summe aus mittlerer und momentaner Auslegerneigung ab, da diese der horizontalen
Richtungskomponente entspricht. Demnach ergeben sich fiir unterschiedliche Ausleger-
neigungen und Schwingungen die in Gleichung 6.25 - 6.27 aufgezeigten Fallunterscheidungen
[SS11a, S. 283].

Fir a,, <0 und &,(t) +&(t) <0 gilt:

. 2 2 N L2
Ppr () =90°— arcsin( x j — a, () —arccos (h-cos(w (1)) —ay, (O -x
2-1gp —2-|a, (D] x

. 6.25
mit

X = \/aig (1) +(h-cos( (1))’ —2-[an, (O] -h-cos( (1) - cos(90° + . (1))
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Fiir a,, <0 und &, (t) +&(t) >0 gilt:

Ppr () =90°— arcsin( J _arctan ( h - cos(y (1) — [a,, (V)] - sin(a,, (t))]

Igr |aAE (t)| -cos(a,, (1))
mit 6.26
x = \/(IaAg (0] cos(@n, () +(h-cos(y (1) ~[an, (O] sin@y, ()’
Fir a,, >0 gilt:
@ (t) =360° —arccos [ fsr —aa, (1)-€08(G, (V) j 6.27
ISR

Bei der Berechnung der Schaufelaustrittswinkels muss der maximale Austrittswinkel des
idealen, unbeeinflussten Spans, gegeben durch die Boschungsgeometrie (Scheibenhohe hg),
Beriicksichtigung erfahren, da dieser die Materialgrenze darstellt. Auf Basis dessen liefert
Gleichung 6.28 den Austrittswinkel, womit die Begrenzung des momentanen Spans und
demnach dessen Definitionsbereich vorbestimmt ist.

rr —hg —a,, (t)-cos(a,, (t))] 6.28

Qar(t)= arccos[
Isr

Die sich anschlieBende Ermittlung der vertikalen Komponente agp,,..x; der Ausleger-
schwingung jeder Einzelschaufel i muss aufgrund des Definitionsbereichs geteilt ausgefiihrt
werden und geniigt Gleichung 6.29 - 6.30 [SS11a, S. 284].

Fiir 0°< ¢ (1) < @up () gilt:
agp asvki (D) =5, (D) [cos(a,, (D)]-cos(g (1) 6.29
Fiir gpp (1) <@ (1) <360° gilt:

I —|aAg(t)| -cos(ay, (1))
cos(360°— g, (1))

agp asvk.i(t) =Tsg 6.30

Analog bildet sich die laterale Komponente agp,.x; jeder Einzelschaufel i aus den
trigonometrischen Beziehungen, siehe Gleichung 6.31. Da diese jedoch betragsmifig kleine

Werte annimmit, erfihrt sie im Modell keine Beriicksichtigung.

IR —|aAg(t)| -cos(ay, (1))
cos(360°— g, (1))

agp asvk.i(t) =T — 6.31

Somit sind die Grundlagen zur vollstindigen Beschreibung der Momentanwerte der radialen
Spantiefe gegeben und in Tabelle 6.4 zusammengefasst. Basierend darauf kénnen im Folgenden
die wirkenden tangentialen Grabkrifte bei gegebenem flichenbezogenen Grabwiderstand und

gegebenem Momentanwert der vertikalen Spanbreite gemif3 Gleichung 6.13 errechnet werden.
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. Definitionsbereich 1 Definitionsbereich 2
Bedingung ?er (D < @ (1) <360° 0°< @ () <@ur(D)
Positiver Betrag .
der agp, (1) = g — R la, (D]-cos(ay, (1) | asp;i (1) =h-cos(y(1) - sin(@gp (1)
Auslenkbewegung | #P.i SR cos(360°— ¢ (1)) +a,, (1) -|cos(ay, (1) - cos(e; (1))
Per (D) > @ar (D)
Negativer Betrag .
o agp; (t) =h-cos(yw (1)) - sin(@y . ; (1))
Auslenkbewegung ) +a,,.(t)-|cos(a,.. (1))]- cos(
- L ()]-cos(@ (1)
@er (1) <@ar (D) ’ | ()

Tabelle 6.4: Berechnungsformeln zur Ermittlung der Spantiefe in Abhéngigkeit zur momentanen Position
der Schneidwerkzeuge im Schneidkreis [SS11a, S. 284]

In Abhéngigkeit von verschiedenen, konstanten Auslegerschwingamplituden zeigt Abbildung
6.3-13 qualitativ die Auswirkungen der im Spektrum des Reaktionsmomentes sichtbaren
Nickschwingung mit 0,34 Hz auf die tangentiale Grabkraft der Einzelschaufel und auf die
Summenfunktion. Hierbei handelt es sich allein um die Darstellung der analytischen
Anregungsfunktion, ohne Riickwirkung zum mechanischen System und ohne Beriicksichtigung
des stochastischen Zufallsprozesses. Im Spiteren wird der zeitliche Verlauf der tangentialen
Grabkraft mafBgeblich durch die Reaktion des Getriebes und durch den Zufallsprozess
beeinflusst. Ferner ergibt sich die Auslegerschwingung dann als Reaktion auf den Grabprozess

und ist in ihrer Amplitude verdnderlich.

x 10 x 10
2 ce e e . rrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrr 9 rrrrrr rrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrr
181 X 0 m Auslegerschwingung ) 85F - - i 0 m Auslegerschwingung
’ . 0,05 m Auslegerschwingung | . 0,05 m Auslegerschwingung |
168F - 0,15 m Auslegerschwingung | - E 8r : 0,15 m Auslegerschwingung |
=z 14 . . . . . . = . . . . .
1 3N [=
B £
B 12F e g
E o
O qp---iien gl [
K 0]
s Sk »
§, 0.8 .‘%
c AR - [
3 0.6 qg,’
04f i L
02f b
0 L L L L .
30 31 32 33 34 35 36
Zeit [s] Zeit [s]
a) Tangentiale Grabkraft b) Tangentiales Grabmoment

Abbildung 6.3-13: Auswirkung der Schaufelradauslegerschwingung auf die tangentiale Grabkraft

Erwartungsgemifl moduliert sich die Auslegerschwingung auf den prinzipiellen Verlauf der
tangentialen Grabkraft. Eine pauschale Bewertung des Einflusses der Auslegerschwingung auf
den Grabprozess ist jedoch nicht moglich, da gleiche Amplituden in verschiedenen Boden, und
demnach anderen Grabwiderstinden, unterschiedliche Wichtungen erzeugen. Fiir geringe
Schwingamplituden im Bereich von wenigen Zentimetern (0O - 0,05 m) kann allerdings von einer
geringen Beeintrichtigung ausgegangen werden.



Losungsweg und Ergebnisse 59

Mit der vollstdndigen Beschreibung des Spans als rdumlichen Korper sind in der Folge auch
Berechnungen beziiglich des geforderten Volumens moglich. Sie geben Auskunft iiber den
Durchsatz des Forderprozesses, welcher beim Betrieb des Schaufelradbaggers standardmiBig
erfasst werden muss und demnach, neben dem Reaktionsmoment an der Drehmomentstiitze, als
ValidierungsgroBe des Grabwiderstandsmodells dient. Dariiber hinaus lésst sich, bei bekanntem
Volumen Vgp; der Einzelschaufel i, auch die daraus resultierende Hubkraft Fy,, in Abhingig-
keit vom Schneidwinkel ermitteln.

Hubkraft

Die wihrend des Betriebs auftretende Hubkraft Fiy,, ist entsprechend Gleichung 6.32 primér
eine Funktion des Schaufelraddrehwinkels ¢, (t) und stellt das Ergebnis des Fiillvorgangs dar.
Nominell gilt sie auch als Funktion der Dichte p, da diese aufgrund der Inhomogenitéit des
Bodens zeitlich variabel auftritt. Gegeniiber dem dominierenden stochastischen Grabwiderstand
streut die Dichte jedoch deutlich geringer, sodass sie im Folgenden als konstant angenommen

wird.

B (@ (D) = p-agp; (@ (D), (1)) -bgp i (@1 (1) - g = p- Vep (@ (D), (1)) -8 6.32

Mit dem kontinuierlichen Losen des Materials gleitet dieses in das Forderorgan (Schaufel und
Ringkammerraum) ein und staut sich dort auf. Gleichwohl dieser Vorgang in der Realitit gemil3
der Zusammensetzung und der Eigenschaften des Bodens zeitlich variabel und diskontinuierlich
ablaufen kann, wird auch der Fiillvorgang im Grabwiderstandsmodell vereinfacht als
kontinuierlicher Prozess angenommen. Damit geht die Vernachlidssigung der stetigen, elastisch-
plastischen Verformung des Bodens einher, welche zu einer Brockenbildung fiihrt. GroBere
Stoffzusammenschliisse und deren Auswirkungen auf den Fiill- und Fordervorgang bleiben

somit unberiicksichtigt.

Entgegen der tangentialen Grabkraft endet die winkelabhingige Hubkraftfunktion nicht mit dem
Austritt der Schaufel i aus dem Boden, da das Grabgut weiterhin in den Graborganen verbleibt.
Dem nachfolgenden Winkelbereich des Transportierens, bei dem die Hubkraft konstant bleibt,
schliefit sich mit Beginn des Entleerungswinkels der kontinuierliche Entleerungsprozess an,
wobei das Material aus den Ringkammern iiber die Leitschurren auf das Forderband des
Schaufelradauslegers rutscht, siche Abbildung 6.3-14.

Der Beginn des Entleerungswinkels ¢g; hiingt dabei hauptsichlich von der Hubposition des
Schaufelradauslegers ab und unterscheidet sich zwischen Hoch- und Tiefschnitt merklich. Im
Hochschnitt setzt der Entleerungsprozess deutlich zeitiger ein, da die Schwerkraft die
Entleerung begiinstigt. Im Tiefschnitt hingegen muss deutlich mehr Leistung zum Hub des
geforderten Bodens aufgebracht werden, da dieser lidnger in den Graborgangen verweilt. Fiir
mittlere Hubpositionen erstreckt sich der Entleerungsvorgang entlang des Schaufel-
raddrehwinkels von etwa 120° - 160° [SCH65, S. 17]. Von der Berechnung einer Riickwirkung
der Auslegerschwingung auf den Beginn oder das Ende des Entleerungsprozesses wurde

abgesehen.
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Abbildung 6.3-14: Verlauf der Grabkraftfunktion

Beriicksichtigt wird hingegen die Lage des sich stetig verdndernden Massenschwerpunktes des
geforderten Grabgutes im Graborgan und dessen Umrechnung auf den Schneidkreis. Hierzu
verdeutlicht Abbildung 6.3-15 die dafiir notwendigen geometrischen Gréen zur Anwendung
des Strahlensatzes. Ohne jene Umrechnung der im Massenschwerpunkt angreifenden Hubkraft

Fss auf eine dquivalente am Schneidkreis wire eine Summierung auf die Umfangs- bzw.

Radialkraft nach Gleichung 6.12 bzw. 6.14 unzuléssig.

Abbildung 6.3-15: Geometrie zur Berechnung einer dquivalenten Hubkraft

Beschleunigungs-, Verlust- und VerschleiBkréfte

Die aus dem Arbeitsprozess resultierenden Beschleunigungskrifte ergeben sich aus

Geschwindigkeitsdnderungen bestimmter Massen. Folglich bezeichnen sie Trigheitskrifte, wie
sie beispielsweise bei der Beschleunigung der Masse Amg 4., des ruhenden Grabgutes auf die
Schaufelradumfangsgeschwindigkeit vy; entstehen. Die hierfiir notwendige, mit Gleichung 6.33

zu einem diskreten Zeitabschnitt At berechenbare Kraft Ky s ist dabei Teil des Grabwider-
standes und muss nicht gesondert berechnet werden.
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VU ~ VBoden 6.33

Ky g =Amg4e, - At

Andert sich wihrend des Betriebes jedoch die Schaufelraddrehzahl, fiihrt das Beschleunigen
oder Abbremsen dessen Trigheit zu einer vorzeichenbehafteten tangentialen Kraft Fygp am
Schneidkreis, die sich auf die Umfangskraft addiert, sieche Gleichung 6.34. Hinsichtlich der
aufzubringenden Leistung stellt sie somit ebenso einen Widerstand dar.

F sr = Mgg - Agg (1) 6.34

Ferner wirken auch die schwer abschitzbaren Verlust- und VerschleiBkrifte nach Gleichung
6.35 als Widerstand am Schneidkreis entgegen der Umfangsrichtung des Schaufelrades. Neben
Anteilen der mechanischen Reibung und der Umwandlung elektrischer in mechanischer
Leistung beinhalten sie auch die Verluste in den elastischen Kupplungen und Wilzlagern.
Dariiber hinaus beeinflusst insbesondere der Schneidenzustand der Grabwerkzeuge den Anteil
des Verlustes und VerschleiBes am Gesamtwiderstand, sodass aufgrund mangelnder
Schitzbarkeit aller Einflussgrolen ein zusammenfassender Faktor kyy als Vielfaches des
Grabwiderstandes geschaffen wird [HUN11, S. 23].

FV = FVerlust + FVerschleiB = FGr,t ’ kVV 6.35

Die GroBenordnung dessen ergibt sich fiir jeden Antrieb samt Getriebe und Schneiden
individuell und kann keiner Dokumentation entnommen werden. Auf Basis von Erfahrungs-
werten fiir derartige Schaufelradantriebe mit Stirnrad- und Planetengetriebe wurde der Wert mit
kyy =0,2 abgeschitzt. Dieser starken Vereinfachung geschuldet, lassen sich somit keine
quantifizierbaren Aussagen beziiglich der GréBenordnung treffen, die allerdings zur Bewertung
des dynamischen Verhaltens auch nicht notwendig sind. Die fehlerhaften Annahmen des

Faktors werden durch eine spitere Validierung des Grabwiderstandsmodells ausgeglichen.

Einfluss der Schwenkrichtung auf die Spanbildung

In allen Betrachtungen der rdumlichen Krifte des Grabvorganges blieb bisher der Einfluss der
Schwenkrichtung auf die Kraftfunktion unberiicksichtigt. Zahlreiche Veroffentlichungen, unter
anderem von [JACS82] und [SJ83b, S. 53 ff.], weisen jedoch, nach Auswertung von Direkt-
messungen, auf unterschiedliche Kraftverlaufe beim Rechts- und Linksschwenk hin, denen es
bei der Auslegung von Graborgangen und dessen Grabwerkzeugen eine hohe Bedeutung
zuzumessen gilt. Abbildung 6.3-16 zeigt hierfiir exemplarisch Auswertungen des in harten Ton-
Eisen-Schichten fordernden Baggers 1510, der durch die Vattenfall Europe Mining AG im
Tagebau Nochten betrieben wird und dessen Betriebsweise grundsitzlich exemplarisch fiir alle
Schaufelradbagger gilt. Der Vergleich zwischen den Einzelkriften einer Schwenkrichtung
verdeutlicht dabei zunichst die enorme Streuung des Grabwiderstandes, fiihrt allerdings nach
Mittelwertbildung zu den bekannten, charakteristischen Kurvenverldaufen. Dabei entspricht der

Rechtsschwenk eher dem Modell des idealen Spans, da sich die Kraftfunktion gleichmifig iiber
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dem Drehwinkel aufbaut und bei ca. ¢ =50° ziigig abfdllt. Demgegeniiber erreicht die
Kraftfunktion des Linksschwenkes rasch ein mittleres Kraftniveau, fillt bei ¢ =50° aber
vergleichbar ziigig ab.

800 + Rechtsschwenk . 70.0 Linksschwenk
Scheibenhéhe: 6m Scheibenhdhe: 6m
max. Grabwinkel: 72° \ max. Grabwinkel 72°

700 I Tonanteil in der Scheibe: 100 %
Spandicke: 11m

60.0 f\ Tonanteil in der Scheibe: 100 %
Spandicke: tim

Tangentiale Schneidkraft F, [kN]
Tangentiale Schneidkraft F, [kN]

0 10 20 30 40 50 60 70 0 10 20 30 40 50 60 70
Grabwinkel @y in [] Grabwinkel @y in []

Abbildung 6.3-16: Einzel- und Mittelwertverldufe der direkten tangentialen Grabkraft an einer Schaufel
des Baggers 1510 [KD10, S. 10]

Die Ursache fiir diesen unterschiedlichen Kraftverlauf liegt in der konstruktiven Positionierung
des Schaufelrades beziiglich des Forderbandes und in der Schaufelgeometrie. Entsprechend den
Ausfiithrungen von [SJ83b, S. 33] wird das Schaufelrad um seine senkrechte Symmetrieachse
verdreht, damit ein groferer Freiwinkel zum Forderband des Schaufelradauslegers und ein
besserer Massenausgleich realisiert werden konnen. Die VergroBerung des Freiwinkels
begiinstigt zudem die Formung der Seitenboschung. Ferner fiihrt [SJ83b, S. 33] die Moglichkeit
einer zusitzlichen Verkippung des Schaufelrades um die horizontale Achse an, damit die am
geforderten Grabgut wirkenden Gewichtskrifte den Entleerungsvorgang erleichtern. Durch die
verdnderte Ausrichtung des Schaufelrades und somit jeder einzelnen Schaufel und Schneide
weist er jedoch auch auf die negativen Einfliisse beziiglich der Grabkraft und des Verschleiles

der Graborgane hin, da sich die Werkzeugwinkel veridndern.

Schneiden bei einer symmetrischen Schaufel im Rechtsschwenk sowohl die Front- als auch die
Seitenschneide, fiithrt dies zu einem in Abbildung 6.3-17 a) dargestellten Haupt- und
Nachschnittspan. Der Nachschnittspan ist dabei gegeniiber dem Hauptspan flichenmiBig
kleiner, besitzt jedoch eine grofle, am Schnitt beteiligte Messerlédnge. Dadurch verschleifien

insbesondere die Frontschneiden iiberméBig stark.

Im Gegensatz dazu beteiligt sich beim Linksschwenk ausschlieBlich die Seitenschneide an der
Spanbildung, sodass sich lediglich ein Hauptspan bildet, siche Abbildung 6.3-17 b). Besteht fiir
Rechts- und Linksschwenk die Forderung nach einem gleichen Durchsatz, dann muss die
Spanflidche beider Richtungen identisch sein. In der Berechnung der tangentialen Grabkraft auf
Basis des flachenbezogenen Grabwiderstandes ist folglich eine Beriicksichtigung in dieser Form
nicht moglich. Die deutlich groBlere Schneidlinge kdme nur bei einem Modell zum Tragen,
welches sich auf den langenbezogenen Grabwiderstand bezieht, sodass hiermit die Grenzen des
Modells gegeben sind.
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Hauptspan

(//} Nachschnittspan Rechtsschwenk Linksschwenk
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Seitenschneide

Frontschneide Seitenschneide

a) Spanbildung an einer symmetrischen Schaufel
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Nachschnittspan

Rechtsschwenk Linksschwenk
«—— - >

b) Spanbildung an einer asymmetrischen Schaufel

Abbildung 6.3-17: Spanbildung an einer symmetrischen und asymmetrischen Trapezschaufel

Diesem Umstand muss jedoch nur bedingt Rechnung getragen werden, da die summierte
Lastfunktion beider Schwenkrichtungen nach [KD10, S. 10] lediglich geringe Unterschiede im
Krafthorizont und in den Amplituden aufweist, sieche Abbildung 6.3-18. Untersuchungen von
[HUN11], der durch Auswertung indirekter Drehmomentmessungen am Bagger 293 auf die
flichenbezogenen Grabwiderstinde riickschliet und die Ergebnisse der Schwenkrichtungen
gegeniiberstellt, bestitigt diese Erkenntnisse, sodass mangels mathematischer Beschreibbarkeit
von einer Unabhiéngigkeit der Schwenkrichtung ausgegangen wird. Andererseits werden das
Ergebnis des Grabwiderstandsmodells und dessen Auswirkungen mit Messwerten validiert,

sodass diese Ungenauigkeit kompensiert werden kann.
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Abbildung 6.3-18: Summenfunktion der direkten tangentialen Grabkraft [KD10, S. 11]

Zur grundsitzlichen Verbesserung des Unterschiedes in den Kraftverldufen beider Schwenk-
richtungen konnen asymmetrische Schaufeln (Abbildung 6.3-19) helfen, die Vorziige korrekter
Werkzeugwinkel und die geeignete Ausrichtung des Schaufelrades zu vereinen [SJ83b, S. 54].
Hierzu wird die in Schwenkrichtung hintere Schneide konstruktiv zuriickgenommen, damit sich
diese nach Abbildung 6.3-17 b) minder bis nicht am Schneidprozess beteiligt.
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a) Symmetrische Schaufel b) Asymmetrische Schaufel

Abbildung 6.3-19: CAD-Modell einer symmetrischen und asymmetrischen Trapezschaufel
[Quelle: RWE Power AG]

6.3.4 Graben als Zufallsprozess

Mit den zuvor aufgezeigten Gleichungen ist ein Formelwerk zur Bestimmung der analytischen
Mittelwertfunktion des Grabprozesses gegeben. Die Umsetzung des Modells erfolgte in
MATLAB/Simulink, da dieses Werkzeug komplexe Systeme strukturieren kann und eine
direkte Co-Simulation mit SIMPACK erlaubt. Auflerdem basiert die in Kapitel 6.4 vorgestellte
Motorregelung ebenso auf Simulink-Modellen. Als notwendige Eingabegrofien des Grabwider-
standsmodells mit hinterlegten Maschinengeometrien und -parametern verbleiben:

e Hubposition (Neigung des Schaufelradauslegers)

e Blockhohe (Begrenzung des Schaufelaustrittswinkels)

e GroBe und Verlauf der Schwenkgeschwindigkeit (Konstant oder Verédnderlich)
e Schwenkwinkelbereich (Begrenzung der Boschung)

e Bodenart (Flichenbezogener Grabwiderstand)

e Vorschub (Maximale radiale Spantiefe)

Als Ergebnisse lassen sich alle Einzelkrifte am Schneidkreis der Graborgane und die Summen
der Mittelwertfunktionen ausgeben. Abbildung 6.3-20 stellt hierfiir exemplarisch den
Kraftverlauf einer Einzelschaufel in Umfangs- und Radialrichtung dar. Gegeniiber der reinen
tangentialen Grabkraft erstreckt sich die Umfangskraft durch die anteilig wirkende Hubkraft
iiber den Schaufelaustrittswinkel hinaus, bis die Schaufel vollstindig entleert wurde. Auflerdem
zeigt der Verlauf der Radialkraft die GroBenordnung der Biegebelastung, die in vielen
Berechnungsmodellen vernachlissigt wird. Da sie das alleinige Ergebnis der anteilig wirkenden
Hubkraft verkorpert, endet auch sie mit dem vollstindigen Entleeren der Graborgane. Infolge
der stetigen Drehung des Schaufelrades wechselt sie, gemil Gleichung 6.14, beim Schaufel-
raddrehwinkel ¢ =90° sogar das Vorzeichen. Fiir die Schaufelradache bewirkt dies eine iiber
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dem Schaufelraddrehwinkel veridnderliche, zusammengesetzte Biegung aus dem Eigengewicht
des Getriebes samt Schaufelrad und der verdnderlichen Radialkraft.
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a) Umfangskraft b) Radialkraft

Abbildung 6.3-20: Umfangs- und Radialkraft der Einzelschaufel

Zur ersten Orientierung der Modellgiite kann der Vergleich des analytisch ermittelten
Durchsatzes Q, der das Ergebnis des Quotienten aus geschiitteter Gesamtmasse mgp und dem
Auflockerungsfaktor’ f A Uber der Zeit At nach Gleichung 6.36 darstellt, mit dem Durchsatz
der Messwerte herangezogen werden.

Q=-St £ e 6.36

Dabei zeigt sich beim ausgewihlten Lastfall eine qualitativ gute Ubereinstimmung der
Ergebnisse, wobei die real gemessenen GroBen stark diskontinuierlich aufgezeichnet und seitens
des Betreibers gefiltert wurden, sieche Abbildung 6.3-21 a). Somit stellt der Verlauf lediglich
den fortlaufenden Mittelwert dar, gibt aber vergleichbare Werte des Horizontes und der
Amplitude zur Analytik aus, sodass das Spanvolumen hinreichend genau berechnet zu werden
scheint. Weiterfiihrende Betrachtungen von [HUN11] deuten allerdings auf eine fallabhiingige
Einstellung des Auflockerungsfaktors und der Dichte hin, da die Eigenschaften der Bdden
teilweise stark variieren. Innerhalb einer Abbauscheibe lassen sich jedoch, nach Findung der

geeigneten Parameter, vergleichbare Ergebnisse erzielen [HUN11, S. 43 ff.].

Neben dem Durchsatz dient insbesondere das analytische Summenmoment bzw. dessen
Frequenzspektrum als Validierungsgrofie. Die Gegeniiberstellung dieses mit dem Spektrum des
Reaktionsmomentes an der Drehmomentstiitze ist aufgrund der in Kapitel 6.3.1 ausfiihrlich
formulierten Grenzen formell unzuldssig, erlaubt jedoch einen ersten Vergleich der Amplituden.
Die in Abbildung 6.3-21 b) iibereinandergelegten Spektren deuten allerdings auf die ange-

> Der Auflockerungsfaktor ist das Verhiltnis der Volumina des ungeldsten Materials zum
gelosten Material [DIN9S].
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sprochene Diskrepanz im Abgleich zwischen direkten und indirekten GréBen hin. Obwohl die
Anregungsfrequenzen identisch sind, beinhaltet die analytische Funktion auch hdohere
Harmonische der Schaufeleingriffsfrequenz, welche sich an der Drehmomentstiitze jedoch nicht
zeigen. Weiterhin unterscheiden sich die Amplituden bei verschiedenen Bodenarten teilweise
erheblich, sodass ein erster Hinweis auf die Beeinflussung des Signalverlaufes durch das
Ubertragungsverhalten der mechanischen Elemente gegeben ist. Eine abschlieBende
Validierung des Grabwiderstandsmodells ist, ohne Einbeziehung der mechanischen und
mechatronischen Riickwirkung, zu diesem Zeitpunkt nicht moglich.

x10
6 T T T T T
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Simulation |
5 ,,,,,,,,,,,,, _ B
4 R T R T
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Abbildung 6.3-21: Vergleich des Durchsatzes und des Drehmomentspektrums mit Messungen

Zur vollstindigen Erfassung des realen Grabprozesses ist es ferner erforderlich, die dem
Zufallsprozess qualitativ zugeordneten, hochfrequenten Kraftanteile zu beriicksichtigen, die aus
der Inhomogenitit des Bodens und der Spanbrockenbildung resultieren. Zur Quantifizierung
derartiger Einfliisse wertete [HEU75] unter anderem mehrere Schwenkvorginge statistisch aus
und erhielt als Ergebnis eine Normalverteilung des Grabwiderstandes. Der Mittelwert g4
entspricht dabei dem Erfahrungswert des Grabwiderstandes, welcher zuvor als konstant
angenommen wurde. Die Streuung vom Mittelwert o, hingt allerdings hochgradig von den
ProzessgroBlen und der Bodenart ab und variiert sehr stark. Demnach lassen sich keine
eindeutigen statistischen Aussagen fester Mittelwerte und Streuungen geben, was sich mit den
in Kapitel 6.3.2 erwihnten Erfahrungstabellen deckt. Folglich muss das Grabwiderstandsmodell
eine Normalverteilung des fldchenbezogenen Grabwiderstandes, basierend auf einer 3o -
Verteilung, beinhalten, siche Abbildung 6.3-22.

Die konkreten Zahlenwerte von g4, und oy, richten sich dabei nach den ProzessgroBen,
wobei zunidchst die Erfahrungswerte von k, als Orientierung gelten. Durch Abstimmung der
Messwerte kann im Spiteren indirekt durch Variation von 4, und oy, eine praktikable

Anpassung der Eingangsfunktion vorgenommen werden, siche Kapitel 6.6.
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Abbildung 6.3-22: Normalverteilung des flichenbezogenen Grabwiderstandes

6.3.5 Kritische Bewertung des Grabwiderstandsmodells

Bereits die angedeutete, groe Anzahl an Verdffentlichungen zum Grabvorgang und speziell
dem Grabwiderstand verdeutlichen die hohe Komplexitit der Thematik und die Notwendigkeit
von Vereinfachungen, um ein Modell des Prozesses ableiten zu konnen. Das vorgestellte
Grabwiderstandsmodell versucht hierbei Anwendbarkeit und Genauigkeit ausgewogen zu
beriicksichtigen und bedient sich dabei, beziiglich des flichenbezogenen Grabwiderstandes, der
Erfahrungswerte Dritter, da der Zugang zu Bodenwerten schwer ist bzw. diese uneinheitlich
sind. Folglich stellt das geschaffene Ersatzmodell lediglich eine mogliche Losung des

Zeitverlaufs aller Einzelkrifte dar.

Weiterhin schrinkt die vereinfachte Berechnung der vertikalen Spanbreite, mit der einher-
gehenden Vernachldssigung der Abhidngigkeit zwischen Schwenkgeschwindigkeit und
Schaufelraddrehzahl, das Modell auf gewohnliche Lastfille ein. [FRA12, S. 48] kritisiert diese
Begrenzung, da es bei Abbremsvorgingen des Schaufelrades zwangsweise die Spanbreite
erhoht. Beim Festfahren des Schaufelrades entsteht somit eine Unstetigkeitsstelle, die zum
Abbruch der Simulation fiihrt. Da jene Betrachtungen allerdings nicht den Hauptschwerpunkt

der Untersuchungen darstellen, sind sie von minderer Bedeutung.

