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Vorbemerkung

1 Vorbemerkung
Der vorliegende wissenschaftliche Abschlussbericht zum Forschungsprojekt
» SRau-Dyn — Antriebssimulation Raupenfahrwerke*

basiert in wesentlichen Teilen auf der Promotionsschrift von Herrn Dipl.-Ing. Henry Granef3 mit
dem Arbeitstitel

» Raupenfahrzeug-Dynamik*

mit dem Stand vom 06. Oktober 2017. Die Einreichung der Dissertation ist noch ausstehend und
fiir das Jahr 2018 angesetzt. Der Bericht wird im Rahmen der Dissertation von Herrn Granef3
verdffentlicht. Die aus der Promotionsschrift verwendeten Textstellen werden nicht gesondert
gekennzeichnet.
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2 Zusammenfassung

Mit dem Forschungsvorhaben ,,SRau-Dyn‘ konnte erstmals das Systemverhalten von Raupen-
fahrwerken 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-Zusténden anschlief3t.
Dabei weist die Analyse der Fahrsignale 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 das Fahrschiff
in hohem MaBe mit der mechanischen Peripherie wechselwirkt.

Daher beschréinkt sich das mechanische Ersatzmodell zur Untersuchung der Fahrzeugdynamik
des Baggers 293 nicht allein auf das Raupenfahrwerk. Durch die Modellierung des gesamten
Oberbaus samt Hubseilsystem und des Fahrwerkantriebs kdnnen sémtliche Wechselwirkungen
zwischen Fahrwerk und Umgebung untersucht werden. Gemél des Konzeptes der ganzheitlichen

Simulation ist das System um ein detailliertes Modell der Motorregelung erginzt.

Mithilfe des ganzheitlichen Modells lésst sich das Fahrverhalten des Baggers 293 realitétsnah
nachempfinden. Gleichzeit bestétigt die Gegeniiberstellung der Mess- mit den Simulations-
signalen die korrekte Abbildung des Ubertragungsverhaltens des elektromechanischen Turas-
antriebssystems. Durch die Validierung des ganzheitlichen Modells lassen sich belastbare
Riickschliisse auf die Zusammenhéinge zwischen Konstruktions-, Betriebsweise und System-
dynamik ziehen. Damit trdgt das Forschungsvorhaben zur erheblichen Steigerung des System-
verstdndnisses von Raupenfahrwerken und -fahrzeugen bei, da es alle notwendigen physika-
lischen Randbedingungen realitéitsnah abbildet und zudem 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 trdgt das Forschungsvorhaben ferner zur deutlichen
Reduktion der Fahrunruhe von Raupenfahrwerken bei. Die hierzu notwendigen ganzheitlichen
Modelle sind jedoch Grundvoraussetzung und bediirfen eines hohen zeitlichen Aufwandes und
eines groB3en Mafles an interdisziplindrem Wissen. Mit dem Nachweis, dass die kontinuierliche
Rollbahn zu einer erheblichen Verringerung der Fahrdynamik beitrégt, ist eine praxisnahe Losung
zur lebensdauerschonenden Betriebsweise von Raupenfahrzeugen gegeben, die den nachhaltigen
Betrieb der Geridte fordert. Die Umsetzung dieser MaBBnahme wird aktuell durch den Betreiber
RWE Power AG untersucht. Durch Langzeitmessungen der sich am realen Gerit einstellenden
Dynamik kann in den nidchsten Monaten abschliefend die Qualitit der Ersatzmodelle bewertet

werden.

,Das Ziel desVorhabenswurdeerreicht”
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3 Wissenschaftlich-technische und wirtschaftliche
Problemstellung

Die Forderung von Braunkohle sichert der Bundesrepublik Deutschland seit Jahrzehnten rund
22.000 direkte Arbeitspldtze, hauptsdchlich im Rheinland (11.000 Beschéftigte) und in der
Lausitz (8.000 Beschéftigte). Rund 25 % der jahrlichen 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 Grofteil der zur Braunkohleforderung 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 Kompaktgerdte (500 — 5.000 m*/h)

einteilen lassen, sieche Abbildung 3.1.

Abbildung 3.1: Hauptklassen von Schaufelradbaggern
Die Baureihe der GroBgerite (Bagger 285, 287, 288, 289, 290, 291, 292, 293), welche allesamt

mit einem Raupenfahrwerk ausgestattet sind, wiegen zwischen 12.000 t und 14.000 t — ihre
Fahrwerke werden mit Elektromotoren angetrieben. Damit erreichen die groBten Schaufel-
radbagger der Welt mit ihrem bis zu 45 m breiten Fahrwerk Fahrgeschwindigkeiten von 2-
10 m/min. Wie Abbildung 3.2 zu entnehmen, lastet dabei das gesamte Gewicht wéhrend des
Fahrprozesses auf dem Raupenfahrwerk. Der messtechnisch sehr gut erfasste und modernste
Schaufelradbagger 293, welcher Gegenstand der Untersuchung im beantragten Forschungs-

vorhaben sein soll, verteilt sein Gesamtgewicht auf 12 Raupen.
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Abbildung 3.2: Bagger 293

Raupenfahrwerken wohnt, der Diskretisierung des Raupenbandes in Kettenglieder endlicher
Léange geschuldet, eine erhebliche Fahrunruhe inne. Trotz der Vorgabe einer konstanten Fahr-
geschwindigkeit sind deutliche Fahrgeschwindigkeitsschwankungen zu beobachten (Abbildung
3.3), welche sich auf die systeminternen Lasten eines Raupenfahrwerkes auswirken. Dabei
iiberlagern sich den statischen Nominallasten dynamische Lasten, primér resultierend aus dem
Turas-Polygoneffekt, dem Schakenklappen, dem Lauf der Laufrdder iiber die Schakentéler und
dem Gleitkreisgleiten (die einzelnen Phinomene werden im Kapitel 4.4 ndher erldutert).

25 ! ! ! ' ! ! ! ! !
Ist-Geschwindigkeit
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Abbildung 3.3: Vergleich der Soll- und | st-Geschwindigkeit eines Raupenfahrwerks

Da die Fahrwerke keine eigenstindigen Komponenten sind, sondern durch ein Fahrwerksgetriebe
angetriecben werden sowie das zu mobilisierende Gerdt stiitzen und verfahren, existieren
komplexe Wechselwirkungen zwischen den einzelnen Fahrzeugkomponenten. Nimmt das
Fahrzeug eine neue Position ein, werden die Schwingungen des Gerdteoberbaus infolge der

unmittelbaren Anbindung zum Fahrwerk angeregt, wobei sich diese Schwingungen wiederum in
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das Fahrsignal riickkoppeln und die Fahrunruhe weiter anfachen. Somit ndhren sich die Dynamik
des Fahrwerkes und der Fahrzeug-Tragstruktur wahrend des Fahrprozesses gegenseitig. Diese
Schwingungskopplung findet analog zwischen dem Fahrwerk und dem Raupenantrieb statt,
welcher konstruktionsbedingt héufig eine hohe Torsionsnachgiebigkeit aufweist und die Fahr-

unruhe mafigeblich beeinflussen kann.

Im Sinne der Betriebsfestigkeit stellen die dynamischen Zusatzlasten hinsichtlich der Lebensdau-
er aller Komponenten der Arbeitsmaschine beanspruchungsrelevante Grofen dar. Entsprechend
sind bereits wihrend des Auslegungsprozesses von Raupenfahrzeugen die induzierten,
fahrwerkstypischen Lastkollektive zur Bauteildimensionierung zu beriicksichtigen, um eine hohe
Lebensdauer zu gewéhrleisten. Jedoch existieren keine konkreten Richtlinien, mithilfe derer sich
betriebsnahe Lastkollektive fiir ein Raupenfahrzeug in Abhingigkeit der Fahrwerksausfiithrung
ermitteln lassen. Trotz der Unkenntnis der Lastkolletkive wéhrend der Bauteildimensionierung
besteht wie in allen Bereichen des Maschinenbaus der Wunsch, die Produktivitit bestehender
Raupenfahrzeuge weiter zu steigern. Dadurch werden beispielsweise hdufiger beanspruchungs-
intensive Fahrmanover durchgefiihrt, welche die Lebensdauer der Anlagen erheblich limitieren.
Ferner geht eine hohere Produktivitit mit einer hoheren Fahrgeschwindigkeit einher, sodass die
am Fahrprozess beteiligten Maschinenelemente innerhalb eines kiirzeren Zeitraums eine

gegebene Zyklenzahl iiberschreiten.

In der Auflésung der Diskrepanz aus hoher Produktivitét bei gleichzeitig hoher Lebensdauer von
Raupenfahrzeugen liegt die Intention der vorliegenden Arbeit. Mit der Modellbildung und
Analyse des grofiten Schaufelradbaggers der Welt — dem Bagger 293 — sollen am konkreten
Beispiel OptimierungsmaBnahmen aufgezeigt werden, mithilfe derer sich die Bauteil-
beanspruchungen wihrend des Verfahrens von Raupenfahrzeugen deutlich reduzieren lassen.
Gleichzeitig ergeben sich dabei Ansidtze, welche die Abschitzung beanspruchungsrelevanter

Lasten ermoglichen und somit die Auslegung zukiinftiger Raupenfahrzeuge unterstiitzen sollen.
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4  Ausgangssituation / Stand der Forschung

4.1 Gesamtaufbau Bagger 293

Der Bagger 293 ist mit einer Hohe von 96 m und einer Lange von 225 m der grofite Schaufelrad-
bagger der Welt und erreicht mit seiner Dienstmasse von 14.200 t gleichzeitig den Stellenwert
der weltweit schwersten mobilen Arbeitsmaschine. Der Gesamtaufbau des Baggers ist in
Abbildung 4.1 hinterlegt, wobei die allgemeine Struktur eines Raupenfahrzeugs mit Unterwagen
samt Fahrwerk, Oberbau und Arbeitsorgan erkannt werden kann. Das Herzstiick des Baggers ist
das mit 18 Grabgefdaflen besetzte Schaufelrad, welches das Material vom Hang abtrigt. Das fiir
den Grabprozess notwendige Drehmoment wird von drei frequenzumrichtergesteuerten Asyn-
chronmaschinen zur Verfligung gestellt, deren Leistung iiber ein Stirnrad-Planeten-Getriebe
summiert wird. Nachdem das Grabgut abgetragen wurde, wird dieses iiber eine Leitschurre auf
das Forderband des Schaufelradauslegers entleert und in den Unterwagen geleitet. Mithilfe
integrierter Siebe erfolgt eine gleichméBige Verteilung und Zerkleinerung briichigen Materials,
welches im Anschluss tiber die Bandbriicke und den Beladewagen (beide nicht dargestellt) auf
die Bandforderanlage des Tagebaus geleitet wird [Schul4, S. 6].

Oberbau

Unterwagen

Fahrwerk
1 Schaufelradantrieb 5 Seilsystem
2 Schaufelradausleger 6 Ballastausleger
3 Beweglicher Pylon (Pylon 1) 7 Hubwinde
4 Feststehender Pylon (Pylon 2) 8 Raupe

Abbildung 4.1: Bagger 293 (schematisch)

Damit der Oberbau nicht kippt, sind das Gewicht des Schaufelrades, des Schaufelradantriebs-
systems, des Schaufelradauslegers mit dem sich darauf befindlichen Grabgut und das
Widerstandsmoment infolge des Grabprozesses mithilfe von Gegengewichten auszugleichen,
sodass sich der Gesamtschwerpunkt des Oberbaus innerhalb des Stiitzdreiecks des Unterwagens
befindet. Hierfiir ist gegenliber dem Schaufelradausleger der Ballastausleger angeordnet, in
welchem neben der gesamten Elektro- und Steuerungstechnik die erforderlichen Zusatzgewichte
angebracht sind. Sowohl der Schaufelrad- als auch der Ballastausleger sind fest mit jeweils einem
Pylon verbunden. Die Pylone selbst sind wiederum mit einem Seilsystem zueinander ausgerichtet.

Dieser Mechanismus erlaubt, den scharnierbar gelagerten Schaufelradausleger um seinen
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Authiangungspunkt zu neigen, sodass das Schaufelrad gehoben und gesenkt werden kann. Damit
deckt der Bagger 293 eine Gesamtabbauhdhe von 68 m ab, welche sich von —17 m (Tiefschnitt)
bis zu einer Hoéhe von 51 m (Hochschnitt) erstreckt. Die hierfiir erforderlichen Hubantriebe sind

ebenfalls auf dem Ballastausleger angebracht.

Der gesamte Oberbau ist liber ein Schwenkwerk drehbar um seine Hochachse gelagert, sodass
dem Abbauprozess respektive dem Schaufelrad ein weiterer Bewegungsfreiheitsgrad gewahrt
wird und sich folglich ein groBer Arbeitsbereich am Hang abdecken lisst. Die Lagerung ist als
doppelbahniger Kugellaufring mit einem mittleren Durchmesser von @ 20 m ausgefiihrt, dessen
Einzelkugeln (Durchmesser © 320 mm) Sonderanfertigungen sind [Schul4, S. 7]. Dies
ermoglicht ein widerstandsarmes Schwenken und erlaubt zudem die Abstiitzung der enormen

Oberbaumasse von rund 5800 t.

Damit ein Schaufelradbagger in seinem gesamten Arbeitsbereich unabhéngig ist, wird dieser
durch ein Fahrwerk, welches alle Fahrbewegungen uneingeschrinkt durchfiihren kann,
mobilisiert. Dabei hat sich entsprechend des im Kapitel 3 aufgezeigten Eigenschaftsprofils der
Fahrwerkstyp der Raupenfahrwerke unter nahezu allen Einsatzbedingungen durchgesetzt [DV 86,
S. 25 f.]. Folglich ist das Fahrwerk des Baggers 293 ebenso als Raupenfahrwerk ausgefiihrt, um
die hohe Dienstmasse bei allen Witterungsbedingungen mit einer moglichst hohen
Standsicherheit und Geldndegingigkeit zu bewegen.

4.2  Raupenfahrwerk Bagger 293

Das Raupenfahrwerk des Baggers 293 setzt sich aus insgesamt zwolf Einzelraupen — den
sogenannten Fahrschiffen — zusammen (Abbildung 4.2 a), Pos. 1-12), sodass sich bei einer
Einzelfahrwerksbreite von 3,70 m und -linge von 15 m eine nominelle Gesamtaufstandsfliche
von 666 m? ergibt. Unter Beriicksichtigung des Eigengewichts des Baggers resultiert mit
0,21 MPa ein Bodendruck, der dem fiinf- bis siebenfachen des Bodendrucks eines
durchschnittlichen Menschen (ein FuB3 auf dem Boden wéhrend des Gehens) entspricht. Jeweils
vier Raupen sind in einem Jochtridger zusammengefasst, sodass der Bagger iiber drei Jochtriager
(Pos. 14) respektive Raupengruppen verfiigt und somit alle Baggerkomponenten oberhalb des
Fahrwerks iiber drei Aufstandspunkte (Pos. 15) abgestiitzt werden. Dementsprechend liegt ein
statisch bestimmtes System vor, wobei sich die Auflast der Stiitzpunkte durch die Lage des
Massenschwerpunktes innerhalb des Stiitzdreiecks ergibt.

Damit dem Bagger die Kurvenfahrt ermdglicht wird, ist eine spezielle Steuereinrichtung
erforderlich, da — im Gegensatz zu einem Zweiraupenfahrwerk — die Kurvenfahrt nicht einzig
iiber die Regelung der Fahrgeschwindigkeiten der Fahrschiffe erfolgen kann. In diesem
Zusammenhang wird das Prinzip der steuerbaren Raupengruppe angewandt, bei welcher im Fall
eines symmetrischen Dreiraupenfahrwerks eine Raupengruppe mit einer Lenkdeichsel (Pos. 17)
verschwenkt werden kann. Die restlichen Raupengruppen sind in Fahrtrichtung unbeweglich mit
dem Unterbau iiber Festdeichseln (Pos. 16) verbunden. Ferner existiert die Ausfithrungsform des
unsymmetrischen Dreiraupenfahrwerkes, bei welcher zwei steuerbare Raupengruppen
hintereinander angeordnet sind und mit Lenkdeichseln geschwenkt werden kénnen [DV86,
S. 137 ff.], [KGJO09, S. 130].
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a) Symmetrisches Dreiraupenfahrwerk b) Doppelzwillingsraupe

1-12 Fahrschiffe 15 Stiitzpunkte des Unterbaus
13 Traversenkasten 16 Festdeichsel

14 Jochtrager 17 Lenkdeichsel

Abbildung 4.2: Fahrwerk Bagger 293

Innerhalb eines Jochtragers sind die Fahrschiffe als Doppelzwillingsraupen angeordnet, wobei je
zwei Raupen unabhingig voneinander drehbar innerhalb eines Traversenkastens (Pos. 13)
angeordnet sind. Die Traversenkisten sind wiederum drehbar innerhalb des jeweiligen Joch-
tragers gelagert, wobei diese Drehachse senkrecht zur Drehachse der Fahrschiffe steht. Somit
iibernimmt der Traversenkasten eine zu einem Kreuzgelenk vergleichbare Aufgabe beziiglich der
Relativbewegung zwischen Fahrschiff und Jochtriger. Dies ermdglicht insbesondere eine
zwangskraftarme Uberfahrt von Bodenunebenheiten und, im Vergleich zu einer starren Doppel-
zwillingsraupenausfithrung, eine ausgewogenere Aufteilung der wirkenden Auflast auf die
einzelnen Fahrschiffe.

4.3 Raupenfahrwerk — Fahrschiff

Das Fahrschiff des Baggers 293 ist als sechzehnrollige Raupe ausgefiihrt, wobei die einzelnen
Laufrollen iiber ein Schwingensystem im Fahrwerkstriger gelagert sind, siche Abbildung 4.3. Die
im Gelenk des Fahrwerktragers eingeleitete Auflast wird dadurch gleichméBig auf die Laufrollen
aufgeteilt und in das Fahrplanum geleitet. Dieser Zustand bleibt ebenso beim Uberfahren von

Unebenheiten im Planum bestehen, sodass in jeder Situation ein ausgeglichenes System vorliegt
[DVS6, S. 151 f.].

Antriebsturas  Kettentragrolle Raupenband  Fahrwerkstréger

: o Y (‘
Laufrolle /

Abbildung 4.3: Fahrschiff des Baggers 293
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Die Laufrollen werden innerhalb der Laufbahn der Kettenglieder, iiber welche das Raupenband
in Elemente endlicher Lénge diskretisiert ist, gefilhrt. Diese Raupenkette umschlingt den
gesamten Fahrwerkstriger, wird dabei durch die Turasse umgelenkt und im Obertrum iiber die
Laufrollen abgestiitzt. Um das Umlenken an den einzelnen Umlenkpunkten zu garantieren, sind
die einzelnen Glieder der Kette scharnierbar mit Bolzen verbunden, was ein riickstellmomenten-
freies Scharnieren und gleichzeitig eine zwangskraftfreie Anpassung der Raupenkette an das
Profil des Fahrplanums ermoglicht.

Neben der Funktion, die Kettenlaufrichtung gegeniiber dem Fahrwerkstrager umzukehren,
iibernimmt der Antriebsturas die Aufgabe, die fiir den Vorschub des Fahrwerkes notwendige und
iiber den Antrieb zur Verfiigung gestellte Leistung in das Raupenband einzuleiten. Dabei wird
eine primir formschliissige Verbindung zwischen dem Antriebsturas und den Kettengliedern
generiert, indem die Drehbewegung des Turas iiber die Nockenflanken an die Schakenwangen
weitergegeben wird, siche Abbildung 4.4. Bleibt bei der Ubergabe der Antriebsleistung vom
Turas auf das Raupenband der Reibschluss zwischen den Grundblechen der Kette und dem
Fahrplanum bestehen, setzt sich die Rotation des Antriebsturas in die translatorische
Fahrbewegung des Fahrschiffes um.

a) Antriebsturas b) Kettenglied (Bodenplatte) ¢) Turaseingriff

1 Turasbandage 2 Nocken 3 Schake 4 Schakenwange
5 Schakenmitnehmer 6 Schakenhdcker 7 Laufflache 8 Quertriger

9 Grundblech 10 Schakenbolzen

Abbildung 4.4: Antriebsturas, K ettenglied und Turaseingriff

4.4  Grundlagen zur Fahrunruhevon Raupenfahrwerken
44.1 Allgemeine Eintellung der Fahrunruhe

In der Historie zur Berechnung und Auslegung von Raupenfahrwerken lag ein grofles Augenmerk
auf der Bemessung der zur Beschleunigung und Aufrechterhaltung der Fahrbewegung
erforderlichen Antriebsleistung. Dabei wurden viele das Fahrverhalten beeinflussende Erschei-
nungen identifiziert, wobei eine sinnvolle und strukturierte Untergliederung in der Arbeit von
HENSEL [Hen88] vorgenommen ist. Die Fahrunruhe ist hier auf die Schwankung des Fahr-
widerstandes zuriickgefiihrt, sodass sich zunichst alle bekannten Effekte in innere und duflere
Fahrwiderstinde einordnen lassen.
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Nach [Hen88, S. 18] manifestiert sich der innere Fahrwiderstand als Summe aller Fahrwider-
stinde, welche sich infolge der Reibung sowie der Beschleunigung sédmtlicher bewegter Teile in
einer Raupe wihrend der Fahrt auf einem ebenen, horizontalen und starren Untergrund bei
konstanter Antriebsturasdrehzahl ergeben. Begriindet schlussfolgert HENSEL, dass die beteiligten
Fahrunruheerscheinungen konstruktiv bedingt sind und somit bereits ohne duBlere Storeinfliisse
auftreten. Die Summe der Verformungswiderstinde des Untergrunds beschreibt den &ufleren
Fahrwiderstand, welcher insbesondere die Verdichtung und Verdringung des Erdstoffes unter-
halb des Grundbleches der Bodenplatte meint [Hen88, S. 49].

Aus raupenfahrwerksdynamischer Sicht beinhalten die inneren Fahrwiderstinde die essentiellen,
die Zustandsschwankungen hervorrufenden Effekte. Unter dieser Perspektive bietet es sich an,
den Bereich der inneren Fahrwiderstinde im Vergleich zu HENSEL neu zu untergliedern.
Praktikabel erscheint hierbei die Untergliederung in Fahrwiderstinde infolge von Band-
respektive Seilschwingungen, in Fahrwiderstinde aufgrund der Diskretisierung des Raupen-
bandes und — wie auch bei HENSEL — in Fahrwiderstinde infolge von Reibung, siche Abbil-
dung 4.5. In der detaillierten Beschreibung der inneren Fahrwiderstinde wird die Notwendigkeit

dieser Neueinteilung ersichtlich.

Wird ferner fiir eine fahrdynamische Einteilung die Arbeit von HANIF hinzugezogen
[Han90, S. 94 ff.], lassen sich &dhnlich zu den inneren die &uBeren Fahrwiderstinde weiter
untergliedern. Primdr kann dabei die Erdstoffverdichtung von der Erdstoffverdringung samt
Kettenschlupf unterschieden werden, da bei diesen unterschiedliche Mechanismen den Fahr-
widerstand und dessen Schwankung hervorrufen. Ist das Planum gegeniiber der Horizontalen
geneigt, erginzt die sich infolge der Schwerkraft ausprigende Hangabtriebskraft die &uBeren
Fahrwiderstidnde, siche Abbildung 4.5.

Die Unterteilung in duBere und innere Fahrwiderstdnde nach HENSEL beriicksichtigt bislang nicht
die Kettenvorspannung als einen die Fahrunruhe beeinflussenden Effekt, obschon HENSEL diesen
als eine Haupteinflussquelle hinsichtlich der Fahrbewegung identifiziert. Ursichlich hierfiir ist,
dass die Vorspannung der Kette im Sinne einer quasistatischen Betrachtung nicht als Fahr-
widerstand eingeordnet werden kann. Dahingehend wird vorgeschlagen, den Fahrwiderstands-
begriff zu erweitern und aus Sicht der Fahrdynamik zum bereits verwendeten Begriff der
Fahrunruhe zu verallgemeinern, in welchem sich die Kettenvorspannung, neben den inneren und
duBeren Fahrwiderstdnden, als Haupteinfluss hinsichtlich der Fahrbewegung einordnen lisst,
siche Abbildung 4.5.

Fahrunruhe
|
I I I
Innere Fahrwiderstinde AuBere Fahrwiderstinde Kettenvorspannung
Bandschwingungen Erdstoffverdichtung
Diskretisierung Erdstoffverdrangung
Reibung Schlupf
Hangfahrt

Abbildung 4.5: Einteillung der Fahrwidersténde
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4.4.2 InnereFahrwiderstande

Bandschwingungen

Der Grundgedanke, Bandschwingungen als Teilbereich der inneren Fahrwiderstidnde zu betrach-
ten, begriindet sich im Vorhandensein von dynamischen Erscheinungen in Raupenfahrwerken,
welche bereits bei einem Riementrieb, also einem Kettentrieb mit Kettengliedern infinitesimaler
Langenausdehnung, zu beobachten wiren. Infolge zeitvarianter Lasten in longitudinaler Richtung
wird das Band in den einzelnen Trumsegmenten aufgrund des Durchhanges zu transversalen
Schwingungen angeregt. Die Transversalelongationen erzeugen Riickstellreaktionen in Longi-
tudinalrichtung des Bandes, sodass nicht einzig die zeitvarianten Lasten sondern zusitzlich die
Bandschwingungen die Kettenzugkraft und somit die Vorschubkraft des Fahrwerkes beeinflussen
[Fau95s S. 53 ff.], [Schl10, S. 1123 ff.]. Zudem induziert die Kettenzugkraftschwankung {iber den
Wirkradius des Antriebsrades Drehschwingungen im Fahrwerksantrieb, welche im Resonanzfall
zu erheblichen Schwingungsiiberhéhungen fiihren konnen.

Diskretisierungsbedingte Fahrwiderstdnde

Neben den Schwingungen der einzelnen Trumsegmente werden erhebliche Kettenzugkraft- und
Fahrgeschwindigkeitsschwankungen durch die diskrete Unterteilung des Raupenbandes in
Kettenglieder endlicher Linge hervorgerufen. In Messkampagnen wurde dahingehend nach-
gewiesen, dass die Schwankungen mit der Periodendauer der Antriebsturasteilung und somit der
Kettengliedldnge, jedoch zueinander phasenversetzt, auftreten [Han90, S. 7 ff.], [Kra90]. Dies
wird in den folgenden Ausfithrungen zu den einzelnen diskretisierungsbedingten Fahrwider-
stinden deutlich.

Turas-Polygoneffekt

Aufgrund der endlichen Linge der Kettenglieder kann sich die Kette einzig in Form eines
Polygons um den Antriebs- bezichungsweise Umlenkturas legen. Infolgedessen éndert sich
fortwiahrend der wirksame Radius zwischen dem Turas und der Raupenkette, was als Turas-
Polygoneffekt bezeichnet wird. Damit einher geht eine stdndige Schwingungsanregung, welche
sich in einer turasdrehwinkelabhéngigen Anderung der Geschwindigkeitskomponenten 4ufert,
siche Abbildung 4.6 [Dre06, S. 270 ff.], [Fis13, S. 15], [FJ69, S. 15 f.], [Schl10, S. 1153 ff.],
[SG16a], [Arpl5, S. 8 £].
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8, 28, 35, 454 55,

Abbildung 4.6: Turas-Polygoneffekt nach [SG16a]

Wird beispielsweise der Gelenkpunkt p als aktueller Gelenkpunkt angenommen, ergibt sich

dessen Longitudinalgeschwindigkeit zu

oVply = Ra-Va-cos(ys—8x) mit y, €[0;2-68,) 4.1)
wobei die halbe Turasteilung 64 mit der Nockenanzahl iy tiber

s
Oy =— (4.2)
g
zusammenhingt. Mit (4.1) kann im Rahmen einer rein kinematischen Betrachtung die durch den
Turas-Polygoneffekt induzierte Fahrunruhe erfasst werden. Hierzu dient der Ungleichformig-

keitsgrad, welcher sich nach [DHO09, S. 122] zu

f — Umax — Vmin (4‘3)
Um

berechnet und die Geschwindigkeitsschwankung im Verhiltnis zur mittleren Geschwindigkeit
angibt. Das Einsetzen von (4.1) und (4.2) in (4.3) liefert

1 —cos (E)
Ts(lé) =2- [csc (g) — cot (g)}z (4.4)

und somit die Fahrgeschwindigkeitsschwankung in Abhdngigkeit von der Nockenanzahl. Eine

fPoly =2

geringe Nockenanzahl korrespondiert folglich mit einer starken Fahrunruhe, wohingegen eine
hohe Anzahl an Turasnocken zu einer vergleichmifBigten Fahrbewegung beitrdgt, siche auch
Abbildung 4.6.

Gleitkreisgleiten

Infolge der enormen Beanspruchungen unterliegen die Elemente der Kettengelenke (Augen und
Bolzen) einem fortwahrenden Verschleil, sodass sich der Abstand zwischen den Schaken und

damit gleichzeitig die Kettenteilung vergroBBern. Entsprache die Kettenteilung im Neuzustand der
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Antriebsturasteilung (Abbildung 4.7 b)), wiirde die Kettenteilung bereits nach kurzer Betriebszeit
die Turasteilung verschleiBbedingt tiberschreiten. Diese Konstellation fiihrt jedoch zu erheblichen
Eingriffsstorungen zwischen Kette und Turas, da die Schaken der eingleisenden Bodenplatten
gegen die Nockenkopfe des Antriebssterns stoBen, sieche Abbildung 4.7 c).

a) Vorlaufender VerschleilB  b) Idealzustand c¢) Nachlaufender Verschleif3

Abbildung 4.7: Gleitkreisgleiten nach [SG16a]

Um dem Zustand des nachlaufenden Verschleies vorzubeugen, ist die Kettenteilung im
Neuzustand gegeniiber der Turasteilung kleiner ausgefiihrt, sodass die verschleiBinduzierten
Eingriffsstorungen zwischen Turas und Kette wesentlich spiter eintreten, siche Abbildung 4.7 a).
Dieses Konstruktionsprinzip des vorlaufenden Verschleiles hat jedoch den entscheidenden
Nachteil, dass zur formschliissigen Kraftiibertragung zwischen Kette und Turas lediglich ein
Nocken zur Verfiigung steht. Wird der Turasdrehsinn entsprechend Abbildung 4.7 a) in Uhrzei-
gerrichtung angenommen, liegt der Formschluss zwischen dem Nocken links oben und der
Schakenwange der farblich hervorgehobenen Bodenplatte vor. Die sich hinter dem treibenden
Nocken befindlichen Nocken sind nicht im Eingriff mit der Kette und tragen folglich nicht zur
Leistungsiibertragung bei. Wird die Drehung des Turas fortgesetzt, gleist die betrachtete
Bodenplatte aus dem Eingriff aus und der Formschluss zwischen Nocken und Schakenwange und
somit zwischen Turas und Kette reifit ab. Der Turas kann sich in der weiteren Bewegungsphase
relativ zur Kette weiterdrehen, wobei die Schakenhdcker auf den Nockenkopfen gleiten. Dieser
Schlupfzustand zwischen Turas und Kette bleibt solange bestehen, bis der nachfolgende Nocken
den Gleitwinkel ¢, . zuriickgelegt hat und mit der benachbarten Bodenplatte im form-
schliissigen Kontakt steht. Die dabei hervorgerufene Zugkraftunterbrechung und -wieder-
aufnahme bedingt erhebliche Be- und Entschleunigungsvorgidnge der Fahrbewegung der Raupe,
sodass erhebliche, sich in das Getriebe fortpflanzende dynamische Zusatzlasten entstehen
[SG16a], [EMHOS]. Da die Gleitbewegung auf den Nockenkdpfen stattfindet, wird der
NockenauBendurchmesser auch als Gleitkreis bezeichnet und der beschriebene Schlupfzustand

als Gleitkreisgleiten.

Schakenklappen

Die diskrete Unterteilung der Raupenkette verhindert ein gleichzeitiges, tangentiales Anlegen des
Raupenbandes an Turas und Laufrolle entsprechend Abbildung 4.8 a), da die Auflast der
turasnédchsten Laufrolle die Bodenplatte BP3 auf das Fahrplanum driickt. Der damit provozierte
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auBlertangentiale Ketteneinlauf bleibt solange bestehen, bis der Hebelarm, an dem der vertikale
Kettenzugkraftanteil Fy, angreift, geniigt, um die Anpresskraft der Laufrolle F. zu iiberwinden.
Die Bodenplatte klappt in diesem Moment abrupt nach oben, wobei sich die Turasdrehbewegung
vollstiandig in die Klappbewegung der Schake umsetzt, siche Abbildung 4.8 b). Dieser Prozess
fordert einen unstetigen Vorschub der Raupe und kann bei einer ungiinstigen konstruktiven
Fahrwerksgestaltung bis zum kurzzeitigen Erliegen der Fahrbewegung fithren [Kra90], [SG16a],
[Hen88, S. 32].