Ferner kann die Giite des Modells erst mit den Ergebnissen der ganzheitlichen Simulation
abschliefend bewertet werden und unterliegt, wie in Kapitel 6.6 dargestellt, einer stetigen
Abstimmung mit den Messwerten mittels 4, und oy, . Hierzu dienen die Zeitverldufe und
Frequenzspektren des Durchsatzes und des Reaktionsmomentes an der Drehmomentstiitze als
Validierungsgrofen. Stimmen die Spektren mit den Messungen iiberein, bildet das ganzheitliche
Modell das Zusammenspiel aus Anregung, Reaktion und Ubertragungsverhalten richtig ab.
Dementsprechend lassen sich belastbare Aussagen beziiglich des Systemverhaltens ableiten,
unter die auch die Bewertung unterschiedlicher Regelungsparameter und Reglerstrukturen fillt.

Somit erfiillt das Modell nach dessen Validierung die gestellten Anspriiche.

Nicht moglich, allerdings auch nicht beabsichtigt, sind Simulationen zur Optimierung des
Grabvorganges selbst. Hierzu vereinfacht das Modell die Spanbildung zu stark. Riickschliisse

auf verdnderte Grabgeometrien oder ideale Schneidwerkzeuge sind unzuldssig. Simulationen zu
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diesem Zwecke nutzen dafiir die DEM®, da diese den Boden, das Werkzeug und deren
Interaktion physisch beschreibt. Veroffentlichungen aus diesem Bereich zeigen jedoch den
enormen Rechenaufwand und die wiederum starke Vereinfachung des mechanischen und
mechatronischen Systems [KAT09a], [KAT09b], [KMDO09]. Eine rechenfihige, riickgekoppelte
Simulation mit Modellen der Grolenordnung des Schaufelradbaggers 293 ist mit der derzeitigen
Rechentechnik vermutlich nicht moglich. Ferner unterliegen die dem Rechenalgorithmus
hinterlegten Stoffeigenschaften ebenfalls zahlreichen Validierungsprozessen, sodass die Grund-
problematik der Bodenbeschreibung bestehen bleibt und nicht vollstindig gelost werden kann.

6.4 Ersatzmodell des Motors
6.4.1 Grundlagen des Regelkreises

Zur Vervollstindigung des ganzheitlichen Konzeptes muss im Folgenden auch der Motor,
dessen Charakteristik und Regelung vollstindig dargestellt werden. Nach [LUNO4, S. 1] liegt
die Hauptaufgabe der Regelungstechnik in der Beeinflussung zeitlich verdnderlicher Prozesse,
damit diese in einer vorgegebenen Weise ablaufen. Mit Bezug zur Antriebstechnik greift die
Regelung rotierender Systeme primir auf die Drehzahl der Elemente zuriick und priift anhand
deren GroBenordnung den Zustand des Systems. Dabei wird die Regelung stets den

Gleichgewichtszustand, meint den nicht regelungsbediirftigen Systemzustand, anstreben.

Grundlage der Regelung stellt der in Abbildung 6.4-1 aufgefiihrte Abgleich von Soll- und Ist-
GroBen dar. Hierbei iibernimmt die vom Baggerfiihrer eingestellte Solldrehzahl die Funktion
der FiithrungsgroBe w(t) und die mittels eines inkrementalen Drehzahlgebers gemessene
Motordrehzahl die Funktion der Regelgrée y(t). Nach dem Abgleich beider GroBen bewirkt
die dem Regler aufgeprigte Drehzahldifferenz An eine Stellmomentvorgabe Mg, ; , die durch
die Motorcharakteristik nochmals verdndert werden kann. Auf das nunmehr den Motoren
aufgeprigte Moment Mq reagiert die Regelstrecke, die das mechanische System verkorpert,
entsprechend ihres Ubertragungsverhaltens. Durch die fortlaufende Messung und Riickfiithrung
der Systemantwort in Form der Regelgroe entsteht, im Gegensatz zur Steuerung von

Systemen, ein geschlossener, zeitdiskret arbeitender Regelkreis.

Storgrofien

(AuBere Krifte)
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(Soll-Drehzahl) - (SPS) | Motor + FU) "] (Mech. System) "| (Drehzahl)
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Abbildung 6.4-1: Blockschaltbild eines Regelkreises
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Dabei besitzen die Teilelemente, auch aufgrund des Aufwandes zur Datenerfassung und -
speicherung, gemiBl ihrer Aufgabe unterschiedliche Taktzeiten T,. Die Bestimmung der
aktuellen Drehzahl besitzt beispielsweise eine hohere Prioritdt und demzufolge eine kiirzere
Abtastzeit als die Sollwertvorgabe. Damit verhilt sich das System bei veridnderlichen
Sollwerten trige, erfasst jedoch hochaufgelost den aktuellen Zustand. Obschon die Taktzeiten
des Regelkreises im Bereich weniger Millisekunden liegen, resultiert aus der zeitdiskreten
Arbeitsweise und der damit zwangsldufig einhergehenden Reaktionsverzogerung Dynamik, die
es zu minimieren gilt. Dabei wird der Wunschzustand eines vollstindig eingeschwungenen
Regelkreises ohne Regelabweichung e praktisch nie erreicht. Ursache hierfiir sind die von
innen und auflen auf die Regelstrecke einwirkenden Stérgréen. Aber auch ohne die Lasten des
Arbeitsprozesses fithren die mit der Rotation von Zahnridern verbundenen Zahneingriffs-
steifigkeitsschwankungen der Getriebestufen zwangslidufig zu Drehzahlschwankungen,
gleichwohl diese, im Vergleich zu den Schwankungen infolge von Prozesslasten, oftmals

deutlich geringer ausfallen.

Wie sich der Regelkreis bei StorgroBeneinwirkung verhilt, hingt maBgeblich von drei
Haupteinflussgroflen ab: Regelung, Stellglied und Regelstrecke. Darf bei der Auslegung eines
Regelkreises von einem mechanisch stabilen System ausgegangen werden, dessen Uber-
tragungsverhalten nichttrivial ist und daher mithilfe eines Ersatzmodells beschrieben wird, gilt
es, eine geeignete Regelung zu entwerfen. Diese muss unter anderem auf endliche Stérgrofen
mit endlichen Stellgrolen antworten und demnach stabilisierend wirken, sodass mechanische
Schwingungen aktiv gedimpft werden konnen [LUNO4, S. 295 ff.]. Ferner soll die Regelgrofie
der FiihrungsgroBe asymptotisch folgen. Wie schnell, hingt vom Ubertragungsverhalten der
Regelstrecke und dem Leistungsvermogen des Stellgliedes ab. Zur Bewertung der Regelgiite
konnen der Literatur zahlreiche Ansitze entnommen werden, welche analog zu Abbildung 6.4-2
stets das Ziel haben, ziigig die Fithrungsgrofie zu erreichen und dabei gering zu {iberschwingen,
u.a. [LUNO4, S. 342 ff.], [RZ08, S. 221 ff.], [UNBOS, S. 185 ff.].

A
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Abbildung 6.4-2: Fiihrungsiibergangsfunktion des Regelkreises nach [LUNO4, S. 297]

Da fiir die meisten freien Schwingsysteme mit Anregungen in Umfangsrichtung der vollstindig
eingeschwungene Zustand nie erreicht werden kann, treten unvermeidbar Torsionsschwing-
ungen auf, die hinsichtlich der Lebensdauer von Maschinenelementen ermiidend wirken. Um
ihre Wirkung zu minimieren, besteht folglich der Wunsch nach geringem Schwingen (bleibende
Abweichung) und geringem Uberschwingen. Dabei muss jedoch beachtet werden, dass ein

gutes Mall zwischen Notwendigkeit des Regeleingriffes und zu hoher, tolerierter Regel-
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abweichung zu finden ist. Zudem sollte der Regler auch auflerhalb seines Auslegungspunktes
stabil arbeiten bzw. SicherheitsmafSnahmen beinhalten, die anormale Betriebszustinde
selbststindig erkennen und den Antrieb vor zu hohen Stellmomenten bewahren. Diese konnen
z.B. aus dem Ausfall einzelner Motoren (mechanischer oder elektrischer Schaden) und dem
Angreifen oder Wegfallen hoher Lasten (Drehmomentiiberschreitung) rithren. Zudem weist
[LUNO4, S. 300] explizit darauf hin, dass die wissenschaftliche Auslegung des Reglers in der
Praxis gegeniiber energetischen oder wirtschaftlichen Aspekten untergeordnet wird und
beschriebene Sicherheitsmalinahmen lediglich den Notfall abfangen sollen.

Die im Folgenden beschriebenen Grundelemente des Regelkreises basieren auf den Hersteller-
dokumentationen, sind vollstindig ausgelegt und werden in dieser Art und Weise am Gerit
eingesetzt. Somit kann von einem validierten Modell der Drehzahlregelung ausgegangen
werden. Insofern nicht gesondert betont, gelten die grundlegenden Aussagen auch fiir den in
[SS14] und in [GRA13] beschriebenen Bagger 1510, obschon dessen konkrete Parameter

entsprechend des mechanischen Ubertragungsverhaltens vom Betreiber angepasst sind.

6.4.2 Drehzahlregelung Bagger 293

Hauptdrehzahlregelung

Entsprechend Abbildung 6.4-3 setzt sich der Drehzahlregler des Schaufelradbaggers 293 aus
einem Hauptdrehzahl- und einem Drehzahldifferenzregler zusammen. Ausgangspunkt beider
Regler ist die inkrementale Drehzahlmessung aller drei Motoren im Takt von Tp5 =3ms.
Dabei werden die Drehzahlen jedoch nicht synchron abgetastet, da der im verwendeten Mess-
system integrierte Multiplex lediglich ein Signal verarbeiten kann und demzufolge alle 1 ms ein
Messsignal aufnimmt und dieses anschlieBend dem A/D-Wandler iibergibt. Die sich der
Drehzahlmessung anschlieBende Mittelwertbildung beinhaltet ferner eine Glittung der Signale,
sodass eine verhiltnismiBig trige Eingangsgroe nygr fiir beide Drehzahlregler bereitsteht.

Hochlaufgeber Hauptdrehzahlregler

Drehzahl- » > /
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| | Motor 3
| Motor 2
Motor 1
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\ 4
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Abbildung 6.4-3: Drehzahlregelung Schaufelradbagger 293
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Im Gegensatz zur Regelstrecke, deren Ubertragungsverhalten gemessen, aber nicht trivial
beschrieben werden kann, lisst sich das Ubertragungsverhalten beider Regler aus einer
Kombination der in Tabelle 6.5 aufgefiihrten Grundelemente der Mess- und Regelungstechnik
herleiten, wobei U, (t) dem Ausgangssignal und U (t) dem Eingangssignal des Reglers ent-
spricht. Diese, in anschaulichen Signalflussplinen symbolisch dargestellt, lassen sich beliebig
miteinander verkniipfen. Das Proportionalglied hat dabei die Aufgabe, groBen Spriingen der
Fiihrungs- oder Regelgrofle eine entsprechende Systemantwort entgegenzustellen. Die Integral-
bzw. Differentialglieder iibernehmen hingegen die Bereinigung von statischen Abweichungen
oder dimpfende Eigenschaften.

Element Ubertragungsverhalten Ubertragungsfunktion

rogsiomied |y, )10, 6= =K
I“Ef_gé'ﬂl‘ilegg)ed U, (D)= % : EUE =K, iUE(t) G(s) = % = ﬁ = %
Difga)rf:étliiildg)lied U, (=T, - dU;t ®_g. .% (s) = E: 8 =Ty -s=Kp s

Tabelle 6.5: Ubersicht elementarer Ubertragungsglieder

Der Hauptdrehzahlregler setzt sich nach Abbildung 6.4-4 aus einer einfachen Kombination von
Proportional- und Integralglied zusammen, woraus die Bezeichnung des PI-Reglers resultiert.
Dieser steht symbolisch fiir einen robusten und universell einsetzbaren Drehzahlregler jeglicher
Anwendungsgebiete, dessen Ubertragungsfunktion Gy(s) Gleichung 6.37 geniigt. Mit einem
Proportionalwert von Kpy =6 und einem Integralanteil von Ky =357 gibt der Regler im
Arbeitstakt von Ty; =16 ms einen auf der Drehzahldifferenz basierenden Drehmomentsollwert
MZ’SOLL aus. Dieser wird hinsichtlich seiner absoluten Gréfe beschrinkt, um einen stabilen
Betrieb des Motors zu gewihrleisten.

K (Ty s +1 K
Ken(Ty-s+D )=KPH+i 6.37
N'S S

Gu(s)=

Ferner gilt zu jeder Zeit auch eine Mindestanforderung an das Drehmoment, sodass der Motor
stets unter Last genutzt wird. Fiihrt ein Schaden am Getriebe oder ein plotzliches Blockieren
bzw. Loslosen des Schaufelrades zu sprunghaften Verdnderungen der Drehzahl und somit auch
zu hohen Stellmomenten, werden diese durch die Kontrolle der Momenteninderungs-
geschwindigkeit angepasst. Demgemidfl darf sich das Drehmoment des aktuellen
Rechenschrittes lediglich 5 % vom vorherigen unterscheiden. Damit werden hohe
Stellmomente, die den Motor beschiddigen, verhindert, allerdings auf Kosten hoherer
Drehzahlschwankungen, da der Regler nunmehr verzogert und asymptotisch das Drehmoment
anpasst. Ausgangsgrofle des Hauptdrehzahlreglers ist in jedem Fall ein Hauptsollmoment

My sorL» Welches fiir gewdhnlich dem Gesamtmoment des Motors Mgq; 1 gleichkommt.
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Abbildung 6.4-4: PI-Hauptdrehzahlregler

Drehzahldifferenzregler

Dem Drehzahldifferenzregler (Abbildung 6.4-5) kommt die untergeordnete Aufgabe zu, ein
oftmals vorausgesetztes, aber bei leistungsverzweigten Antrieben selten vorhandenes,
synchrones Antreiben der Motoren zu gewdihrleisten. Demnach korrigiert der Drehzahl-
differenzregler individuelle Drehzahlabweichungen der Motoren vom Mittelwert, welche
ursdchlich aus Eingriffsstorungen am Grofirad oder aus Motoreigenschwingungen stammen. Die
Dynamik des Schaufelrades soll dabei unbeeinflusst bleiben, sodass der Drehzahldifferenzregler
als Modulation auf das Hauptmoment verstanden werden kann, dessen Wirkung am Grof3rad
endet und fiir jeden Motor individuell wirkt.

MH.SOLL
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Abbildung 6.4-5: Drehzahldifferenzregler

Dem Aufbau aus Abbildung 6.4-5 zu entnehmen, dient nunmehr die gemittelte Motorendrehzahl
als FiihrungsgroBe und die lokale Motordrehzahl n; als RegelgroBe. GeméBl der Forderung nach

einem Gleichgewicht aus Notwendigkeit der Regelung und einer Toleranz der Regelab-
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weichung, greift das Proportionalglied des PDT1-Reglers, dessen Ubertragungsfunktion Gp(s)
Gleichung 6.38 entspricht, erst bei einer Abweichung oberhalb des Totbandwertes ein. Fiir den
Normalbetrieb betrégt dieser 1 % der Nenndrehzahl.

1+s-Th
—V) 6.38

GD(S):KPD'(HS T
“ID1

Zur Minimierung der daraus resultierenden Dynamik, insbesondere der Anregung von
Motoreigenschwingungen, darf das resultierende Sollmoment MESOLL maximal 20 % des
Motornennmomentes betragen. Im Gegensatz zur Hauptdrehzahlregelung aktualisiert das
Proportionalglied diese Forderung jedoch im Arbeitstakt von Tp =8 ms und somit doppelt so
schnell, damit aktiv gegen Eigenschwingungen geregelt werden kann.

Nach Addition des Momentsollwertes, aus dem Proportionalglied des Drehzahldifferenzreglers
herrithrend, mit dem Hauptsollmoment des Hauptdrehzahlreglers, wird das resultierende
Summenmoment Mg gop; erneut begrenzt. Der Regelanteil des PDT1-Gliedes wird hingegen
ungefiltert auf das Sollmoment des Antriebes addiert und dem Stellglied zugefiihrt. Dieses muss
in der Folge iiberpriifen, ob es das Sollmoment Mgy, direkt in das am Motor angreifende

Istmoment My ;g7 umsetzen kann.

Dass ein derartiger Regler fiir leistungsverzweigte Summiergetriebe von grundlegender
Bedeutung ist, zeigen die Motordrehzahlauswertungen am Bagger 1510, der nicht explizit tiber
einen derartigen Korrekturanteil im Regelkreis verfiigt. Dabei zeigen sich die in Abbildung
6.4-6 dargestellten und mithilfe der Mehrkorpersystemsimulation von [GRAI12] in ihrer
Frequenzlage bestimmten Motoreigenschwingungen bei 2,2 Hz deutlich. Da auch sie Ursache
fiir Schiadigungen an Getriebe und Motorelektronik sein konnen, sollten sie durch einen
einfachen Regler eingeschrinkt werden.

An[ min! ]

0.5

f[Hz]

Abbildung 6.4-6: Motoreigenschwingungen am Bagger 1510

Aus welchem Grund die Regelung des von Vattenfall Europe Mining AG betriebenen Baggers
1510 keine entsprechende Drehzahldifferenzkorrektur beinhaltet, konnte nicht in Erfahrung
gebracht werden. Wohl aber, dass sich die RWE Power AG derartiger Schwingformen bei der

Inbetriebnahme des Schaufelradbaggers 293 bewusst war und die Parameter des Reglers in
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Abhingigkeit von den sich im Betrieb ergebenden Motoreigenschwingungen eingestellt hat.
Daraus ergab sich das Proportionalglied zu Kpp =5 und das Verzogerungsglied 1. Ordnung zu
TDI = 1,5 S.

Weiterfilhrende Untersuchungen von [FRA12] zeigen die Wirksamkeit des angewandten
Reglers, verdeutlichen allerdings auch, dass das vom Drehzahldifferenzregler eingebrachte
Stellmoment im unteren einstelligen Prozentanteil des Gesamtmomentes liegt. Demnach
bestétigt sich auch die eingangs vorgestellte Interpretation des Drehzahldifferenzreglers als
moduliertem Regler. Ausgehend davon leitete [GRA13, S. 39] einen gleichwertigen Drehzahl-
differenzregler fiir den Bagger 1510 ab und verringerte somit die Amplitude der Motoreigen-
schwingungen.

6.4.3 Stellglied Bagger 293

Aufbau und Funktionsweise von Asynchronmaschinen

Die das Getriebe antreibenden, frequenzumrichtergesteuerten Asynchronmaschinen mit Kurz-
schlusslidufer agieren als Stellglied des Regelkreises. Entgegen den Asynchronmotoren mit
Schleifringldufer beschrinkt sich der Verschleil von Kurzschlussldufern nach [SCHO09, S. 277]
auf die Wilzlager, da keine Schleifer ausgetauscht werden miissen. Fiir den FEinsatz im
Tagebau, bei dem die Minimierung der Stillstandszeit von iibergeordneter Bedeutung ist, sind
derartige Gerdte aufgrund der hohen Robustheit pradestiniert. Die Bezeichnung ,,asynchron®
rithrt dabei aus dem Arbeitspunkt bzw. der Arbeitsdrehzahl derartiger Maschinen her, welche
im Motorbetrieb unterhalb der Netzfrequenz (€); =50Hz) und damit unterhalb der
Synchrondrehzahl betrieben werden. Fiir die installierten dreipoligen Motoren liegt diese bei
ng =1000 min™".

Der, der Abbildung 6.4-7 zu entnehmende, grundsitzliche Aufbau der Asynchronmaschine zeigt
die beiden Hauptbestandteile Stator bzw. Stinder und Laufer. Die drei im Stdnder um 120°
versetzt angeordneten Wicklungen, welche als Spulen agieren, stellen die Grundlage des
Drehstromes und Drehfeldes dar und lassen sich in Stern- oder Dreiecksschaltung betreiben.
Der hiufig als einfacher Stabkifig ausgefiihrte Liufer besitzt in seinen Hohlriumen Magnet-
eisen und gilt als besonders robust und wenig storanfillig [BUSO06, S. 262].

Stander

Laufer

Abbildung 6.4-7: Aufbau von Liufer und Stinder nach [BUS06, S. 260]
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Zur Inbetriebnahme des Gerites, dessen Funktionsweise der eines Transformators #hnelt,
werden zundchst Wechselspannungen U,; am Sténder angelegt, sodass aus dem daraus
resultierenden Stromfluss I, ein Drehfeld zwischen Liufer und Sténder entsteht. Mit der
raumlich versetzten Anordnung der Stidnderspulen geht dabei auch ein entsprechender
Phasenversatz der Spannungen einher, woraus der in der Literatur bekannte Begriff des
Drehstromnetzes resultiert und den damit angetriebenen Maschinen den Zusatz ,,Drehstrom-
maschinen” verleiht. Dabei gelten die Stinderwicklungen laut dem Ersatzschaltbild der
Asynchronmaschine als Primidrwicklungen, siehe Abbildung 6.4-8.

I, R, X

X’ R’,/s I

Ic

Primérkreis Sekundirkreis

A\
, O

Abbildung 6.4-8: Ersatzschaltbild der Asynchronmaschine

Gemil dem Durchflutungsgesetz des Elektromagnetismus bildet sich um stromdurchflossene
Leiter ein Magnetfeld B aus, dessen Feldlinien senkrecht auf der Stromrichtung liegen
[LEHO6, S. 24 ff.]. Diese durchdringen in der Folge auch die L&uferwicklungen
(Sekundéarwicklungen) und bewirken entsprechend dem Induktionsgesetz eine zeitliche
Anderung des magnetischen Flusses w,,und somit eine Spannung, die wiederum zum
Stromfluss I, im Sekundérbereich fiihrt. Auf die mit der Geschwindigkeit v im elektrischen
Feld E bewegten Ladungstriger des Lauferstroms mit der Ladung Q. wirkt dabei senkrecht
zum Magnetfeld, und damit in Umfangsrichtung, die Lorentz-Kraft IEL , sieche Gleichung 6.39
[MUL90, S. 32].

E =Q,-(E+VxB) 6.39

In Abhingigkeit vom Lauferdurchmesser resultiert daraus ein Drehmoment, dessen Ursache
allein die Induktion ist. Das Feld des induzierten Lauferstroms ist dabei, im Zusammenspiel mit
dem Drehfeld des Sténders, stets bestrebt, die Ursache der Induktion zu beseitigen [BUSO06, S.
259]. Folglich beginnt der Liufer zu beschleunigen und erreicht im Grenzzustand die
Synchrondrehzahl. Bei dieser laufen Laufer und Drehfeld phasengleich, sodass keine
ausgleichende Lorentz-Kraft und demnach kein Drehmoment wirkt. Zur Erzeugung eines
Drehmomentes gilt es demgemil3, die Lorentz-Kraft zu beeinflussen. Diese wird bei hohen
Stromamplituden und starken Magnetfeldern maximal. Folglich ergeben sich hohe Dreh-
momente, wenn die Differenz zwischen elektrischer Winkelgeschwindigkeit des speisenden
Netzes €, und mechanischer Winkelgeschwindigkeit des Laufers ¢, steigt [SCHO09, S. 284].
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Als MaB fiir die Asynchronitit beider Winkelgeschwindigkeiten dient der Schlupf s geméil
Gleichung 6.40.

6.40

Real muss somit stets ein Schlupf vorhanden sein, damit die Funktionsweise der Asynchron-
maschine gegeben ist. Schlupfverinderungen resultieren im mechanischen System aus Dreh-
zahlschwankungen des Rotors, deren Ursachen in grundlegenden mechanischen Widerstinden
und zeitlich verdnderlichen Lasten, demnach inneren und dufleren Storgroflen, liegen. Dariiber
hinaus erzeugen auch Figenschwingungen des Antriebes, speziell jene in Torsionsrichtung,

Drehzahlschwankungen.

Mit der Kenntnis iiber die generelle Funktionsweise des Asynchronmotors kann im Folgenden
eine ingenieurtechnisch gut beschreibbare Drehzahl-Drehmoment-Kennlinie des stationédren
Betriebsverhaltens hergeleitet werden. Sie verkorpert in vielen Antriebsstringen das grund-
sétzliche Verhalten und stellt demnach die Antwortfunktion auf Drehzahlschwankungen bereit.
Dabei gilt es jedoch zu kldren, inwiefern diese fiir geregelte Antriebssysteme Verwendung
finden darf.

Stationédres Betriebsverhalten

Zur Beschreibung des Betriebsverhaltens von Asynchronmaschinen bedient sich die Literatur,
nicht aus Unwissenheit, sondern aus Notwendigkeit in der Regel vereinfachter Ansétze, damit
tiefgingige, elektrotechnische Sachverhalte und Einflussgréen vernachléssigt werden kdnnen.
Damit befreit sich der Ingenieur von der Detailaufgabe der Elektrotechnik, jedoch nicht davon,
sich den Grenzen derartiger Modelle bewusst zu sein. Fiir die in der einschldgigen Literatur
bekannte Drehzahl-Drehmoment-Kennlinie geméfl der Klossschen Beziehung wird beispiels-
weise der Widerstand des Stinders R; vernachlissigt (R; —0), sieche Gleichung 6.41
[MUL90, S. 244 f.].

2
M =M,. -
Motor Kipp SKipp S 6.41

S S Kipp

In der daraus resultierenden charakteristischen Motorkennlinie kann jeder Drehzahl eineindeutig
ein Drehmoment zugeordnet werden. Physikalisch schliissig ist der Motor dabei stets bestrebt,
seinen Betriebspunkt zu halten. Auf Storgroflen und Drehzahlédnderungen reagiert dieser, nahe
des Betriebspunktes, linear mit einer Drehmomenterhohung. Im Grenzfall eines nicht
vorhandenen Schlupfes s =0 wird auch kein Moment abgegeben, da Synchronitét vorliegt. Eilt
der Léufer dem Drehfeld des Sténders voraus, arbeitet die Asynchronmaschine im
generatorischen Betrieb und speist Leistung in das Netz zuriick. Mit zunehmendem Schlupf darf
jedoch nicht weiter von einem linearen Zusammenhang zwischen Drehzahl und Drehmoment
ausgegangen werden [MUL90, S. 255]. Infolge des induktiven Verhaltens des Liufers
vergrofert sich der Phasenwinkel zwischen induzierter Spannung und dem daraus

resultierenden Strom, sodass mit der hoheren Blindleistung eine Verringerung des Momentes
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einhergeht und zur Ausbildung eines Drehmomentmaximums/-minimums fiihrt (Kippmoment).
Somit ergibt sich die in Abbildung 6.4-9 dargestellte charakteristische Kennlinie des stationidren
Betriebsverhaltens. Da die Motoren der Schaufelradantriebe lediglich in zwei Quadranten
(Rechts- und Linkslauf) betrieben werden, ist fiir diese kein generatorischer Betrieb moglich,
allerdings auch nicht sinnvoll.

MMolnr‘r
MKipp
MAnfahr
M .
nenn \ Betriebspunkt
i
. 1
Motorbetrieb i S
Generatorbetrieb Dy, DNy, \Ng Dytotor

Abbildung 6.4-9: Stationire Drehzahl-Drehmoment-Kennlinie

Mit Nutzung einer derartigen Kennlinie, welche allein fiir das stationédre Betriebsverhalten gilt
und hochdynamische Einschwingvorginge zwischen Stinder- und Liuferkreis vollig
ausblendet, wire jeder Drehzahlverinderung die exakte Motorantwort vorgegeben. Dieser Fakt
steht in Diskrepanz mit der Arbeitsweise des Regelkreises und offenbart die Unbrauchbarkeit
derartiger Drehzahl-Drehmoment-Kennlinien fiir geregelte Antriebssysteme. Folglich darf die
Abstraktion des Stellgliedes in dieser Form nicht in das ganzheitliche Modell integriert werden.
Vielmehr miissen die grundsétzlichen physikalischen und elektrotechnischen Begrenzungen des
Motors, seines Ubertragungsverhaltens und der Zusammenhang zwischen Soll- und Istmoment
Beriicksichtigung erfahren. Unbeachtet blieb bisher ferner die drehzahlvariable Betriebsweise
des Gerites und der dafiir notwendige Einfluss des Frequenzumrichters, da derartige Kennlinien
lediglich fiir eine Betriebsdrehzahl gelten.

Einfluss des Frequenzumrichters

Fiir die drehzahlvariable Betriebsweise von Asynchronmaschinen muss grundsitzlich die
Moglichkeit bestehen, ein aus dem Regler gefordertes Drehmoment unabhingig von der
Motordrehzahl zu liefern. Der hierzu notwendige Frequenzumrichter, auf dessen Aufbau nicht
niher eingegangen werden soll’, verindert die Statorspannung und -frequenz und mit ihnen, bei
konstanter Polpaarzahl Z; , die Synchrondrehzahl, siehe Gleichung 6.42. Somit lésst sich die
Drehzahl-Drehmoment-Kennlinie scheinbar beliebig entlang der Abszisse (Frequenz)
verschieben, siche Abbildung 6.4-10.