Wihrend des beschriebenen Ablaufs dndert sich zudem der Ketteneinlaufwinkel a,gx in
Abhingigkeit von der aktuellen Relativlage zwischen Turas und Bodenplatte BP3, sodass der
vertikale Kettenzugkraftanteil kontinuierlich ansteigt und im Gegensatz dazu der horizontale
Anteil sinkt. Somit ist bereits vor der Klappbewegung des am Boden gefesselten Kettenglieds
eine erhebliche Verringerung der Vorschubbewegung gegeben, sodass zur Aufrechterhaltung

einer konstanten Fahrgeschwindigkeit das Turasdrehmoment zu erhéhen ist [SG16a].

a) Tangentialer Ketteneinlauf b) Aulertangentialer Ketteneinlauf
Abbildung 4.8: Ketteneinlauf beim Schakenklappen nach [SG163]

Das Phanomen des Schakenklappens ist nicht einzig auf die Fahrt mit gezogenem Untertrum
beschrinkt, sondern kann ebenfalls bei entgegengesetzter Fahrtrichtung beobachtet werden. In
diesem Fall fahrt das antriebsturasnédchste Laufrad auf die noch schrig stehende Bodenplatte auf,
sodass sich der Fahrwiderstand, dhnlich zur Befahrung einer Steigung, erhéht. Entsprechend muss
zur Gewdhrleistung des Vorschubs das Turasdrehmoment erhoht werden, bis die Auflast der
Laufrolle geniigt, um die Schake auf das Fahrplanum zu driicken. Ahnlich zur Fortbewegungs-
kinematik bei einem Rhonrad wird dabei die Kette und somit gleichzeitig das Fahrwerk
beschleunigt, um die notwendige Kettenldnge im Trumbereich zwischen Turas und Laufrolle zur
Verfligung zu stellen. Der zuvor aufgebaute Fahrwiderstand nimmt dabei abrupt ab und der
Fahrwerkstriager wird durch das noch anliegende, hohe Turasdrehmoment beschleunigt.

Die wihrend des Schakenklappens am Antriebsturas erlduterten Wechselwirkungen zwischen
Turas, Laufrolle und Kette gelten ebenso fiir den Bereich am Umlenkturas. Das Schakenklappen
wirkt sich hier ebenso direkt auf den Fahrwiderstand des Fahrschiffes aus und trigt somit zu einer
erheblichen Fahrunruhe bei. Jedoch sind (insbesondere bei Fahrt mit gezogenem Obertrum) die
Auswirkungen auf das Antriebsmoment verzogert, da sich die Zugkraftschwankung der Kette
zunéchst tiber den gesamten Obertrumbereich fortpflanzen muss.
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Uberfahren der Lauffliicheniiberginge

Um die Scharnierbarkeit der Kettenglieder untereinander zu gewihrleisten, wurde in der
konstruktiven Historie eine Unterbrechung der Laufbahn im Scharnierbereich vorgesehen. Diese
periodischen Laufbahnunterbrechungen werden wihrend der Fortbewegung der Raupe von den
Laufrdadern durchfahren, sodass das Fahrwerk eine laufrad- und schakenteilungsabhingige Be-
und Entschleunigung erfdhrt, siche Abbildung 4.9 a) sowie [Hen88, S. 21 f.], [KKZ01] und
[SG16a]. Die Brisanz der so induzierten Fahrunruhe lésst sich mit Hilfe des Laufradverteilungs-
grades abschitzen, welcher die durchschnittliche Anzahl der sich gleichzeitig in einem Schakental
befindlichen Laufrollen angibt, siche Abbildung 4.9 b). Zudem kann mit dem Laufradverteilungs-
grad das verschleiBabhéngige Be- und Entschleunigungsverhalten des Fahrschiffes abgeschétzt
werden, da sich infolge des Verschleiflfortschritts in den Kettengelenken die Kettenteilung und
somit der Verteilungsgrad dndern.

Neben der Beeinflussung der Langsdynamik hat das Durchfahren der Schakentéler einen groflen
Einfluss auf die Vertikaldynamik von Raupenfahrzeugen, da sich die Hohenlage der Laufrolle
wihrend des Uberquerens des Tals éndert. Obschon das Fahrwerk iiber ein Schwingensystem
verfiigt, welches Unebenheiten des Planums und somit gleichzeitig der Lautbahn neutralisieren
soll, lisst sich die Anderung der Hohenlage des Fahrwerktrigergelenkes nicht vollstindig
ausgleichen, sondern lediglich mindern. Die damit induzierte Weganregung kann, sofern die
Eigendynamik des Oberbaus angesprochen wird, zu erheblichen Resonanzerscheinungen fiithren

und die Lebensdauer der Tragstruktur entscheidend limitieren.

w

N

Laufradverteilungsgrad

0 : : :
770 775 780 785
Schakenteilung
a) Laufflacheniibergang einer Laufrolle b) Laufradverteilungsgrad

Abbildung 4.9: Durchfahren der Laufflachenliiber gange nach [Kra90] und [SG16a]

Umlenken der Kettenglieder beim Tragrolleniiberlauf

Die Kette groBer Raupenfahrwerke wird im Obertrum von den Kettentragrollen gestiitzt und
gefuihrt, wobei infolge des Kontaktes Reaktionskrifte zwischen den Schakenlaufflichen und den
Tragrollen resultieren. In Abhingigkeit der Relativlage zwischen Kette und Tragrolle dndern sich
wiéhrend des Umlenkens die Orientierung des Kontaktkraftvektors sowie die Anzahl der mit den
Tragrollen im Kontakt stehenden Kettenglieder. Die damit einhergehende, periodische Ketten-

zugkraftschwankung begiinstigt insbesondere bei der Fahrt mit gezogenem Obertrum ausgeprigte
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Lastamplituden, da bei dieser Fahrtrichtung die nominelle Kettenzugkraft und somit die Kontakt-
kréafte zwischen Lauffliche und Tragrolle am grofBten sind.

Abbildung 4.10: Tragr ollentiber lauf

Reibungsinduzierte Fahrwiderstinde

Infolge der Normalkraft und der Relativgeschwindigkeit zwischen zwei sich beriihrenden
Kontaktpartnern wirken entgegengesetzt zur Bewegungsrichtung Reibungswiderstdnde, welche
bei einem abgeschlossenen System ohne weitere Energiezufuhr zum Erliegen der Relativ-
bewegung filhren [CH10, S. 81], [SG14, S. 22]. Da in einem Raupenfahrwerk viele Bauteile
miteinander unter gro3en Normalkridften im Kontakt stehen, ist der reibungsbedingte Fahrwider-
stand entsprechend hoch und folglich ein essentieller Gegenstand bei der Leistungsbemessung

der Antriebsmaschinen.

Fahrtrichtung F, VLar.e_y)O 5
—_— - "Ud
t
0y
S

Abbildung 4.11: Lagerreibung in den Laufradlagern nach [Hen88, S. 19]

Die groBten, der Fahrbewegung entgegenwirkenden Reibwiderstinde entspringen der Lager-
reibung in den Gleitlagerbuchsen der Laufrollen, siche Abbildung 4.11. Obschon der Reibungs-
koeffizient mit u;; = 0,07 [Hen88, S. 19 f.] gering ist und der Vorschubwiderstand zudem durch
das Verhiltnis aus Bolzenradius rg,;,., und Laufrollenradius R;,, gemindert wird (Gl. (4.5),
Hebelarm [ infolge HERTZscher Abplattung zwischen Laufrolle und Laufflache vernachldssigt),
ist der hervorgerufene Fahrwiderstandsanteil aufgrund der groBBen Geritedienstmasse enorm.

1 Rpoi . .
Fypr = Mgg, 'ﬂ = Fyp,, " HeL PR sign(Viar) (45)

RLG,T
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Weiterhin wirkt wahrend des Umlenkens der Kette ein Reibmoment innerhalb der Scharnierge-
lenke, welches bei groBen Vorspannkriften der Umlenkbewegung entgegenwirkt. Da die
Kettenbolzen jedoch einen verhéltnisméBig geringen Durchmesser haben, ist der Einfluss der

Kettenbolzenreibung auf den Fahrwiderstand von untergeordneter Bedeutung.

4.4.3 AuRereFahrwiderstande

Erdstoffverdichtung bei Geradeausfahrt

Uberfihrt die Raupe das Fahrplanum, wird dieses aufgrund der hohen Auflast plastisch verformt,
wobei ein Teil der kinetischen Energie des Fahrschiffes in die Erdstoff-Verdichtungsarbeit
umgewandelt wird. Dieser aus Sicht des Fahrschiffes stattfindende Verlust an Energie ist zur
Aufrechterhaltung der Fahrbewegung von den Antriebsmaschinen einzuspeisen, sodass die
Erdstoffverdichtung einen dufleren Fahrwiderstand verkorpert. Der Verdichtungsvorgang lasst
sich mithilfe von Druck-Setzungs-Kurven beschreiben, wobei diese aufgrund der Erdstoffstruktur
nur schwer qualitativ und quantitativ erfasst werden konnen [Hen88, S. 49 ff.]. Zudem variiert
die Bodendichte orts- und belastungsabhéngig (Erst- und Wiederbelastung), was die Erfassung
des Druck-Setzungs-Verhaltens und damit gleichzeitig die funktionale Beschreibung dieses

Fahrwiderstandsanteils weiter verscharft.

Infolge der Verformung des Erdstoffes neigen sich die Kettenglieder, sodass die von den
Laufbahnen erzeugte Lauffliche unterhalb der Laufrollen uneben wird. Bei der Betrachtung eines
einzelnen Laufrades erfolgt die Fahrwiderstandsschwankung durch die Uberrollung der geneigten
Bodenplatten im Gleichtakt mit dem Uberqueren der Laufflicheniibergiinge, wobei die
Widerstandsamplituden aufgrund des komplexen Verdichtungsvorganges schwanken. Folglich
iiberlagern sich beide Effekte in ihrer Intensitét, sodass die resultierenden Fahrwiderstands- und
Hohenlageschwankungen am Fahrwerkstrager weiter anwachsen.

Erdstoffverdringung und Schlupf bei Kurvenfahrt

Zur Durchfithrung der Kurvenfahrt sind die Lenkraupen eines Fahrwerkes entsprechend des
gewiinschten Kurvenradius einzulenken. Der Lenkbewegung sind dabei ein Widerstandsmoment
infolge der Reibung zwischen den Bodenplatten und dem Fahrplanum sowie ein Widerstands-
moment infolge der Erdstoffverdringung an den Kanten der eingesunkenen Bodenbleche
entgegengerichtet. Zudem wirken Vorschub- und Seitenkréfte auf die einzelnen Fahrschiffe eines
Fahrzeugs, sodass sich der Drehpunkt eines einzelnen Fahrschiffes nicht lotrecht unterhalb des
Fahrwerktragergelenkes befindet und Schlupfbewegungen zwischen Kette und Boden in der
Planumsebene resultieren [DV86, S. 158], [Lin38, S. 16 ff.]. Das Skalarprodukt der in Fahrt-
richtung orientierten Schlupfgeschwindigkeit mit der Reibkraft zwischen Kette und Boden ergibt
die Verlustleistung wihrend der Kurvenfahrt, welche von der Antriebseinheit zur Aufrechter-
haltung der Fahrbewegung zusitzlich aufzubringen ist, siche u. a. [Lin38, S. 32 ff.].

Hangfahrt

Befahrt das Fahrschiff eine gegeniiber der Horizontalen geneigte Ebene, entsteht ein zusétzlicher
Fahrwiderstand aufgrund der hangabwiérts gerichteten Gewichtskraftkomponente. In Abhéngig-
keit der Orientierung der Hangabtriebskraft beziiglich der Fahrtrichtung kann diese die



Ausgangssituation / Stand der Forschung 18

Fahrbewegung unterstiitzen (Fahrt hangabwirts) oder beeintrachtigen (Fahrt hangaufwérts). Zur
Bemessung der Antriebseinheit ist der letztgenannte Fall relevant, da der Motor die zur
Uberwindung der Steigung erforderliche Antriebsleistung zur Verfiigung stellen muss.

444 Kettenvorspannung

Obschon die Kettenglieder und der Antriebsturas mit Elementen zur formschliissigen Kraft-
iibertragung versehen sind, bendtigen die Raupenketten eine definierte Kettenvorspannung.
Andernfalls kann der Formschluss zwischen Turas und Kette nicht fiir jede Betriebssituation
garantiert werden. Hierfiir besitzen Raupenfahrwerke eine Kettenvorspanneinrichtung, welche
zudem die verschleiBbedingte Verldngerung der Raupenkette ausgleicht, sobald die Vorspannung
einen kritischen Wert unterschreitet. Das Aufbringen der Kettenvorspannung erfolgt {iber den
Umlenkturas, welcher iiber die Vorspanneinrichtung (Hydraulikzylinder, Spindeltrieb u. a.) in
Fahrwerkslangsrichtung verschoben wird und somit die Kettenhiillkurve &dndert. Damit erfolgt
eine Verringerung des Kettendurchhanges im Obertrum, was speziell bei der Fahrt mit gezo-
genem Obertrum eine direktere Kraftiibertragung zum Umlenkturas garantiert, da sich die Latenz
zwischen Krafteinleitung in die Kette und Start der Fahrbewegung verkiirzt [DV86, S. 174].

Anhand dieser Argumentation erscheint eine hohe Vorspannung der Kette hinsichtlich einer
optimalen Umsetzung der Drehbewegung des Antriebsturas in einen translatorischen Vorschub
des Fahrschiffes als Vorteilhaft. Jedoch bedeutet eine hohe Zugkraft gleichzeitig eine hohe
HERTZsche Pressung an den Kettenbolzen, sodass in Verbindung mit der Scharnierbewegung ein
groBBeres Verschleifvolumen in den Kettengelenken resultiert. Neben der VergroBerung des
VerschleiBvolumens hat eine unzuldssig hohe Kettenvorspannkraft einen negativen Einfluss auf
die Fahrunruhe. Die diskretisierungsbedingten Fahrwiderstinde erfordern eine variable
Kettenldnge in den einzelnen Trumsegmenten, was sich anschaulich anhand des aufer-
tangentialen Ketteneinlaufs am Umlenkturas bei der Fahrt mit gezogenem Untertrum erkléren
lasst. Wahrend des Rhonradeffektes (Auflegen der schrig stehenden Bodenplatte auf das Planum
infolge der Laufrollenauflast beim Schakenklappen, siche Kapitel 4.4.2) wird eine groBere
Kettenldnge benotigt (siehe [Sol88] und [Han90, S. 36 ff.]), welche primér aus dem Kettendurch-
hang des Obertrums nachgefordert wird. Bei groBen Kettenvorspannkréften geht dies jedoch mit
einer erheblichen Zugkrafterhohung und folglich mit einer héheren Vertikalkraftkomponente am
schrig stehenden Kettenglied einher, siche Abbildung 4.8 b). Der erforderliche Hebelarm, um die
schrig stehende Bodenplatte iiber das umlenkturasnichste Laufrad auf das Fahrplanum zu
driicken, wird entsprechend kiirzer und der Fahrwiderstand steigt an. Die an diesem Beispiel
beschriebene Notwendigkeit der variablen Kettenlénge ldsst sich auf alle Orte des Fahrwerkes
iibertragen, an welchen die Kettenlaufrichtung gedndert wird respektive die Kette sich als
Polygon um ein Bauteil legt. Entsprechend fordert eine hohe Kettenvorspannung die Fahrunruhe
infolge des Polygoneffekts, des Tragrolleniiberlaufs und des Schakenklappens am Antriebs-
sowie Umlenkturas und hat folglich einen hohen Anteil an der unstetigen Fahrbewegung eines
Fahrschiffes.
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4.5 Arbeiten zur Beschreibung der Fahrunruhevon
Raupenfahrwerken

Eine der ersten Verdffentlichungen, welche Berechnungsgrundlagen zur Ermittlung der
Bewegungswiderstinde von Raupenfahrwerken beinhaltet, wurde von HEIDEBROEK im Jahr 1934
verfasst [Hei34]. In dieser reflektiert HEIDEBROEK den erarbeiteten Wissensstand zur Mechanik
von Raupenfahrwerken, wobei der Fokus auf den Reibungsanteilen der inneren Fahrwiderstinde
(siehe Kapitel 4.4.2) und der Uberhéhung der Fahrleistung bei Kurvenfahrt (siche Kapitel 4.4.3)
liegt. Zudem erfolgt eine Betrachtung der Leistungsaufteilung auf die einzelnen Fahrmotoren,
sofern das Fahrwerk iiber mehrere Antriebsmaschinen verfiigt. In allen Herleitungen wird dabei
ohne Beweis angenommen, dass die Fahrwerksbreite keinen nennenswerten Einfluss auf die sich

auspragenden Fahrwiderstdnde hat.

Die Betrachtungen von HEIDEBROEK aufgreifend verfasst LINDENAU eine umfassende Arbeit zur
Ermittlung der Fahrwiderstdnde von Raupenfahrwerken bei Kurvenfahrt [Lin38]. Ausgangspunkt
ist der erfolgreiche Nachweis, dass ab einem bestimmten L&ngen-Breiten-Verhéltnis des
Fahrschiffes die Fahrwerksbreite den Kurvenfahrwiderstand lediglich unwesentlich beeinflusst
[Lin38, S. 8 ff.]. Darauf aufbauend leitet LINDENAU die Fahrwiderstinde am einzelnen Fahrschiff
her und formuliert anschlieBend geschlossene Losungen zur Fahrwiderstandsberechnung fiir
ausgesuchte Raupenfahrwerksausfithrungen. Nach LINDENAU folgen weitere Modelle zur
Ermittlung der Kraftverhiltnisse innerhalb eines Raupenfahrwerkes, wobei KITANO das
Lenkverhalten von Fahrzeugen mit zwei Fahrschiffen als einen Untersuchungsschwerpunkt
aufgreift. Hervorzuheben ist hierbei der Einbezug der Fahrzeugtrigheit in den Gleichungssatz der
Kurvenfahrt, sodass auch das Fahrverhalten von Raupenfahrzeugen bei hohen Geschwindigkeiten
betrachtet werden kann (siehe unter anderem [KJ76], [KK77], [KWT'88]). ZHANG erweitert in
den 90er-Jahren bisherige Wendemodelle um die BEKKERsche Schertheorie [Bek60] und schafft
somit fiir den Spezialfall eines Zweiraupenfahrwerkes ein Kurvenfahrtmodell, welches selbst fiir

Unterwasserraupenfahrwerke anwendbar ist [Zha95].

Obschon die erwdhnten Forschungsarbeiten zur damaligen Zeit einen erheblich Beitrag zur
Erfassung der Fahrwiderstinde leisteten, bestanden weiterhin groBe Unsicherheiten bei der
Bemessung der Raupenfahrzeugkomponenten, da die Berechnungsmodelle nicht die zu beobach-
tende Fahrunruhe und die damit einhergehenden dynamischen Zusatzlasten erkldren kénnen. Aus
Messkampagnen von KRAMER [Kra90], HENSEL [Hen88, S. 41 f.] und HANIF [Han90, S. 13 ff.]
geht hervor, dass die Fahrgeschwindigkeit im Gleichtakt mit der Kettenteilung schwankt, sodass
nachgewiesen ist, dass die Fahrunruhe und somit die dynamischen Zusatzlasten den inneren,
diskretisierungsbedingten Fahrwiderstdnden entspringen. Diesen Umstand aufgreifend leitet
HENSEL ein mathematisches Modell zur Beschreibung der inneren Fahrwiderstiande her, welches
jedoch nicht die im Messsignal gegenwartigen Lastspitzen erfasst [Hen88, S. 41 f.]. Dies hingt
mit dem von HENSEL gewahlten, statischen Betrachtungsansatz zusammen, was HANIF — unter
Beriicksichtigung der Erkenntnisse von PAWANDENAT [Paw69] sowie GRIEBHABER und
PFANNKUCHEN [GP69] beziiglich der Fahrdynamik von Bandabsetzern — zur Durchfiihrung

weiterfiihrender Untersuchungen hinsichtlich der Fahrwiderstandsschwankungen motiviert.

Mithilfe der Bewegungsgleichungen und kinematischer Zusammenhénge leitet HANIF Berech-
nungsmodelle zur Beschreibung der Fahrunruhe her. Aufbauend auf einem von SOLLMANN
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[Sol88] entworfenen Ansatz projiziert er das Fahrschiff zunichst auf ein Einfreiheitsgradmodell
[Han90, S. 36 ff.], dessen generalisierte Koordinate vom Turasdrehwinkel repréasentiert wird.
Jedoch bildet dieser Ansatz die Vorgénge wihrend des Schakenklappens ungeniigend ab, da ein
direkter funktionaler Zusammenhang zwischen Fahrwerksvorschub und Turasdrehwinkel
vorliegt. Das sich in Realitdt auspragende Durchhéngen der Kette (Sacken) zwischen Turas und
turasnéchster Laufrolle ldsst sich somit nicht erfassen. Um diese Problematik zu umgehen, trennt
HANIF den funktionalen Zusammenhang auf und erweitert das Fahrschiffmodell auf zwei
Freiheitsgrade [Han90, S. 90 ff.]. Uber ausfiihrliche Herleitungen werden im Anschluss ver-
schiedene der in Kapitel 4.4 beschriebenen fahrdynamischen Phénomene erfasst, wobei das
Schakenklappen und die Kettenbettung auf dem Fahrplanum im Fokus stehen. Der Ansatz zur
Kettenbettung ist um die BEKKERsche Schertheorie [Bek60] erweiterbar, sodass ein Fahrwerks-
modell vorliegt, welches die komplexe Interaktion zwischen Raupenkette und Untergrund

reflektieren kann.

Jedoch lassen die Betrachtungen hinsichtlich der inneren Fahrwiderstdnde die Abbildung des
Gleitkreisgleitens, der Kettenschwingungen, des Uberfahrens der Laufflicheniiberginge und des
Tragrolleniiberlaufes vermissen. Dadurch wird unter anderem die Unterbrechung der Zugkraft-
iibertragung zwischen Kette und Turas sowie die Anregung des Fahrzeugoberbaus aufgrund der
Vertikaldynamik vernachléssigt. Zudem ist die Beeinflussung der fahrdynamischen Effekte {iber
die Kettenvorspannung nicht gegeben. Neben der Vernachlédssigung wichtiger fahrdynamischer
Phénomene unterbinden getroffene Annahmen bei den Herleitungen eine Simulation des Modells
im Kontext einer ganzheitlichen Anlagenbetrachtung. Urséchlich hierfiir ist, dass HANIF zur
Beschreibung des Schakenklappens die trige Masse der Kettenglieder vernachlissigt und starre
Gelenkverbindungen vorsieht [Han90, S. 66 ff.]. Dadurch kdnnen innerhalb eines Rechenschritts
abrupte Anderungen des Systemzustandes provoziert werden, was die Zeitintegration beeintrich-
tigt oder zum Abbruch der Berechnungen fiihrt [SG16b].

Mit der rasanten Entwicklung der Rechenleistung und der mathematischen Methoden zur
Beschreibung und Berechnung von Mehrkorpersystemen gewann die Mehrkorpersimulation
(MKS) hinsichtlich der Analyse der Raupenfahrwerksdynamik an Bedeutung. Diesbeziiglich
zeigte HAUT, dass mithilfe der MKS die grundlegenden Wechselwirkungen zwischen den
Komponenten eines Fahrschiffes abbildbar sind und sich somit die einzelnen Anteile der
Fahrunruhe in einem Berechnungsmodell erfassen lassen [Hau06, S. 51 ff. & S. 89 ff.]. Dieser
Arbeit schlossen sich weitere Modellverbesserungen an, indem beispielsweise die Kettenglieder
als elastische Strukturen [HLW15] oder die komplexen Interaktionen zwischen Gleiskette und
Boden mithilfe der Partikelsimulation abgebildet wurden [LK14], [Hey09], [MIJNI16].
Unabhingig von der Modellierungstiefe und der damit einhergehenden Steigerung der
Aussagekraft haftet den MKS-basierten Ansitzen der Nachteil einer sehr hohen Berechnungszeit
an. Im Sinne einer Analyse und Optimierung werden die Anzahl der parallel simulierbaren
Fahrwerke und der Optimierungsraum erheblich eingeschrinkt. Dies beschreibt das
entscheidende Defizit gegeniiber den analytischen Ansdtzen zur Fahrwerksbeschreibung nach
LINDENAU, HENSEL oder HANIF, welche aufgrund der geringen Berechnungszeit viele

Simulationen innerhalb eines kurzen Zeitraumes zulassen.
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4.6 Ganzheitliche Analyse von Raupenfahrzeugen
4.6.1 Ganzheitliche Systembetrachtung

Bei der ganzheitlichen Systembetrachtung erfolgt die Untersuchung und Beschreibung eines
Systems anhand einer weitsichtigen Betrachtungsweise, wobei sowohl die Prozesse innerhalb der
Systembestandteile als auch die Wechselwirkung dieser untereinander im Fokus stehen. Dabei
folgt einer detaillierten Systemanalyse ein Modellfindungs- und Modellbildungsprozess, bei
welchem ein systembeschreibendes, mathematisches Modell abgeleitet wird [Hau03, S. 17 ff.].
Da die Systembestandteile unterschiedlichen Wissenschaftsbereichen entspringen, werden diese
zundchst als eigenstindige Subsysteme modelliert, bevor im Anschluss mit der physikalisch
basierten Formulierung von Subsystem-Schnittstellen die Assemblierung der Subsysteme zum
ganzheitlichen Modell erfolgt. Im Bereich der Antriebstechnik setzen sich die Subsysteme aus
Elementen der Mechanik, Elektrik, Sensorik, Aktorik und Informationsverarbeitung zusammen,
sodass Antriebe im Sinne der Systembetrachtung als Antriebssysteme zu bezeichnen sind
[Schl10, S. 297 f.]. Die demonstrierte Vielzahl an Elementen aus verschiedenen Fachbereichen
zeigt, dass die ganzheitliche Analyse von Antriebssystemen eine interdisziplindre Aufgaben-
stellung beschreibt, bei welcher die Grenzen zwischen den einzelnen Wissenschaftsbereichen zu

uberwinden sind.

Obschon mit der ganzheitlichen Systembetrachtung eines Antriebssystems ein erheblicher
Modellbildungs- und Analyseaufwand verbunden ist, erlaubt die Methodik realitdtsnahe
Vorhersagen zum Systemverhalten und die Schaffung eines vertieften Systemverstindnisses. Die
Kombination aus Systemverstindnis und Realitdtsndhe legt den Grundstein fiir eine Optimierung
des Gesamtsystems, indem gezielt Systembestandteile unter einem gesetzten Optimierungsziel
verdndert werden [Schul4, S. 14]. Folglich lassen sich mithilfe der ganzheitlichen Analyse auf
lokaler Ebene Optimierungsmafinahmen identifizieren, welche sowohl eine lokale als auch eine
globale Systemverbesserung erzielen konnen. Dies stellt speziell hinsichtlich der lokalen
Optimierung einen klaren Gegensatz zur hdufig angewendeten, isolierten Komponentenbe-
trachtung dar, bei welcher die Optimierung einzelner Systemkomponenten unter Vereinfachung
oder Ausschluss der weiteren Systembestandteile abliduft. Die damit einhergehende Gefahr, dass
infolge der autarken Betrachtung zu optimierender Komponenten Uberoptimierungen stattfinden,
welche im Zusammenspiel mit den zuvor vernachléssigten oder vereinfachten Systembestand-

teilen Probleme aufwerfen konnen, wird umgangen [Schul4, S. 15].

4.6.2 Beitrage zur ganzheitlichen Raupenfahrzeuganalyse

Die Gesamtheit der in Kapitel 4.5 aufgefiihrten Arbeiten beschéftigt sich mit den Raupenfahr-
werken selbst, wobei haufig einzig das eigenstdndige Fahrschiff den Betrachtungsschwerpunkt
bildet. Obgleich sich damit essentielle Aussagen beziiglich der Fahrunruhe treffen lassen, fehlen
die Wechselwirkungen mit dem Fahrwerksantrieb und der Oberbaustruktur des zu mobili-
sierenden Gerétes. Das Antriebssystem ist somit unvollstdndig, was im Sinne einer ganzheitlichen
Betrachtungsweise diverse Auswirkungen auf die Realitdtsndhe und Optimierung hat, was im

Folgenden niher erlautert wird.
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Realitditsndhe

Bezugnehmend zur Realitdtsndhe wird bei der eigenstdndigen Betrachtung eines Fahrschiffs das
Zeitverhalten des Fahrwerkgetriebes und somit dessen FEigendynamik vernachléssigt. Der
ungleichmiBige Vorschub des Fahrschiffes infolge der Fahrunruhe und die damit verbundene
Schwankung der Turasdrehzahl und des Turasdrehmomentes werden folglich nicht durch das
dynamische Verhalten des Getriebes geprégt. Gleichzeitig lassen die eigenstiandigen Fahrschift-
modelle nach Kapitel 4.5 die fiir den Fahrwerksvorschub erforderliche Fahrgeschwindigkeits-
regulierung vermissen. Um dennoch das Verfahren der Fahrschiffe zu ermoglichen, sind den
Fahrwerksmodellen auf rheonomen Drehgelenken basierende Antriebe hinterlegt [Hau06, S. 66],
[HLW15]. Bei diesen folgt die Winkelgeschwindigkeit des Antriebsturas ohne zeitlichen Verzug
einer vorgegebenen Funktion, wobei die hierfiir notwendigen Drehmomente uneingeschrénkt
bleiben.

Mithilfe eines um ein Fahrwerksgetriebe (Zweimassenschwinger) und eine PI-Drehzahlregelung
erweiterten Fahrwerkmodells wird in [SG15b] jedoch gezeigt, dass die Vernachldssigung der
Antriebselemente das Fahrverhalten maligeblich verfalscht. Wiahrend die Schwankung der
Fahrwiderstinde im Fahrschiffmodell mit Antriebseinheit zu einer Schwankung der Winkel-
geschwindigkeit des Antriebsturas fithrt, behdlt der rheonom betriebene Antriebsturas seine
Winkelgeschwindigkeit fahrwiderstandsunabhéngig bei. Das Zeitverhalten des Getriebes, der
Elektrik und der Antriebsregelung bleiben folglich bei einem rheonomen System unberiick-
sichtigt, sodass die Korrektur von Drehzahlschwankungen im Gegensatz zum Modell mit
Antriebssystem unverziiglich erfolgt. Damit verfihrt das rheonom betriebene Fahrschiff
bedeutend ruhiger als das um das Antriebssystem ergénzte Fahrschiff, sodass im Vergleich zum
realen System, welches iiber ein Antriebssystem verfiigt, die Fahrgeschwindigkeitsschwan-
kungen unterschétzt werden, siche Abbildung 4.12.

35 ; ; ; ; 3.5 j ;
g bl Antriebssystem | | oY S Antriebssystem | |
Rheonom Rheonom
25 .,... .......... 25 _,,.. ..........
45 bbb HF ol b

fHz] fHz

a) ﬁFWT =5 m/mln b) ﬁFWT = 10 m/mln

Abbildung 4.12: Vergleich Amplitudenspektren der Fahrgeschwindigkeit®

! Ergebnisse aus [SG15b] zur Férderung des Verstindnisses in den Frequenzbereich iiberfiihrt
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Neben der Beeinflussung des Fahrverhaltens dndern sich gegeniiber dem rheonomen System die
zeitlichen Verldufe der Drehmomente, wenn das Antriebssystem Beriicksichtigung findet. Bei
dem rheonom betriebenem Turas ist das Drehmoment so angepasst, dass zu jedem Zeitpunkt die
vorgegebene Sollgeschwindigkeit exakt eingehalten wird, wohingegen das am Turas anliegende
Drehmoment bei dem Fahrwerksmodell mit Antriebssystem dem Zeitverhalten des Getriebes und
der Regelung unterliegt, siche Abbildung 4.13. Zudem kann das Drehmoment bei dem rheonomen
System beliebig hohe Absolutwerte annehmen, was bei dem Modell mit Antriebssystem infolge
der Motorleistungsbegrenzung nicht moglich ist. Dies ist insbesondere von Bedeutung, sobald ein
grofler Fahrwiderstand, beispielsweise hervorgerufen durch eine Zwangslage zwischen Kette und
Antriebsturas (siche Abbildung 4.7 c)) oder das Befahren eines steilen Hanges, auftritt. Das
rheonome Drehgelenk ist bestrebt, die Drehbewegung des Turas uneingeschrankt fortzusetzen
und speist folglich unzuléssig hohe Drehmomente in das Modell ein. Demgegeniiber kime bei

dem Fahrschiffmodell mit Antriebssystem die Fahrbewegung zum Erliegen.

05 ke Antriebssystem Rheonom ...................

10 11 12 13 14 15

Abbildung 4.13: Vergleich Drehmoment Turaswelle

Hinsichtlich der Problemstellung der Realititsndhe lassen sich neben der Verfélschung des
Fahrverhaltens und der Drehmomente weitere Probleme auffithren, welche sich mit dem
rheonomen Turasdrehgelenk ergeben. Dies betrifft unter anderem die Fehlerfortpflanzung des
Drehmomentes auf den Kettenzugkraftverlauf oder die fehlerbehaftete Leistungsaufteilung auf
die einzelnen Antriebe eines Mehrraupenfahrwerkes wihrend der Parallelfahrt. Jedoch zeigen
bereits die bisherigen Beispiele, dass fiir die realitdtsnahe Analyse des Fahrverhaltens von

Raupenfahrzeugen ein rheonomes Drehgelenk nicht gentigt.