’ Siehe hierzu vor allem [SCHO7]
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ng =1 6.42

g =— )

Zp

fj 2

MMotor - l/llz - {?1] 6.43
1

Das Verhiltnis aus Statorspannung fJ] und Frequenz f; steht jedoch in direktem Zusammen-
hang mit dem magnetischen Fluss y; und dem Drehmoment My, . Zur Vermeidung von
Stromiiberlasten wird jede Asynchronmaschine fiir einen definierten, konstanten magnetischen
Fluss ausgelegt, der wihrend des Betriebes nicht iiberschritten werden darf. Daraus resultierend
lasst sich die Kennlinie nur so lange verschieben, bis das Verhéltnis aus Spannungsamplitude
und Frequenz nicht ldnger konstant gehalten werden kann (Konstantflussbereich). Wird mehr
Spannung vom Frequenzumrichter gefordert, muss der magnetische Fluss linear und gemif3
Gleichung 6.43 das maximale Drehmoment quadratisch absinken, da der Frequenzumrichter der
gewiinschten Spannungserhohung nicht nachkommen kann. Im sich hieraus ergebenden
Feldschwichebereich bleibt die Motorleistung daher konstant. Im Bereich des konstanten
magnetischen Flusses betrdgt, bezugnehmend auf die Auslegung des Regelkreises, das
maximale Drehmoment das 1,3fache des Nennwertes. Oberhalb der Synchrondrehzahl von 1000
min™ sinkt dieses Moment deutlich ab.

Feldschwichebereich

nenn

nN enn n

Motor

Abbildung 6.4-10: Charakteristik des Frequenzumrichters

Fiir die Modellbildung des Ersatzmodells der Motorlasten ist die Charakteristik des Frequenz-
umrichters und die Einteilung in Konstantfluss- und Feldschwichebereich essentiell. Somit wird
diese dem Regelkreis als Randbedingung vorgegeben und im Stellglied hinterlegt. Ferner wird
auch die Verzogerung von Spannungsidnderungen und Stromaufbau mithilfe eines Verzoger-
ungsgliedes 1. Ordnung abgeschitzt. In Abstimmung mit den Betreibern der GroBgerite und
insbesondere hinsichtlich der Leistungsklasse der Antriebe darf dabei eine ideal feldorientierte
Regelung der Motoren vorausgesetzt werden, sodass das Ubertragungsverhalten dem eines PT1-
Gliedes entspricht. Die Faktoren wurde dabei mit Kpy; =1 und Ty, =5ms aus Erfahrungs-
werten des Herstellers und Betreibers festgelegt. Dementsprechend kann jeder Drehmoment-
sollwert der Regelung mit dem Istmoment der Motoren gleichgesetzt werden, insofern die

Frequenzumrichtercharakteristik dieses nicht begrenzt.
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6.4.4 Kritische Bewertung des Motormodells

Der dem Ersatzmodell der Motorlasten hinterlegte Drehzahlregler, als Kombination aus Haupt-
und Drehzahldifferenzregler, konnte komplett aus der Herstellerdokumentation abgeleitet
werden und bildet somit vollstindig die real am Gerit eingesetzte Drehzahlreglung ab. Die aus
der Regelung resultierende Dynamik wird demnach in jedem Falle der qualitativen, mit hoher
Wabhrscheinlichkeit aber auch der quantitativen Betriebsweise der Motoren gerecht. Gleichwohl
dieser Fakt dem wissenschaftlichen Anspruch entsprechend als selbstverstidndlich gilt, kann
dieser in vielen Fillen, aufgrund der mangelnden Datenzugiinglichkeit, nicht umgesetzt werden.

Im Gegensatz dazu wurde in dieser Arbeit von einer detaillierten, elektrischen Abbildung des
Motors und des Frequenzumrichters abgesehen, obwohl die wihrend des Betriebes hoch-
dynamisch ablaufenden Ausgleichsvorginge des Primir- und Sekundérkreislaufes aus elektro-
technischer Sicht relevant und regelungsbediirftig sind. Dabei konnte bei der grundsitzlichen
Funktionsweise der Asynchronmaschine gezeigt werden, dass zur vollstindigen Abbildung
jener Effekte das Ersatzschaltbild der Maschine und die Modellbildung eines elektrischen
Netzes (Spannung und Strom) erforderlich sind. Ebenso muss die maximale Stromaufnahme
von Laufer und Stinder aus thermischen Griinden begrenzt werden, weshalb eine Strom-
regelung die maximale Belastbarkeit des Motors iiberwacht. Folglich wire auch diese dem
Hauptregelkreis als Kaskade zu hinterlegen. Die hierfiir notwendigen Daten zur Ableitung eines
Ersatzschaubildes sind jedoch nicht gegeben, sodass ein derartiges Modell zu keinem Zeitpunkt

moglich war.

Ferner laufen die elektrischen Vorginge, im Vergleich zu den mechanischen Ausgleichs-
vorgédngen und Reaktionszeiten, sehr viel schneller ab und diirfen daher, wie bereits zuvor aus
mechanischer Sicht beschrieben, als ideal feldorientiert betrachtet werden. Dies meint, dass
jedes Sollmoment bis zur maximalen Motorleistung leicht zeitlich verzogert, aber ohne
zusitzliche Dynamik erbracht werden kann. Demnach ist die Vereinfachung des Stellgliedes als
PT1-Glied zuldssig und vermindert keineswegs die FErgebnisqualitit des ganzheitlichen
Modells.

Somit ist die Modellbildung zur ganzheitlichen Simulation von Schaufelradantrieben voll-
stiandig abgeschlossen. Im Folgenden muss das Modell mithilfe realer Messdaten im Frequenz-
und Zeitbereich verifiziert werden. Hierzu liefert zunédchst der Abgleich der Systemeigen-
frequenzen den Giitevergleich im Frequenzbereich, bevor sich in Kapitel 6.6 die ganzheitliche

Simulation realer Lastfille anschlieBt.

6.5 Berechnungen im Frequenzbereich
6.5.1 Berechnung der Systemeigenfrequenzen

Die der elastischen Konstruktion beliebiger Systeme innewohnende, naturgegebene Eigen-
schaft, freie Eigenschwingformen zu besitzen, bei denen besonders viel Energie in vorher-
sehbaren Schwingformen frei wird, fithrt zur Berechnung von Systemeigenfrequenzen. Wird ein
System derart angeregt, sodass Erregerfrequenz und FEigenfrequenz iibereinstimmen, liegt
Resonanz vor [DHO7, S. 309]. Die sich bei freien Schwingsystemen dabei einstellende,
charakteristische Schwingform (Eigenschwingung) ist das Ergebnis aus Masse-, Steifigkeits-



Losungsweg und Ergebnisse 80

und Dampfungsverteilung. Bei rotierenden Antriebssystemen wird fiir gewohnlich Torsions-
schwingungen die hochste Beachtung geschenkt, da bei diesen hohe Trigheiten (kinetische
Energie) bewegt und durch Anregungen in Umfangsrichtung (Drehmomente) angefacht werden.
Hierbei sollte allerdings beachtet werden, dass bei hoheren Schwingordnungen oftmals
kombinierte Schwingformen mit mehreren Bewegungsrichtungen auftreten. Dariiber hinaus sind
Drehmomentschwankungen an Schrigverzahnungen, aufgrund der damit einhergehenden
Axialkraftschwankung, Quelle fiir Wellen- und Gehiduseschwingungen, gleichwohl deren
Anregung durch die geringen Kraftanteile gering ausféllt. Demnach darf die Festlegung des
Betriebsdrehzahlbereiches, welche die Grundlage der Resonanzverhinderung darstellt und bei
der es fiir rotierende Systeme in keinem Fall zur permanenten Anregung der Haupttorsions-
schwingung kommen darf, nicht ausschlieBlich auf Basis von Torsionsschwingungen erfolgen.
Fiir den Antriebsstrang des Baggers 293 ergeben sich die in Tabelle 6.6 aufgefiihrten und auf
systemrelevante Grofien beschrinkten Systemeigenfrequenzen.

Nr. Frﬁ]llznz Charakteristische Schwingform
1 0 Starrkorperschwingung
2 1,71 Torsionsschwingung Motor 1 gegen Motor 2
3 1,73 Torsionsschwingung Motor 1 gegen Motor 3
4 3,19 Torsionsschwingung Schaufelrad
5 10,3 Torsionsschwingung aller Motoren
6 10,5 Biegung Drehmomentstiitze
7 16,4 2. Biegung Drehmomentstiitze
8 40,8 Torsionsschwingung Grofirad

Tabelle 6.6: Systemeigenfrequenzen Bagger 293

Mit 1,71 Hz bzw. 1,73 Hz weist Tabelle 6.6 die bereits in der Systemanalyse angesprochenen
Motoreigenschwingungen aus. Hierbei schwingt Motor 1 gegen Motor 2, respektive Motor 1
gegen Motor 3 180° phasenversetzt, siche Abbildung 6.5-1 a). Die bestehende Frequenz-
abweichung zwischen beiden Motoreigenschwingungen deutet dabei auf eine asymmetrische
Steifigkeitsverteilung im Gesamtsystem hin, da die Drehtrigheiten der Antriebsstringe
identisch sind. Obwohl diese Asymmetrie gering ausfillt, kann sie beispielsweise Ursache fiir
nichtsynchrone und ungleichméfige Zahneingriffe der GroBradritzel sein, wie sie durch
Untersuchungen in [VAN13b, S. 600 ff.] mit der Bestimmung der resultierenden Lastverteilung

entlang der Zahnhohen- und Zahnbreitenrichtung nachgewiesen werden konnten.

Ferner weist das mechanische Ersatzmodell bei 3,19 Hz eine Torsionsschwingung auf, bei der
alle Motoren synchron 180° versetzt gegen das Schaufelrad schwingen, siehe Abbildung 6.5-1
b). Zudem biegt sich bei dieser Schwingform die elastische Drehmomentstiitze infolge der
hohen Trigheitsbewegung und des weiten Abstiitzhebels durch, sodass sich letztlich der
gesamte Antriebsstrang an der Schwingform beteiligt. Mit der Visualisierung jener

Schwingform wird somit erneut die Notwendigkeit der elastischen Modellierung der Dreh-
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momentstiitze deutlich. Ferner zeigt sich bereits bei der ersten Gesamttorsionseigenfrequenz des
Antriebsstranges, dass diese komplexer Art ist und nicht durch einfache Torsionsmodelle
beschrieben werden kann.

i

a) Motoreigenschwingung b) Schaufelradtorsionseigenschwingung

Abbildung 6.5-1: Motoreigen- und Schaufelradtorsionseigenfrequenz

Jene identische Schaufelradtorsionseigenschwingform wurde bei der Auswertung der Dreh-
momentsignale am Messbolzen der Drehmomentstiitze jedoch bei 1,8 Hz gesichert festgestellt,
sodass eine deutliche Diskrepanz zwischen Messung (1,8 Hz) und Simulation (3,19 Hz) besteht.
Auch bei der Berechnung der Systemeigenfrequenzen des Baggers 1510 entsprechend
Anhang A zeigen sich vergleichbare Abweichungen zwischen gemessener und berechneter
Schaufelradtorsionseigenfrequenz. Demnach liegt fiir beide mechanische Ersatzmodelle ein
systematischer Modellierungsfehler vor. Gesichert sind dabei die Werte der Antriebstrigheiten
und -steifigkeiten, da diese aus Finite-Elemente-Modellen oder CAD-Konstruktionen stammen.
Uberdies bestitigt die numerische Berechnung der Motoreigenschwingung am Bagger 1510, die
diese analog zur Messung bei 2,2 Hz ausweist, und der Abgleich hoherer Systemeigen-
frequenzen des Baggers 293 mit Messwerten die grundsétzliche Richtigkeit der Trigheits- und
Steifigkeitsverteilung des Antriebsstranges bis zum Schaufelrad. Daher wird die Ursache der
Frequenzabweichung in der Trigheit oder Steifigkeit des Schaufelrades bzw. dessen Rand-

bedingungen vermutet.

6.5.2 Boden als Feder-Diampfer-System

Wie bereits in Kapitel 6.3.5 zur Bestimmung der Grablasten kritisiert, bleiben die Eigenschaften
des Bodens und dessen physikalische Riickkopplung mit den Graborgangen des Schaufelrades
unberiicksichtigt. Unklar sind hierbei speziell die Steifigkeits- und Dédmpfungseigenschaften,
die das Schwingverhalten des Gesamtsystems malgeblich prigen konnten. Mit der Model-
lierung des Bodens als Feder-Diampfer-System geht jedoch der Ubergang des zuvor freien
Schwingsystems Schaufelrad-Motor in ein vollstindig gefesseltes System ohne Starrkorper-
rotation einher. Dessen Systemverhalten kann sich grundlegend von dem zuvor interpretierten
unterscheiden, sodass dessen Einfluss zu eruieren ist. Zur Abschitzung des Bodeneinflusses
wird dieser daher im Folgenden als Feder-Dimpfer-System an jeder Schaufel gemif3 Abbildung
6.5-2 modelliert.
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Abbildung 6.5-2: Boden als Feder-Dampfer-System

Da sowohl fiir die Bodensteifigkeit cg als auch fiir die Bodenddmpfung d keine konkreten
Orientierungswerte zur Verfiigung stehen, werden diese zur grundsitzlichen Abschitzung des
Einflusses in einem groBlen Wertebereich variiert. Dabei zeigt sich allerdings entsprechend
Abbildung 6.5-3, dass die im gefesselten System nunmehr wegfallende Starrkorperrotation,
durch Erhohung der Bodensteifigkeit, nicht bis zur gesuchten Schaufelradtorsionseigenfrequenz
bei 1,8 Hz erhoht werden kann, sondern einen Grenzwert von 1,15 Hz annimmt. Ferner passt
die sich dabei einstellende Schwingform, welche durch eine Motortorsion reprédsentiert wird,
nicht in das bisherige Verstindnis der Antriebsstrangreaktion.

L‘ﬁ

0 1 2 3 4 —> finHz
Abbildung 6.5-3: Grenzfrequenzen des Bodenmodells

Auch die Dampfung bewirkt keine malgebliche Beeinflussung des Systems. Lediglich bei
physikalisch schwer nachvollziehbaren Diampfungswerten gelingt es, die Schaufelradtorsions-
eigenfrequenz auf das notige Mall zu senken. Diese ist dann allerdings vollstindig geddmpft
und nicht anregbar. Folglich kann das physikalische Vorhandensein des Bodens als alleinige
Ursache der Frequenzverschiebung ausgeschlossen werden. Zudem lédsst die geringe
steifigkeitsbasierte Beeinflussbarkeit der Schaufelradtorsionseigenfrequenz vermuten, dass eine
zusitzlich wirkende Drehtriagheit zur Verschiebung der Eigenfrequenz beitragen konnte.

6.5.3 Einfluss des Schaufelradauslegers

Im Folgenden wird der Grenzfall betrachtet, bei dem das Schaufelrad durch Festfahren an der
Boschung oder durch Anbaggern eines Findlings blockiert. Gemifs Abbildung 6.5-4 geht das
anfangs freie Schwingsystem erneut in ein gefesseltes System ohne Starrkorperrotation iiber, bei
dem der Boden vereinfacht als ideal starr gilt. Da die kinetische Energie des Systems bei der
Blockade des Schaufelrades nicht unmittelbar zu einer Verdrillung des Antriebsstranges
(potentielle Energie) fiihrt und sich der gesamte Antriebsstrang ferner auf dem biegeweichen
Schaufelradausleger abstiitzt, speichert dieser aufgrund seiner hoheren Elastizitit die Energie
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und biegt sich. In welchem Male, hingt von der kinetischen Restenergie und der Elastizitit des
Auslegers ab. Die Drehbewegung des Schaufelrades £ ergibt sich in diesem Modell aus dem
Hebelarm des Schaufelradauslegers 1 qeqer und dessen Drehtrégheit J .

Abbildung 6.5-4: Kinematik bei der Blockade des Schaufelrades

Folglich kann diese nach Gleichung 6.44 ebenfalls als Ersatztrigheit J,. auf das Schaufelrad
projiziert und somit addiert werden, sodass sich diese von Jgg =1,52- 10’ kgrn2 auf
Jeg =3,42-107 kgm® mehr als verdoppelt.
2
J A% — J A° ZL 644
Ausleger
Die erneute Bestimmung der Systemeigenfrequenzen des Baggers 293 entsprechend Tabelle 6.7
zeigt die Bedeutsamkeit des Modells, da sich die Schaufelradtorsionseigenfrequenz auf 1,84 Hz

absenkt und damit der gemessenen Eigenfrequenz entspricht.

Nr. Fr?gll;f]mz Charakteristische Schwingform
1 0 Starrkorperschwingung
2 1,71 Torsionsschwingung Motor 1 gegen Motor 2
3 1,73 Torsionsschwingung Motor 1 gegen Motor 3
4 1,84 Torsionsschwingung Schaufelrad
5 10,3 Torsionsschwingung aller Motoren
6 10,5 Biegung Drehmomentstiitze
7 16,4 2. Biegung Drehmomentstiitze
8 40,8 Torsionsschwingung Grof3rad

Tabelle 6.7: Systemeigenfrequenzen Bagger 293 mit korrigierter Schaufelradtrigheit
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Zudem bleiben alle weiteren Systemeigenfrequenzen unbeeinflusst, sodass auch diese weiterhin
mit den Messungen iibereinstimmen. Somit ist mit der Trigheitserhohung eine modelltechnisch
ideale Losung zur Anpassung der Schaufelradtorsionseigenfrequenz gefunden, die sich jedoch
zunichst auf den Grenzfall der Blockade bezieht und fiir Normallastfélle nicht gilt. Demnach
bleibt weiterhin ungeklidrt, woher die Absenkung der Eigenfrequenz tatsdchlich herriihrt.
Denkbar ist ein gekoppelter Einfluss aus dem Modell des Bodens als Feder-Dampfer-System
und der Biegung des Schaufelradauslegers.

Mit der Annahme der Richtigkeit des vorgestellten Modells besidfle der Schaufelradantrieb
folglich, unabhingig vom realen physikalischen Hintergrund, zwei unterschiedliche Uber-
tragungsverhalten bzw. Schaufelradtorsionseigenfrequenzen. Gribt das Gerit nicht, liegt die
Eigenfrequenz bei 3,19 Hz. Mit dem Eingriff des Schaufelrades in den Boden veréndern sich
die Randbedingungen und die Eigenfrequenz sinkt. Ein zum Beweis dieses theoretischen
Modells ausgearbeitetes Konzept zur Bestimmung der Schaufelradtorsionseigenfrequenz bei
frei schwingendem Schaufelrad konnte allerdings aus betrieblichen Griinden seitens der
Betreiber RWE Power AG und Vattenfall Europe Mining AG nicht durchgefiihrt werden. Da
mit der Erhohung der Drehtrigheit allerdings ein geeignetes Mittel gefunden werden konnte,
wird dieses fiir beide Schaufelradantriebe unbewiesen angewandt, muss sich jedoch beim

Vergleich simulierter, realer Lastfille mit den Messwerten beweisen, siehe Kapitel 6.6.2.

6.5.4 Wasserfall- und Campbell-Diagramm

Die mit der Analyse des Ersatzmodells berechenbaren, theoretischen Systemeigenfrequenzen
stellen zunichst eine reine Feststellung des Systemverhaltens dar, die in ihrer Lage und Ampli-
tude mit Messwerten verifiziert werden miissen. Ferner zeigt das Ersatzmodell alle moglichen
Schwingformen, unabhingig von der tatsichlichen Anregbarkeit. Inwiefern die bestimmten
Eigenfrequenzen fiir das Systemverhalten von Bedeutung sind, hingt vom Zusammenspiel aus
Drehzahl, Anregungsamplitude und -wirkrichtung ab. Zur Gegeniiberstellung der inneren und
dufleren Anregungen mit den Systemeigenfrequenzen haben sich Campbell-Diagramme
etabliert [DHO7, S. 258]. In diesen werden Systemeigenfrequenzen durch horizontale Linien
und Anregungen jeglicher Art durch drehzahlveridnderliche Linien dargestellt, siehe Abbildung

6.5-5. An den Schnittpunkten beider Linienarten liegt Resonanz vor.

Obzwar somit eine erste Differenzierung zwischen prozessrelevanten und unbedeutenden
Systemeigenfrequenzen getroffen werden kann, gibt das Diagramm keinerlei Auskunft {iber die
Energie der jeweiligen Schwingformen und der sich daraus ergebenden Schwingamplituden.
AuBerdem erfolgt weiterhin keine Unterscheidung der Kraftwirkrichtung, sodass Campbell-
Diagramme in der Regel zu viele und falsche Resonanzstellen ausgeben. Um konkretere
Aussagen beziiglich der Systemreaktion zu bekommen, bedient man sich daher des Wasserfall-
Diagramms, bei dem auf Basis zahlreicher Frequenzanalysen (FFTs®) die tatsichliche
Systemreaktion dargestellt wird. Bei diesem sowohl fiir Messungen als auch fiir Simulationen
anwendbaren Verfahren wird, zur Bewertung des gesamten Drehzahlbereiches, der Antriebs-
strang idealerweise aus dem Stillstand langsam auf Betriebsdrehzahl beschleunigt und allein
durch innere Anregungen (Zahneingriffssteifigkeitsschwankungen) belastet.

8 . .
Fast Fourier Transformation
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Abbildung 6.5-5: Campbell-Diagramm Bagger 293

Durch die permanente Durchfithrung von FFTs geben diese stindig Auskunft iiber die
Systemreaktion und erzeugen ein rdumliches Kennfeld aus Drehzahl, Frequenz und Amplitude.
Somit stellt das auf der Mehrkorpersystemsimulation basierende Wasserfall-Diagramm eine
realitidtsnahe Beurteilung tatsdchlich angeregter Eigenschwingungen dar, wobei die Reaktions-
amplitude, aufgrund der Abhingigkeit von der Dampfung und deren Ungenauigkeit bei der
Modellbildung, ohne zusitzliche Verifikation oftmals qualitativen Charakters bleibt. Das in
Abbildung 6.5-6 aufgefiihrte Wasserfall-Diagramm des Baggers 293 am Messbolzen der
Drehmomentstiitze weist dabei deutlich drei Systemreaktionen aus, die unabhingig von ihrer
tatsdchlichen Amplitude das Verhalten des Antriebsstranges relevant beeinflussen konnen. Laut
der Schnittpunkte des Campbell-Diagramms regt der Zahneingriff der GroBradritzel bei
550 min" der Motoren zum einen eine Torsionsschwingung der Motoren (10,3 Hz) und zum
anderen eine Biegeschwingform der Drehmomentstiitze (10,5 Hz) an, die allerdings aufgrund
ausreichender Dampfung abklingt. Zudem liegt die Anregungsfrequenz au3erhalb des Betriebs-
drehzahlbereiches (660-990 min™), sodass diese Eigenschwingungen lediglich bei Hochlauf-
vorgingen stark angeregt werden.

Im Gegensatz dazu liegt die dritte niederfrequente Systemreaktion mit 16,4 Hz im Betriebsdreh-
zahlbereich und fiihrt ebenfalls eine Biegeschwingung der Drehmomentstiitze aus. Kaum
anregbar scheint hingegen die Schaufelradtorsionseigenfrequenz, die sich zwar bei 1,84 Hz
merklich iiber den gesamten Drehzahlbereich ausbildet, allerdings zunichst keine Hauptreaktion
darstellt. Demnach scheint allein der mit dem Graben einhergehende Anregungsprozess Quelle
der Torsionseigenfrequenz zu sein, da die durch Zahneingriffssteifigkeiten verursachten

Momentschwankungen zu gering erscheinen.

Der direkte Nachweis des Vorhandenseins jener Schwingformen konnte idealerweise mit einem
Wasserfall-Diagramm am realen Antriebsstrang gefiihrt werden, wofiir jedoch keine Messdaten
zur Verfiigung standen. Daher dient eine Frequenzanalyse wihrend des Grabvorganges als
grundsitzlicher Nachweis der Eigenfrequenzen und somit als Verifikation des Frequenz-

verhaltens des Mehrkorpersystemmodells, siehe Abbildung 6.5-7. In diesem zeigen sich die
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Eigenfrequenzen um 10 Hz und 16,4 Hz deutlich, wobei sich speziell der Frequenzbereich um
10 Hz sehr breitbandig ausprégt und das Ergebnis groBer Trigheiten ist.

4
x 10

Amplitude
Frequenz [Hz]
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Abbildung 6.5-6: Wasserfall-Diagramm am Messbolzen des Baggers 293
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4 6 8 10 12 14 16 18 20
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Abbildung 6.5-7: Gemessenes Frequenzspektrum am Messbolzen der Drehmomentstiitze des
Baggers 293

Neben der Auswertung des Frequenzspektrums am Messbolzen der Drehmomentstiitze erlaubt
die ganzheitliche Mehrkorpersystemsimulation analoge Wasserfall-Diagramme an beliebigen
Stellen des Getriebes. Somit lassen sich gezielt Eigenschwingungen einzelner Getriebebereiche
oder Zahnradstufen untersuchen. Ferner sind Aussagen beziiglich Eigenfrequenzen moglich, die
sich aufgrund ihrer Schwingamplitude oder Schwingform nicht am Messbolzen der
Drehmomentstiitze zeigen. Das mit Abbildung 6.5-8 dargestellte Reaktionsspektrum des
Baggers 293 am Ubergang der Stirnradeingangswelle zur drehelastischen Kupplung zeichnet
ein vergleichbares Bild, gleichwohl sich die am Messbolzen sichtbare Motoreigenschwingung
bei 10,3 Hz und die Schaufelradtorsionseigenfrequenz bei 1,84 Hz markanter ausprigen.
Demgegeniiber fallen die Biegeschwingformen der Drehmomentstiitze sichtbar geringer aus
bzw. treten iiberhaupt nicht in Erscheinung.
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Abbildung 6.5-8: Wasserfall-Diagramm an der Ritzelwelle des Stirnradgetriebes

Vergleichbare Auswertungen am Messbolzen und am Wenderitzel des Baggers 1510 zeigen
hingegen, neben der deutlichen Anregbarkeit der Schaufelradtorsionseigenfrequenz bei 2,85 Hz,
dass auch die Motoreigenschwingung bei 2,2 Hz anregbar ist und sich mit den Auswertungen
der Messdaten vollstindig deckt, siche Abbildung 6.5-9. Das von der Vattenfall Europe Mining
AG installierte Condition Monitoring System {iiberwacht hingegen allein das Spektrum der
Drehmomentstiitze, welches keine Auskunft iiber die Motoreigenschwingung geben kann.
Grund ist deren Schwingform, bei der im Fall des zweistringigen Antriebes des Baggers 1510
beide Motoren 180° phasenversetzt gegeneinander schwingen, allerdings weder das GrofBrad
noch das Schaufelrad bewegen und somit kein Reaktionsmoment an der Drehmomentstiitze
freisetzen. Der direkte Vergleich eines Wasserfall-Diagramms des Baggers 293 (Abbildung
6.5-8) im Inneren des Getriebes, mit dem des Baggers 1510 (Abbildung 6.5-9) verdeutlicht, dass
jene Motoreigenschwingung beim Bagger 293 nicht zu sehen ist und demnach nicht angeregt
wird, obwohl fiir beide Gerite der gleiche Anregungsmechanismus vorliegt. Das Nichtvor-
handensein der Motoreigenschwingung im Wasserfall-Diagramm des Baggers 293 ist auf die
Regelung des Gerites zuriickzufiihren und ein weiterer Beweis fiir die Tiichtigkeit und
Notwendigkeit eines Drehzahldifferenzreglers.

Mit den Untersuchungen beider Antriebsstringe im Frequenzbereich und dem Abgleich der
Ergebnisse mit gemessenen Frequenzspektren zeigt sich die sehr gute Vergleichbarkeit
zwischen Realitit und Simulation. Sowohl die Lage der Eigenfrequenzen als auch deren
Anregbarkeit beweisen die Richtigkeit des Ubertragungsverhaltens der Ersatzmodelle und
erlauben die Feststellung, im Frequenzbereich validierte Mehrkorpersystemmodelle zu besitzen.
Inwiefern die Reaktionsamplituden mit Messwerten iibereinstimmen, muss im Zeitbereich
validiert werden. Hierzu werden nachfolgend ganzheitliche Simulationen realer Lastfille der
Bagger 293 und Bagger 1510 in harten Ton-Eisen-Schichten und in Braunkohle durchgefiihrt
und mit Messwerten verglichen.
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Abbildung 6.5-9: Wasserfall-Diagramme des Baggers 1510

6.6 Berechnungen im Zeitbereich
6.6.1 Berechnung realer Lastfille

Basis der ganzheitlichen Zeitsimulation sind das Modell selbst und die im Tagebau real
angewandten Grab- und Maschinenparameter, die zur Initialisierung des Grabwiderstands-
modells dienen. Hierzu zéhlen die Solldrehzahl des Antriebes und die in Kapitel 6.3.4 auf-
gefiihrten Spanparameter. Ausgehend von dem nunmehr vorgegebenen Abbaugebiet berechnet
das Grabwiderstandsmodell die momentane Spangeometrie, den Grabwiderstand und die daraus
resultierenden Raumkrifte fiir die Einzelschaufeln. Der drehzahlbehaftete Antriebsstrang,
dessen Motorregelung und Lagerung reagieren im Folgenden auf diese Storgroflen und
antworten mit Stellmomenten und Systemeigenschwingungen. Diese bewirken wiederum
Veridnderungen der Zustellbewegung des Schaufelrades und Verdnderungen der Schaufelrad-
drehzahl, sodass eine direkte Riickkopplung aller Systeme entsteht. Inwiefern sich jene
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Wechselwirkungen auch mit dem erarbeiteten, ganzheitlichen Modell eines Schaufelradbaggers
beweisen und darstellen lassen, sollen ganzheitliche Simulationen am Bagger 293 zunichst
qualitativ zeigen.