Optimierung

Unabhéngig davon, ob zur Simulation des Fahrverhaltens das Fahrwerk eigenstdndig oder unter
Beriicksichtigung des Antriebssystems modelliert wird, lassen sich grundsétzlich mit beiden
Modellvarianten Optimierungsmafinahmen erarbeiten. Jedoch ergibt sich bei dem rheonomen
System die Problemstellung, dass sich die Auswirkungen von Optimierungsmaflinahmen auf den
Antriebsstrang sowie das gesamte Antriebssystem nicht abschétzen lassen. Bezugnehmend auf
den Antriebsstrang meint dies beispielsweise die negative Beeinflussung der Lebensdauer der
Maschinenelemente, da eine Optimierungsmafinahme zur Férderung der Fahrruhe im Sinne einer
Pareto-Optimierung’® gegebenenfalls zu hdheren Drehmomentschwankungen im Getriebe fiihren

2 Eine Pareto-optimale Losung bezeichnet ein Optimierungsproblem mit mehreren Zielsetzungen, wobei
die Verbesserung eines Zieles einzig liber die Verschlechterung eines anderen Zieles erreicht werden kann
[Ehr05, S. 3 f.].
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kann. Ferner konnen Modifikationen am Fahrschiff (beispielsweise die Variation der
Kettenvorspannung) dessen Betriebseigenverhalten verdndern, was im Zusammenspiel mit dem
Zeitverhalten des Antriebssystems zu einer ungiinstigen Verschiebung der Systembetriebs-

eigenfrequenzen fithren und somit Resonanzen provozieren kann.

Neben der Problemstellung, dass die Auswirkungen von Optimierungsmalnahmen am
Teilsystem Fahrschiff auf das Antriebssystem nicht nachvollzogen werden konnen, birgt das
rheonome System den weiteren Nachteil, dass sich verschiedene Regulierungsmafinahmen
iiberhaupt nicht identifizieren lassen. Insbesondere die Umsetzung und Verbesserung von aktiven
Schwingungsddmpfungsmalinahmen aus dem Bereich der Antriebsregelung werden bei einem
rheonomen Turasdrehgelenk vollstindig unterbunden. Jedoch haben aktive Dampfungsmal-
nahmen nachweislich ein erhebliches Schwingungsregulierungspotential, welches sich sowohl
auf den Arbeitsprozess als auch auf den Antriebsstrang positiv auswirken kann, siche
beispielsweise [Gral3b, S. 27 ff., S. 44 ff. & S. 74], [Miill4, S. 58 ff.], [Schul4, S. 147 ff],
[Schw05, S. 119] oder [TE16]. In Analogie zur aktiven Schwingungsddmpfung lsst sich mit dem
rheonomen System nicht die Gesamtheit der passiven (konstruktiven) RegulierungsmaBnahmen
betrachten, da beispielsweise der Einfluss schwingungsddmpfender Elemente im Antriebsstrang
(elastische Kupplung, hydrodynamische Kupplung etc.) aufgrund des fehlenden Antriebssystems
nicht untersucht werden kann. Allerdings ist diesen Maflnahmen ebenfalls ein erhebliches
Potential hinsichtlich der Beeinflussung des Systemverhaltens zuzuschreiben (siehe [Schll5, S.
849] und [Miil14, S. 64 ff.]), sodass wiederum ein wichtiger Zweig der Schwingungsregulierung
nicht mit dem rheonomen System abgedeckt werden kann.
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5 Forschungsziel

Obschon die einzelnen Bestandteile eines Schaufelradbaggers zur Gewéhrleistung einer geringen
Ausfallwahrscheinlichkeit sehr massiv ausgefiihrt sind, verzeichnen die Betreiber infolge des
Verfahrens der Gerétschaften enorme Schéden an den bei der Fahrt beteiligten Komponenten.
Dokumentierte Schadensfille in Abbildung 5.1 zeigen unter anderem einen erheblichen
Verschlei3 der Turasnocken (Abbildung 5.1 a)), der die Kettenglieder verbindenden Scharnier-
gelenke (Abbildung 5.1 b), weiBlich erscheinende Verschleifpartikel innerhalb der Fahrspur) und
der Kettentragrollen (Abbildung 5.1 ¢)). Nicht in der Abbildung festgehalten sind weitere, enorme
VerschleiBerscheinungen, welche an den Laufrollen, dem Umlenkturas sowie den Schaken der
Bodenplatten zu beobachten sind, siehe u. a. [Jun76], [KSH'05].

Dass nicht einzig das Fahrschiff von Schiden betroffen ist, verdeutlicht Abbildung 5.1 d), welche
eine infolge einer Torsionsdauerbelastung gebrochene Antriebsturaswelle zeigt. Dies indiziert
gleichzeitig, dass neben den beschriebenen Verschleilerscheinungen die Bauteilermiidung den
funktionsfihigen Anlagenzustand gefdhrdet. Die den Verschlei3 und die Ermiidung umfassenden
Schadensfille lassen sich bis in das Fahrwerksgetriebe verfolgen, sodass eine grofle Menge
versagenskritischer Orte respektive Komponenten innerhalb des Systems Raupenfahrwerk
vorliegt.

NG Tl

¢) Verschlei3 (Polygonisierung) Tragrolle d) Torsionsdauerbruch Turaswelle
Abbildung 5.1: Schadensbilder Fahrwerk
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Durch die langfristige Betriebserfahrung und mithilfe entsprechender Messkampagnen konnten
die Betreiber des Baggers die Ursache fiir die fahrtinduzierten Schéden auf die Fahrunruhe der
Fahrwerke und die dadurch hervorgerufenen Lastschwankungen eingrenzen. Dabei ist dieses
Ergebnis nicht einzig auf den Bagger 293 beschrinkt, sondern ldsst sich auf alle mit Raupen
mobilisierten TagebaugroBgerite erweitern [Kra90]. Die Messungen zeigen zudem, dass wihrend
der Fahrt erhebliche Schwankungen der Zustandsgr6en im Oberbau vorliegen, welcher aufgrund
seiner Stabtragwerkausfiihrung und der geringen Dampfung besonders schwingungsanfillig ist.
Jede Fahrbewegung tragt somit zu einer Teilschddigung der Gerdteoberbauten bei, sodass ein
kontinuierlicher Ermiidungsprozess in der Tragwerkskonstruktion gegenwirtig ist.

Die dokumentierten Schadensfille und Messungen zeigen, dass bei der Auslegung der
Raupenfahrzeuge die fahrunruheinduzierten Lastiiberhdhungen nicht bekannt waren und zudem
der Einfluss der Fahrdynamik auf das Schwingungssystem Oberbau unterschétzt wurde. Um die
Geritschaften auch zukiinftig nutzen zu konnen, wurden insbesondere in den 80er und 90er Jahren
des letzten Jahrhunderts viele Forschungsarbeiten durchgefiihrt, mithilfe derer ungeklirte Fragen
hinsichtlich der Fahrdynamik von Raupenfahrwerken beantwortet und entsprechende Opti-
mierungsmalBnahmen entworfen werden sollten. Jedoch waren der Stand der Rechentechnik und
die mathematischen Werkzeuge zur Analyse solch komplexer Systeme nicht ausreichend, um
einen entsprechend grolen Raum an Optimierungsmdglichkeiten zu untersuchen respektive
mogliche parasitire Querwirkungen von einzelnen RegulierungsmaBBnahmen untereinander zu
identifizieren. Mit der in den letzten Jahrzehnten gesteigerten Rechenleistung und der Weiter-
entwicklung mathematischer Methoden erdffnet sich die Moglichkeit, im Rahmen einer
weitsichtigen Betrachtungsweise die Fahrdynamik von Raupenfahrzeugen detailliert zu
analysieren und einen Auswahlkatalog unterschiedlicher Optimierungsvarianten anwendungs-
fallspezifisch zu entwerfen. In diesem Zusammenhang ergeben sich folgende Hauptaufgaben und
Ziele fiir die Arbeit:

e Identifikation der Quellen der Fahrunruhe

e Ableitung von Methoden zur Beschreibung der Léngs- und Vertikaldynamik von
Raupenfahrwerken mit dem Fokus auf innere Fahrwiderstinde

e Ganzheitliche Betrachtung einer Raupeneinheit (Fahrschiff, Antrieb, Regelung)

e Ganzheitliche Betrachtung des Raupenfahrzeugs (Raupenfahrwerk, Gerite-Oberbau)

e Anlagenbezogene Erarbeitung von Optimierungsmafnahmen

e Ableitung allgemeiner Schwingungsregulierungskonzepte fiir Raupenfahrzeuge

Hierzu wird in einem ersten Schritt der Stand der Technik erfasst, um den bislang erarbeiteten
und in der Literatur festgehaltenen Kenntnisstand darzulegen und im Kontext der gestellten
Hauptaufgaben und Zielstellungen der Arbeit zu bewerten. Gleichzeitig erfolgt ein detaillierter
Einblick in die Theorie der inneren und duBleren Fahrwiderstdnde von Raupenfahrwerken und die
Zuordnung typischer fahrunruheinduzierender Phdanomene.

Darauf aufbauend werden im Kapitel 5 Mdoglichkeiten zum Aufbau detaillierter Simulations-
modelle von Raupenfahrzeug-Systemkomponenten am Beispiel des zu untersuchenden Gerétes
Bagger 293 vorgestellt. Diese dienen der Erarbeitung eines vertieften Systemverstéindnisses und
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der Ableitung erster Entwiirfe fiir OptimierungsmafBBnahmen. Den detaillierten Modellen haften
jedoch eine hohe Nichtlinearitit und ein enormer Freiheitsgradreichtum an, was einen erheblichen
Aufwand zur Losung der beschreibenden Gleichungssysteme der einzelnen Komponenten
hervorruft. Die Berechnung des aus den einzelnen Gleichungssystemen assemblierten Gesamt-
gleichungssystems des ganzheitlichen Modells ist dementsprechend sehr zeitintensiv oder sogar
nicht moglich.

Um diese Problemstellung zu umgehen werden im Kapitel 7 Methoden zur Ableitung von
Ersatzmodellen vorgestellt, welche bei moglichst wenig Informationsverlust die Berechnungszeit
der einzelnen Submodelle erheblich verringern sollen. Ausgewéhlte, realititsnahe Lastfélle
dienen der Gegeniiberstellung der komplexen mit den rechenzeiteffizienten Modellen und somit
dem Nachweis einer gleichbleibenden Ergebnisqualitit. Aufgrund der Allgemeingiiltigkeit der
abgeleiteten Formalismen zur Reduktion des Berechnungsaufwands beschrianken sich die Metho-
den nicht einzig auf Raupenfahrzeuge, sondern lassen sich auf unterschiedliche Anwendungs-

gebiete der Antriebstechnik {ibertragen.

Mit der Ableitung verschiedener Modellstufen und deren Bewertung hinsichtlich ihres Anwen-
dungspotentials erfolgt im Kapitel 8 eine Gegeniiberstellung von simulativ generierten mit am
realen Gerdt gewonnen Messwerten. Hierliber lassen sich die Moglichkeiten und Grenzen des
aufgebauten Raupenfahrzeug-Simulationsmodells hinsichtlich Realititsndhe und Eignung zur

Identifikation und Uberpriifung von OptimierungsmaBnahmen aufzeigen.

Die Kapitel 9 und 10 fokussieren die Regulierung der Fahrdynamik und die Minimierung der
wihrend des Fahrprozesses auf die Fahrzeugkomponenten einwirkenden zeitvarianten Lasten.
Dabei werden im Kapitel 9 zunichst verschiedene Schwingungsregulierungsma3nahmen anhand
eines sehr zeiteffizienten, ganzheitlichen Modells eines Fahrschiffes getestet. Im Anschluss
erfolgt im Kapitel 10 die Erprobung der vielversprechendsten Maflnahmen am ganzheitlichen,
jedoch zeitaufwindigeren Raupenfahrzeugmodell des Baggers 293. Das Vorgehen, zunéchst an
einem sehr effizienten Modell Optimierungsvarianten vorzuselektieren, bietet die Moglichkeit,
nicht nur viele unterschiedliche MaBBnahmen zu iiberpriifen, sondern auch die mafinahmeneigenen
Parameter (beispielsweise die Regelungsparameter einer ausgewihlten Regelungsstruktur) in
einem weiten Variationsfeld zu modifizieren. Der Optimierungsraum umfasst sowohl Mal-
nahmen aus der aktiven als auch passiven Schwingungsdidmpfung, wobei Fahrsimulationen {iber
den gesamten Fahrgeschwindigkeitsbereich die Stabilitit der Optimierungsmafnahmen fiir jeden

Systemzustand ausloten.
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6 Detaillierte Modélfindung der Raupenfahr zeugkom-
ponenten

6.1 Hintergrund

Die Ausfithrungen zum Stand der Technik zeigen, dass eine ganzheitliche Betrachtungsweise fiir
die Qualitdt der Analyse- und Optimierungsergebnisse bei der Untersuchung der Raupen-
fahrzeug-Dynamik ausschlaggebend sein kann. Damit das ganzheitliche Abbild des Systems die
Realititsndhe wahrt, ist wiahrend des Modellbildungsprozesses ein Hauptaugenmerk auf den
Detaillierungsgrad der Teilsysteme zu richten, siche Abbildung 6.1. Dies betrifft vordergriindig
die mechanischen Systembestandteile (Getriebe und Oberbau), da sich bereits in zahlreichen
Arbeiten zeigte, dass das jeweilige Detaillierungslevel des Abbilds einen maBgeblichen Einfluss
auf das dynamische Verhalten haben kann (siehe unter anderem [Gral2, S. 23], [Ros12, S. 217],
[Schu07, S. 183 ff.], [Schul4, S. 53]). Dabei ist der Trend zu beobachten, dass, der Prisenz
komplexer Bewegungskopplungen geschuldet, die Menge an Freiheitsgraden der Einzelkorper
sowie der Einsatz elastischer Strukturen die Aussagekraft des Abbilds maBigeblich bestimmen.
Da sich zweifelsohne die Modellgiite eines ganzheitlichen Modells nicht einzig am
Detaillierungslevel der mechanischen, sondern aller Teilsysteme orientiert, ist analog die
Modellgiite der elektrischen und prozessseitigen Subsysteme zu beachten. Da das prozessseitige
System vom jeweiligen Anwendungsfall respektive Arbeitsprozess abhidngt und das elektrische
Teilsystem auf die Anwendung abgestimmt ist, haben diese Subsysteme einen hohen Grad an
Individualitit. Im Gegensatz zu den mechanischen Systemkomponenten kann folglich kein
eindeutiger Trend hinsichtlich des erforderlichen Detaillierungsgrades der Simulationsmodelle
formuliert werden. In diesem Sinne sind die elektrischen (Drehzahl- und feldorientierte Regelung,
Frequenzumrichter, Asynchronmaschine) und prozessseitigen Bestandteile (Raupenfahrwerk)
eines Raupenfahrzeugs so genau wie moglich zu modellieren.

Regelung
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maschine

Elektrisches
System
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antrieb
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Verhalten

Mechanisches Arbeitsprozess
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AuRere
Fahrwider-
stdnde

Kettenvor-
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Abbildung 6.1: Ganzheitliches M odell des Raupenfahrzeugs Bagger 293
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Die erstellten, detaillierten Submodelle konnen eigenstindig simuliert werden, sodass sich mit
ihnen erste Analysen durchfiihren lassen. Diese legen zum einen das Fundament fiir das
Verstiandnis des Gesamtsystems, da sie bereits mogliche Quellen fiir kritische Betriebssituationen
aufzeigen konnen. Zum anderen lassen sich Erkenntnisse hinsichtlich einer rechentechnischen
Optimierung der Subsysteme gewinnen, da die detaillierten Modelle sehr rechenzeitintesiv sind
und somit eine Systemsynthese zu einem ganzheitlichen Modell unterbinden.

6.2 Elektrisch-Regelungstechnisches System
6.2.1 Regelungsprinzip fur das einzelne Fahr schiff

Das elektrisch-regelungstechnische System des Baggers 293 ist aufgrund der Notwendigkeit der
zeitgleichen Koordination von zwolf Fahrschiffen im Vergleich zu herkdmmlichen industriellen
Anwendung sehr komplex strukturiert. Jedoch ist fiir jeden der zwolf Einzelantriebe die gleiche
Grundstruktur im Regelungskonzept vorgesehen (Abbildung 6.2), sodass diese einfiihrend
betrachtet wird. Basierend auf dem Vergleich der Motor-Ist-Drehzahl n,, mit der geforderten
Soll-Drehzahl ny, berechnet eine auf einer PI-Drehzahlregelung fulende Einheit ein Soll-Stell-

moment My, , mithilfe dessen die Motordrehzahl an die Soll-Drehzahl angeglichen werden soll.

+ Soll-Stellmoment : . Feldorientierte Regelung : * Asynchron-
] Frequenzumrichter ~ : | maschine

Ny i . M
MM Iach :u/%l}csi >I_I_ ) w
g U o

nM | ;

Abbildung 6.2: Prinzip der Drehzahlregelung einer Einzelraupe

Das berechnete Soll-Stellmoment ist bislang einzig vom Charakter eines Signals und somit nicht
leistungsbehaftet. Um das leistungslose Signal in leistungsbehaftete StellgroBen fiir das Stellglied
umzuwandeln, werden im Leistungsteil des Antriebs, bestehend aus einem Frequenzumrichter
mit feldorientierter Regelung, die Statorstrome i,;s respektive —spannungen s fiir die Asyn-
chronmaschine generiert. Uber das Prinzip der elektromagnetischen Induktion und dem Wirken
der Lorentz-Kraft am Motorldufer entsteht an diesem das Drehmoment M,, (Luftspaltmoment),
welches als Stellmoment dem Antrieb eingepréagt wird.

6.2.2 Regelungsprinzip fir das gesamte Fahrwerk

Im Gesamtregelungskonzept unterscheidet sich der Leistungsteil nicht von dem des Regelungs-
prinzips der einzelnen Raupe, sodass die Umsetzung des Soll-Stellmomentsignals My,; in die
leistungsbehafteten StellgroBen des Motors i analog erfolgt, vergleiche Abbildung 6.2 und
Abbildung 6.3. Zur Aufrechterhaltung einer vorgegebenen Fahrgeschwindigkeit dient ebenso die
PI-Drehzahlregelung, jedoch bedient sich das Gesamtkonzept der arithmetisch gemittelten
Drehzahl 71, aller Fahrmotoren als Regelgrofe, sodass alle Antriebe das gleiche Hauptsoll-
Stellmoment M, erhalten.
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Trotz der Vorgabe eines einheitlichen Stellmomentes kann wéhrend der Fahrt nicht garantiert
werden, dass alle Fahrmotoren die gleiche Drehzahl haben. Dies ist primér auf die Prisenz von
Getriebelosen zuriickzufiihren, welche dafiir sorgen, dass wahrend des Spieldurchlaufs ein
Fahrmotor frei beschleunigen kann. Um diese Problematik zu umgehen, verfiigt jeder Antrieb im
Gesamtregelungskonzept iiber einen Proportional-Drehzahldifferenzregler, siche Abbildung 6.3.
Dieser stellt fiir den jeweiligen Motor die Drehzahlabweichung zur mittleren Motordrehzahl i,
fest und berechnet ein Zusatzmoment M+ . Das Zusatzmoment ist dem Hauptstellmoment My,

additiv iiberlagert und garantiert eine loseunabhéngige Drehzahlgleichheit aller Fahrantriebe.
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Abbildung 6.3: Drehzahlregelung aller Raupen nach [BS96, S. 22]

Neben der bereits beschriebenen Funktion {ibernimmt der Drehzahldifferenzregler eine zentrale
Rolle wihrend des Fahrmanovers der Kurvenfahrt. Sobald eine Kurve befahren wird, befinden
sich die einzelnen Fahrschiffe, welche iiber der gesamten Breite des Baggers angeordnet sind
(siche Abbildung 4.2), auf unterschiedlichen Kurvenradien. Dies bedingt, dass die Fahrschiffe,
welche sich ndher am aktuellen Mittelpunkt der Kurvenbahn befinden, langsamer fahren, als die
kurvenduferen Raupeneinheiten. Um diese notwendigen Fahrgeschwindigkeits- respektive Dreh-
zahlunterschiede zu erzeugen, verfiigt der Differenzregler liber eine Lenkwinkelkorrektur. In
Abhéngigkeit des momentanen Lenkwinkels und der Position des Fahrschiffes i in der Fahrwerks-
baugruppe ermittelt die Lenkwinkelkorrektur einen Korrekturbeiwert, welcher dem Dreh-
zahldifferenzregler zur Verfiigung gestellt wird. Einem Achsdifferential &hnlich generiert daraus
der Drehzahldifferenzregler eine konstante Drehzahlabweichung zum Drehzahlmittelwert am
jeweiligen Fahrmotor und das erforderliche Fahrgeschwindigkeitsgefille vom kurvenduBeren

zum kurveninneren Fahrschiff wird garantiert.
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Sowohl dem PI-Drehzahlregler als auch dem Drehzahldifferenzregler sind Momentbegrenzungen
nachgeschaltet, sodass unzuldssig hohe Stell- und Zusatzmomentwerte, welche die Leistungs-
elektronik sowie die Asynchronmaschine schidigen kdnnen, unterbunden werden. Jedoch kann,
selbst bei Einhaltung der jeweiligen Einzelgrenzen das Summenstellmoment M,,; die zuldssigen
Signalwerte tiberschreiten. Um auch diesen Sonderfall zu erfassen, erfolgt eine weitere Beschréin-
kung des Stellmomentsignals, bevor dieses von der feldorientierten Regelung weiterverarbeitet

wird.

6.2.3 PI-Drehzahlregelung

PI-Drehzahlregelungen haben sich als robuste und zuverldssige Regelungsstrukturen in vielen
Bereichen der elektromechanischen Antriebssystemtechnik etabliert ([SG15a, S. 25], [Spil6,
S. 38], [Schul4, S. 96]) und fordern die Aufrechterhaltung respektive Wiederherstellung des
Systemzustandes unter Einwirkung von StorgroBen. Hierzu vergleicht der Regler kontinuierlich
die Ist- mit der Soll-Drehzahl des Motors und ermittelt, sofern eine Abweichung vorliegt, ein
Stellmoment My, , welches iiber den Aktuator den Ist-Zustand an den vorgegebenen Soll-Zustand
angleichen soll [Gral3b, S. 5 ff.], [LWI10, S. 21].

Die Bemessung des Soll-Stellmomentes M;, erfolgt iiber die Parallelschaltung eines
Proportionalgliedes (P) mit einem Integralglied (I), wobei sich aus der Kombination der beiden
regelungstechnischen Grundelemente die Bezeichnung des Reglers ableitet. Der P-Anteil des

Reglers wirkt direkt-proportional zur Regelabweichung

ean(t) = fip () — Ay () (6.1

und gewichtet diese mit dem Verstiarkungsfaktor Kp zu

_ epan (t
Myp(t) = Kp 1 (8) (6.2)
nNenn
Obschon hiermit eine schnelle Korrektur des Systemzustandes erfolgt, verbleibt im stationiren
Betriebszustand stets eine Regelabweichung. Dieser bleibenden Abweichung wird mit dem
Integralglied des PI-Reglers begegnet, welches fortwdhrend das Zeitintegral der Regel-

abweichung berechnet, siche Gleichung (6.3).

ean (1) dr (6.3)

T =K - |

TEL

nN enn

Uber den integralen Verstirkungsfaktor K; und der Regelabweichungs-Zeitfliche wird der
Regeleingriff des P-Gliedes additiv iiberlagert und somit die Regelabweichung korrigiert, siche
Abbildung 6.4.

Der PI-Regler ist in einer speicherprogrammierbaren Steuerung hinterlegt, welche hinsichtlich

der absoluten und relativen Rechengenauigkeit limitiert ist. Somit kdnnen numerisch kleine
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GroBen mit einer groen Ungenauigkeit behaftet sein, wihrend groBle Werte einen Speicher-
iiberlauf provozieren konnen. Um diese Limitierungen zu umgehen, arbeitet der PI-Regler
nennleistungsnormiert. Hierfiir wird zunéchst die Regelabweichung auf die Motornenndrehzahl
Nnenn bezogen und die vom PI-Regler berechnete StellgroBe My, (t) + Mj;p(t) als drehmoment-
normiert angenommen. Entsprechend miindet die normierte Stellgroe iiber eine sich
anschlieBende Multiplikation mit dem Motornennmoment in der absoluten StellgroBe M, , siehe
Abbildung 6.4.

2
= x

Abbildung 6.4: PI-Drehzahlregelung

Um unzuldssig hohe Stellmomente, welche zu einer Uberlastung der elektrischen und
mechanischen Teilsysteme fiihren kdnnen, zu vermeiden, ist dem PI-Drehzahlregler eine Stell-
groflenbeschrankung nachgeschaltet. Jedoch hat die Kombination aus Stellmomentbegrenzung
und Integralanteil einen entscheidenden Nachteil: Sobald die Begrenzung erreicht ist, verhélt sich
die StellgroBe aufgrund der Limitierung regelgroBeninvariant respektive Schwankungen der
RegelgroBBe werden nur langsam ausgeglichen. Die Ursache hierfiir ist, dass die Regel-
groBBenabweichungszeitfliche bei der Zeitintegration aufgrund des Erreichens der Limitierung
fortwihrend anwichst, sodass das I-Glied durchgingig hohe Stellmomentanforderungen My,
liefert. Dadurch kann das Stellmoment des P-Anteils M;;» , welches schnelle Anderungen der
Regeldifferenz beriicksichtigt, nicht an den Aktuator weitergegeben werden. Um diese als
Integrator Wind-Up bezeichnete Problemstellung zu umgehen, verfiigt die PI-Drehzahlregelung
des Baggers 293 iiber ein Integrator-Clamping. Dabei wird, sobald die StellgroBenbegrenzung
aktiv ist, der I-Anteil abgeklemmt und somit das beschriebene, unzuldssige Aufladen des
Integrators verhindert [BS96, S. 132].

6.24 P-Drehzahldifferenzregelung
Entsprechend der Ausfilhrungen im Kapitel 6.2.2 korrigiert der Drehzahldifferenzregler

individuelle Drehzahlabweichungen der Motoren vom Drehzahlmittelwert, um ein synchrones
Antreiben der Motoren, beispielsweise bei Prasenz von Getriebelosen, zu garantieren [BS96,
S. 156], siche Abbildung 6.5. Zudem regulieren die Drehzahldifferenzregler, wie beispielsweise
in [Gral3b, S. 39 ff.] gezeigt wird, in mehrmotorigen Antriebsstringen gegenphasige Motor-
schwingungen.

=

Nenn K PD M Nenn

M,

Abbildung 6.5: P-Drehzahldifferenzregelung
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Neben der gemittelten 1), und der individuellen Motordrehzahl n,,; erhélt der Differenzregler
mit der Lenkwinkelkorrektur n,,;; eine weitere Eingangsgrofle, welche das Fahrmandver der
Kurvenfahrt unterstiitzen soll. Ferner arbeitet der P-Drehzahldifferenzregler in Analogie zum PI-
Drehzahlregler nennleistungsnormiert, da dieser ebenfalls in einer speicherprogrammierbaren
Steuerung hinterlegt ist. Somit ergibt sich, sofern die Stellgroenbeschrankung nicht erreicht
wird, das Motorzusatzmoment zu

My (6) = Kpp - M ML T MLy (6.4)

NNenn

6.25 Lenkwinkekorrektur

Die Lenkwinkelkorrektur verkorpert die Schnittstelle zwischen der mechanischen Lenkung des
Fahrwerkes iiber Lenkzylinder und -deichsel und den einzelnen Fahrmotoren, da wahrend der
Kurvenfahrt die einzelnen Fahrschiffe aufgrund der individuellen Kurvenradien unterschiedliche
Fahrgeschwindigkeiten annehmen miissen, siche Abbildung 6.6. So lésst sich beispielsweise die
Fahrgeschwindigkeit des Fahrschiffes 8 der Festraupen (sieche auch Abbildung 4.2) {iber

Ry —b
VrwTtg = ( KR 8) * VUt (6.5)
K

abschédtzen, wobei v; die Kurventangentialgeschwindigkeit und somit die Geschwindigkeit des
Baggers beschreibt. Entsprechend lésst sich die Geschwindigkeit der Festraupen zu

Ry —b
Vrwr, ® ( KRK l) "V mit [=1..8 (6.6)

verallgemeinern, wobei darauf zu achten ist, dass fiir die Fahrschiffe [ = 1 =+ 4 negative Breiten
b; anzusetzen sind.

Fir die Lenkraupengruppe ist zur Berechnung der einzelnen Fahrgeschwindigkeiten der
Richtungscosinus der Tangentialgeschwindigkeit v, zu beriicksichtigen. So berechnet sich
beispielsweise fiir das Fahrschiff 12 die Geschwindigkeit zu

Rg —b R —b
VrwTy, = (% COS(AK)) "V = (% cos (%)) Vg (6.7)
K K

Bei einer Léinge des Baggerstiitzdreiecks von Lg = 22,2 m und einem minimal zuldssigen

Kurvenradius von Rk .. = 100 m berechnet sich der maximale Lenkwinkel zu

_ ﬁKmax

Lg
yl = —19% — arcsin [ —— | = 6,352° 6.8)
Kmax 5 arcsin <2 : RKmin> (
was fiir den Richtungskosinus zu

cos(k,, ) = 0,994 ~ 1 (6.9)
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fiihrt. Folglich lésst sich Gleichung (6.7) mit einem geringen Fehler zu

Ry — b
VrwT,, = (—K 12) "Vt (6.10)
Ry
vereinfachen, sodass allgemein fiir die Fahrschiffe der Lenkraupen
Ry —b
Vewr, ~ ( K ") ‘v, mit k=9..12 (6.11)
Ry
gilt, wobei fiir die Raupeneinheiten 9 und 10 negative Breiten b;, anzusetzen sind.
: »i LB »|
-
o~ ilhl‘sch y 7\'K

FWT12

»!

- - omom
-

......... o

Fahrschiff 1-4

Abbildung 6.6: Kinematik der Kurvenfahrt

Der Vergleich von Gleichung (6.6) mit (6.11) zeigt, dass die Berechnung der Fahrgeschwin-
digkeiten fiir die Fest- und Lenkraupen identisch ist, sodass allgemein

Ry — b;
Vrwr; = ( KR l) " Vg mit i=1..12 (6.12)
K

verwendet werden kann. Dementsprechend ist die Berechnung der Lenkwinkelkorrektur fiir alle
Fahrschiffe identisch und betrigt

Ny. Ty — Ny Ry — b; b;
~M‘—u=(1—g)=—l mit i=1..12 (6.13)
Ny Ny Ry Ry
beziehungsweise unter Verwendung des Lenkwinkels Ay
ny. 2+b; 2-b;
Mi _ - Losin(Ag) & —— - Ag (6.14)

Ny B B



Detaillierte Modellfindung der Raupenfahrzeugkomponenten 35

Der bendétigte Korrekturfaktor ist somit

K, =—— (6.15)

Die Grenzwerte fiir die Motordrehzahlen ergeben sich damit bei minimalem Kurvenradius und

by = —Lg sowie bg = +Lg zu

=1 FBy) Ay =775min~t | 1225 min~t (6.16)

anin/max

6.2.6 Asynchronmaschine

Die Asynchronmaschine zdhlt zu der Gruppe der elektrischen Drehfeldmaschinen und besteht aus
einem ruhenden Bestandteil (Stator bzw. Stéinder) und einem drehbeweglichen, passiven Element
(Rotor bzw. Laufer). Im einfachsten Fall verfiigt der Stator {iber drei Wicklungsstrange, die
rdumlich um 120° zueinander versetzt angeordnet sind. In den einzelnen Spulen flieBen die
Wechselstrome i,, i, und i., welche zueinander um 120° phasenverschoben sind, siche
Gleichung (6.17) und Abbildung 6.7.

iq(t) = Iy - cos(Qt + @g)
2
ip(t) = Iy - cos(Q;t + 37 + @g) (6.17)

i.(t) = Iy - cos(Q;t + %n + @g)

Die drei sich in den Wicklungen ausprédgenden, stromproportionalen Flusskomponenten §a, §b
und Ec iiberlagern sich infolge der Anordnung der Spulen und des zeitlichen Verlaufs der Strome
zu einem resultierenden Flusszeiger Eres. Dessen Betrag ist konstant und die angulare
Orientierung dndert sich mit der Winkelgeschwindigkeit (15 gegeniiber dem statorfesten System
{05, €0} [Bus08, S. 263 f.]. Der Zusammenhang zwischen der Kreisfrequenz der Stréme ; und
Qg ergibt sich dabei zu

Qg =+ 6.18
s=7, (6.18)

wobei Z, die Polpaarzahl der Maschine und somit die Anzahl der Spulentripel im Stator
beschreibt. Im Fall von Abbildung 6.7 ist Z,, = 1, sodass (g = €, gilt.