Dazu wird das System anfangs mit der idealisierten Lastfunktion des Grabens — demnach ohne
Beriicksichtigung des Zufallsprozesses (Spanbrockenbildung) — angeregt, da auch die in der
neueren Literatur zu findenden Dynamikuntersuchungen zu Schaufelradbaggern vorwiegend die
vereinfachte Sigezahnfunktion entsprechend Abbildung 6.6-1 nutzen, u.a. [FRA06], [PABOS].
AuBerdem ldsst sich damit untersuchen, ob die mit der Sidgezahnfunktion verbundenen,
bisherigen und historisch gewachsenen Lastannahmen ausreichen, um die Systemdynamik von
Schaufelradantrieben vollstindig darzustellen.

Schaufelraddrehmoment [Nm]
N
a

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
Zeit [s]

Abbildung 6.6-1: Idealisierte Anregungsfunktion als Summenfunktion am Schaufelrad

Der Krifteverlauf des ganzheitlichen Modells ergibt sich jedoch, im Gegensatz zu den Last-
annahmen in der Literatur, aus dem zuvor vorgestellten Zusammenspiel von Grabwider-
standsmodell und Systemantwort und stellt sich an jeder Schaufel individuell ein. Frequenz und
Amplitude der Anregungsfunktion lassen sich demnach, entgegen der starr vorgegebenen
Lastfunktionen der Literatur, beeinflussen. Somit wirken sich die theoretisch beschriebenen
Riickwirkungen des Antriebes und des Oberbaus direkt auf die Anregung aus. Der aus der
Simulation resultierende, zeitliche Verlauf des Reaktionsmomentes an der Drehmomentstiitze,
welcher erneut als Vergleichskriterium zu Messwerten herangezogen wird, deutet dabei auf ein
nahezu ideales Ubertragungsverhalten des Gesamtsystems hin, ohne dass Systemreaktionen den
Signalverlauf zu beeinflussen scheinen, siehe Abbildung 6.6-2. Die Charakteristik der

Anregungsfunktion prigt sich auf alle Zeitsignale des Systems auf.

Ferner bestitigt das zugehorige Frequenzspektrum des Drehmomentsignals, dass keinerlei
Systemeigenschwingungen angeregt werden, gleichwohl die Motoren leicht verzogert auf die
Storfunktion reagieren, siche Abbildung 6.6-3 a). Aus dem daraus resultierenden Reaktions-
differenzmoment zwischen Motor und Schaufelrad, welches sich iiber die Drehmomentstiitze
am Oberbau abstiitzt, hiitte eine Anregung der Nickeigenschwingung des Schaufelradauslegers
und der Schaufelradtorsionseigenschwingung resultieren sollen, insofern das theoretische

Systemverstidndnis stimmt.
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Abbildung 6.6-2: Reaktionsmoment an der Drehmomentstiitze bei idealisierter Anregungsfunktion
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Abbildung 6.6-3: Frequenzspektrum an der Drehmomentstiitze bei idealisierter Anregungsfunktion

Der Vergleich mit dem real gemessenen Frequenzspektrum bestétigt das theoretische Modell
und weist deutliche Reaktionen des Oberbaus und insbesondere der Schaufelradtorsionseigen-
frequenz aus, sieche Abbildung 6.6-3 b). Das Spektrum der Simulation ldsst hingegen jene
Reaktionen vollstindig vermissen und zeigt lediglich das Anregungsspektrum klar und ohne
zusitzliche Schwingungen. Demnach sind auch die inneren Anregungen des Getriebes zu

schwach, um die Hauptsystemeigenschwingungen anzuregen.

Die Erkldarung der fehlenden Systemreaktionen liegt dabei nicht im vermeintlich fehlerhaften
Ersatzmodell der Mechanik oder der Motorregelung, da diese bereits im Frequenzbereich
grundsitzlich validiert werden konnten, sondern in der Vernachlédssigung des Zufallsprozesses
(Variation des Grabwiderstandsbeiwertes, sieche Kapitel 6.3.4). Ohne diesen liegt keine
ausreichende Anregung der Systemeigenschwingungen vor, da die Schaufeleingriffsfrequenz
und dessen Harmonische (1,1 Hz, 2,2 Hz, 3,3 Hz) nicht mit den Eigenfrequenzen der
Schaufelradtorsion (1,84 Hz) und der Oberbaunickschwingung (0,34 Hz) iibereinstimmen.
Zudem liegt die Oberbaunickschwingung deutlich unterhalb der Anregungsfrequenzen und darf

daher nominell {iberhaupt nicht angeregt werden. Folglich kann mit der idealisierten
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Anregungsfunktion gar keine geeignete Anregung fiir jene Systemeigenschwingungen gegeben
sein, da die grundsitzlichen Voraussetzungen fiir Resonanz nicht erfiillt werden. Das sich
einstellende Systemverhalten ist daher physikalisch schliissig und {iibertrdagt lediglich die
Anregungsfunktion ideal. Die vereinfachten Lastannahmen aus der Historie sind demnach nicht
ausreichend, um vollstindig das Systemverhalten (Aktion und Reaktion) darzustellen. Erst mit
Beriicksichtigung des Zufallsprozesses lassen sich, wie nachfolgend gezeigt wird, breite
Anregungsspektren erzeugen, die Reaktionen abseits der idealen Anregungsfunktion hervor-
rufen. Hintergrund dieser breiten Anregungsspektren sind Effekte der Amplituden- und
Frequenzmodulation, die sich auf das Ubertragungsverhalten des Systems auswirken [KLEO3].

Betrachtet wird zunichst die ideale und storungsfreie Anregungsfunktion gemi3 Abbildung
6.6-4. Analog zu den vorherigen Interpretationen ist das Frequenzspektrum jener Funktion klar
und ohne zusitzliche Ausschldge ausgebildet. Ausgehend von der als Tréagerfunktion (rot)
bezeichneten Hauptanregungsfrequenz besitzt diese unendlich viele Harmonische, deren
Amplituden mit hoherer Ordnung abnehmen. Eine verstirkte Systemreaktion (Resonanz) auf
derartige Anregungsfunktionen kann folglich nur dann entstehen, wenn die Trigerfrequenz bzw.

deren Harmonische direkt mit einer Systemeigenfrequenz iibereinstimmen.

Oftmals sind die zeitlichen Amplituden des Anregungssignals allerdings variabel, sodass
Storgrofen zusitzliche Ausschlige im Frequenzspektrum der Anregungsfunktion erzeugen.
Lisst sich die Schwankung der Amplitude im einfachsten Fall durch eine weitere, regelméBige
Zeitfunktion mit konstanter Frequenz beschreiben (z.B. Sinus-Funktion), dann iiberlagert sich
diese ungestort mit der Triagerfunktion. Dieser, als Amplitudenmodulation bezeichnete Effekt,
dulert sich im Frequenzbereich in zusitzlichen und bei konstanter Amplitudenschwankung
symmetrischen Seitenbandfrequenzen (blau), sieche Abbildung 6.6-5. Gleichwohl diese in ihrer
Amplitude deutlich geringer sind als das Tréagersignal, konnen sie Ursache von Schwingungs-
erscheinungen sein. In getriebebehafteten Antriebsstringen ist mit der Schwankung der
Zahneingriffssteifigkeit ein Beispiel fiir eine weitestgehend gleichmédfige Amplituden-
modulation der Kraftsignale gegeben.
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Abbildung 6.6-4: Zeitfunktion und Frequenzspektrum der stérungsfreien Anregungsfunktion
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Abbildung 6.6-5: Zeitfunktion und Frequenzspektrum der Amplitudenmodulation

Neben der Amplitude kann auch die Frequenz der Trigerfunktion zeitlich schwanken, sodass
mit Abbildung 6.6-6 ein frequenzmoduliertes Signal gegeben ist. Das mit diesem Zeitsignal
einhergehende Frequenzspektrum und dessen Anregungsbreite hingen dabei stark vom Grad
der Frequenzschwankung ab und lassen die urspriingliche Trigerfunktion oftmals nicht klar
ersichtlich werden. Zudem ist mit dem breiten Spektrum eine Ursache fiir zahlreiche
Schwingungserscheinungen gegeben, die abseits der nominellen Trigerfrequenzen liegen. Bei
Antriebsstringen entsteht eine derartige Frequenzmodulation beispielsweise infolge von
Drehzahlschwankungen, die wiederum das Ergebnis von Systemeigenschwingungen oder von
verzogerten Reaktionen sind.
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Abbildung 6.6-6: Zeitfunktion und Frequenzspektrum der Frequenzmodulation

In den meisten Systemen iiberlagern sich die Effekte der Amplituden- und Frequenzmodulation
entsprechend Abbildung 6.6-7, da sich in Antriebsstringen beide Effekte gegenseitig bedingen
und folglich fordern. Das daraus resultierende Frequenzspektrum regt dabei auch deutlich
tieferliegende Frequenzbereiche der Haupttrigerfunktion an, sogenannte Subharmonische. Da
erneut die ursidchliche Tragerfunktion im Frequenzspektrum untergeht, verdeutlicht bereits jene
akademische amplituden- und frequenzmodulierte Zeitfunktion die Schwierigkeit bei der
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Deutung real gemessener Signale und deren Spektren. Bei unbekannten Anregungs-
mechanismen ist die Suche nach einer Trigerfunktion fiir diese Fille oft vergebens. Aus Sicht
der Systemdynamik von Antriebsstringen regen derartige Funktionen jegliche System-
reaktionen, unabhiingig der aktuellen Drehzahl, an und erschweren daher die Auslegung und
Dimensionierung eines schwingfihigen Systems.

Amplitude [-]
Amplitude [-]

20 30 40 50 60 Y 1 2 3 4 5
Zeit [s] Frequenz [Hz]

Abbildung 6.6-7: Zeitfunktion und Frequenzspektrum der Amplituden- und Frequenzmodulation

Das theoretische Konstrukt der Modulation auf das System Schaufelradbagger angewendet
bedeutet, dass mit der Einfithrung eines zufallsbehafteten Grabprozesses eine normalverteilte
Schwankung des Grabwiderstandsbeiwertes und dementsprechend des zeitlichen Verlaufes des
Grabwiderstandes gemidfl Kapitel 6.3.4 einhergeht. Diese bewirkt eine ortlich und zeitlich
variable Kraftamplitudenmodulation an den tangentialen und seitlichen Raumkriften der
Graborgane, da beide Richtungen direkt vom Grabwiderstandsbeiwert abhidngen. Da die Krifte
fiir jede Schaufel separat und unabhingig voneinander entstehen, resultiert daraus ein sehr

breites und dynamisches Anregungsspektrum.

Auf die Last- und demnach Drehmomentschwankung am Schaufelrad, die sich nahezu ideal in
Richtung der Motoren iibertrdgt, reagiert die Motorregelung leicht verzogert, sodass die
Drehzahl bei einem Lastanstieg im gesamten Antriebsstrang abfillt. Ferner verstirkt die
Schnelle’ der Informationsausbreitung die damit einhergehende Frequenzmodulation. In allen
Drehmoment- und Drehzahlsignalen der Getriebeelemente sind daher die Effekte beider
Modulationsarten nachweisbar und Ursache fiir Getriebeeigenschwingungen, wie mit
Abbildung 6.6-8 exemplarisch fiir die Drehmomentstiitze dargestellt werden kann. Im
Gegensatz zum Frequenzspektrum aus Abbildung 6.6-3 bildet sich in diesem die Schaufelrad-
torsionseigenschwingung deutlich aus. Zudem decken sich Frequenz und Amplitude mit den
Messwerten.

Dariiber hinaus muss sich das bestehende und nunmehr schwankende Differenzdrehmoment
zwischen Motor und Schaufelrad an der Drehmomentstiitze abstiitzen. Dessen steife Lagerung

am Messbolzen des Schaufelradauslegers bewirkt wiederum eine ideale Ubertragung des

’ MaB fiir die Ausbreitungsgeschwindigkeit von Korper- und Schallwellen
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Signals und dessen Anregungsspektrums und ist Ursache von Oberbauschwingungen. Geméif
den Auswertungen der Messsignale und des Spektrums in Abbildung 6.6-8 ist dies primér die
Nickeigenschwingung des Schaufelradauslegers, die die Amplitudenmodulation des Grab-
prozesses zusitzlich verstarkt, siehe auch 6.3.2.
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Abbildung 6.6-8: Frequenzspektrum der zufallsbehafteten ganzheitlichen Simulation

Mit der ganzheitlichen Simulation des zufallsbehafteten Grabprozesses schlieft sich somit
erstmals der analytische Zusammenhang zwischen Hauptanregung (Ursache) und den dadurch
induzierten Schwingungen des Antriebes und des Oberbaus (Wirkung). Ferner bestitigt sich
damit das physikalische Modell des Schaufelradbaggers und die Notwendigkeit dessen
Umfangs. Im ganzheitlichen Modell fiigen sich alle Einzelcharakteristiken der Teilsysteme in
das Gesamtbild ein, sodass das Wechselwirken aller Teilsysteme schliissig erklirt werden kann.
Mit dem dadurch gewonnenen Systemverstindnis wird es im Folgenden leichter sein, das
Systemverhalten bei unterschiedlichen Lastfillen zu bewerten. Da die bisherigen Ergebnisse
jedoch iiberwiegend qualitativer Art sind, werden diese, zur endgiiltigen Validierung des
Modells, mit realen Messdaten verglichen. Stimmen Lage und Amplitude der Frequenzspektren
iiberein, lassen sich belastbare Aussagen iiber das Systemverhalten treffen. Auflerdem ist damit
die Voraussetzung zur Ableitung von Soll-Zustinden, mit dem Ziel der Dynamikminimierung,

gegeben, womit die Systemanalyse vervollstiandigt wird.

Hierzu werden nachfolgend real gemessene Lastfille beider Gerdte in harten Ton-Eisen-
Schichten und bei der Férderung von Braunkohle simuliert und mit Messdaten abgeglichen. Im
Hinblick auf die Minimierung der im Antrieb befindlichen Dynamik liegt der Fokus dabei vor
allem auf den Systemreaktionen. Zur besseren Vergleichbarkeit und Auswertung der Lastfille
untereinander wurden dabei gleiche Ausgangsbedingungen angestrebt, sodass Scheibenhohe,
Hubhohe und Schwenkgeschwindigkeitsverlauf (konstant oder variabel) fiir das jeweilige Gerit
und dessen Standort gleich sind. Variabel sind hingegen Schwenkrichtung und -geschwindig-
keit, der Vorschub und die Solldrehzahl. Deckungsgleiche Signale im Zeitbereich diirfen dabei
nicht erwartet werden, da physikalisch unabhingige Zufallsprozesse miteinander verglichen
werden. Im Frequenzbereich ist die weitgehende Ubereinstimmung der Spektren zur

Validierung des Modells jedoch erforderlich.
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6.6.2 Simulation realer Lastfille

Foérdervorgang des Baggers 293 in harten Ton-Eisen-Schichten

Der dem Drehmomentverlauf in Abbildung 6.6-9 zugrunde liegende Fordervorgang des Baggers
293 vom 08.06.2006 in harten Ton-Eisen-Schichten des Tagebaus Hambach ist exemplarisch
fiir dieses Gerit und die Bodenklasse und zeigt die sehr gute qualitative und quantitative
Vergleichbarkeit zwischen Messung und Simulation. Hierbei schwenkte das Gerit mit einer
konstanten Schwenkgeschwindigkeit von 33 m/min nach links und baute mit einem Vorschub
von 0,402 m eine 10,8 m hohe Scheibe in Normallage des Schaufelradauslegers (Hubhdhe 0 m)
ab. Sowohl der Drehmomentverlauf als auch dessen Mittelwert ergeben dabei mit Messungen
vergleichbare Lasthorizonte, sodass das Grabwiderstandsmodell, entsprechend den
vorgegebenen Span- und Maschinenparametern, die Spanbildung und Charakteristik des
Schwenkvorganges gut abbildet.
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Abbildung 6.6-9: Zeitlicher Drehmomentverlauf am Messbolzen des Baggers 293 bei der Forderung in
harten Ton-Eisen-Schichten (08.05.2006)

Zu Beginn der Lastfallsimulation rotiert der Antriebsstrang mit 761 min™ und demnach, fiir die
Forderung harter Ton-Eisen-Schichten typisch, im unteren Betriebsdrehzahlbereich. Mit dem
Einschwenken des Schaufelradauslegers in die Boschung und dem periodischen Eingreifen der
Graborgane steigt das Drehmoment am Abtrieb ziigig an. Da die Motorreglung auf diesen
Lastanstieg verzogert, diskret und durch den Regler und dessen Stellglied in der Schnelle
begrenzt reagiert, bricht die Motordrehzahl auf 742 min" ein, siche Abbildung 6.6-10. Die
maximale Drehzahlabweichung und die Charakteristik des Riickfithrens zur Solldrehzahl
werden dabei maligeblich von den Regelparametern des Regelkreises beeinflusst. Das
Regelverhalten des Baggers 293 ist hierbei grundsitzlich typisch fiir PI-Regelungen, wobei das
hiufig auftretende Uberschwingen der Motordrehzahl nach dem Drehzahleinbruch positiver-
weise nicht auftritt.

Wihrend des Anbaggerns der Boschung entstehen sehr grofie Differenzdrehmomente und
Drehzahlschwankungen zwischen Motor und Schaufelrad, die mit hoher Dynamik in den
Oberbau abgeleitet werden. Folglich regen die amplituden- und frequenzmodulierten Signale
speziell in diesem Bereich Nickschwingungen des Schaufelradauslegers an, was sich mit
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Beobachtungen im Tagebau deckt. Das gleiche Phinomen ist auch am Ende des Grabprozesses
und dem dabei abfallenden Schaufelraddrehmoment zu erkennen. Analog zur Lasterhohung
geht mit dem Abfall des Drehmomentes eine erkennbare, leichte Drehzahlerhohung einher,
wenn der Oberbau vollstindig aus der Boschung ausschwenkt. Der Grund hierfiir liegt erneut in
der zu trigen Reaktion der Motorregelung. Der gemessene Drehzahlverlauf weist diesen
Drehzahlanstieg am Ende des Schwenkvorganges nicht auf, da das Gerit vermutlich direkt in
den Rechtsschwenk iibergegangen ist. Im vorderen Teil des gemessenen Zeitsignals ist
hingegen das Hochdrehen der Motoren vor dem Einschwenken in die simulierte Scheibe

deutlich zu erkennen.
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Abbildung 6.6-10: Zeitlicher Drehzahlverlauf des Baggers 293 bei der Forderung in harten Ton-Eisen-
Schichten (08.05.2006)

Der kurzweiligen Phase hoher Dynamik des Oberbaus schlie3t sich der eigentliche Grabvorgang
an, bei dem die Stiitz- und Dampfungswirkung des Bodens die Nickeigenschwingung ab-
schwicht. Zudem bleibt das mittlere Lastniveau mit 5-10°Nm, entsprechend der
Spangeometrie, nahezu konstant. Gleichwohl daher auch die Motoren mit Solldrehzahl drehen
und nunmehr auf die deutlich kleineren Lastspriinge ziigig reagieren, bewirken die mit dem
Zufallsprozess einhergehenden Storgroen Schwankungen des Drehmomentes und der
Drehzahl. Jene Schwankungen sind demnach Ursache des Grabkraftverlaufes selbst, aber auch
der vorrangig angeregten Schaufelradtorsionseigenschwingung bei 1,84 Hz, die sich in diesem
Bereich klar als Haupteinflussgréfe im Frequenzspektrum darstellt, siche Abbildung 6.6-11.
Die mittlere Amplitude der Schaufelradtorsionseigenschwingung von 9,2-10° Nm betriigt dabei
beachtliche 18,4 % des mittleren Lastniveaus und pridgt daher malgeblich das dynamische
Systemverhalten des Gerites. Neben dieser ist auch die Nickeigenschwingung des
Schaufelradauslegers bei 0,34 Hz klar, aber mit 2,2- 10° Nm untergeordnet erkennbar.

Ferner bestitigt sich im Frequenzbereich die sehr gute quantitative Vergleichbarkeit der
Simulationsergebnisse mit Messdaten. Insbesondere die Reaktionen des Getriebes und Ober-
baus stellen sich realitdtsnah dar, wobei sich die Nickeigenschwingung gleichwertig und die
Schaufelradtorsionseigenschwingung etwas stirker ausprigt. Demgegeniiber ist die Anregung
durch die Schaufeleingriffsfrequenz bei 0,94 Hz real stirker und &ufert sich in hoheren
Lastamplituden im Zeitbereich, sieche Abbildung 6.6-9. Dadurch sind auch die in Abbildung
6.6-10 sichtbaren, groferen Drehzahlschwankungen des Messsignals schliissig erklédrbar.
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Abbildung 6.6-11: Frequenzspektrum des Reaktionsdrehmomentes am Messbolzen des Baggers 293 in
harten Ton-Eisen-Schichten (08.05.2006)

Zudem wird im Frequenzspektrum des Drehmomentes die systemdynamische Wirkung des
Antriebsstranges auf das Ubertragungsverhalten deutlich. Das in Abbildung 6.3-21 dargestellte
Anregungsspektrum des Grabprozesses mit zahlreichen Harmonischen wird durch die Uber-
tragungseigenschaften des Antriebes gefiltert und in seinen Amplituden gedimpft. Oberhalb der
Schaufelradtorsionseigenfrequenz sind auch im hoheren Frequenzbereich der Zeitsignale und
der Ubertragungsfunktion'® G(jw) keine nennenswerten Amplitudenausschlige erkennbar,
siehe Abbildung 6.6-12. Grund hierfiir ist die enorme Trigheit des Schaufelrades, die wie ein

Filter die Ubertragungsfunktion des gesamten Systems dominiert.
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Abbildung 6.6-12: Ubertragungsfunktion des Antriebsstranges (Bagger 293)

Zum besseren Verstdndnis kann der Vergleich eines gedampften Einmassensystems mit sehr
groffer Drehtrigheit, z.B. eines Schwungradantriebes, herangezogen werden. Unterhalb der
Torsionseigenfrequenz des Schwungrades erzeugen Anregungen, infolge des Ubertragungs-

verhaltens des Schwungrades, Reaktionen, die mit zunehmender Néhe zur Torsionseigen-

' Die Ubertragungsfunktion eines Systems ist der Quotient von Ausgangs- zu Eingangssignal
[UNBO02, S. 199]. Aus mechanischer Sicht gibt sie demnach die Verstirkung des Anregungs-
signals auf Basis der Systemeigenschaften (Eigenfrequenzen und -schwingformen) wieder.
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frequenz in ihrer Amplitude meist exponentiell zunehmen. Mit dem Erreichen der Schwungrad-
eigenfrequenz schwingt das geddmpfte System mit maximaler Amplitude, da Eigen- und
Erregerfrequenz iibereinstimmen (Resonanz). Regen duBlere Krifte das System jedoch oberhalb
der Torsionseigenfrequenz an, dann reagiert dieses aufgrund seiner groBen Trigheit nicht, da
der Energieeintrag zu kurzweilig (hochfrequent) fiir die Eigenschwingform ist.

Obwohl Schaufelradantriebe keine Einmassensysteme sind und somit eine Vielzahl von
Schwingformen in jeglichem Frequenzbereich besitzen, ist ihr Ubertragungsverhalten, aufgrund
der sehr viel groBeren Trigheit des Schaufelrades und der Motoren gegeniiber den restlichen
Getriebeelementen, durchaus mit dem eines Einmassensystems vergleichbar. Dies zeigt sich vor
allem im Verlauf der Ubertragungsfunktion des Antriebsstranges, welcher nach der Uberhéhung
durch die Schaufelradeigenschwingung bei 1,84 Hz rasch abfillt und anschlieBend asymptotisch
gegen Null strebt. Damit sind keine weiteren, nennenswerten Verstdrkungen des Ausgangs-
signals gegeniiber dem Fingangssignal zu verzeichnen, analog zu dem Verhalten eines
Einmassenschwungradantriebes. Aus diesem Grund erfolgen alle weiteren Betrachtungen beider
Schaufelradantriebe lediglich im niederfrequenten Bereich bis 5 Hz, da auch die Auswertungen
der Messdaten im hoherfrequenten Bereich keine zusitzlichen, die Dynamik des Systems
beeinflussenden Reaktionen hervorbrachten.

Fordervorgang des Baggers 1510 in harten Ton-Eisen-Schichten

Ahnlich positiv zeigen sich auch die Simulationsergebnisse eines Ton-Eisen-Fordervorganges
des Baggers 1510 im Vorschnitt des Tagebaus Nochten. Dabei schwenkte das Gerdt am
07.05.2013 mit variabler Schwenkgeschwindigkeit nach rechts, um mit einer Motornenn-
drehzahl von 997 min™' und einem 0,7 m groBBen Vorschub auf 15,5 m Hohe eine 8,5 m dicke
Scheibe abzubauen. Zur besseren Vergleichbarkeit mit den Erkenntnissen des Baggers 293
wurde die Schwenkgeschwindigkeit fiir das Simulationsmodell gemittelt und mit 27 m/min
vorgegeben. Daher ergibt sich der in Abbildung 6.6-13 sichtbare Unterschied im Drehmoment-
mittelwertverlauf, der in Bezug auf die Auswertung der dynamischen Anteile jedoch

unbedeutend ist und sich im Frequenzspektrum der Signale nicht nennenswert dufert.
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Abbildung 6.6-13: Zeitlicher Drehmomentverlauf am Messbolzen des Baggers 1510 bei der Forderung
in harten Ton-Eisen-Schichten (07.05.2013)
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Im Vergleich beider Signale fallen die Drehmomentamplituden der Simulation etwas stirker
aus, siehe Abbildung 6.6-14. Speziell die zweite und dritte Harmonische der Schaufeleingriffs-
frequenz bei 2,2 Hz bzw. 3,3 Hz sind in den Messsignalen nicht derart prignant ausgebildet.
Unabhingig davon ist die Anregung durch die Schaufeleingriffsfrequenz beim Bagger 1510, im
Gegensatz zum Systemverhalten des Baggers 293 bei der Forderung in harten Ton-Eisen-
Schichten, die maBBgebende HaupteinflussgroBle. Obwohl auf beiden Geriten die Amplituden-
werte der Anregung in einem vergleichbaren Wertebereich liegen (2,8-10° Nm), fallen die
Reaktionen des Getriebes und Oberbaus des Baggers 1510 deutlich geringer aus. Hinsichtlich
des Systemverhaltens ist dies daher positiv zu bewerten.
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Abbildung 6.6-14: Frequenzspektrum des Reaktionsdrehmomentes am Messbolzen des Baggers 1510 in
harten Ton-Eisen-Schichten (07.05.2013)

Dabei stimmen die mittleren Schwingamplituden der Nickeigenschwingung des Oberbaus bei
0,3Hz mit 1,4-10°Nm und der Schaufelradtorsionseigenschwingung bei 2,85 Hz mit
0,6:10° Nm ideal mit den Messungen iiberein. Auch das charakteristisch breite Ausschlags-
spektrum um die Schaufelradtorsionseigenfrequenz (2,5 - 3,5 Hz) wird nahezu identisch
wiedergegeben, sodass das Ubertragungsverhalten beider Schwingformen realititsnah berechnet
wird. Die beim Bagger 293 markant ausgepridgte Schaufelradtorsionseigenschwingung betragt

hingegen vernachléssigbar kleine 1,2 % des mittleren Lastniveaus.

Nicht angeregt in der Simulation wird hingegen die Motoreigenschwingung, die sich im
Drehmomentsignal der Messergebnisse und dessen Frequenzspektrum im Bereich von 1,5 -
2,2 Hz zeigt und durch die zweite Harmonische der Schaufeleingriffsfrequenz direkt angeregt
wird. Diese fiihrt zu Drehmoment- und Drehzahlschwankungen, wie sie in Abbildung 6.6-15
deutlich sichtbar werden. Im Maximum weicht die gemessene Motordrehzahl demnach 70 min
von der Solldrehzahl ab, was fiir einen frequenzumrichtergesteuerten Asynchronmotor
beachtlich ist. Im Regelfall zeichnen sich derartige Antriebsstringe durch minimale Drehzahl-
abweichungen aus. Warum sich die Motoreigenschwingung in der Simulation nicht anregen
lasst, konnte nicht ergriindet werden, sodass das ganzheitliche Simulationsmodell des Baggers
1510 fiir diesen Lastfall bedingt belastbare Aussagen liefert. Hinsichtlich der alleinigen
Reduktion der Schaufelradtorsionseigenschwingung kann das Modell jedoch genutzt werden, da
diese vollstindig korrekt abgebildet wird.
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Abbildung 6.6-15: Zeitlicher Drehzahlverlauf des Baggers 1510 bei der Forderung in harten Ton-Eisen-
Schichten (07.05.2013)

Ferner zeigt sich auch der am Antriebsstrang des Baggers 293 beschriebene und fiir PI-Regel-
ungen charakteristische Verlauf der Motordrehzahl zu Beginn des Grabvorganges. Obwohl
dabei beide Lastfille mit Mpg =5- 10°Nm einen vergleichbaren Lastmittelwert am Messbolzen
der Drehmomentstiitze besitzen, bricht die Drehzahl des Baggers 1510 allerdings 50 min™
starker ein, vgl. Abbildung 6.6-10 und Abbildung 6.6-15. Damit wird erneut das unter-
schiedliche Systemverhalten beider Gerite deutlich, wobei der Bagger 293 Drehzahlinderungen
durch die Regelung hirter bestraft und damit geringere Drehzahlschwankungen besitzt.
Demgegeniiber regt die derzeitige Regelung jedoch stirker die Schaufelradtorsions-

eigenschwingung an, sodass die Drehmomente erheblicheren Schwankungen unterliegen.