Detaillierte Modellfindung der Raupenfahrzeugkomponenten 36
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Abbildung 6.7: Drehfeldmaschine und Asynchronmaschine nach [Bus08, S. 263 & S. 265]

Der Léufer der Asynchronmaschine ist als geschlossene Leiterschleife ausgefiihrt, rotierbar
gelagert und befindet sich konzentrisch in der Stinderbohrung und somit in dem rotierenden
Magnetfeld des Stators. Folglich dndert sich kontinuierlich die Orientierung des Magnetfeldes,
welches den Rotor umgibt, sodass in dessen kurzgeschlossener Leiterschleife ein starker Strom
entsteht. Der Strom ist entsprechend der LENZschen Regel bestrebt, der Induktionsursache
(rotierendes Magnetfeld) entgegenzuwirken, [Bus08, S. 264]. Die sich somit ausprigenden
Lorentzkréfte an den Stidben der Leiterschleife erzeugen iiber den Rotorradius ein Drehmoment,

welches diesen in Rotation versetzt und versucht, die Winkelgeschwindigkeit Q,, = i'g'nLM des

Rotors an die Magnetfeldfrequenz ()g anzugleichen. mn
Jedoch kann der beschriebene Vorgang einzig aufrechterhalten werden, so lange ein sich zeitlich
dnderndes Magnetfeld die Leiterschleife umgibt, da andernfalls der Induktionsprozess in der
Schleife nicht mehr stattfindet. Folglich liegt stets eine Relativdrehzahl zwischen dem
Statormagnetfeld und dem Léaufer vor, welche sich als Schlupfkreisfrequenz zu

AQ = Qg — Qpy (6.19)

ergibt.

Die Modellbildung der beschriebenen Prozesse erfordert zunichst die Einfiihrung der CLARKE-
Transformation, da sich liber dieses mathematische Werkzeug die Vorginge in der Asyn-
chronmaschine besser beherrschen lassen [Spil6, S. 16]. Diese Transformationsvorschrift wird
im Folgenden am Beispiel der Statorstrome erldutert. Unter Beriicksichtigung der rdumlichen
Anordnung der Statorspulen ergibt sich die Darstellung

osla@® =ig@®) - [1 0]
T

0stp () = ip(t) - [cos (g n) sin (% n)] (6.20)
PRAGESHGE [cos (%7‘[) sin (%ﬂ)]T

fir die einzelnen Statorstrome, wobei die jeweiligen zeitvarianten Amplituden i,p.(t) aus
Gleichung (6.17) entnommen werden konnen [Kle80, S. 185 ff.], [Pfa87, S. 90 f.]. Mit der
Uberlagerung der einzelnen Strome ldsst sich ein zusammengesetzter Raumzeiger als

resultierende Sinuswelle zu
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oslres(®) = [ogla(®) + 04l (£) + o lc(D)] (6.21)

berechnen. Mit der Einfithrung einer Normierung bei t = ¢t; (sieche Abbildung 6.7)

_ osires(t=t1) _ E 6.22
loy = 2T = 2 (6:22)
kann Gleichung (6.21) zu
- 1 - . -
OSlS(t) = I_ ’ [Osla(t) + Oslb (t) + Ole(t)]
SN (6.23)

2
= 5 [oga® + 055(0) + 041 (©)]

umformuliert werden, siehe auch Abbildung 6.8. Die drei StranggroBen i,y aus (6.17) lassen
sich somit in ein kartesisches, statorfestes Koordinatensystem {iibertragen, sodass sich der

Raumzeiger der resultierenden Sinuswelle zu

1 1 1 i, (t)
Osls(t) 05[i5|y(t) 3 0 \/7§ — \/7§ iigg | |

ergibt [K1e80, S. 187], [Schr07, S. 289 ff.].

1&
I CLARKE-
S

Transformation

Abbildung 6.8: CLARKE-Transformation am Beispiel des Stator strom-Raumzeigers

Diese als CLARKE-Transformation bezeichnete Vorschrift ldsst sich auf alle GroBen der
Asynchronmaschine anwenden, wobei darauf zu achten ist, dass der resultierende Raumzeiger
entsprechend der Polpaarzahl mit der Statordrehzahl 0g umlauft. Mithilfe der komplexen Zahlen

l4sst sich dies unschwer iiber
Ogis(t) =1Iy- el Qst+jPres (625)

erfassen.
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Unter Anwendung der zuvor erlduterten mathematischen Werkzeuge lassen sich im Anschluss
die Zustandsgleichungen der Asynchronmaschine fiir den nicht stationdren Betrieb formulieren.
Hierzu werden die Raumzeiger der Statorgrofen (Index S) im Statorfesten Koordinatensystem
{Os, €0} und die RotorgroBen (Index R) im kérperfesten Koordinatensystem der Leiterschleife,
dem sogenannten Rotorkoordinatensystem {Og, €, }, formuliert.

Die jeweiligen resultierenden Spannungen im Stator und Rotor ergeben sich zu

d(,s(t
osﬁs(t) = Rg - Osfg(t) + w (6.26)

und
0xUr(t) = Rp 0 1r(t) +

d(ox¥r(®)) (6.27)
N

Die Flussverkettungen im Rotor und im Stator berechnen sich iiber

0ss() = L+ 04is(t) + Msg - (Aogop * 04T (®)) (6.28)
sowie
0xPr() = Lg * 0,Tr(6) + Mgz - (Aogoy - 055 (1)) (6.29)

wobei beriicksichtigt ist, dass nicht einzig die selbstinduktiven Anteile Ly und Lg sondern auch
Anteile infolge der Gegeninduktion Mgy zur Flussverkettung beitragen [Pfa87, S. 98 f.].

Das am Motorlaufer anliegende Drehmoment ergibt sich zu

_ 3 - )
oxMu = =35 Zp (0¥r(D) X 0,1 (D)) (6.30)

siehe unter anderem [Schr07, S. 299], [Pfa87, S. 99] und [Kle80, S. 201 ff.].

AbschlieBend ldsst sich iiber die Bewegungsdifferentialgleichung fiir einen starren Rotor, welcher
einzig einen angularen Freiheitsgrad um die Rotationsachse besitzt, die Schnittstelle zwischen
den elektrischen und mechanischen Systembestandteilen einer Asynchronmaschine schlief3en,
sieche Gleichung (6.31) und Abbildung 6.2.

<05MMr osézos> —My =]y- QM (6.31)

Die Gleichungen (6.26) bis (6.31) ermoglichen die Beschreibung einer Asynchronmaschine
sowohl fiir den stationdren als auch den dynamischen Betrieb, wobei die Statorspannungen
respektive der zugehorige Raumzeiger sﬁs(t) und das Widerstandsmoment M, die Eingangs-
groBBen bilden. Nach der Elimination der Strome verbleiben im Gleichungssystem einzig die
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Zustandsgrofien Slzs(t) sowie ORJ)) r(t) als elektromagnetische und die Motordrehzahl Q,, als
mechanische Ausgangsgrofle.

6.2.7 Feldorientierte Regelung

Das Ziel eines Regelungsentwurfs fiir eine Asynchronmaschine besteht darin, in méglichst kurzer
Zeit das von dem vorgeschalteten Soll-Momentgeber berechnete Stellmoment am Motorldufer
umzusetzen. Problematisch ist jedoch, dass die die Asynchronmaschine beschreibenden Glei-
chungen bislang in unterschiedlichen Koordinatensystemen vorliegen und infolge der multi-
plikativen Verkettung von Zustandsgrofen nichtlinearen Charakters sind. Ein herkdmmlicher
Regelungsentwurf mithilfe der Methoden der linearen Regelungs- und Systemtheorie wird
dadurch ausgeschlossen [Spil6, S. 21].

Den Ausgangspunkt zur Losung dieser Problemstellungen bildet die Transformation aller
Gleichungen der Asynchronmaschine in ein kartesisches dg-Koordinatensystem, dessen Abszisse
d zu jedem Zeitpunkt mit dem Raumzeiger des Rotorflusses l/_J)R zusammenfallt, siche Abbil-
dung 6.9. Dieses Rotorflusskoordinatensystem {Oky, §0K w} hat beziiglich des Rotors die Dreh-
frequenz A(), da die elektromagnetischen GréBen aufgrund der Induktion mit der Schlupf-
kreisfrequenz erzeugt werden. Der Rotor selbst rotiert beziiglich des Statorsystems bekanntlich
mit der mechanischen Drehzahl Q. Folglich haben alle Rotorgréoen und somit auch der
Rotorfluss die Gesamtkreisfrequenz AQ) + (,, was nach Gleichung (6.19) der Drehfrequenz des
Statorfeldes ()5 entspricht. Somit verharren bei dieser als PARK-Transformation bezeichneten
Operation sowohl die RotorgroBen als auch die StatorgroBen im Oy, -System in Ruhe und haben

einzig einen Phasenversatz zueinander [Spil6, S. 22].

VA

PARK-
W, Transformation

9 2

Abbildung 6.9: PARK-Transformation am Beispiel des Rotorfluss-Raumzeigers

Unter Anwendung der getroffenen Konventionen resultiert aus (6.29)

0y Pl (©) = Y () = 0 = L g, (8) + Mg * g (0) (6.32)

sowie mit (6.27)

- . R
orpPrla(®) = Pa, () = ﬁ (Msg - iag(t) = hag () (6.33)

beziiglich des Oy-Systems (auf eine explizite Nennung der Systemzugehorigkeit o, 1p{...} der
Raumzeigerkomponenten wird im Folgenden zugunsten einer besseren Lesbarkeit verzichtet).
Zudem vereinfacht sich Gleichung (6.30) mithilfe (6.32) zu
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0 0
0 0

- (6.34)
3 3 M, .
—5 2y (Ve O iqRo:))\ L 2y T (Ve () 1s®)

OSMM =

Anhand der Gleichungen (6.33) und (6.34) wird ersichtlich, dass iiber die Feldorientierung des
Koordinatensystems einzig die beiden Statorstromkomponenten iy, vorzugeben sind, um das
Drehmoment der Asynchronmaschine zu steuern. Da eine Anderung des magnetfeldbildenden
Stroms iy, eine zeitverzogerte Anderung des Magnetfeldes Yq,, hervorruft (siche Gleichung
(6.33)), ist eine iy basierte Steuerung hinsichtlich einer hohen Dynamik wenig geeignet. Somit
wird bei der Regelung angestrebt, das Magnetfeld konstant beizubehalten und zur Drehmoment-
stellung den drehmomentbildenden Strom i, zu nutzen, da dieser verzogerungsfrei das Luft-
spaltmoment #ndert (siche Gleichung (6.34)). Diese gezielte Beeinflussung des Stromvektors Tg
wird als Vektorregelung beziehungsweise als feldorientierte Regelung bezeichnet, da der
Stromvektor zur Umsetzung des geforderten Stellmomentes innerhalb des feldorientierten Ko-
ordinatensystems {Oy, €o X 1I)} ermittelt wird.

Somit sieht die feldorientierte Regelung vor, dass zundchst anhand eines geforderten
Stellmomentes My, und eines maschinenabhéngigen Soll-Flusses 14, die magnetfeld- und dreh-
momentbildenden Stréme i5,. berechnet werden, siche Abbildung 6.10. AnschlieBend sind die
im dg-System berechneten Strome mithilfe einer inversen CLARKE-PARK-Transformation in die
Soll-Statorstréme iy, der Asynchronmaschine umzurechnen und dem Frequenzumrichter zur
Verfiigung zu stellen.

Feldorientierte Regelung

Steuerbedingung
0 ] < N
B | / Rl Lo 7.0, 5 ™
LR dR
— T -
N u')dRz(MSR'idS_wdR) : L_R
R iqu abc .
Flussschétzer T ; Lapes
n, E
Y s
" B : Frequenz-
| Vi - : iy - umrichter
\—> dq i I':c M,
Soll-Fluss %R Flussregler 7l v/ | Yabes EE ______ . “«—
MM* Z'MM*'LR ia;; lils Uapes M,, n,
: 32y Moy

Abbildung 6.10: Feldorientierte Regelung

Fiir die Transformation ist die aktuelle Ausrichtung By, des Oy, -Systems erforderlich, welche
bislang als bekannt vorausgesetzt wurde. Hierfiir dient die Rotorkurzschlussbedingung nach
Gleichung (6.27), wobei der Rotorfluss im dg-System tiber
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d (AOROKw : OleER(t))

ogtr(t) = [g] = Rp-oxr(0) +

dt
R . - - (6.35)
Rg - o lr(6) + A OkyOR 0K¢¢R(t) + 0,¥r(0)
Rg - ORTR(t) +A OkyOR 'AoKwoR : oR'I’R(t) + ORﬁR(t)
mit
_ [ cos(AQ-t) sin(AQ- t)] 6.36
A oyor = [—sin(AQ -t) cos(AQ-t) (636)
zu formulieren ist. Unter Ausnutzung der Identitét
; 0 1
A OkpOr ‘A OkyOr = AQ - ) 0] (6.37)
und der Transformation von (6.35) in das Oy,-System ergibt sich
HE [RR g (1) + Pqp (6) + A0 g, (8) 638)
01 |Rg - g, (6) + gy (6) + AQ - g, ()

Da 4, = 0 ist, folgt 1’[)QR = 0, sodass sich die Schlupfkreisfrequenz liber die erste Gleichung
von (6.38) zu

Iq (1)
AQ = —Rp - R (6.39)
. Pa, (0
berechnet. Unter Anwendung von (6.32) folgt
. [ t
pq = e Mse lar () (6.40)
Lg Va, (0
sodass sich die Drehfrequenz des Oy,-Systems zu
Rp-Mgp ig.(t
Qe () = Qg = =——F HO) + Zp - Quy (6.41)

Lg Pa, (0

ergibt. Wird Gleichung (6.41) entsprechend [Hac13, S. 4] einer Zeitintegration unterzogen, ergibt
sich abschlieBend

Rp-Myg i
By =fQK¢(t)dt =f<M as +ZP-QM> dt (6.42)
LR ltbdR

als Winkel des flussorientierten Systems. Da die Nachfiihrung des Ogy,-Systems als Bedingung
zur Ansteuerung der Asynchronmaschine im Sinne der feldorientierten Regelung gilt, wird (6.42)
auch als Steuerbedingung bezeichnet.
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Neben den bereits beschriebenen Sachverhalten verfiigt eine feldorientierte Regelung iiber einen
Flussregler fiir {4, (Abbildung 6.10), welcher Anderungen des Flusses, beispielsweise aufgrund
der Temperaturabhéngigkeit der Maschinenparameter, detektieren und ausgleichen soll [Spil6,
S. 28]. In diesem ist zudem die Umrechnung zum Soll-Magnetisierungsstrom i, entsprechend
der Gleichung (6.33) hinterlegt.

6.2.8 Frequenzumrichter

Der der feldorientierten Regelung nachgeschaltete Frequenzumrichter dient der Umsetzung der
vorgegebenen Soll-Statorstrdme iy, . In seiner Grundstruktur besteht der Umrichter aus einem
netzseitigen Gleichrichter, einem Gleichspannungszwischenkreis mit der Gleichspannung Uy
und einem motorseitigen Wechselrichter. Die Baugruppe wird ergéinzt durch einen Stromregler,
welcher die Soll- und Ist-Strdme der einzelnen Phasen miteinander vergleicht, siche Abbildung
6.11.

Der Gleichrichter eines Frequenzumrichters hat die Aufgabe, die Netzwechselspannung in eine
Gleichspannung umzuwandeln und im Zwischenkreis bereitzustellen. Nachfolgend wandelt der
Wechselrichter die im Zwischenkreis vorliegende Gleichspannung wieder in eine Wechsel-
spannung, deren Spannungsamplitude und Frequenz sich im Vergleich zur Netzspannung unter-
scheiden, um. Um dieses Prinzip der Wandlung einer gegebenen Wechselspannung in eine
Wechselspannung mit gednderter Amplitude und Frequenz umsetzen zu kdnnen, verfiigen sowohl
der Gleichrichter als auch der Wechselrichter iiber Leistungshalbleiter. Zudem koénnen anti-
parallele Dioden verbaut sein, welche eine Umkehrung des Leistungsflusses vom Motor zum
Zwischenkreis zulassen (Generatorbetrieb).