Fordervorgang des Baggers 293 in Braunkohle

Da neben dem Standort und Geritetyp auch der Einfluss des Bodens auf das Systemverhalten
untersucht werden soll, wird nachfolgend die Férderung von Braunkohle simuliert. Weil der
Bagger 1510 diese jedoch im Tagebau Nochten nicht fordert und somit keine vergleichbaren
Messdaten zur Verfiigung stehen, beschrinken sich die Auswertungen auf den Bagger 293.
Exemplarisch fiir die Charakteristik der Braunkohleférderung arbeitet dieser am 10.06.2006 mit
Nenndrehzahl (994 min™) und schwenkt dabei mit konstanter Geschwindigkeit (29,1 m/min)
nach rechts. Auch in diesem Lastfall ist die Abbauscheibe 10,8 m dick und liegt in Normallage
des Schaufelradauslegers (Hubhohe 0 m). Der Vorschub ist mit 1,2 m allerdings deutlich grof3er
als bei der Forderung von harten Ton-Eisen-Schichten (0,402 m). Im Verhéltnis zu dem nun-
mehr erheblich groBeren Durchsatz stellt sich die mittlere Belastung mit 6-10° Nm (Abbildung
6.6-16) allerdings als moderat und nichtproportional zum Durchsatz dar. Grund dafiir ist die
deutlich geringere Dichte (1100 kg/fm?3) und der groere Auflockerungsfaktor (1,55 m3fms3) von
Kohle gegeniiber harten Ton-Eisen-Schichten (1900 kg/fm3, 1,23 m3/fm3)“. Dadurch verringert
sich der Anteil der Hubkraft maBgeblich, sodass auch die nach Gleichung 6.12 bestimmbare
Umfangskraft und folglich das Drehmoment abnehmen.

" Die Werte der Dichten und Auflockerungsfaktoren basieren auf Messungen der RWE Power
AG im rheinischen Braunkohlerevier.
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Abbildung 6.6-16: Zeitlicher Drehmomentverlauf am Messbolzen des Baggers 293 bei der Forderung in
Braunkohle (10.06.2006)

Ubereinstimmend mit den Erfahrungswerten des Baggers 293 in Ton-Eisen-Schichten
kristallisiert sich erneut die Schaufelradtorsionseigenschwingung als Haupteinflussgrofie im
Frequenzspektrum der Messung und der Simulation heraus, siehe Abbildung 6.6-17. Die dabei
wiederholt realititsgetreue Abbildung der Torsionseigenschwingung liegt mit 1,3-10° Nm
allerdings leicht unterhalb der Spitzenwerte in Ton-Eisen-Stein, betrigt jedoch weiterhin
beachtenswerte 10 % der mittleren Belastung.

Zudem scheint die Streuungsbreite des Grabwiderstandes in der Realitit groler zu sein, da sich
ein deutlich breiteres Amplitudenspektrum um die Schaufelradtorsionseigenschwingung
ausbildet. Im Vergleich zwischen Messung und Simulation wird ferner deutlich, dass sich die
Schaufeleingriffsfrequenz im Frequenzspektrum der Simulationsergebnisse deutlich stirker
auspridgt. Diese vermag jedoch keine verstirkte Drehzahlschwankung des Antriebes zu
verursachen, da die gemessene Motordrehzahl infolge des breiteren Amplitudenspektrums um
die Schaufelradtorsionseigenschwingung deutlich stirker schwankt, siehe Abbildung 6.6-18.
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Abbildung 6.6-17: Frequenzspektrum des Reaktionsdrehmomentes am Messbolzen des Baggers 293 in
Braunkohle (10.06.2006)
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Obwohl somit das mittlere Lastniveau der Kohlefdrderung hoher ist als bei der Forderung harter
Ton-Eisen-Schichten, fillt die Reaktion des Getriebes schwicher aus. Eine direkte, lineare
Proportionalitit zwischen Fordermenge (Durchsatz), mittlerem Lastniveau und den System-
reaktionen ist demnach nicht zu finden. Dieser Riickschluss deckt sich mit der in [DINO6] am
Bagger 262 und Bagger 289 getroffenen Aussage, dass sich die Dynamik der Gerite nicht an
die duBere Lasten koppeln ldsst und vielmehr ein Ergebnis der individuellen Konstruktionsweise
ist: ,,Es gibt keinen zwangsldufigen Anstieg der Dynamik im Verhéltnis der Lastannahmen*
[DINO6, S. 93]. Demnach ist die Ursache der Dynamik des Systems, in diesem Fall die der
Schaufelradtorsionseigenschwingung, von entscheidender Bedeutung. Auf diese haben die
Amplituden der Schaufeleingriffsfrequenz bzw. das mittlere Lastniveau keinen direkten
Einfluss.
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Abbildung 6.6-18: Zeitlicher Drehzahlverlauf des Baggers 293 bei der Forderung in Braunkohle
(10.06.2006)

Die Reaktion wird allein durch die Streuung des Grabwiderstandes (Spanbrockenbildung)
verursacht. Da die Braunkohle zwar sprode ist und damit hohe Festigkeitseigenschaften besitzt,
jedoch ein verhiltnisméBig homogenes Materialverhalten aufweist und kleinere Brocken bildet,
ist die Streuung des Grabwiderstandes fiir Kohle geringer als fiir harte Ton-Eisen-Schichten.
Somit muss bei gleicher Anregungsamplitude (Schaufeleingriffsfrequenz) und gleichem
mittleren Lastniveau die Schaufelradtorsionseigenschwingung in Braunkohle schwicher
ausgepragt sein. Dies deckt sich mit den qualitativen Beobachtungen der Baggerfiihrer und
Bergleute in beiden Tagebauen, in denen Gerite im Vorschnitt (Ton-Eisen-Schichten) gréeren

Beanspruchungen ausgesetzt sind als die in der tief liegenden Kohle.

Somit vervollstindigt die Simulation der Braunkohleforderung das Gesamtbild der System-
charakteristik von Schaufelradantrieben. Die im Anhang B aufgefiihrten Darstellungen eines
weiteren Braunkohlefordervorganges des Baggers 293 bekriftigen die dabei gewonnenen
Erkenntnisse und Abweichungen zwischen Messung und Simulation. Es gilt im Folgenden zu
kldren, wie sich die einzelnen Getriebeelemente wihrend des Grabprozesses relativ zueinander
verhalten und inwieweit einzelne FElemente dynamisch stirker beansprucht werden.
AnschlieBend muss kritisch bewertet werden, ob das erstellte, ganzheitliche Modell zur
Ableitung von Soll-Zustinden herangezogen werden darf, obwohl es erhebliche Abweichungen
bei der Anregung durch die Schaufeleingriffsfrequenz aufweist.
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6.6.3 Dynamikfaktor der Getriebeelemente

Ausgehend von der globalen Betrachtung des Systemverhaltens des Antriebes und Oberbaus
wihrend gewohnlicher Lastfélle ist hinsichtlich der Bewertung der Haupteinflussgrofen
einzelner Getriebeelemente eine Gegeniiberstellung der Dynamik hilfreich. Hierzu wird das
ortliche und somit iibersetzungsbehaftete Drehmoment jedes Getriebeelementes auf die
Bildwelle projiziert und auf das Nennmoment normiert. Damit lassen sich vergleichende
Aussagen beziiglich unterschiedlicher Dynamikbelastungen treffen, siehe Abbildung 6.6-19.
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Abbildung 6.6-19: Normierter Drehmomentverlauf aller Getriebeelemente des Baggers 293

Jene in Abbildung 6.6-19 aufgefiihrte Gegeniiberstellung der normierten Drehmomente des
Baggers 293 zeigt, dass Getriebe und Motor deutlich unterschiedliche Dynamikbelastungen
erfahren. Beginnend bei den Rotoren der Asynchronmotoren nehmen die dynamischen
Einfliisse in Richtung des Schaufelrades deutlich zu. Zudem wird zwischen dem Element
Kupplung und der Getriebeeingangswelle ein erheblicher Lastsprung von ca. 10 % sichtbar, der
auf die hohe Elastizitdt der Kupplung zuriickzufiihren ist. Sie ddmpft, gemif ihrer Aufgabe, die
vom Getriebe ausgehende Dynamik fiir die motorseitigen Elemente sichtbar, damit diese stabil
am elektrischen Netz betrieben werden konnen. Somit ldsst sich eindrucksvoll die Funktions-

weise der elastischen Kupplung beweisen.

Die Verminderung der motorseitigen Dynamik ist aus Sicht der systemdynamischen Antriebs-
regelung allerdings ungiinstig, da die allein auf der Motordrehzahl basierende Regelung die Last
des Getriebes unterschitzt und nicht vollstindig gegen die Getriebeeigenschwingungen regelt.
Auflerdem sind bei einer Blockade des Schaufelrades oder bei einer erhohten Stofbelastung
sehr viel grofere Drehmomente im Getriebe moglich als durch die Sicherheitskupplung und
Regelung gewiinscht. Diese soll das Drehmoment auf das 1,7fache des Nennmomentes
begrenzen. Laut Veroffentlichungen von [VAN13a] und [VAN13b] ergeben sich im Getriebe
jedoch erheblich groflere Lastspitzen, die das 4,6fache des Nennmomentes erreichen und eine
enorme Schidigungswirkung fiir das Getriebe bedeuten. Folglich bringt die aktuelle Regelung
und Konstruktionsweise des Antriebes bereits aufgrund ihrer Auslegung und der Drehzah-
Imessung an einer Stelle des Getriebes lediglich eine begrenzte Wirksamkeit gegen die
Schaufelradtorsionseigenschwingung mit sich. Die elastischen Kupplungsanteile sind demnach
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Fluch und Segen zugleich. An diesem Umstand wird die in Kapitel 6.7.5 vorgestellte, modi-
fizierte PI-Regelung des Antriebsstranges ansetzen, um gezielt die Wirkung der Systemreaktion

zu begrenzen.

Im Vergleich zum Bagger 293 relativieren sich die Dynamikunterschiede im Getriebe des
Baggers 1510 deutlich, siehe Abbildung 6.6-20. Gleichwohl auch in diesem die Dynamik vom
Motor ausgehend zum Schaufelrad hin zunimmt, existiert aufgrund des fehlenden, hoch-
elastischen Kupplungselementes kein Drehmomentsprung an der Getriebeeingangswelle.
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Abbildung 6.6-20: Normierter Drehmomentverlauf aller Getriebeelemente des Baggers 1510

Getriebe- und Motorwellen erfahren vergleichbare Lastverldufe, sodass die Regelung sehr direkt
und unmittelbar auf Drehzahlschwankungen zu reagieren vermag. Zudem sind die absoluten
Amplitudenwerte ebenfalls sehr viel kleiner als beim Bagger 293. Demzufolge zeigt sich auch
die Schaufelradtorsionseigenschwingung in den Frequenzspektren in deutlich geringerem Mafe.
Sowohl die Konstruktion des Getriebes und dessen Konzept der direkten Weiterleitung von
Lastmomenten, ohne elastische Kupplungselemente, als auch die verwendeten Regelparameter

zeigen die systemdynamischen Vorteile des Baggers 1510.

6.6.4 Kritische Bewertungen der Lastfallsimulation

Die Auswertungen der Lastfallsimulationen beider Gerite zeigen die grundsétzlich vorhandene
qualitative und quantitative Ubereinstimmung der Systemreaktionen mit Messwerten, sodass
validierte Systemmodelle beider Schaufelradantriebe vorliegen. Dabei weisen beide Geréte
unterschiedliches Optimierungspotenzial auf, da sie zwar mit einer vergleichbaren Regel-
strategie betrieben werden, aber die zu regelnden Antriebsstringe konstruktiv verschieden
ausgelegt sind.

Demgegeniiber ergeben sich jedoch boden- und lastfallabhingige Anregungsamplituden aus
dem Grabwiderstandsmodell, die nicht mit den Messdaten iibereinstimmen. Erschwerend
kommt hinzu, dass die Abweichungen uneinheitlich sind, meint sowohl vorzeichenmifig
positiv als auch negativ ausfallen. Pauschalaussagen, dass das Grabwiderstandsmodell generell
zu geringe oder zu starke Anregungen verursacht, sind somit nicht moglich. Die Griinde fiir
derartige Abweichungen lassen sich im Rahmen dieses Modelles nicht ergriinden, kénnen aber
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in starken Vereinfachungen des Grabwiderstandsmodells oder in einem weiteren, nicht erfassten
Effekt der Bodenmechanik liegen. Ferner wire als Ursache erneut die Riickkopplung zwischen
Boden und Schaufelrad denkbar, die sowohl eine filternde als auch eine verstirkende Wirkung
zur Folge haben konnte.

Offen bleibt damit die Frage, warum die Systemreaktionen dennoch korrekt wiedergegeben
werden, obwohl die mittlere Anregungsamplitude nicht mit den Messdaten iibereinstimmt. Die
Antwort hierfiir kann mit dem zuvor dargestellten Systemverstindnis beziiglich des Zusammen-
hanges von Anregungsmechanismus und Systemreaktion gegeben werden, siehe Kapitel 6.6.1.
Ursdchlich bewirken allein der Zufallsprozess und die damit einhergehenden Effekte der
Modulation das grundsitzliche Vorhandensein und die GroBe der Reaktionsamplituden.
Dementsprechend koénnen die Amplituden der Schaufeleingriffsfrequenz, die sich aus der
grundlegenden Spangeometrie ergeben, und die Systemreaktionen weitestgehend unabhingig
voneinander beeinflusst werden. Ein hoheres Niveau der Grundanregung (Erhohung des
Grabwiderstandsbeiwertes k, bzw. des Erwartungswertes 4, ) hat nicht zwangsldufig eine
starkere Systemreaktion zur Folge. Eine Verstirkung der Eigenschwingungen wird durch
grofere Streuungen des Grabwiderstandsbeiwertes o, erreicht. Gemifl Abbildung 6.6-21
lassen sich somit die Amplitudenspektren der Schaufeleingriffsfrequenz und der System-
reaktionen beliebig und unabhiingig voneinander bilden und superponieren. Folglich kdnnen
bestehende Diskrepanzen zwischen Messung und Simulation gezielt durch die Variation von
s und oy, beseitigt werden. Damit sind auch weiterhin das mechanische Modell und dessen

Ubertragungsverhalten vollstindig validiert.
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Abbildung 6.6-21: Superposition der Spektren der Schaufeleingriffsfrequenz und der Systemreaktion

Unbestritten liefert das Grabwiderstandsmodell die richtige Ursache fiir die Schaufelrad-
torsionseigenschwingung und die Nickschwingung des Schaufelradauslegers. Insofern auch die
Amplitude der Schaufeleingriffsfrequenz quantitativ den Messdaten entsprechen soll, muss das
Grabwiderstandsmodell verbessert werden. Im einfachsten Fall wire ein lastfallabhéngiger
Korrekturfaktor denkbar, da die grundséitzliche Physik des Grabprozesses mit der mittleren Last
und dem Durchsatz bereits sehr gut abgebildet wird. Die Forderung nach einem quantitativ
richtigen Spektrum der Anregungen muss bei der vorliegenden Problematik jedoch nicht erfiillt
werden, da die Systemanalyse vorrangig auf die Reduktion der Systemreaktionen abzielt.
Demnach wird der systematische Fehler falscher Anregungsamplituden in Kauf genommen, da
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er fiir alle nachfolgenden Lastfallsimulationen gleichermaBlen gilt, die Systemreaktionen nicht
beeinflusst und somit die quantitative und qualitative Aussagekraft vergleichender Rechnungen
in keiner Weise einschrinkt. Auflerdem bestimmt die hoherfrequente Schaufelradtorsions-
eigenschwingung den Arbeitsprozess und die Lebensdauer der Maschinenelemente deutlich
stiarker als die Schaufeleingriffsfrequenz, da mit dieser hohere Lastwechselzahlen verbunden
sind. Im Fall des Baggers 293 gilt diese Aussage ferner auch fiir die Amplitudenwerte, da diese
ein Vielfaches der Anregung darstellen.

Folglich gelten die ganzheitlichen Modelle beider Schaufelradantriebe im Rahmen der
Zielstellung der Systemanalyse als validiert und diirfen zur Ableitung von Soll-Zustinden
herangezogen werden, auch wenn dazu jeder Lastfall mit Messdaten abgeglichen werden muss,
um gesichert den Ist-Zustand darzustellen. Die dabei erzielten Erkenntnisse sind allgemeingiiltig
und durch die positive Validierung des Systems auch quantitativ belastbar, da die zu ver-
gleichenden Systeme den gleichen systematischen Fehler der Anregung besitzen. Quantitative
Aussagen die Restlebensdauer der Maschinenelemente betreffend sind jedoch nicht moglich, da

in deren Berechnung auch die Amplitude der Schaufeleingriffsfrequenz eingeht.

Im Folgenden werden daher Systemeinfliisse und -verbesserungen untersucht, die das Ziel der
Minimierung der Schaufelradtorsionseigenschwingung verfolgen. Hierzu wird zunichst die
bestehende PI-Regelung hinsichtlich ihrer Regelparameter analysiert, da die gewihlten Faktoren
der Proportional- und Integralglieder auf Erfahrungswerten der Betreiber und Maschinen-
hersteller beruhen. Systemdynamische Untersuchungen, die Wechselwirkung zwischen
Mechanik und Elektrotechnik betreffend, blieben dabei durch die Betreiber unberiicksichtigt,
sodass mit der Variation der Regelparameter die Qualitit der derzeitigen Regelung gegeniiber
anderen bewertet werden kann. Zudem lésst sich mit derartigen Variationsrechnungen der Grad
der grundsitzlichen Systembeeinflussbarkeit beleuchten. Ferner muss an der grundlegenden
Problematik der PI-Regelung mit der alleinigen Messung der Motordrehzahl angesetzt werden,
damit gezielter gegen die Torsionseigenschwingform des Schaufelrades geregelt werden kann.
Hierzu wird ab Kapitel 6.7.5 das Potenzial einer aktiven Motorregelung untersucht.

6.7 Optimierung des dynamischen Systemverhaltens
6.7.1 Grundgedanke der Parametervariation

Im ersten Schritt zur ganzheitlichen Optimierung des dynamischen Verhaltens von Schaufelrad-
antrieben bleiben die mechanischen Komponenten und die Regelstruktur zuniichst unverindert,
da sich diese grundsitzlich im Tagebau bewihrt haben. Zudem ist die PI-Regelung der Motoren
sehr robust und durch den hohen Erfahrungsschatz der Betreiber und Hersteller sehr gut
beherrschbar. Die konkreten Parameter des Proportional- bzw. Integralgliedes resultieren jedoch
ebenfalls aus diesem Erfahrungsschatz und sind das FErgebnis iiberwiegend subjektiver
Bewertungen am Gerit selbst. Unabhédngig vom Gerédt und vom Standort wurden die Parameter
vor Ort mit dem sich einstellenden Betriebsverhalten des Antriebsstranges abgestimmt.
Bewertungen der Schwingamplituden des Oberbaus gingen, wenn dann aus rein subjektiver

Wahrnehmung, in die Festlegung der Regelparameter ein.
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Ein wissenschaftlicher Hintergrund auf Basis von detaillierten Modellen der Mechanik und
Mechatronik existierte nicht, da fiir diesen die Daten nicht vollstindig zur Verfiigung standen.
Uberdies bot die damalige Zeit kaum eine Moglichkeit der numerischen Berechnung des
Eigenschwingverhaltens des Antriebsstranges und dessen Riickwirkung mit der Umgebung,
weil die hierfiir notwendige Rechentechnik noch nicht existierte. Unklar ist demnach, wie grof3
der Einfluss der Regelparameter auf das Schwingungsverhalten des Antriebsstranges quantitativ
ist und inwieweit die aktuellen Grofen als geeignet erscheinen. Dies beinhaltet auch die
Fragestellung nach einer Reglerkonfiguration, die die Antriebsdynamik ganzheitlich minimiert.

Ausgangspunkt der theoretischen Interpretationen ist die allgemeine, inhomogene und nicht-
lineare Differentialgleichung zweiter Ordnung, die fiir ein geregeltes System um die Einfliisse
der Regelparameter erweitert werden muss (Gleichung 6.45), da die Drehzahl zuriickgefiihrt

wird.

M(G)-G+(D(G,G,0)+S-Kp -L)-G+(K(G, 1) +S-K; -L)-G=Z-Z(1) 6.45

Entsprechend dem sich dadurch in Abbildung 6.7-1 ergebenden SignalfluB3plan ist darin L die
Messmatrix des Systems, die lediglich die kinetische Energie in Form der Motordrehzahl dem
Reglereingang zufiihrt. Verstirkt durch die Regelparameter K, und K; ergibt sich hieraus die
Stellmatrix S, die als Reaktion auf den Abgleich zwischen Soll- und Istdrehzahl die
Motormomente u liefert. Regelbediirftig wird das System, da von auBlen angreifende
Storgrofen z(t) auf das mechanische System einwirken. Gemifl Gleichung 6.45 geht der
Proportionalanteil der Regelung dabei additiv in den Dampfungsterm der Bewegungsgleichung

ein. Demgegeniiber erhoht der Integralteil den Steifigkeitsterm der Bewegungsgleichung.

Abbildung 6.7-1: Signalflussplan der Bewegungsgleichung mit Riickfiihrung der Drehzahl (PI-
Regelung)

Da das Verhiltnis aus Masse und Steifigkeit die ungeddmpften Systemeigenfrequenzen liefert,
ist mit der Variation des Integralgliedes theoretisch eine Verschiebung der Systemeigen-
frequenzen méglich. Faktisch lassen sich diese durch die alleinige Riickfiithrung der Drehzahl
(kinetische Energie) jedoch nicht verschieben, da eine Schwingung den Austausch potentieller
und kinetischer Energie darstellt und folglich auch die potentielle Energie, z. B. in Form von

Verdrehwinkeln, gemessen und riickgefiihrt werden muss, siehe Kapitel 6.7.6. Mit der Variation
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des Integralgliedes wird sich daher lediglich das Drehzahl- und Drehmomentverhalten hin-
sichtlich der Amplituden dndern, nicht jedoch das grundlegende Schwingungsverhalten in deren
Frequenz.

Im Gegensatz hierzu vermag die Variation des Proportionalgliedes eine starke Verdnderung des
Schwingungsverhaltens zu bewirken. Durch die direkte Beeinflussung der Dampfung des
Systems konnen die Amplituden der Eigenschwingungen gesteuert werden. Mit zunehmendem
Proportionalwert ist von einer Senkung der Amplitude der Schaufelradtorsionseigenfrequenz
auszugehen. Hinsichtlich der Dynamikminimierung des Gesamtantriebsstranges wird dem
Proportionalglied daher eine hohe Bedeutung zuteil.

In welchem Mal3e die Proportional- und Integralfaktoren das Schwingungsverhalten quantitativ
beeinflussen, soll eine Variation der einzelnen GroBen zeigen. Hierzu werden die Parameter Kp
und K, ausgehend von ihrer aktuellen Konfiguration, in sinnvoller Schrittweise (0,5) erhoht
und verringert. Somit soll ein allgemeiner Eindruck dariiber gewonnen werden, wo die aktuelle
Konfiguration im Verhiltnis zu anderen und zur optimalen liegt. Durch den Wertebereich des
Proportionalfaktors fiir den Bagger 293 (Kp €[3:0,5:6]) und den Wertebereich des Integral-
faktors (K; €[3:0,5:6]) ergeben sich hieraus fiir beide Gerite 200 Einzelrechnungen, 4 6 h
Rechenzeit. Im Hinblick auf die hohe Rechenzeit der ganzheitlichen Modelle sollte daher auf
linearisierte mechanische Modelle zuriickgegriffen werden, die das Systemverhalten im
Betriebspunkt wiedergeben. Im Betriebspunkt darf die Aussagekraft und Ergebnisqualitit
allerdings nicht von denen der ganzheitlichen, nichtlinearen mechanischen Modelle abweichen,
damit sich die Erkenntnisse belastbar auf das reale Geriit iibertragen lassen. Diese Forderung an
die linearisierten Modelle kann fiir beide Gerite erfiillt werden, da die nichtlinearen Zustinde
(z.B. Zahneingriffssteifigkeitsschwankungen) des ganzheitlichen mechanischen Modells gegen-
iber den niederfrequenten Haupteinflussgréfen von untergeordneter Bedeutung sind und somit

vernachlissigt werden diirfen.

Ist ein geeigneter, linearisierter Zustand gefunden, indem die nunmehr konstanten Walzlager-
und Verzahnungssteifigkeiten der Realitdt entsprechen, kann das mechanische Modell zur
besseren Handhabbarkeit zudem in den Zustandsraum iiberfiihrt werden. In diesem lassen sich
im Weiteren die von [GRA13, S. 16 ff.] ausfiihrlich beschriebenen modalen Reduktionen
durchfiihren, die ausgewihlte Eigenschwingformen unverdndert wiedergeben. Zur Beurteilung
des Gesamtsystemverhaltens nicht notwendige Eigenschwingformen konnen dabei gemil3
Abbildung 6. gestrichen werden. Vorteil des modal reduzierten Systems ist dessen deutlich

reduzierter Freiheitsgrad, der in direktem Verhiltnis zur Rechengeschwindigkeit steht.

Mit Bezug auf die ganzheitlichen mechanischen Modelle reduziert sich das Ersatzsystem des
Baggers 293 zu zehn Zustinden, wenn lediglich die zwei Eigenschwingformen der Motoren, die
Eigenschwingform des Schaufelrades, die der Auslegernickeigenschwingung und die der
Starrkorperrotation von Bedeutung sind. Im Vergleich zu den nichtlinearen, ganzheitlichen
mechanischen Modellen beider Gerite sinkt die Rechenzeit dadurch auf 30 min je Lastfall.
Zudem sind die Zustandsraummodelle in MATLAB serienrechenfahig, sodass bei acht CPU’s
acht Rechnungen laufen und damit die Rechenzeiten auf ein Minimum reduzieren. Vergleichs-
rechnungen fiir Betriebs- und Sonderlastfille durch [GRA13] bestitigen dabei, dass sich die
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Ergebnisqualitit der modal reduzierten gegeniiber den ganzheitlichen mechanischen Modellen
nicht verringert. Sie eignen sich fiir Variationsrechnungen ideal.
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Abbildung 6.7-2: Ablaufschema der modalen Reduktion [GRA13, S. 20]

Damit sinkt die Bedeutung und Notwendigkeit der ganzheitlichen mechanischen Modelle in
keinem Mal3e, denn sie sind die Voraussetzung fiir derartig hochqualitative Ersatzmodelle, die
sich auf das Wesentliche — die Reduktion der Schaufelradtorsionseigenschwingung —
reduzieren. Ohne die ganzheitlichen mechanischen Modelle ist die Ableitung eines gleich-
wertigen FErsatzmodells nicht moglich und darf daher nicht mit einem gewdhnlichen
Fiinfmassenschwinger (zehn Zustinde) verwechselt werden. Der Aufwand der vollstindigen

Modellierung des mechanischen Gesamtsystems kann nicht umgangen werden.

6.7.2 [Ergebnisse der Parametervariation im Zeit- und Frequenzbereich

Ausgehend von validierten, linearisierten und modal reduzierten Modellen der Schaufelrad-
bagger 293 und 1510 wird fiir beide Gerite der vollstindige Arbeitszyklus eines zuvor
validierten Lastfalles der Forderung harter Ton-Eisen-Schichten simuliert. Am Beispiel des
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Baggers 293 soll dabei ausfiihrlich gezeigt werden, inwiefern sich die theoretischen Inter-
pretationen beziiglich des Einflusses auf das Systemverhalten bestitigen. Hierzu wird zunichst
der Einfluss der Variation des Integralgliedes niher beleuchtet, sieche Abbildung 6.7-2.
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Abbildung 6.7-2: Verlauf der Motordrehzahl bei Variation des Integralgliedes ( K, konstant)

In dieser ist der Motordrehzahlverlauf eines variablen Integralfaktors bei einem festen
Proportionalfaktor (Kp =6) aufgetragen. Dabei wird mit zunehmender Integralverstirkung der
Griinton stérker, die schwarze Kurve besitzt die geringste Integralverstiarkung. Die Auswertung
der Kurvenverldaufe beim Anfahren des Antriebsstranges bestitigt die theoretischen
Uberlegungen und zeigt, dass das Eigenschwingverhalten (Frequenz und Amplitude) iiber-
wiegend unabhingig vom Integralregler ist. Allein bei Anderungen der Solldrehzahl kann die

Regelung mit hoherem Integralglied, wie erwartet, ziigiger reagieren.

Die Kehrseite der schnelleren Reaktionsgeschwindigkeit sind hohere Motorstellmomente und
ein verstirktes Uberschwingen bei Solldrehzahlspriingen. Im Gegensatz zur niedrigsten
Integralverstarkung schwingt das System bei hohen Integralverstarkungen (griin) nachteilig im
Maximum 20 min" iiber. Diese hohe Drehzahlabweichung fiihrt den Motor in den
Feldschwichebereich, begrenzt damit sein maximales Drehmoment und sorgt bei ldngerer
Verweilzeit sogar fiir eine Notabschaltung des Antriebsstranges gemél seiner Sicherheits-
mechanismen. Wiahrend des Grabprozesses selbst hat der Integralregler keinen nennenswerten
Einfluss auf das Signalverhalten, da die Amplituden aller Konfigurationen nahezu identisch
sind. Hinsichtlich der Minimierung der Antriebsdynamik, speziell der Schaufelradeigen-
schwingung, ist die Variation von K; erwartungsgemifl unbrauchbar. Daher wird von einer
Erhohung des Integralgliedes fiir beide Schaufelradbagger abgeraten.

Demgegeniiber bekriftigt der Motordrehzahlverlauf bei der Variation des Proportionalgliedes
die Annahme, dass zunehmende Proportionalwerte (griin) Schwingungen dampfen, siehe
Abbildung 6.7-3. Zudem wird ersichtlich, dass auch das Uberschwingen abnimmt. Bei
maximalem Proportionalfaktor ist dieses faktisch nicht vorhanden. Da bereits geringsten
Drehzahlidnderungen mit hohen Stellmomenten entgegnet wird, schwankt die Drehzahl auch im
gewoOhnlichen Forderprozess geringer.
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Abbildung 6.7-3: Verlauf der Motordrehzahl bei Variation des Proportionalgliedes ( K, konstant)

AuBerdem wird die Istdrehzahl (RegelgroBe) asymptotisch an die Solldrehzahl (Fithrungsgrofe)
herangefiihrt, was einem ausgezeichneten Fiihrungsverhalten entspricht und Qualitdtsmerkmal
eines hochwertigen Reglers ist. Im Vergleich zur maximalen Verstirkung schneidet das
Fithrungsverhalten der aktuellen Reglerkonfiguration (rote Linie) deutlich schlechter ab, da das
System knapp 60 min" iiberschwingt. Eine Verringerung des Proportionalwertes (schwarz)
fiihrt in der Spitze zu inakzeptablen Drehzahlabweichungen, die den Motor nicht nur in den

Feldschwichebereich fiihren, sondern auch eine Notabschaltung bewirken.

Neben der deutlichen Verbesserung des Drehzahlverhaltens lassen sich durch die Erhhung des
Proportionalgliedes auch die dynamischen Anteile der Drehmomente drastisch reduzieren.
Hierzu zeigt Abbildung 6.7-4 den zeitlichen Verlauf des Torsionsmoments der Sonnenwelle des
Planetengetriebes, welcher représentativ fiir die gesamte Antriebsstrangcharakteristik steht und
im Gegensatz zum Reaktionsmoment an der Drehmomentstiitze grundsitzlich auch die Eigen-
schwingformen der Motoren beriicksichtigt. Im Vergleich zur aktuell am Bagger 293
eingestellten Parameterkonfiguration (rote Linie) ist der Drehmomentverlauf bei hohen
Proportionalwerten (griin) gedampfter. Gleiches gilt auch fiir die Ergebnisse der
Variationsrechnungen am Bagger 1510, siehe Abbildung C.1. Dies entspricht den theoretischen
Uberlegungen und beweist die bestehende Riickkopplung und Abhiingigkeit von Mechanik und
Mechatronik.

Dennoch weisen weiterhin alle Drehmomentverldufe Schwingamplituden auf, die hauptsidchlich
der Schaufelradtorsionseigenschwingung zuzuordnen sind, siehe Abbildung 6.7-5 und
Abbildung C.2. Gleichwohl sich die Schwingamplituden des Baggers 293 im Vergleich zur
derzeitigen Regelung halbieren lassen, sind sie weiterhin eine Haupteinflussgrofie des Systems
und nicht vollstindig gedampft. Dies begriindet sich vor allem mit der weiterhin bestehenden
Grundproblematik der PI-Regelung, dass Motorwelle und Restgetriebe unterschiedlicher
Dynamik unterliegen und die Regelung folglich die Dynamik des gesamten Antriebsstranges
unterschitzt. Ferner werden alle drei Haupteinflussgrolen des Schaufelradbaggers durch die
Variation von K; beeinflusst. Grundsitzlich bestitigt sich jedoch die These, dass zunehmende

Proportionalwerte dimpfend wirken. Gemi3 dem Ziel der Dynamikminimierung, speziell der
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Reduktion der Schaufelradtorsionseigenschwingung, ist somit mit der Parametervariation eine
erste Moglichkeit der Systemverbesserung gegeben.

Drehmoment [Nm]

Zeit [s]
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Abbildung 6.7-4: Drehmomentverlauf der Sonnenwelle bei Variation des Proportionalgliedes (K,
konstant)
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Abbildung 6.7-5: Frequenzspektrum der Sonnenwelle bei Variation des Proportionalgliedes (K,
konstant)
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Die detaillierte Analyse der Amplitudenverldufe der Nickeigenschwingung des Schaufelrad-
auslegers und der Schaufeleingriffsfrequenz offenbaren jedoch, dass die Amplituden mit
zunehmendem K, unerwiinschterweise steigen, siehe Abbildung 6.7-6. Zudem scheint dieser
Fakt keine Eigenheit des Baggers 293 darzustellen, da die Amplitudenverldufe (Abbildung C.3)
des Baggers 1510 ein dhnliches Verhalten aufweisen. Dies steht im Gegensatz zur eigentlichen
Wirkungsweise der Proportionalverstirkung, die Schwingungen iiber den gesamten Frequenz-
bereich hin dimpfen soll, und findet seine Erklirung im Ubertragungsverhalten des Systems.
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Abbildung 6.7-6: Detaillierte Ausschnitte des Frequenzspektrums (Bagger 293)

6.7.3 Einfluss der Regelung auf das Ubertragungsverhalten des Antriebsstranges

Die alleinige Frequenzanalyse des mechanischen Ersatzmodells von Schaufelradantrieben fiihrt
zu den in Kapitel 6.5.1 berechneten Systemeigenfrequenzen. Hierbei besitzt das ungefesselte
System eine Starrkorperbewegung mit dem konjugiert komplexen Eigenwert Ay, =0%j-0. In
der komplexen Zahlenebene (Pol-Nullstellenplan) liegt der Eigenwert daher im Koordinaten-
ursprung, siche Abbildung 6.7-7. Zur Regelung des Antriebsstranges wird im realen System
allerdings die Motordrehzahl zuriickgefiihrt und somit die Systemdynamik beeinflusst. Der
geschlossene Regelkreis fungiert als virtuelle Feder zur Umgebung (vgl. Gleichung 6.45) und
bewirkt ein nunmehr gefesseltes mechanisches Ersatzmodell, dessen Starrkdrperrotation
verschwindet. Entsprechend Abbildung 6.7-7 verschieben sich die urspriinglichen Null-
Eigenwerte zu /?_0,1 und ﬂ_o,l*. In welchem Maf die Eigenwerte quantitativ verschoben werden,
hingt von der GroBe der Regelparameter ab. Die Integralverstirkung bewirkt darin das
grundsitzliche Vorhandensein einer Feder, die Proportionalverstirkung das Mall der Ddmpfung.

Unabhingig von der Lage der neuen, niederfrequenten Eigenschwingform muss diese jedoch
iberwiegend rotatorischer Art sein, da sie ihren Ursprung in der Starrkorperrotation aller Korper
hat. Folglich lisst sich diese auch durch die Grablasten anregen, wie anhand des Ubertragungs-
verhaltens (Abbildung 6.7-8) an der Sonnenwelle des Planetengetriebes bewiesen werden kann.
Bei konstanter Integral-, aber verinderlicher Proportionalverstirkung ist in der Ubertragungs-
funktion der Sonnenwelle des Planetengetriebes die Bestitigung der Interpretation im Zeit- und
Frequenzbereich zu finden. Mit zunehmendem K, steigt die Ddmpfung der Schwing-

amplituden im Bereich zwischen 1,5 Hz bis 3 Hz. Uberdies wird bei 0,1 Hz die zuvor
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angesprochene Torsionseigenschwingung infolge der Drehzahlriickfithrung sichtbar, die sich bei
der unveridnderten Parameterkonfiguration (K, =6) klar ausbildet und aufgrund der geringen
Dimpfung ziigig abfillt. Bei erhohtem Proportionalfaktor (Kp =14) sinkt die Amplitude der
Torsionseigenschwingung bei 0,1 Hz erwartungsgemil ab und beweist nochmals die
uneingeschrinkte Giiltigkeit der Proportionalfunktion (Dampfung). Demgegeniiber erstreckt
sich die Eigenschwingform jedoch iiber einen breiteren Frequenzbereich und iiberragt die
Ubertragungsfunktion des urspriinglichen Systems im Bereich zwischen 0,2 Hz bis 1,5 Hz.
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Abbildung 6.7-7: Pol-Nullstellenplan

Somit ldsst sich schliissig erkldren, weshalb die Amplituden der Nickeigenschwingung des
Schaufelradauslegers und die der Schaufeleingriffsfrequenz durch hohere Proportionalfaktoren
verstirkt werden. Unverindert bleibt jedoch der Fakt, dass eine derartige Anderung des
Ubertragungsverhaltens nicht wiinschenswert ist. Offen bleibt auBerdem die Frage, wo nunmehr
der optimale Regelzustand liegt und welche Haupteinflussgrofen hinsichtlich der Lebensdauer
stirker zu gewichten sind. Auch wenn die Beantwortung dieser Frage im Falle des Baggers 293
leichter fdllt als beim Bagger 1510, dessen Frequenzspektrum (Abbildung C.2) die Schaufel-
radtorsionseigenschwingung nicht derart prignant ausweist, muss ein allgemeingiiltiges
Bewertungskriterium zum Vergleich verschiedener Reglerkonfigurationen gefunden werden.
Mit diesem werden belastbare und wissenschaftlich vergleichende Aussagen moglich, die eine

endgiiltige Bewertung der Systemverbesserung erlauben.
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Abbildung 6.7-8: Ubertragungsfunktion der Sonnenwelle bei unterschiedlicher Proportionalverstirkung
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6.7.4 Schidigungskennfeld des Antriebsstranges

Die zuvor angestellten Ausfithrungen verdeutlichen einerseits die hohe Komplexitit der
Zusammenhinge zwischen Mechanik, Regelung und deren Optimierung. Andererseits féllt die
visuelle Auswertung der Zeitsignale durch die Vielzahl an Rechnungen grundlegend schwer,
zumal jedes Getriebeelement sein Eigenverhalten den Zustandsgrofen aufprigt. Zur voll-
stindigen Bewertung des Gesamtsystems miissten daher auch alle Zustandsgrolen ausgewertet
werden. Auch wenn dies fiir kleine Systeme mit wenigen Zustandsgréen méglich wire, gehen
mit der visuellen Bewertung stets subjektive Bewertungen einher, die nach wissenschaftlichen
Anspriichen zu viel Interpretationsspielraum zulassen. Im schlimmsten Fall beurteilen zwei
Unabhingige die Sachlage gegensitzlich, eine zweifelsfreie Beurteilung ist dann unter Um-

standen nicht moglich.

Folglich muss ein objektives Bewertungskriterium gefunden werden, welches zum Beispiel
gemil Abbildung 6.7-9 ein dreidimensionales Kennfeld mit den Basen Ky und K; sowie dem
Bewertungskriterium als z-Wert bildet und belastbare Unterschiede und Gemeinsamkeiten
zwischen beliebigen Lastféllen aufzeigt. Dazu muss jeder Lastfall bzw. jeder zeitliche Verlauf
des Signals auf eine vergleichende, skalare Grofe reduziert werden. Im Hinblick auf die
Beurteilung des Einflusses der Regelung auf die Lebensdauer der Maschinenelemente sollte
dieser idealerweise einen Bezug zur Lebensdauerberechnung aufweisen. Zur Berechnung von
Ermiidungsschiden werden beispielsweise die Amplitude und der Mittelwert des Signals

herangezogen.

KI K

Abbildung 6.7-9: Dreidimensionales Bewertungskennfeld

Mit diesem Hintergrund scheidet die alleinige Betrachtung des zeitlichen Drehmoment- oder
Drehzahlverlaufs als Kriterium aus, da diese, neben der erwihnten Subjektivitit, keine Auskunft
iiber konkrete Schwinganteile (Frequenz, Amplitude, Mittelwert) gibt. Sie ist vielmehr das
Ergebnis der ungestorten Uberlagerung mehrere Signale und erlaubt keinen direkten Riick-
schluss auf Ursache und Wirkung. Zudem fehlt ein objektiver Anhaltspunkt zur vergleichenden
Bewertung unterschiedlicher Signale, der nicht in der Wahl der Maximallast oder der
gemittelten Last zu finden ist. Auch die Bildung des zeitlichen Integrals oder der Signalenergie
sind nicht aussagekriftig, da sie ebenfalls keine Auskunft iiber Amplitude und Mittelwert liefern
[GRA13, S. 22].



Losungsweg und Ergebnisse 116

Die Uberfithrung des Zeitsignals in den Frequenzbereich gibt hingegen Auskunft iiber die
Zusammensetzung des Zeitsignals und offenbart die Schwinganteile in Form von Frequenz und
Amplitude. Mit Bezug auf die Lebensdauer kann differenziert werden, welche Reaktionen oder
Anregungen zur Beanspruchung des Bauteils fithren. Die konkreten Amplitudenwerte sind
allerdings das Ergebnis einer vordefinierten Zeitfunktion, im Normalfall die der gesamten
Berechnungszeit, und stellen den statistischen Mittelwert bzw. die dquivalente Ersatzlast des
Lastkollektives dar. Hiufigkeit und Streuung der Amplitude sowie der zugehorige Mittelwert
der einzelnen Schwingamplitude (Mittelspannung) konnen nicht gewonnen werden. Zur
Berechnung der Bauteillebensdauer ist es jedoch von hochster Bedeutung zu wissen, wie sich
das Lastkollektiv quantitativ im Einzelnen zusammensetzt. Schidigen hiufig auftretende, kleine
Amplituden unterschiedlichen Mittelwertes, gepaart mit selten auftretenden hohen Amplituden
das Bauteil oder sind Amplitude und Mittelwert zeitlich konstant? Folglich ist auch die alleinige
Auswertung des Frequenzspektrums als Bewertungskriterium unzureichend.

Die Herleitung des gesuchten Skalars orientiert sich an der Betriebsfestigkeit von Wellen und
Achsen und beriicksichtigt direkt die schadigende Wirkung eines mittelwertbehafteten
Amplitudenkollektives auf Bauteile — die Schiddigungssumme. Diese besitzt einen unmittelbaren
Bezug zur Lebensdauer und den tatsichlich wirkenden Eingangslasten, samt Amplitude,
Mittelwert und Héufigkeit. Zudem kann von der Schiadigungssumme direkt auf die Dampfung
des Systems und somit auf die Auswirkung der Regelparameter auf die Systemeigen-
schwingungen riickgeschlossen werden. Je hoher die Schidigungssumme, desto grofier sind die
Amplituden (Reaktion) der hinterlegten Belastungs-Zeit-Funktion, da die Mittelwerte
(Grundlast) konstant bleiben. Bei sonst konstanten Bedingungen ist damit iiberwiegend die
Amplitude der Schaufelradtorsionseigenschwingung gemeint und somit direkt deren Dampfung.
Mit dem im Nachfolgenden hergeleiteten Schadigungskennfeld lassen sich unterschiedliche
Lastfille objektiv miteinander vergleichen.

Ausgangspunkt des Verfahrens ist die kontinuierliche Belastungs-Zeit-Funktion eines ausge-
wihlten Getriebeelements. Diese kann durch Beriicksichtigung der lokalen Bauteilgeometrie in
eine Beanspruchungs-Zeit-Funktion umgewandelt werden. Da im vorliegenden Fall eine
Torsionsschwingung reduziert werden soll, werden nachfolgend Torsionsmomente von Wellen
(Belastung) in Torsionsspannungen (Beanspruchung) umgerechnet. Der nunmehr vorhandene
Spannungsverlauf unterscheidet sich fiir jeden Lastfall und muss daher kategorisiert werden.
[DIN69] liefert hierzu einparametrische und zweiparametrische Klassierverfahren, die aus
kontinuierlichen Zeitfunktionen &quivalente Lastkollektive ableiten, um diese zur Betriebs-
festigkeitsrechnung heranzuziehen. Mit der Forderung sowohl Amplitude und Mittelspannung
als auch deren Hiufigkeit zu klassieren, werden automatisch zweiparametrische Klassier-

verfahren notwendig.

Hierbei hat sich die Rainflow-Klassierung als allgemein anwendbares Verfahren etabliert, da es
die wirkliche Beanspruchung des Werkstoffes bzw. Bauteils erfasst [EUL10, S. 16]. Der Algo-
rithmus des Verfahrens (Abbildung 6.7-10) wandelt die Beanspruchungs-Zeit-Funktion in das
Spannungs-Dehnungs-Diagramm (c-g-Diagramm) um und liefert damit den physikalischen

Hintergrund der Schidigung. Unter Voraussetzung eines linear-plastischen Werkstoffverhaltens
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duBern sich vollstindige Schwingspiele im c-g¢-Diagramm in geschlossenen, spiegelbildlichen
Hysteresen [EULI10, S. 16].
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Abbildung 6.7-10: Schema der Rainflow-Klassierung nach [EUL10, S. 10]

Durch den sich anschlieBenden Auswertungsalgorithmus entsteht die Rainflow-Matrix
(Klassenmatrix), die neben der Schwingamplitude, als Ergebnis aus Start- und Endklasse, auch
Auskunft iiber die Hiufigkeitsverteilung der Klassen gibt. Uber die Wahl der Klassenbreite ldsst
sich die Kategorisierung bzw. Genauigkeit der klassierten Spannungen und der daraus
abgeleiteten Amplitudenkollektive steuern. Im Gegensatz zu anderen, zweiparametrischen
Verfahren (z.B. Klasseniibergangsverfahren) erfasst die Rainflow-Matrix auch nicht
geschlossene Hysteresen (Residuen) durch halbe Hiaufigkeiten [EUL10, S. 16]. Damit wird
allen schidigungsrelevanten Amplituden Rechnung getragen.

Zum besseren Verstindnis und zur Visualisierung der klassierten Beanspruchungs-Zeit-Funk-
tion kann die urspriingliche Rainflow-Matrix auch auf die Groflen Ausschlagsspannung o, ,
Mittelspannung o,,, und Lastwechselzahl (Héaufigkeit) bezogen werden. Auf die Zeitfunktionen
der Parametervariation des Baggers 293 (Abbildung 6.7-11) und des Baggers 1510 (Abbildung
C.4) angewendet, ergeben sich dadurch dreidimensionale Kennfelder.

Lastwechselzahl
Lastwechselzahl

12 2
o INmm 12 2 o, INfmm?] oy (Nfmm?] o, INmm?]
a) K,=6, K =3/s b) K,=14, K, =5/s

Abbildung 6.7-11: Rainflow-Matrizen an der Sonnenwelle des Baggers 293
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Diese bestitigen die subjektiven Eindriicke der Auswertungen im Zeit- und Frequenzbereich.
Hohere Proportionalfaktoren verstirken die Ddmpfung. Obwohl somit eine differenzierte
Betrachtung jedes einzelnen Lastfalles moglich ist, féllt der Vergleich zwischen Lastféllen
weiterhin schwer. Der optimale Regel- und Systemzustand lédsst sich nicht eindeutig definieren.
Insbesondere der Vergleich dhnlicher Rainflow-Matrizen, bei denen die Zahlenwerte der

Ausschlagsspannung und der Mittelspannung eng beieinander liegen, bereitet Schwierigkeiten.

Zur Bestimmung der Schidigungssumme (Skalar) muss das klassierte Signal (Matrix) in ein
Amplitudenkollektiv mit konstanter, einheitlicher Mittelspannung (o, =0) umgerechnet
werden. [EUL10, S. 18] liefert hierzu mit Gleichung 6.46 und 6.47 fiir Spannungsverhéltnisse
R e[-1;0] ein Ersatzamplitudenverfahren, welches mittelspannungsbereinigt ist und die
gleiche Schidigungswirkung besitzt wie das mittelspannungsbehaftete Signal. Die FErsatz-
amplitude O, g ;; ist demnach das Ergebnis aus Lastamplitude sowie dem Produkt aus
Mittelspannungsempfindlichkeit M (siehe auch Gleichung 6.48 und 6.49) und Mittelspannung
und liefert ein zweidimensionales Kennfeld, siche Abbildung 6.7-12.
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Abbildung 6.7-12: Vergleich der Ersatzamplitude iiber der Lastwechselzahl bei Variation von K,

Hierin wird deutlich sichtbar, dass sich der Schwerpunkt der Lastwechselzahlen in Gebiete
niedriger Ausschlagsspannungen verlagert, was einer lebensdauerschonenderen Betriebsweise
entspricht. Konkrete Zahlenwerte fiir die Mittelspannungsempfindlichkeit ergeben sich einer-
seits aus dem vorliegenden Spannungsverhiltnis R entsprechend Abbildung 6.7-13. In diesem
zeigt sich, dass die Mittelspannungsempfindlichkeit mit zunehmender Mittelspannung abnimmt
und sich aus dem Haigh-Diagramm extrapolieren l&sst. Fiir Spannungsverhéltnisse R €[0;0,5]
nimmt die Mittelspannungsempfindlichkeit deutlich ab und verliert bei Spannungsverhéltnissen
R >0,5 vollstindig an Bedeutung.
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Abbildung 6.7-13: Haigh-Diagramm nach [EUL99, S. 42]

Andererseits ist die Mittelspannungsempfindlichkeit werkstoffabhingig und kann durch Schitz-
formeln nach [HTS81] bzw. [FKM12, S. 49 f.] bestimmt werden, insofern keine statistischen
Versuchswerte der zu untersuchenden Bauteile vorliegen. Fiir Stahl (Gleichung 6.48 und 6.49)
ist hierbei die Zugfestigkeit R, heranzuziehen, welche fiir konkrete Bauteilgeometrien um den
technologischen GroBeneinflussfaktor K;(d.;) aus [DIN743] zu korrigieren ist. Damit wird
den tatsidchlichen Bauteildimensionen und Werkstofffestigkeiten Rechnung getragen. Fiir die
Torsionsrichtung ist zudem der Schubwechselfestigkeitsfaktor fy, . nach [FKMI12, S. 39] zu
beriicksichtigen. Der fiir die Wellen und Achsen beider Schaufelradantriebe vorwiegend
verwendete Einsatzstahl 16MnCr5 besitzt beispielsweise nach [FKM12, S. 116] eine statistische
Zugfestigkeit von R =1000MPa, woraus sich die Mittelspannungsempfindlichkeit von
M=0,25 ergibt.

M, =0,00035-R,, 0,1

NS 6.48
am by
M, :fW,‘r ‘M, 6.49

Das nach Anwendung des Ersatzamplitudenverfahrens entstandene zweidimensionale Ersatz-
kollektiv kann nunmehr mit der Bauteilwohlerlinie gegeniibergestellt werden, um daraus die
Schéadigungssumme D nach Gleichung 6.50 abzuleiten [EUL10, S. 36].

J i n.
Dzzqzz%. 6.50
1 i=1 ~7i

Sind bei einer festen Lastwechselzahl N; die Ersatzamplitude und Konstantamplitude o
gleich, erleidet das Bauteil einen Totalschaden, siche Abbildung 6.7-14. Ist die Ersatzamplitude
kleiner als die Konstantamplitude, entsteht eine Teilschddigung. Summiert mit allen weiteren
Paarungen aus N;, o, und 0, g; ergibt sich eine Gesamtschiddigung, die als Referenz zur
Beurteilung der Betriebsfestigkeit gilt. Zur Anwendung von Gleichung 6.50 ist allerdings eine
konkrete Wohlerlinie notig, die idealerweise aus realen Bauteilversuchen stammt. In den
meisten Fillen liegt diese jedoch nicht vor, sodass sich oftmals synthetischer Wohlerlinien
gemill [FKMI12, S. 56 ff.] und [HTSS81, S.35] bedient wird. Fiir den bereits erwihnten
Einsatzstahl 16MnCr5 ergibt sich die Bauteilwohlerlinie unter Anwendung von Gleichung 6.51,
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bei Vorgabe der Torsionsdauerfestigkeit 7, und dem Beginn der Dauerfestigkeit (Knickpunkt)
bei Np =10° Lastwechsel. Der Anstieg der doppellogarithmisch aufgetragenen Wohlerlinie
(Neigungsexponent ka,r) kann bis zum Dauerfestigkeitsbereich nach [FKM12, S. 56] mit
k, =25 angenommen werden. Der Verlauf hinter der Grenzlastwechselzahl N, hiingt von der
Wahl der Miner-Regel ab. Damit auch die Amplituden im Dauerfestigkeitsbereich
beriicksichtigt werden, wird nachfolgend die elementare Miner-Regel (EM) angewendet. Diese
erlaubt eine ganzheitliche Bewertung des Amplitudenkollektives.

_ko',r
NizND-( fi J 6.51
Tiw
A
G, T, Teilschaden 0 <D, < 1
(g)
Totalschaden D = 1
O | = ) —— Miner original (OM)
] __ N T Miner elementar (EM)
[ kO’,T
I, N, N, N (g)

Abbildung 6.7-14: Vergleich zwischen Lastkollektiv und Wohlerlinie

Das vollstindig beschriebene Verfahren zur Berechnung der Schidigungssumme auf die
Antriebsstringe des Baggers 293 (Abbildung 6.7-15) und des Baggers 1510 (Abbildung C.5)
angewendet und auf die aktuelle Parameterkonfiguration mit D =1 normiert, zeigt, dass sich die
theoretischen Erkenntnisse aus Kapitel 6.7.1 fiir den Einfluss der Integral- und Proportional-
verstiarkung gédnzlich bestétigen.

a) Motorwelle b) Schaufelrad

Abbildung 6.7-15: Kennfeld der Schiadigungssumme des Baggers 293



Losungsweg und Ergebnisse 121

Mit zunehmendem Proportionalwert nimmt die Schidigungssumme im gesamten Antriebsstrang
ab, weil die Amplitude der Schaufelradtorsionseigenschwingung geddmpft wird. Im Vergleich
zur bisherigen Regelung (schwarzer Punkt) kann die Schiadigungssumme um den Faktor 1-10°
verringert werden, was das enorme Potenzial zur Lebensdauererhohung aller Maschinen-
elemente verdeutlicht. Zudem ist eindeutig bewiesen, dass die Schaufelradtorsionseigen-
schwingung, durch die héhere Frequenz (Lastwechselzahl), den Wert der Schidigungssumme
dominiert. Bei hohen Proportionalfaktoren stellt sich aulerdem ein Sittigungsbereich ein, bei
dem sich die positive Auswirkung der Torsionsddimpfung mit der Verstirkung der Nickeigen-
schwingung des Schaufelradauslegers und der Schaufeleingriffsfrequenz aufwiegen. Ferner
bestitigt sich auch der unwesentliche Einfluss der Integralverstirkung auf die Systemdynamik.
Bei konstanter Proportionalverstirkung ist die Schiddigungssumme annidhernd konstant, der
Integralwert hat keinen Einfluss auf die Bauteillebensdauer.

Durch die Auswertung der Schidigungssumme ist erstmals eine objektive Bewertung der
Systemdynamik von Schaufelradantrieben moglich. Gleichwohl darin die Proportional-
verstirkung ein grofles Potenzial zur Schwingungsreduktion aufweist und damit die Lebens-
dauer der Zielvorgabe entsprechend erhoht, stellt die alleinige Parametervariation nicht die
geeignete Losung dar. Durch das verinderte Ubertragungsverhalten des Systems verindern sich
die Lasten des in der Auslegung nominell statisch belasteten Oberbaus und fithren aufgrund
dessen hoherer Dynamik zur Verkiirzung der Lebensdauer. Die Folgen hinsichtlich der
Oberbaufestigkeit und der zu erwartenden Ermiidungsschidden sind nicht abschitzbar. Zudem
regen die hoheren Amplituden der Schaufeleingriffsfrequenz womdoglich bisher nicht beriick-
sichtigte Eigenschwingformen des Oberbaus oder Getriebes an, die sich ebenfalls negativ auf

die Lebensdauer oder die bisherige Betriebsweise auswirken konnen.

Ferner bleibt das Grundproblem der PI-Regelung, die Unterschitzung der getriebeseitigen Last
durch die alleinige Motordrehzahlmessung, bestehen und zeigt sich auch bei hohen
Proportionalverstiarkungen in nicht zu vernachldssigenden Amplituden der Schaufelradtorsions-
eigenschwingung (vgl. Abbildung 6.7-5). Daher werden im Folgenden zwei Konzepte zur
aktiven Motorregelung vorgestellt, die gezielt gegen die Torsionsschwingung regeln, ohne das

Ubertragungsverhalten des Gesamtsystems negativ zu verindern.

6.7.5 Riickfiihrung der Schaufelraddrehzahl

Obwohl mit der Variation der Regelparameter, speziell mit der Variation der Proportional-
verstirkung, eine Moglichkeit gefunden werden konnte, die Systemdynamik aktiv zu
beeinflussen und Schwingungen zu dampfen, bleibt das Motorstellmoment eine Reaktionskraft.
Diese fillt, aufgrund der zuvor beschriebenen Problematik der Dynamikunterschiede im
Getriebe, zudem zu klein aus. Die grundsitzliche Schwachstelle der bestehenden PI-Regelung,
als Reaktion auf die Motordrehzahlschwankung, ldsst sich auch mit der Variation der
Regelparameter nicht kompensieren. Eine effiziente Regelung gegen die Schaufelradtorsions-
eigenschwingung ist nicht moglich. Der Regelung fehlen zusitzliche Informationen (Regel-

groBen), um die tatsidchlich vorhandene Dynamik des Antriebsstranges richtig einzuschétzen.

Durch Zuhilfenahme einer weiteren Information (Drehzahlschwankung), die die Dynamik des
Getriebes beinhaltet, kann jedoch gezielt gegen die Schaufelradtorsionseigenschwingung
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geregelt werden. Hierzu wird gemil3 Abbildung 6.7-16 die Gestalt der Schaufelradtorsions-
eigenschwingung ausgenutzt, da bei dieser alle Motoren synchron und 180° versetzt gegen das
Schaufelrad schwingen. Bei bekanntem Verlauf der Schaufelraddrehzahl ng ist es unter
Beriicksichtigung der Gesamtiibersetzung des Getriebes moglich, die maximale Drehzahl-
differenz nggy,; zwischen den Motoren und dem Schaufelrad zu ermitteln. Damit lassen sich
auch die Dynamikanteile des Schaufelrades ngg j, berlicksichtigen, welche entsprechend den
Variationsrechnungen in Kapitel 6.6.1 selbst bei hohen Proportionalverstirkungen zu nicht
vernachlidssigbaren Schwingamplituden der Schaufelradtorsionseigenschwingung fiihren.
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Abbildung 6.7-16: Zeitlicher Verlauf der Schwingform der Schaufelradtorsionseigenfrequenz

Der zeitliche Verlauf des Drehzahlsignals ngg,, ist mittelwertfrei und entspricht einer idealen
Sinusschwingung mit der Schaufelradtorsionseigenfrequenz fqrpr. Das Drehzahlsignal enthélt
keine weiteren Storgrofen, da aufgrund der geringen Systemddampfung alle Anregungen ohne
Phasenversatz zwischen Motor und Schaufelrad iibertragen werden und somit nicht Teil des
Signals nggy, sind. Es trigt allein die Auswirkung der Schaufelradtorsionseigenschwingung in
Form der Drehzahlamplitude (Dynamik) und muss daher als Zusatzinformation angesehen

werden.

Eine direkte Regelung auf dieses Signal wire jedoch nicht vielversprechend, da die zur
Regelung des Antriebsstranges ebenso wichtigen Informationen des Drehzahlmittelwertes und
der Anregungen unberiicksichtigt bleiben wiirden. Folglich wird das Drehzahlsignal nggy; um
die mittlere Motorendrehzahl ny;,., ergdnzt und anschlieBend mit der FithrungsgroBe des

Regelkreises vergleichen, sieche Abbildung 6.7-17.
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Abbildung 6.7-17: PI-Regelung mit Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl
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Ergebnis dessen ist eine systemreaktionsabhingige Verstiarkung der Regelabweichung, die nicht
mit einer einfachen Proportionalverstirkung zu verwechseln ist. Vielmehr regelt das System
gezielt und in Abhingigkeit von der sich tatsdchlich einstellenden Schwingamplitude (adaptiv)
gegen die Drehzahlschwankung infolge der Schaufelradtorsionseigenschwingung. Wird die
Eigenschwingform angeregt, antworten die Motoren mit hohen und schnellen Stellmomenten,
damit die Drehzahlen der Motorwelle und der Schaufelradachse phasenfrei und synchron sind.
Grundvoraussetzung fiir dieses Regelkonzept ist die synchrone, mechanische Messung der
Motor- und Schaufelraddrehzahl. Aufgrund der geringen Umlaufgeschwindigkeit des Schaufel-
rades (3,1 - 4,1 min™) muss das Schaufelraddrehzahlsignal zudem hochauflosend sein.

Das Konzept der PI-Regelung mit Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl auf die Geréte Bagger
293 und Bagger 1510 bei unverédnderten Regelparametern angewendet, ergibt die in Abbildung
6.7-18 und Abbildung C.6 dargestellten zeitlichen Verldaufe des Drehmomentes. Am Beispiel
der Sonnenwelle des Baggers 293 zeigt sich hierin deutlich, dass der Drehmomentverlauf der
Regelung mit Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl (griin) deutlich geringere Amplituden
besitzt. Gleiches gilt auch fiir den zeitlichen Verlauf des Reaktionsdrehmomentes an der Dreh-
momentstiitze des Baggers 1510. Auch die parameteroptimierten Konfigurationen (rot) weisen
im zeitlichen Verlauf hohere Amplituden auf und wirken damit im Sinne der Lebensdauer

schidigender.
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Abbildung 6.7-18: Drehmomentverlauf der Sonnenwelle bei Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl
(Bagger 293)

Die Uberfithrung der Zeitsignale in den Frequenzbereich bestitigt zudem die Wirksamkeit der
PI-Regelung mit Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl, siehe Abbildung 6.7-19 und Abbildung
C.7. Im Gegensatz zur originalen PI-Regelung (rot) ldsst sich die Amplitude der Schaufelrad-
torsionseigenschwingung um 80 % reduzieren (Bagger 293). Auch gegeniiber der optimierten
PI-Regelung (blau) fallen die Amplituden bei Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl (griin)
geringer aus und bekriftigen das hohe Potenzial dieser aktiven Regelung.
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Abbildung 6.7-19: Frequenzspektrum der Sonnenwelle bei Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl
(Bagger 293)

Daritiber hinaus zeigt sich, dass nunmehr allein die Schaufelradtorsionseigenschwingung
geddmpft wird. Die bei der optimierten PI-Regelung verstiarkten Amplituden der beiden Haupt-
einflussgréfen, Auslegernickschwingung und Schaufeleingriffsfrequenz (vgl. Abbildung 6.7-6),
sind unverindert, siche Abbildung 6.7-20. Die Anpassung des Ubertragungsverhaltens des
Systems beschriankt sich, wie gewiinscht, allein auf die Schaufelradtorsionseigenfrequenz.
Daher ist auch nicht, wie bei der Variation der Proportionalverstirkung, mit unerwarteten,

zusitzlichen Schwingungsanregungen am Antriebsstrang oder Oberbau zu rechnen.
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Abbildung 6.7-20: Detaillierte Ausschnitte des Frequenzspektrums bei Riickfiithrung der Schaufelrad-
drehzahl (Bagger 293)

Folglich ergeben sich unabhingig vom Gerit deutlich reduzierte Werte der Schidigungssumme.
Bei Verwendung der derzeitigen Regelparameter ist die Schidigungssumme des Baggers 293
bei Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl erheblich kleiner als bei der optimierten
Konfiguration und unterhalb dessen Sittigungsbereiches. Im Vergleich zum Ausgangszustand
(schwarzer Punkt) ldsst sich die Schadigung an der Hohlradwelle des Schaufelrades im Fall des
Baggers 293 im Maximum auf 1-107" reduzieren, siche Abbildung 6.7-21 b). Damit erhoht
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sich die Lebensdauer aller Maschinenelemente dramatisch. Insbesondere das unverdnderte
Ubertragungsverhalten im Frequenzbereich bis 1,5 Hz fiihrt zu einem deutlichen Unterschied im
Vergleich zur optimierten PI-Regelung.
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Abbildung 6.7-21: Schiddigungskennfeld bei Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl (Bagger 293)

Wie zudem erwartet, fallen die Unterschiede zwischen optimierter PI-Reglung und PI-Regelung
mit Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl beim Bagger 1510 geringer aus, da das derzeitige
Konzept der Regelung die Getriebedynamik bereits sehr gut bewerten kann. Die unmittelbare
Weiterleitung der Drehmoment- und Drehzahlinformationen und der nichtvorhandene
Dynamiksprung im Getriebe begiinstigen die vorhandene PI-Regelung (vgl. Kapitel 6.6.3). Die
PI-Regelung mit Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl reduziert zwar ebenfalls erheblich die
Amplituden der Schaufelradtorsionseigenschwingung, jedoch nicht in groBeren MaBie als die
optimierte PI-Regelung, siehe Abbildung 6.7-22. Die Werte der Schidigungssumme beider
Regelkonzepte liegen daher in einem vergleichbaren Bereich. Im Gegensatz zur urspriinglichen
PI-Regelung (schwarzer Punkt) kann die Schiadigungssumme an der Ritzelwelle 1 des unteren

Antriebsstranges um beachtliche 1-107 reduziert werden.
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Abbildung 6.7-22: Schidigungskennfeld bei Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl (Bagger 1510)
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Die Auswertungen der Ergebnisse im Zeit-, Frequenz- und Schidigungsbereich zeigen, dass die
PI-Regelung mit Riickfiihrung der Schaufelraddrehzahl die Schaufelradtorsionseigen-
schwingung unabhiingig des Gerites dimpft. Zudem ist das Ubertragungsverhalten abseits der
zu minimierenden Eigenschwingform unverédndert, sodass keine negativen Auswirkungen an
anderen Elementen zu erwarten sind. Durch die einfache Umsetzbarkeit des Konzeptes, welches
lediglich der direkten Messung der Schaufelraddrehzahl mittels Inkrementaldrehgeber bedarf,
ist es zudem sehr kostengiinstig und praxisnah.

Dennoch beruht auch diese Regelung allein auf der Messung kinetischer Energien (Drehzahlen).
Bei Eigenschwingungen findet jedoch ein kontinuierlicher Austausch zwischen kinetischer und
potentieller Energie statt, der durch die PI-Regelung nicht erfasst werden kann. Damit ist auch
die PI-Regelung mit Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl nicht imstande die Schaufelrad-
torsionseigenschwingung vollstindig zu dampfen. Hierzu werden Regelungen notwendig, die
beide Energieanteile in die Bildung des Stellmomentes einbeziehen und sich dabei auf eine
Vielzahl von Informationen aus dem System stiitzen. Daher wird im Nachfolgenden das

Konzept der Zustandsregelung vorgestellt und auf Nutzen und Anwendbarkeit hin iiberpriift.

6.7.6 Zustandsregelung

Die Betrachtungen zur Regelung des dynamischen Verhaltens von Schaufelradantrieben mit
konventionellen PI-Reglern haben gezeigt, dass Regelungen die auf FEingré8ensystemen
basieren, (Motordrehzahl) starken Grenzen unterliegen. Zur effektiven Regelung gegen
ausgewihlte Schwingformen werden detaillierte Informationen beziiglich des Eigenschwing-
verhaltens und somit des zeitlichen Verlaufs der an der Schwingform beteiligten Kérper nétig.
Dies fiihrt zur Kategorie der MehrgroBenregler, die mehrere Regel- und Stellgréen verarbeiten
und erzeugen konnen. Hierzu =z&hlt auch die Zustandsregelung, welche auf einem
Zustandsraummodell beruht. Dieses ist die mathematische Beschreibung des mechanischen
Schwingsystems (Regelstrecke) in einem linearisierten Zustand Z, bei konstanten System-
groBen (Masse, Steifigkeit, Dampfung). Der Zustand selbst beinhaltet mit Lage und
Geschwindigkeit Informationen zur Berechnung der potentiellen und kinetischen Energie des

Systems.

Ist ein solches Zustandsraummodell gegeben, zum Beispiel durch die Modellierung des
mechanischen Systems mithilfe der Mehrkorpersystem-Simulation, bieten sich fiir dieses nach
Abbildung 6.7-23 mit der Riickfithrung des Zustandsvektors Z bzw. des Ausgabevektors y
zwei Moglichkeiten zur Regelung an [UNBO7, S. 56]. Unabhéngig von der Regelungsart fithren
beide die Verstirkung der Regelgrofe durch die Reglermatrix F bzw F' direkt auf das
Stellglied zuriick. Zudem besitzen beide Ansitze einen Vorfilter V bzw V', der dem Angleich

der RegelgroBe an die FithrungsgroB3e dient.

Vorteil der Zustandsregelung sind die Eigenschaften der Reglermatrix, welche als Proportional-
verstiarkung wirkt und dabei, aufgrund ihrer Auslegung, das tatsidchliche Gesamtverhalten zur
Berechnung der StellgroBe einbezieht. Ferner ist nicht nur eine Regelung auf Basis mehrerer
RegelgroBen, sondern auch auf Basis mehrerer Stellgrofen an unterschiedlichen Elementen
moglich. Dies befihigt die Zustandsregelung, bei bekannten Zusténden, zur effektiven Regelung

und gewichteten Verteilung der Stellmomente im gesamten Schwingungssystem. Praktisch ldsst
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sich die Finleitung von Stellmomenten an mehreren Orten des Systems, wie dem in Abbildung
6.7-24, allerdings selten realisieren, da hierfiir Stellglieder an jedem Element notwendig wéren.
Auf Antriebsstringe angewendet, miisste dafiir an jeder Welle ein Aktuator sitzen, der das
notwendige Stellmoment liefert. Das theoretische Modell der optimalen Zustandsregelung mit
mehreren Stellgliedern ist daher, insbesondere fiir Antriebsstringe, nicht praxistauglich. Wohl
aber der Grundgedanke der Zustandsregelung und dessen Anwendung auf ein oder wenige
Stellglieder.
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Abbildung 6.7-23: Arten der Zustandsregelung

Abbildung 6.7-24: Diskretisierter Fiinf-Massen-Schwinger mit optimaler Zustandsregelung
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Auch wenn im Minimalfall lediglich eine Stellgroe zur Regelung des gesamten Antriebs-
stranges herangezogen wird, z.B. am Asynchronmotor, dann ist das Regelverhalten der
Zustandsregelung dennoch nicht mit dem der konventionellen PI-Regelung vergleichbar, da der
Regler aufgrund mehrerer Eingangsgrofen (Regelgroffen) mehrdimensional ist. Die Bildung der
dann eindimensionalen StellgroB3e erfolgt unter Beriicksichtigung verschiedener Informationen
aus dem gesamten Antriebsstrang und erlaubt damit eine Gewichtung der Elemente. Zudem ist
mit der Auslegung des Reglers und dessen Anwendung eine direkte Beeinflussung des System-
eigenverhaltens moglich, wie ausgehend von der Zustandsgleichung (Gleichung 6.52) mit
Anwendung auf Antriebssysteme gezeigt werden soll.

Z=A-7+B-i 6.52
Hierzu wird der Zustandsvektor gegeniiber den klassischen GroBen Lage und Geschwindigkeit,

mit den GroBen Verdrehwinkel A¢@ und Winkelgeschwindigkeit ¢, in eine fiir Torsions-
schwingungen geeignete Schreibweise modifiziert (Gleichung 6.53).

. [A@
7 =(?j 6.53
7

Die daraus resultierende Zustandsgleichung (Gleichung 6.54) unterscheidet sich somit im
Vergleich zur klassischen (Gleichung 6.52), beschreibt jedoch in gleicher Weise das
Systemverhalten. Daher wird zur Wahrung der Ubersicht im Nachfolgenden stets auf die

zusitzliche Kennzeichnung mit dem Index ~ verzichtet.

Z=A"7 +B i 2 z=A-Z+B-u 6.54

Ausgehend davon kann die Zustandsgleichung zur detaillierten Unterscheidung von Anregung

Zg,, und StellgroBe uy,; auch gemil Gleichung 6.55 formuliert werden.

Z=A-7+By Uy +Bgiyr - Zior 6.55
Entsprechend den Signalfluplédnen der beiden Regelungsarten (Abbildung 6.7-23) ergibt sich

die Stellgrole der Motoren dabei aus der Riickfithrung der Regelgrofie iiber die Reglermatrix
(Gleichung 6.56), sodass sich die Zustandsgleichung nunmehr zu Gleichung 6.57 ergibt.

iy =—F7 6.56

Nl
>

o 'z_F'BM 'Z+1_38t6r 'ZSt'dr 6.57

Wird der Term um den Zustandsvektor z zur Systemmatrix A* zusammengefasst (Gleichung
6.58), zeigt sich der bereits angesprochene, vorhandene Einfluss der Reglermatrix auf das
Systemeigenverhalten deutlich. Sie zwingt dem System eine vordefinierte Eigendynamik auf,

beriicksichtigt dabei iiber die ZustandsgroBen die kinetische und potentielle Energie des
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Systems und greift direkt in den Energieaustausch zwischen den Elementen ein. Hierin liegt
auch der grofite Unterschied zur konventionellen PI-Regelung. Im Gegensatz zur Bewegungs-
gleichung des PI-geregelten Systems nimmt die Reglermatrix direkt Einfluss auf die Masse-,
Steifigkeits- und Ddmpfungsterme und ist somit in der Lage, die Eigenwerte A (Eigen-
frequenzen des Schwingungssystems @ ) — auch als Pole bezeichnet — zu verindern. Die
Berechnung dieser erfolgt unter Anwendung der neu geschaffenen Systemmatrix /_X* (Gleichung
6.59). Folglich entscheidet die Auslegung der Reglermatrix mit deren Komponenten fij iber
das MaB der Einflussnahme auf das gesamte Systemverhalten.

z:(é_F'BM)'i_'_BStér “Zgyr :é; "Z+ By Zgyr 6.58

det(A—A1-B,,-F)=det(A" —AI)=0 6.59

Voraussetzung fiir die Zustandsregelung ist die vollstindige Mess- oder Beobachtbarkeit aller
Zustdande, damit die Reglermatrix diese zur Bildung der StellgroBe heranziehen kann. Dies ist
jedoch nicht immer moglich, sodass sich zum Betrieb der Regler oft mechanischer Ersatz-
modelle bedient wird, die den Systemzustand beobachten oder hinreichend genau berechnen
[UNBO7, S. 63]. Fiir die Anwendung der Zustandsregelung auf Schaufelradantriebe, mit Fokus
auf die Reduktion der Schaufelradtorsionseigenschwingung, ergeben sich keine Einschrin-
kungen, da alle notwendigen Grofen direkt messbar sind. Daher sind auch keine Ersatzmodelle

fiir den Betrieb des Reglers notwendig.

Auch wenn fiir das Anwendungsgebiet der Schaufelradantriebe somit alle Voraussetzungen fiir
den Einsatz eines Zustandsreglers erfiillt sind, ist die Findung bzw. die Auslegung des Reglers
nicht trivial. Hauptproblem ist dabei die schwere Zugénglichkeit der Regelparameter, die nicht
mit den physikalisch klar verstindlichen Groflen der konventionellen PI-Regelung vergleichbar
sind. Es existiert zudem kein genormtes oder allgemein verbindliches Regelwerk, anhand
dessen die Regelparameter zu finden sind. Sie miissen fiir jeden Anwendungs- und Belastungs-
fall, unter Beriicksichtigung der vorhandenen Eigendynamik, individuell bestimmt werden. Die
Auslegung kann auch nicht, wie bei PI-Regelungen denkbar, vor Ort am Gerit experimentell
erfolgen, sondern bedarf detaillierter mathematischer Modelle, die die Grundcharakteristik des
zu regelnden Systems realistisch wiedergeben. Damit beeinflussen die Ersatzmodelle
maBgeblich die Regelungsqualitit und miissen zunédchst in Form eines Zustandsraummodelles
erarbeitet werden. Auch dies ist nicht immer problemlos méglich oder mit groben
Abschitzungen verbunden und verdeutlicht die gro3e Hiirde bei der Einfithrung von Zustands-

reglern.

Zur Auslegung der Reglermatrix fiir die Schaufelradantriebe wurden die Antriebsstringe beider
Gerite auf einen Torsionsschwinger reduziert und mit dem bestehenden Gesamtmodell
validiert, um gesichert die Verdrehwinkel und Geschwindigkeiten an den Motoren und am
Schaufelrad zu kennen. Damit bilden die in Abbildung 6.7-25 dargestellten Ersatzmodelle die
Eigenschwingungen der Motoren und des Schaufelrades realititsnah ab, sodass der Zustands-
regler effektiv gegen die Haupteinflussgrofen des Getriebes regeln kann.
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Abbildung 6.7-25: Schema der Torsionsschwingungsmodelle der Schaufelradantriebe

Offen bleibt allerdings die Frage, inwieweit das Systemverhalten konkret verdndert werden
kann und wie die hierfiir notwendigen Regelparameter fij zu definieren sind. Nach [UNBO7, S.
61] bietet sich hierzu z.B. das Verfahren der Polvorgabe an, da die dynamischen Eigenschaften
des geschlossenen Regelkreises mit der Systemmatrix é* allein durch die Lage der Eigenwerte
(Pole) bestimmt werden. Gibt man sich diese, abweichend vom ungeregelten System, mit der
Systemmatrix A vor, so lassen sich daraus die Reglerverstirkungen f;; berechnen. Ziel dieses
Verfahren ist die optimale Polverschiebung ausgewihlter Eigenwerte, wobei stets die Stabilitit
des Regelkreises zu wahren ist [LUNO6, S. 235]. Die in der einschlidgigen Literatur dazu
aufgefiihrten Beispiele und Richtlinien zur Auslegung von Zustandsreglern nach dem Verfahren
der Polvorgabe beschrinken sich allerdings iiberwiegend auf Zweimassensysteme mit einem
Stellglied [SCHO09, S. 973 ff.], [STIOS, S. 15 ff.]. Mehrgroflensysteme mit hoherer Anzahl an
Freiheitsgraden erschweren die Umsetzung des Verfahrens erheblich und erfordern Experten-

wissen, weshalb von der Anwendung der Polvorgabe abgesehen wird.

Zuginglicher ist hingegen das in [UNBO7, S. 62 ff.] und [LUNO6, S. 279 ff.] beschriebene
Verfahren der linear-quadratischen Regelung (LQ-Regelung), welches mit Gleichung 6.60 auch
fiir Mehrgroensysteme Anwendung findet. Darin wird ein Giitefunktional J(Z,,u,,) zur
Bewertung der Qualitidt des Systems herangezogen und zur Findung der Regelparameter in ein
Extremwertproblem tiberfiihrt. Ist das Giitekriterium minimal, dann iiberfiihrt der gefundene
Stellvektor U, (Gleichung 6.61) das System vom Anfangswert Z, optimal in die Ruhelage
[UNBO7, S. 63].

© !
Vg i) = [ (2 -Q 7 +1iy ‘R -ty )dt=Min 6.60
t=0

Ugy =—F-2 6.61

Die im Giitekriterium enthaltenen Matrizen Q und R sind Bewertungsmatrizen mit Diagonal-
struktur und erlauben eine unterschiedliche Gewichtung der jeweiligen Systemelemente zur
Findung des Stellmomentes an einem ausgewdéhlten Systemelement. Dies wird besonders nach
Uberfiihrung der Vektor-Matrix-Schreibweise in die Summenschreibweise deutlich (Gleichung
6.62).
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Da sich der Zustandsvektor zudem aus dem Verdrehwinkel und der Drehgeschwindigkeit
zusammensetzt, kann Gleichung 6.62 in Gleichung 6.63 umgeformt werden [GRA13, S. 58].
Hierin entspricht die Summationsgrenze N der Dimension des Zustandsvektors und M der
Anzahl der gebildeten Regeldifferenzen nach Gleichung 6.64. Die im Zusammenhang mit dem
Stellvektor bestehende Summationsgrenze O entspricht der Anzahl der Systemeinginge bzw.
Stellglieder.
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e=w-y 6.64

Die in Gleichung 6.63 nunmehr ersichtlichen Terme lassen sich als Energieverteilungen des
Regelkreises interpretieren. Mit dem ersten Term wird die potentielle Energie des Systems
gewichtet (Gleichung 6.65), da in diesen die Verdrehwinkel A¢, eingehen und die Wichtungs-
koeffizienten Q;; als Federsteifigkeiten angenommen werden. Die potentielle Energie ist dabei
in Torsionsschwingern direkt mit dem Drehmoment der Systemelemente gleichzusetzen, sodass
eine Maximierung des ersten Terms des Giitefunktionals (hohe Gewichtung) die potentielle

Energie sowie die Schwankungen des Torsionsmomentes im System minimiert.

Q;i 'A(/’lz = EPoti 6.65

Der zweite Term des Giitefunktionals kann als kinetische Energie des Regelkreises interpretiert
werden, wenn die Gewichtungskoeffizienten Qj; Tréigheiten des Antriebsstranges verkdrpern.
Diese mit der quadrierten Drehgeschwindigkeit multipliziert, ergibt nach Gleichung 6.66 die
kinetische Energie des Regelkreises. Eine Maximierung dieses Terms minimiert daher die

Drehzahlschwankungen des gesamten Antriebsstranges.

Qji ¢JZ = EKinj 6.66
Der dritte und vierte Term des Giitefunktionals sind von geringerer Bedeutung und fuflen nicht
auf physikalischen Zusammenhingen. Vielmehr beschreiben sie die Qualitit des Fiihrungs-
verhaltens (dritter Term) bei Lastspriingen und die zu leistende Arbeit der Motoren (vierter
Term) [GRA13, S. 59].

Zur Findung der Regelmatrix und deren Komponenten muss sich der Anwender daher
grundsitzlich fiir eine der beiden Grundformen oder fiir die daraus gebildete Mischform
entscheiden. Eine hohe Gewichtung der potentiellen Energie senkt Drehmomentschwankungen
des Antriebes und sichert somit einen homogenen Leistungsflu, nimmt jedoch héhere Dreh-

zahlschwankungen der Einzelelemente in Kauf. Umgekehrt wird mit der hohen Gewichtung der
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kinetischen Energie die mittlere Drehzahlschwankung des Antriebsstranges auf Kosten héherer
Drehmomentschwankungen reduziert. Fiir die Betriebsfestigkeit und damit die Lebensdauer des
Schaufelradantriebes sind, wie bei der Bildung der Schidigungssumme in Kapitel O hergeleitet,
allein die Schwankungen des Drehmomentes von Bedeutung, sodass bei der Auslegung der
Regelverstarkungen die Gewichtung auf die Minimierung der Drehmomentschwankungen
abzielt. Damit wird der Antriebsstrang weiterhin Drehzahlschwankungen unterliegen, die
jedoch keine schadigungsrelevante Wirkung besitzen.

[GRA13, S. 61 ff.] leitete aus dieser Forderung heraus zwei Zustandsregler ab, die die poten-
tielle Energie unterschiedlich stark gewichten. Auflerdem ersetzte er den Vorfilter durch eine
gewohnliche Integralverstirkung, da diese sehr viel robuster Schwankungen der Fithrungsgrofie
ausregelt als die wiederum mathematisch zu bestimmende Vorfilterung. Zudem fiihrt er die
Beweisfiihrung an, dass eine Reduktion der kinetischen Energie des Regelsystems im Sinne der
Betriebsfestigkeitssteigerung nicht sinnvoll ist, da die Drehmomente im gesamten Antriebs-
strang erheblichen Schwankungen unterliegen [GRA13, S. 66 ff.].

Die von Granel3 hergeleiteten Zustandsregler mit minimierter potentieller Energie auf die
Schaufelradantriebe des Baggers 293 (Abbildung 6.7-26 und Abbildung 6.7-27) und des
Baggers 1510 (Abbildung C.8) angewendet, zeigen im Vergleich der Drehzahlverlidufe fiir beide
Schaufelradantriebe ein schliissiges Verhalten. Gegeniiber der urspriinglichen PI-Regelung
nehmen die Drehzahlschwankungen iiber die optimale PI-Regelung bis hin zu beiden
Zustandsregelungen erheblich zu. Dabei gewichtet der zweite Zustandsregler (ZR2) die
potentielle Energie am stérksten und besitzt daher die hochsten Drehzahlschwankungen. Dies
entspricht dem zu erwartenden Verhalten und bestitigt das ganzheitliche Verstindnis des
Zusammenhanges zwischen Regelung und Mechanik. Im Maximum betragen die Drehzahl-
abweichungen 50 min”, was grundsitzlich nicht erwiinscht ist. Im Hinblick auf die Lebens-
dauererhohung des Gesamtsystems wire dies jedoch tolerierbar, wenn dadurch die Dynamik des

Drehmomentes abnimmt.
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Abbildung 6.7-26: Drehzahlverlauf der Zustandsregelung im Vergleich zur konventionellen PI-Regelung
(Bagger 293)
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Abbildung 6.7-27: Drehmomentverlauf der Zustandsregelung im Vergleich zur konventionellen PI-
Regelung (Bagger 293)

Im direkten Vergleich der beiden Zustandsregler ZR1 und ZR2 wird allerdings auch ersichtlich,
dass beide ein dhnliches Dampfungsvermogen aufweisen, da sich die Drehmomentverlidufe stark
dhneln. Inwiefern sich dies auf die Schidigungssumme auswirkt, ldsst sich mit der alleinigen
Betrachtung im Zeitbereich nicht schlussfolgern. Auch die Uberfithrung des Zeitsignals in den
Frequenzbereich lidsst hierzu keine nidheren Riickschliisse zu, verdeutlicht allerdings eindrucks-
voll die gezielte Reduktion der Schaufelradtorsionseigenschwingung (Abbildung 6.7-28 und
Abbildung C.9). Durch die Messung der Motor- und Schaufelraddrehzahlen sowie der
Verdrehwinkel regeln die Zustandsregler zielgerichtet gegen diese Haupteinflussgrofe. Bei
beiden Zustandsreglern ist die Schaufelradtorsionseigenschwingung in den Zeitsignalen faktisch

nicht zu entdecken, sodass diese vollstindig gedimpft werden konnte.

Ferner werden auch die Schaufeleingriffsfrequenz (1,25 Hz) und auch die Nickeigen-
schwingung des Schaufelradauslegers (0,34 Hz) durch die Zustandsregelung begiinstigt, da die
nunmehr fehlende Getriebereaktion die Auslegernickschwingung nicht linger anregt, siehe
Abbildung 6.7-29. Deren Dampfung fithrt wiederum zu einem gleichméBigeren Grabkraft-
verlauf, weshalb auch die Anregung durch die Schaufeleingriffsfrequenz sinkt. Der
Zustandsregler bewirkt somit, im Gegensatz zur optimierten PI-Regelung (Kapitel 6.7.3), eine
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positive Anderung des Ubertragungsverhaltens, gleichwohl er ursichlich allein die Schaufelrad-
torsionseigenschwingung dampft. Dessen ganzheitliche Riickwirkung mit den weiteren
Haupteinflussgrolen erzeugt jedoch eine gesamtheitliche Systemverbesserung. Im direkten
Vergleich aller Regelungsarten liefert die Zustandsregelung somit das groBte Potenzial zur
Minimierung der Antriebsdynamik. Gleichwohl die Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl die
Schaufelradtorsionseigenschwingung in #dhnlichem MaBle dampft, kann sie die Schaufelein-
griffsfrequenz und die Auslegernickschwingung nicht beeinflussen.
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Abbildung 6.7-28: Frequenzspektrum des Drehmomentverlaufes der Zustandsregelung im Vergleich zur
konventionellen PI-Regelung (Bagger 293)
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Abbildung 6.7-29: Detailliertes Frequenzspektrum des Drehmomentverlaufes bei Zustandsregelung
(Bagger 293)

Die zuvor beschriebenen Verringerungen der Drehmomentamplituden duflern sich bei beiden
Schaufelradantrieben schliissigerweise in einer erheblichen Reduktion der Schidigungssumme.
Im Vergleich zur bisherigen Schidigungssumme des Baggers 293 lésst sich diese an der
Hohlradwelle des Schaufelrades auf 1-107'8 reduzieren, sieche Abbildung 6.7-30. Zudem wird
klar ersichtlich, dass der zweite Zustandsregler (maximale Gewichtung der potentiellen Energie)

die Schidigungssumme nochmals deutlich verringert.



Losungsweg und Ergebnisse 135

10000~ - S o SRR o 10000 - - - e P R S

100

0.01 0.0001
0.0001f « : : : :
H S, eoa | S AP U Lo
1e-006 :
: : : : - - - ZR1
1e-008 [ o coo o cooe 1e-012 - A A AR D
fe010 [ R R R SR
: : : ZR1 1@-016 [~~~
B e . I S
1e-014 ‘ ‘ : : 1e-020 : : : :
22 18 14 10 6 22 18 14 10 6
KD KD
a) Sonnenwelle b) Schaufelrad

Abbildung 6.7-30: Schidigungskennfeld bei Zustandsregelung (Bagger 293)

Gleiches ist grundsitzlich auch beim Antriebsstrang des Baggers 1510 zu erkennen, allerdings
beschridnkt sich die Einflussnahme des Zustandsreglers. Dies begriindet sich nicht in der
fehlenden Wirksamkeit des Reglers, sondern in der geringen Bedeutung der Schaufelrad-
torsionseigenschwingung fiir das Systemverhalten des Baggers 1510. Die optimierte PI-
Regelung ist ebenso in der Lage, die Schaufelradtorsionseigenschwingung in dhnlichem Mafle
zu ddmpfen wie die Zustandsregelung oder die Regelung mit Riickfithrung der Schaufelrad-

drehzahl. Folglich nehmen auch die Schiadigungssummen vergleichbare Werte an.
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Abbildung 6.7-31: Schiddigungskennfeld bei Zustandsregelung (Bagger 1510)

Hierin bestitigt sich auch der fundamentale Unterschied beider Antriebsstringe. Bereits die
bisherige Regelung und Konstruktionsweise des Baggers 1510 begiinstigt dessen system-
dynamisch optimierte Betriebsweise. Dies meint jedoch nicht, dass damit die Lebensdauer des
Systems hoher ist als die des Baggers 293. Die Lebensdauer ist das Ergebnis aus Mittel-
spannung und Ausschlagsspannung und somit von der Dimensionierung der System-
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komponenten abhiingig. Ein direkter Vergleich zwischen beiden Geriten ist somit nicht
moglich, da hierfiir die Simulation bei identischen Randbedingungen (Standort, Betriebsweise)
notwendig wére. Zudem miisste diese fiir unterschiedliche Bodenarten und Drehzahlen
durchgefiihrt werden, was einen hohen Rechenaufwand zur Folge hiitte.

Der Vergleich der Schidigungskennfelder beider Gerite erlaubt jedoch die Aussage, dass das
Potenzial der aktiven Motorregelung beim Bagger 293, relativ zur aktuellen Betriebsweise,
deutlich groBer ist. Hierbei zeigt insbesondere die Zustandsregelung, dass diese das Konzept der
Minimierung der Drehmomentschwankungen im ausgewdihlten Lastfall am besten umsetzt und
die Schaufelradtorsionseigenschwingung vollstindig dampft. Dadurch sinkt auch die
Schidigungssumme auf ein Minimum, was mit der groBten Lebensdauererhohung gleich-

zusetzen ist.

Dennoch gilt es, die Bedeutung und vor allem die Anwendbarkeit der Zustandsregelung zu
relativieren, da diese speziell fiir die hochvariablen Randbedingungen des stochastischen
Grabprozesses an ihre Grenzen sto3t. Gleichwohl die Zustandsregelung fiir Normalzustinde des
Systems die beste Regelungsart zu sein scheint, wurde deren Verhalten bei Sonder- oder
Grenzlastfillen nicht untersucht. Hierzu zdhlen das Anbaggern eines Findlings, das Festfahren
des Schaufelrades an einer Boschung sowie der Ausfall des Systems aufgrund eines Schadens.
Zudem gilt es zu bedenken, dass die Auslegung des Zustandsreglers auf Basis eines System-
zustandes entsteht und daher, im Gegensatz zur PI-Regelung, anfillig gegeniiber verdnderten
Betriebsbedingungen ist. Die enorme Vielzahl an moglichen Lastkombinationen erschwert die
Auslegung einer allgemeingiiltigen Zustandsreglung und verdeutlicht, dass die gefundenen

Zustandsregler fiir beide Gerite mit weiteren Simulationen abzusichern sind.

6.8 Innovativer Beitrag der Forschungsergebnisse

Im Rahmen des Forschungsvorhabens ,,SRad-Dyn‘* wurden erstmals der gesamte Antriebsstrang
und die umgebende Struktur von Schaufelradantrieben vollstindig mithilfe der elastischen
Mehrkorpersystem-Simulation abgebildet. Die Modelle besitzen sechs Freiheitsgrade und
liefern, entgegen reinen Torsionsschwingern, neben Informationen zur Bewegung der Korper
im gesamten Raum, beliebige Schnittlasten, die zur detaillierten Berechnung der Einzel-
komponenten herangezogen werden konnen. Dariiber hinaus besitzen die Modelle elastische
Eigenschaften und erlauben somit Riickschliisse auf ortliche Deformationen. Zur Einbindung
elastischer Strukturen wurden hierzu fiir die relevanten Baugruppen (Getriebegehiuse,
Drehmomentstiitze und Oberbau) Finite-Elemente-Modelle erstellt und in das Gesamtmodell
integriert. Somit besitzen die mechanischen Ersatzmodelle der Schaufelradantriebe des Baggers
293 und des Baggers 1510 eine realitdtsnahe Steifigkeits- und Masseverteilung.

Zudem ragt die Systemgrenze des Ersatzmodells weit iiber den Antriebsstrang hinaus und
beriicksichtigt neben dem gesamten Oberbau des Schaufelradbaggers auch das vollstindige
Seilsystem. Dadurch lassen sich erstmals die Kinematik und Kinetik innerhalb der einzelnen
Teilsysteme sowie die Wechselwirkungen zwischen den mechanischen Teilsystemen ganz-
heitlichen untersuchen und verbessern, was zu einer erheblichen Steigerung des Gesamtsystem-
verstidndnisses beitrigt.
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Durch die Kopplung des mechanischen Ersatzmodells mit dem mechatronischen Ersatzmodell
der Motorregelung der frequenzumrichtergesteuerten Asynchronmotoren sowie der Validierung
des Grabwiderstandsmodells wurde der Ansatz der ganzheitlichen Simulation vervollstdandigt.
Dieser ist in der bisherigen Literatur in diesem Umfang nicht zu finden und erlaubt erstmals das
Systemverhalten von Schaufelradantrieben wihrend des Betriebes ganzheitlich zu beurteilen.
Hierzu z#hlt insbesondere, dass das Ersatzmodell des Arbeitsprozesses (Grabwiderstands-
modell) bei der Berechnung der abtriebseitigen Lasten nunmehr neben der Wechselwirkung des
Schaufelradauslegers mit dem Boden ferner die grundlegende Charakteristik des Zufalls-
prozesses beriicksichtigt.

Die Ergebnisse der Simulationen beweisen einerseits, dass realitidtsnahe Systemeigenfrequenzen
berechnet werden konnen, die sich durch Messungen am Gerit bestitigen. Andererseits zeigt
der direkte Vergleich gemessener und simulierter Lastfdlle im Zeit- und Frequenzbereich in
unterschiedlichen Bodenarten, dass die Ergebnisse fiir alle relevanten Systemreaktionen
qualitativ und quantitativ iibereinstimmen. Damit rechtfertigt sich auch der enorme Mehr-
aufwand bei der Modellbildung des Gesamtsystems. Im Gegensatz zu den bisherigen Ansétzen
in der Literatur, die meist Teilsysteme isoliert untersuchen oder zu starke Vereinfachungen bei
der Gesamtsystembetrachtung treffen, lassen sich mithilfe der validierten ganzheitlichen
Modelle beider Schaufelradantriebe belastbare Riickschliisse auf die EinflussgroBen der
Systemdynamik ziehen. Hierzu zihlt auch, dass erstmals ganzheitlich zwischen Ursache

(Anregung) und Wirkung (Systemreaktion) unterschieden werden kann.

Die aus dem Ist-Zustand der Systeme abgeleiteten Optimierungsvorschlidge (Soll-Zustédnde)
stellen effektive MaBnahmen zur Minderung der Systemdynamik dar und richten sich am
individuellen Verhalten der Antriebsstringe aus. Mit der Schadigungssumme wurde auflerdem
ein Kriterium angewendet, mit dem Systemzustinde objektiv bewertet werden konnen. Die
geschaffenen Schiddigungskennfelder ermoglichen die in der Vergangenheit experimentell
gewonnen und am realen Gerit eingesetzten Regelparameter wissenschaftlich zu hinterfragen
und zu korrigieren. Zudem sind die Vorgehensweisen allgemeingiiltig und konnen daher zur

Bewertung jeglicher Antriebssysteme herangezogen werden.

Dabei zeigt sich, dass sich die Lebensdauer aller Maschinenelemente insbesondere durch die
Riickfiihrung und Einbindung des Schaufelraddrehzahlsignals in die Motorregelung maf3geblich
erhohen lisst. Ein derartiges Regelkonzept ist fiir Schaufelradantieben bisher nicht bekannt und
besticht durch dessen Einfachheit, Praktikabilitit und Wirksamkeit. Die projektbeteiligten
Betreiber RWE Power AG und Vattenfall Europe Mining AG arbeiten derzeit in
Zusammenarbeit mit der forschenden Einrichtung an der Umsetzung des Verfahrens.

6.9 Nutzen und wirtschaftliche Bedeutung der Forschungs-
ergebnisse insbesondere fiir KMU

Im Rahmen des Forschungsvorhabens erfolgten zahlreiche Untersuchungen im Zeit- und
Frequenzbereich. Dadurch lieBen sich sowohl HaupteinflussgroBen, die Antriebsdynamik
betreffend, ableiten als auch hochbeanspruchte Komponenten identifizieren. Auf Grundlage der
gewonnenen Erkenntnisse ist es in Zusammenarbeit mit den KMU gelungen, einzelne Para-
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meter der Betriebsfithrung zu variieren um somit zur Vermeidung der ermittelten kritischen
Betriebszustinde beizutragen.

Mit den vorliegenden, ganzheitlichen Simulationsmodellen der Antriebsstringe des Baggers
293 und des Baggers 1510, der elektrischen Komponenten sowie der Regelung und Steuerung
kann das Verbesserungspotential einzelner Parameter und Bauteile effektiv untersucht werden.
Die dabei entstandenen Erkenntnisse bieten umfangreiche Moglichkeiten die Betriebsfiihrung
der Schaufelradbagger derart zu verdndern, dass die Lebensdauer aller Maschinenelemente
steigt. Durch die geschaffene Moglichkeit, mithilfe des ganzheitlichen Modells belastbare
Lastannahmen im gesamten Antriebsstrang zu bestimmen, ist es nunmehr ferner moglich,
kritische Einzelkomponenten gezielt hinsichtlich ihrer statischen und dynamischen Lasten
auszulegen. Damit kénnen die KMU ihre bestehende Fachexpertise aus dem Bereich der
statischen Festigkeitsrechnung um Fachkenntnisse aus dem Bereich der Dynamik von

Antriebssystemen erweitern.

Zudem konnen die Informationen zu den ermittelten kritischen Komponenten durch ein
vergleichbares Vorgehen in die konstruktive Gestaltung von Bauteilen eingehen. Mit den
komplexen Simulationsmodellen wird die Moglichkeit gegeben, das durch den FEinsatz
modifizierter Bauteile bzw. Baugruppen resultierende dynamische Verhalten des Gesamt-
systems unter simulierten Einsatzbedingungen zu ermitteln. AuBlerdem wird mit den
entstandenen Simulationsmodellen der Schaufelradbagger auch die Moglichkeit geschaffen, bei
der Kldarung der Ursachen von aufgetretenen Havarien oder Schadensfillen innerhalb kiirzester

Zeit einen unterstiitzenden Beitrag zu leisten.

Aus den Ergebnissen der Untersuchungen konnten Vor- und Nachteile von Austausch-
komponenten und Konstruktionshinweise fiir die Gestaltung von zu ersetzenden Bauteilen
abgeleitet und den KMU zur Verfiigung gestellt werden. Fiir die Sicherheitskupplungen beider
Schaufelradantriebe konnten die teilnehmenden KMU beispielsweise erstmals ganzheitlich die
Vor- und Nachteile ihrer Bauteildimensionierung am realen System nachempfinden. Es wurde
ersichtlich, dass sowohl der Getriebehersteller als auch der Motorenhersteller bei der Auswahl
der Kupplungseigenschaften (Trigheit, Steifigkeit, Dampfung) erheblich begiinstigt werden
konnen. Demgegeniiber wurde jedoch auch sichtbar, dass nicht auf das individuelle Antriebs-
system abgestimmte Kupplungen das Systemverhalten mageblich negativ beeinflussen kénnen.
Durch jene Sensibilisierung der KMU fiir derartige Einflussgro3en und durch das geschaffene
Gesamtsystemverstdndnis wird es in Zukunft moglich sein, alle Antriebskomponenten auf-

einander abzustimmen.

Die verbesserte Kenntnis des Systemverhaltens elektromechanischer Schaufelradantriebe
begiinstigt zudem iiberwiegend mittelstindisch strukturierte Hersteller antriebstechnischer
Komponenten, die einen enormen Wettbewerbsvorteil gegeniiber weiteren Marktteilnehmern
besitzen. Die Auswahl der Systemkomponenten (Getriebe, Kupplungen, Lager, Dampfungs-
elemente, usw.) wird durch die erreichte ganzheitliche Betrachtung der Wechselwirkungen
zwischen Elektrik und Mechanik auf eine gesicherte Grundlage gestellt. Lastzustinde, Lebens-
dauerabschitzung, Gewdhrleistungszusagen und Anlagenverfiigbarkeit kdnnen bereits in der
Konstruktionsphase realistisch vorherbestimmt werden und somit die wirtschaftlichen Risiken
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der KMU reduzieren und ihre Fachkompetenz stirken. Die durch das Projekt bereitgestellte
Methodik bleibt dabei nicht auf Bergbauanwendungen beschrinkt, sondern ldsst sich auf
zahlreiche Aufgabenstellungen des Anlagen- und Schwermaschinenbaus anwenden.

Neben dem erweiterten Nutzen des ganzheitlichen Mehrkorpersystemmodells kdnnen dariiber
hinaus auch die erstellten Finite-Elemente-Modelle der Getriebegehduse, der Drehmoment-
stiitzen und des Oberbaus fiir umfangreiche und normgerechte Statikberechnungen seitens des
Herstellers und Betreibers weitergenutzt werden. Da diese fiir gewohnlich nicht in einer
derartigen Detailgenauigkeit vorliegen, ergeben sich hieraus weitere Moglichkeiten zur
Optimierung und Absicherung der jeweiligen Antriebskomponente des teilnehmenden KMU.

6.10 Angaben iiber gewerbliche Schutzrechte

Es wurden keine Anmeldungen durchgefiihrt und es sind auch keine beabsichtigt.
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6.11 Gegeniiberstellung der Ergebnisse mit den Zielsetzungen des

Antrags

Forschungsziel

Umsetzung

Ganzheitliche Erfassung und Darstellung der
Antriebsdynamik von Schaufelradantrieben
mithilfe der Mehrkorpersystem-Simulation

Aufbau vollelastischer Mehrkorpersystemmodelle
des Baggers 293 und des Baggers 1510 und
Abgleich des Ubertragungsverhaltens im Zeit und
Frequenzbereich mithilfe von Messdaten.

Identifikation von HaupteinfluBgroBen die
Antriebsdynamik betreffend

Als Haupteinflussgroen wurden identifiziert:

e Schaufelradtorsionseigenschwingung
(Reaktion Getriebe)

e Nickeigenschwingung des Schaufelradauslegers
(Reaktion Oberbau)

e Schaufeleingriffsfrequenz (Anregung)

Uberpriifung und Uberarbeitung der
Erfahrungswerte zur belastungsgerechten
Auslegung des gesamten Antriebsstranges

Die grundsitzlichen Erfahrungswerte zur
Auslegung von Schaufelradantrieben bleiben giiltig,
miissen jedoch durch die Beriicksichtigung
dynamischer Lasten erweitert werden. Zur
Ermittlung dieser sind zwingend elastische
Mehrkorpersysteme mit sechs Freiheitsgraden zu
nutzen, reine Torsionsschwinger entsprechen nicht
dem Stand der Technik.

Grundsitzliche Erhohung der Lebensdauer
durch mechanisch schonende Betriebsweise

Die Lebensdauer aller Maschinenelemente kann
durch konstruktive und regelungstechnische
MaBnahmen erheblich gesteigert werden. Die
Anpassung der bestehenden Regelung stellt hierbei
eine praktische Losung dar.

Ableitung von allgemeingiiltigen
Regelungskonzepten mit minimaler
Antriebsdynamik

Im Rahmen des Vorhabens wurden drei
Regelungskonzepte vorgestellt, die sich an den
individuellen Eigenschaften des Antriebes
orientieren und dennoch allgemeingiiltig auf
dhnliche Antriebssysteme iibertragen lassen. Dabei
wurden Konzepte zur Variation der bestehenden
Regelparameter, zur Riickfithrung der
Schaufelraddrehzahl und zur Zustandsregelung
erarbeitet und erprobt.
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8 Plan zum Ergebnistransfer

Entsprechend des Planes zum Ergebnistransfer der ausfiihrlichen Beschreibung des Forschungs-
vorhabens wurden bisher sechs projektbegleitende Ausschiisse, sechs Prisentationen des
Forschungsstandes auf Fachtagungen und zwei Artikel in Fachzeitschriften durchgefiihrt.

Wihrend der Laufzeit geplante Mainahmen (01/2011— 12/2013)

Rahmen Ziel Zeitraum
14.04.11
Fortschrittsbericht, Diskussion, Festlegung 28.09.11 Y
Zusammenkommen des neuer MaBnahmen. Abstimmun 27.04.12\
projektbegleitenden Ausschusses Oreanisation ’ & 23.10.12
& 28.05.13
25.10.13

Studien- und Dinlomarbeiten zum Weiterreichen wissenschaftlicher

P Themenstellungen zur selbstindigen Halbjahrlich V

Forschungsthema

Bearbeitung durch den Studierenden

Aachender Kolloquium fiir
Instandhaltung, Diagnose und
Anlageniiberwachung (AKIDA)

Darlegung des Forschungsvorhabens und
Prisentation der Zielsetzungen

17.18.11.2010

. . s . 28.02.12 V
Zwischenbericht Schriftliches Darlegen der Ergebnisse 08.03.13 V
Fachtagung Schiittgutférder- .. .
technik (TU Magdebure) Ubersichtsvortrag 14./15.09.11 v
SIMPEP (FVA) Ubersichtsvortrag 29./30.09.11 v
Dresdner Maschinenelemente- Ubersichtsvortrag 29./30.11.11

Kolloquium (TU Dresden)

Aachender Kolloquium fiir
Instandhaltung, Diagnose und

Vorstellung der Ergebnisse des

14./15.12.12

Verarbeitung der Forschungsergebnisse

Anlageniiberwachung (AKIDA) Forschungsvorhabens
Fachiagung Baumaschinentechni | gpergichisvortrag 20./21.09.12
Advanced Mining
Veroffentlichungen in Fachzeit- Fortlaufender Informationsfluss in den (04/2011)
schriften einschldgigen Fachzeitschriften World of Mining
(04/2013) v

AbschlufB3bericht Schriftliches Darlegen der Ergebnisse 2014
Weiterbildung von Mitarbeitern Workshop zu Konstruktionsrichtlinien von

" des projektbegleitenden Antriebssystemen und Auswahlhilfen von | 2013 V

3 Ausschusses Systemkomponenten

2 o . . Workshop zu Konstruktionsrichtlinien von

E 5 therbﬂdung Fler einschligigen Antriebssystemen und Auswahlhilfen von | 2013

o & | Zulieferindustrie

2's Systemkomponenten

< ‘é Wissensvermittlung neuester Erkenntnisse

fé % und Methoden in den Lehrveranstaltungen

g £ | Akademische Weiterbildung »Antriebssysteme®, “Ausgewéhlte ab 2013 v

g § Analysen und Dimensionierungen‘ und

£ 8 ,,Modellbildung und Simulation*

£ ™ [ Dresdner Maschinenelemente-

S . Ganzheitliche Priisentation des Vorhabens | 2013

S Kolloquium (TU Dresden)
Dissertation Weiterfiihrende wissenschaftliche ab 2014
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Im Rahmen des Vorhabens wurden nachfolgende Veroffentlichungen durchgefiihrt:

Schlecht, B.; Schulz, C., Rosenlécher T., Schulze, Th.: Untersuchung und Optimierung des
dynamischen Verhaltens von Schaufelradantrieben, AKIDA 2010, Aachen, 17./18. November
2010

Schlecht, B.; Schulz, C., Kressner, M.: Erstellung eines Grabwiderstandsmodells zur
ganzheitlichen Simulation von Schaufelradantrieben, 16. Fachtagung Schiittgutférdertechnik,
Magdeburg, 14./15. September 2011

Schlecht, B.; Schulz, C., Kressner, M.: Erstellung eines Grabwiderstandsmodells zur
ganzheitlichen Simulation von Schaufelradantrieben, Advanced Mining Solutions,

www.advanced-mining.com

Schlecht, B.; Schulz, C.: Ganzheitliche Simulation von Schaufelradantrieben unter
Beriicksichtigung der umgebenden Struktur, SimPEP — Kongress fiir Simulation im

Produktentwicklungsprozess, Wiirzburg/Veitshochheim, 29./30. September 2011

Schlecht, B.; Schulz, C.: Der modernisierte Schaufelradbagger — Ganzheitlicher Ansatz zur
Leistungsoptimierung, Dresdner Maschinenelemente Kolloquium DMK 2011, Dresden, 29./30.
November 2011

Schlecht, B.; Schulz, C.: Erstellung eines modularen Mehrkérpermodells zur Abbildung des
dynamischen Verhaltens von Schaufelradbaggern, Fachtagung Baumaschinentechnik 2012,
Dresden, 20./21. September 2012

Schlecht, B.; Schulz, C.; Franze, J.: Systemanalyse von TagebaugroBgeriten durch modulare
Abbildung in MKS-Modellen, AKIDA 2012, Aachen, 14./15. November 2012

Schlecht, B.; Schulz, C.: Detaillierte Abbildung komplexer Anregungsspektren in
Mehrkorpersystem-Modellen zur Untersuchung kritischer Betriebszustinde, VDI Wissensforum
— Schwingungsanalyse 2013, Stuttgart, 06./07. Mérz 2013

Schlecht, B.; Schulz, C.: Modellbildung und Simulation eines Tagebaugrofigerites, ATK 2013,
Aachen, 19./20. Mirz 2013

Schlecht, B.; Schulz, C.: Zum FEinsatz modularer MKS-Modelle zur Systemanalyse von
Tagebaugrofigerdten, Haus der Technik: GroB- und Sondergetriebe im Schwermaschinen- und
Anlagenbau, Essen 10./11. September 2013

Schlecht, B.; Schulz, C.: Holistic Simulation of a Bucket Wheel Excavator. In: SIMPACK
News (2013) 2, S. 2-6

Schlecht, B.; Schulz, C.; Franze, J.: System analysis of large-scale lignite mining equipment
using modular mapping in MBS models. In: World of Mining - Surface & Underground 65
(2013) No. 4, S. 219-226
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Schlecht, B.; Schulz, C.: Ganzheitliche Lastbetrachtung von Antriebssystemen mithilfe
komplexer Mehrkoérpermodelle: 8. VDI Fachtagung. Schwingungen in Antrieben. Fulda, 05./06.
November 2013

Schlecht, B.; Schulz, C.: Aktive Schwingungsdimpfung in drehzahlgeregelten mecha-
tronischen Antriebssystemen: DMK - Dresdner Maschinenelemente Kolloquium. Dresden,
03./04. Dezember 2013

Schulz, C.: Ganzheitliche Systemanalyse von Schaufelradantrieben, Dissertation. Dresden. 2014
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A Systemeigenfrequenzen Bagger 1510

Gemessene Frequenz
Nr. Frequenz q Charakteristische Schwingform
[Hz]
[Hz]
1 0 0 Starrkorperschwingung
2 2,2 2,2 Torsionsschwingung Motor 1 gegen Motor 2
3 - 2,65 Axialschwingung Getriebe gegen Schaufelrad
4 2,85 43 Torsionsschwingung Schaufelrad
5 - 7,36 Biegung Schaufelradachse (Gieren)
6 - 8,8 Biegung Schaufelradachse (Nicken)
7 - 10,9 Biegung Gehiuse
8 - 27,1 Nicken Drehmomentstiitze mit Gehidusebiegung

Tabelle A.1: Systemeigenfrequenzen Bagger 1510

Gemessene Frequenz
Nr. Frequenz d Charakteristische Schwingform
[Hz]
[Hz]
1 0 0 Starrkorperschwingung
2 2,2 2,2 Torsionsschwingung Motor 1 gegen Motor 2
3 - 2,65 Axialschwingung Getriebe gegen Schaufelrad
4 2,85 2,85 Torsionsschwingung Schaufelrad
5 - 7,36 Biegung Schaufelradachse (Gieren)
6 - 8,8 Biegung Schaufelradachse (Nicken)
7 - 10,9 Biegung Gehiuse
8 - 27,1 Nicken Drehmomentstiitze mit Gehidusebiegung

Tabelle A.2: Systemeigenfrequenzen mit korrigierter Schaufelradtridgheit Bagger 1510
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B Simulationen im Zeitbereich
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Abbildung B.1: Zeitlicher Drehmomentverlauf am Messbolzen des Baggers 293 bei der Forderung in
Braunkohle (11.06.2006)
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Abbildung B.2: Frequenzspektrum des Reaktionsdrehmomentes am Messbolzen des Baggers 293 in
Braunkohle (11.06.2006)
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Abbildung B.3: Zeitlicher Drehzahlverlauf des Baggers 293 bei der Forderung in Braunkohle
(11.06.2006)
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C Optimierung des dynamischen Verhaltens

C.1. Variationsrechnung (Bagger 1510)

Drehmoment [Nm]
w
T

Mo SRR et O TR SURRIOE SURIPOS RO
00 2i0 4TO 6I0 8I0 1;)0 1I20 1I40 1I60
Zeit [s]
b cn A BB
w\:/\ S /& V ..... 4 \
s IV VNV I\ v v : &V 5 & v
02 ........ ............................. .................. V ..........
150 5(;.5 5I1 51i.5 5I2 52I.5 5i3 53I.5 5I4 54I-.5 5I5
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Abbildung C.1: Drehmomentverlauf der Wendestufe bei Variation des Proportionalgliedes ( K, konstant)

Amplitude [Nm]

Frequenz [Hz]

Abbildung C.2: Frequenzspektrum Bagger 1510 bei der Variation von K, (K, konstant)
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Abbildung C.3: Detaillierte Ausschnitte des Frequenzspektrums (Bagger 1510)
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Abbildung C.4: Rainflow-Matrizen des Bagger 1510
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Abbildung C.5: Kennfeld der Schiadigungssumme des Bagger 1510
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C.2. Riickfiihrung der Schaufelraddrehzahl (Bagger 1510)

Drehmoment (Wendestufe) [Nm]
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Abbildung C.6: Drehmomentverlauf der Wendestufe bei Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl (Bagger
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Abbildung C.7: Frequenzspektrum der Wendestufe bei Riickfithrung der Schaufelraddrehzahl (Bagger

1510)



Anhang

155

C.3. Zustandsregelung (Bagger 1510)
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Abbildung C.8: Drehzahlverlauf der Zustandsregelung im Vergleich zur konventionellen PI-Regelung

(Bagger 1510)
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Abbildung C.9: Frequenzspektrum des Drehmomentverlaufes der Zustandsregelung im Vergleich zur

konventionellen PI-Regelung (Bagger 1510)