é l]ZK
Stromregler S D o
5~ H
. A S [
a. Il

Pulse M

tores 1]
L
iy @® S

C. Leistungs-
halbleiter laves £

.k

abcS

T
:

ox‘::l
i

T

Abbildung 6.11: Frequenzumrichter und Stromregler, Gleichrichter ist nicht dargestellt

Fiir jede Motorphase sind im Wechselrichter zwei Halbleiter vorgesehen, welche entweder die
positive oder die negative Zwischenkreisgleichspannung i% an die Motorklemmen anlegen.
Somit liegen einzig zwei Schaltzustidnde vor, jedoch kann durch eine entsprechende Ansteuerung
(Pulsung) ndherungsweise eine sinusformige Wechselspannung mit einstellbarer Amplitude
geliefert werden. Hierzu werden die zwei Spannungspegel mit unterschiedlichen Zeitanteilen T,
und T_ bereitgestellt, sodass die zeitlichen Mittelwerte der Ausgangsspannung gy, einer
Sinuskurve folgen, siche Abbildung 6.12. Die insgesamt sechs Leistungshalbleiter des Wechsel-
richters erlauben somit die Umwandlung der Gleichspannung in ein Drehspannungsnetz an der
Motorseite.
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Die einzlenen Phasenstrome iy, bilden sich als Folge der angelegten Statorspannungen aus,

wobei aufgrund des Zeitverhaltens der Asynchronmaschine nicht garantiert ist, dass die

generierten Strome den geforderten Strémen ig, . entsprechen. Diesbeziiglich verfiigt der

Umrichter iiber einen Stromregler, welcher die Soll- und Ist-Stréme phasenweise miteinander

vergleicht. Bei Abweichungen stellt der Regler die entsprechenden Pulse fiir die Leistungs-

halbleiter bereit, um den Ist-Strom dem Soll-Strom anzugleichen. Eine sehr simple Umsetzung

fiir ein solches Element ist ein Zweipunktregler, da dieser direkt die Schaltbefehle (Pulse) an die

einzelnen Leistungshalbleiter geben kann [Spil6, S. 25 ff.].
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Abbildung 6.12: Stator spannung und -strom mit Hysteresestromregler nach [BWF*11]

6.2.9 Simulation und Analyse des Einzelraupenmodells der Regelung

Unter Beriicksichtigung der zuvor aufgezeigten Zusammenhénge lasst sich unter Verwendung

des Regelungsprinzips nach Abbildung 6.2 der kaskadierte Regelkreis aus PI-Drehzahlregler und

feldorientierter Regelung samt Frequenzumrichter und Asynchronmaschine fiir die Einzelraupe

ableiten, siche Abbildung 6.13. Aufgrund der Komplexitidt der Asynchronmaschine und des

Umrichters bietet es sich an, das gesamte Simulationsmodell als Signalflussplan aufzubauen,

wobei sich dieser an den hergeleiteten Grundgleichungen sowie [Schr07, S. 305 ff.] und [Schr09,

S. 445 ff.] orientiert.
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Abbildung 6.13: Regelungskaskade aus PI-Drehzahlregelung und feldorientierter Regelung

Zur Analyse des detaillierten Modells dient der im oberen Diagramm von Abbildung 6.14

dargestellte Lastfall. In Form einer Rampe wird die Soll-Drehzahl ny, ab t = 0,2 s aus der Ruhe

heraus gesteigert bis die Zieldrehzahl bei t = 0,7 s erreicht ist. Kurz bevor die Drehzahl ihren
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Zielwert erreicht, wird zudem ein Lastmoment My, an der Motorwelle in Form einer
Sprungfunktion eingepragt. Im Zeitintervall t = (0,7; 1,6] s verbleiben die Eingangsgrofen
konstant, sodass ein stationdrer Zustand vom elektrisch-regelungstechnischen System ein-
genommen werden muss. AbschlieBend wird ein Lastabwurf generiert, indem das Lastmoment

bei t = 1,7 s abrupt auf null verringert wird und somit das System in den Leerlauf {ibergeht.
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Abbildung 6.14: Simulation des elektrisch-regelungstechnischen Modells

Hinsichtlich der Antwort des Systems ist zu erkennen, dass, trotz zeitvarianten Lastmomentes,
der Motor annédhernd starr der vorgegebenen Soll-Drehzahl folgt. Dies zeigt, dass das elektrisch-
regelungstechnische System hinsichtlich der mechanischen Belastung an der Motorwelle hoch
dynamisch reagiert. Gleichzeitig folgt das Motorstellmoment My, . nahezu verzogerungsfrei
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dem geforderten Stellmoment My, der Pl-Drehzahlregelung, was sich auf die Reaktions-
schnelle der leistungselektronischen Halbleiter und dem Entkopplungskonzept von magnetfeld-
und drehmomentbildenden Strom bei der Vektorregelung zuriickfiihren lésst.

Das Luftspaltmoment der Asynchronmaschine My, steigt ab t = 0,2 s auf einen konstanten
Wert an und beschleunigt entsprechend Gleichung (6.30) den Motorldufer. Ab t =0,6s
liberlagert sich dem bislang lastfreien Beschleunigungsvorgang das Lastmoment My, . sodass
sich das Luftspaltmoment mit dem Betrag des Lastmomentes erhoht, um den Beschleunigungs-
vorgang aufrecht zu erhalten. Sobald t = 0,7 s erreicht wird, ist der Beschleunigungsvorgang
abgeschlossen und das Luftspaltmoment arbeitet einzig gegen das Widerstandsmoment und ist
somit mit diesem Betragsgleich. Wahrend des Lastabwurfs bei t = 1,7 s folgt das Luft-
spaltmoment dem Verlauf des Lastmomentes und nimmt somit ebenfalls den Wert null an, da
weiterhin keine Beschleunigung vom System verlangt wird.

Der beschriebene Nennverlauf des Luftspaltmomentes ist durch eine starke, hochfrequente
Signalschwankung iiberlagert, deren Quelle im Stromregler des Frequenzumrichters zu finden ist.
Dieser ist entsprechend der Ausfithrungen in Kapitel 6.2.9 als Hystereseregler ausgefiihrt, sodass
der sich ausprigende Phasenstrom nicht einer reinen Sinusschwingung entspricht, sondern von
dieser mit einer gewissen Toleranz abweicht. Dies verdeutlicht insbesondere der Vergleich von
Abbildung 6.12 mit dem Stromverlauf im unteren Diagramm von Abbildung 6.14, da in beiden
Féllen die Phasenstrome zwischen zwei einhiillenden Sinuskurven, der Hysteresecharakteristik

des Stromreglers geschuldet, schwanken.

Die Schwankung der Strome, welche sich aufgrund Gleichung (6.34) auf das Drehmoment
iibertrigt, kann nicht im Zeitverlauf der Motorlduferdrehzahl beobachtet werden. Dies begriindet
sich mit der vergleichsweise hohen Zeitkonstante mechanischer Systeme gegeniiber elektrischen
Systemen. Im vorliegenden Fall tragt die hohe Tragheit der Motorwelle dazu bei, dass die hoch-
frequenten Luftspaltmomentschwankungen nicht an die Ausgangsgrofe der Motordrehzahl
weitergegeben werden. Folglich dhnelt der Liufer hinsichtlich seines Ubertragungsverhaltens
einem Tiefpassfilter, sodass die Motordrehzahl vordergriindig von den tieffrequenten Anteilen
des Luftspaltmomentes, welche dem Verlauf des Soll-Stellmomentes M,, entsprechen, eine

Beeinflussung erféhrt.

6.3 Fahrwerksmodédl
6.3.1 Modellbildung und Topologie

Raupeneinheiten sind aufgrund der vielen miteinander interagierenden Elemente komplexe
Mechanismen, wobei, wie in Kapitel 4.5 dargelegt wurde, die kinematisch-kinetischen Gegeben-
heiten zur Beschreibung der Fahrdynamik bislang lediglich ungeniigend iiber ein Formelwerk
erfasst sind. Die Weiterentwicklung der Rechentechnik und der mathematischen Methoden zur
Beschreibung von Mehrkorpersystemen erlaubt jedoch, die Komplexitit einer Raupeneinheit

mithilfe eines Mehrkorpersimulationsmodells zu erfassen.

Ein Mehrkorpersimulationsmodell verfolgt den allgemeingiiltigen Ansatz, ein reales System

mithilfe starrer Korper in ein mechanisches Abbild zu {iberfiihren. Die einzelnen Korper verfiigen
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iiber eine definierte Anzahl an Freiheitsgraden, wobei sich die Bewegungsmdglichkeiten anhand
des Gelenktyps und —bezugspunktes ergeben. Zwischen den einzelnen Korpern liegende,
masselose Kraftelemente regulieren die Relativverschiebungen und —geschwindigkeiten der
Korper zueinander und erlauben damit die Abbildung nahezu beliebiger Wechselwirkungen
zwischen den Einzelkérpern [RS10, S. 31 ff.]. Zudem lassen sich mit Zwangsbedingungen die
Bewegungsfreiheiten innerhalb des Mehrkorpersystems weiter einschrianken, was jedoch die Ab-
bildung des Systems mit dem kleinstmdglichen Koordinatensatz unterbindet [Woel®6, S. 137 ff.].
Unter Anwendung des Impuls- und Drallsatzes ldsst sich die Dynamik des aufgebauten
Mehrkorperabbilds beschreiben, wobei die Bewegung des Einzelkorpers k unter Annahme einer

zeitinvarianten Systemstruktur iiber das Zustandsgleichungssystem

Ze() = f(Z(0), Uy (), Py (1)) (6.43)
gegeben ist [RS10, S. 23 ff.], [Gip99, S. 64 ft.].

Mit den zuvor definierten Grundelementen eines Mehrkdrpersystem-Simulationsmodells
(Starrkorper, Gelenke, Kraftelemente und Zwangsbedingungen) liee sich ein groer Raum an
Topologievarianten zur Abbildung eines Raupenfahrwerkes ableiten. Aus diesem wird in den
weiteren Betrachtungen der in Abbildung 6.15 dargestellte Topologieplan verwendet, da dieser
aufgrund seiner Struktur diverse Vorteile bietet. Mit der bevorzugten Anwendung der Baum-
struktur (Beschreibung der Bewegungen der Korper in Relativkoordinaten) wird der zur
Beschreibung der Starrkorperbewegungen notwendige Koordinatensatz minimiert, sodass der
Freiheitsgrad des Gesamtsystems gegen ein Minimum (Minimalkoordinaten) strebt. Gleichzeitig
umgeht die Struktur die Anwendung unnétiger Zwangsbedingungen in den seriellen Sub-
mechanismen (Kette, Schwingensystem), was insbesondere algebraische Bindungsgleichungen,
welche die numerische Losung des dynamischen Problems erheblich erschweren kdnnen
[Woel6, S. 8 f.], vermeidet.

Die Beschreibung der Interaktion zwischen der Kette mit dem Boden sowie der Kette mit den
Fiithrungs-, Umlenk- und Antriebsrddern erfolgt mithilfe von Kontaktkraftelementen, welche auf
einem elastischen Randschichtenmodell basieren. Hierfiir sind die miteinander wechselwirkenden
Oberfliachen tesseliert (Abbildung 6.16), wobei eine kontinuierliche Durchdringungspriifung der
Oberflachennetze stattfindet. Sobald eine Durchdringung der Kontaktoberflichen vorliegt, wer-
den im Sinne eines Penalty-Verfahrens AbstoBungskrifte zwischen den Oberflichen und somit
den Kontaktpartnern ermittelt, welche der Durchdringung entgegenwirken. Der Betrag und die
Richtung der Reaktionskraft hangen primér von der Eindringtiefe, der Auspriagung des Schnitt-
volumens sowie der spezifischen Steifigkeit der elastischen Oberfldchenrandschicht ab [Hip04].
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Abbildung 6.15: Topologieplan Raupenfahrwerk

Die Bolzenverbindungen zwischen den Kettengliedern sind iiber Feder-Dampfer-Kraftelemente
realisiert, welche relativlagen- und relativgeschwindigkeitsabhingig Riickstellreaktionen
zwischen den benachbarten Bodenplatten erzeugen. Um dabei das in Realitdt vorliegende,
verschleifligepragte und das fahrdynamische Verhalten beeinflussende Bolzenspiel zu beriicksich-
tigen (siche bspw. Erlduterungen zum Gleitkreisgleiten im Kapitel 4.4.2), sind die Steifigkeits-
und Dampfungsparameter iiber eine Formfunktion modifiziert, siche Abbildung 6.17.
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Abbildung 6.16: Kontakt Antriebsturasnocken mit Schakenhdcker und —wange
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Abbildung 6.17: Bolzenverbindung und Steifigkeitsformfunktion

Eine weitere Besonderheit im Topologieplan ist das Gelenk der Umlenkturasachse, welches in
Abhiéngigkeit des Simulationswunsches als ein starres Gelenk oder ein Schubgelenk (Translation
der Umlenkturasachse in Léngsrichtung des Fahrwerkes) ausgeprigt sein kann. Ist das
Schubgelenk aktiviert, kann das Fahrwerk liber eine definierte Kraft, welche die Umlenk-
turasachse in Fahrwerksldngsrichtung verschiebt, realititsnah vorgespannt werden. Ist die
erforderliche Vorspannung erreicht, wird das Gelenk in eine starre Verbindung umgewandelt und
die Umlenkturasachse somit arretiert.

6.3.2 Fahrsimulation ohne Schakentaler

Mithilfe des Fahrschiffmodells nach Abbildung 6.15 lassen sich die Auswirkungen der einzelnen
fahrdynamischen Effekte auf das Fahrverhalten studieren, wobei zunichst das Durchqueren der
Schakentdler im Modell ausgeblendet wird. Hierfiir sind die Laufflichen der Bodenplatten
iiberlappend modelliert, sodass sich keine Laufbahntiler in den Kettengelenken ausbilden
konnen.

In Abbildung 6.18 ist das Resultat einer Fahrsimulation mit gezogenem Untertrum bei einer
Fahrnenngeschwindigkeit von vgyr = 10 % dargestellt, wobei im Zeitsignal Zeitpunkte, zu
welchen sich die unterschiedlichen fahrdynamischen Charakteristiken ausprigen, markiert sind.
Unterhalb der Zeitsignale sind die Relativlagen der einzelnen Fahrwerkskomponenten visualisiert
und dem jeweiligen Zeitstempel zugeordnet.
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Zum Zeitpunkt 1 erfolgt die Kraftiibertragung zwischen der Kette und dem Antriebsturas
formschliissig und die Bodenplatte unterhalb der Laufrolle 1 (antriebsturasnichste Laufrolle) ist
bereits leicht angehoben. Die Bodenplatte unterhalb der Laufrolle 16 (umlenkturasnéchste
Laufrolle) wurde bereits auflastbedingt auf das Fahrplanum gezwungen. Ab Zeitpunkt 2 findet
das Ausgleisen zwischen dem farblich hervorgehobenen Turasnocken und der Kette statt, sodass
der Formschluss zu einem reibschliissigen Zustand iibergeht (Zeitpunkt 3) und das beschriebene
Phianomen des Gleitkreisgleitens prisent wird. Die damit einhergehende Zugkraftunterbrechung
ist im Zeitsignal deutlich {iber den Einbruch des Fahrgeschwindigkeitsverlaufs erkennbar.
Wihrend des Ausgleisens und Gleitkreisgleitens gleicht sich der Winkel a,gx der Bodenplatte
unterhalb der Laufrolle 1 dem Ketteneinlaufwinkel am Antriebsturas a, an. Am Umlenkturas
erreicht die Laufrolle 16 das nichste Kettenglied, welches durch die Laufrolle 16 bislang noch
keine Auflast erfahrt und dementsprechend aygx = ay ist (tangentialer Ketteneinlauf am
Umlenkturas).

Zum Zeitpunkt 4 ist der Zustand des Gleitkreisgleitens abgeschlossen und der nachfolgende
Turasnocken greift formschliissig in die Kette ein. Da der Antriebsturas wihrend des Gleitkreis-
gleitens relativ zur Kette beschleunigen konnte, ist die Zugkraftwiederaufnahme zum Zeitpunkt
des Formschlusses mit einem hohen Impuls behaftet. Die Fahrgeschwindigkeit steigt in der Folge
stark an und schwingt {iber, wobei gleichzeitig das Betriebsschwingungsverhalten (Abbildung
6.19) des Fahrschiffes angesprochen wird und zu den im Zeitsignal sichtbaren Nachschwingungs-
erscheinungen beitrdgt. Zudem gleicht sich der Winkel a,sx dem Ketteneinlaufwinkel a4 an,
sodass ein Uberschuss an Kettenlinge am antriebsturasseitigen Untertrum vorliegt und vom
Antriebsturas aufgespult werden muss. Dadurch reduziert sich die Zugkraft im Kettensegment
zwischen Antriebsturas und Laufrolle 1, sodass sich der Fahrwerksvorschub und somit die
Fahrgeschwindigkeit bis zum Zeitpunkt 5 verringern.

Ab Zeitpunkt 5 ist das Kettenglied unterhalb der Laufrolle 1 vollstindig freigegeben, sodass die
Kette tangential am Antriebsturas einlaufen kann und damit in diesem Bereich der Zustand des
geringsten Fahrwiderstands erreicht ist. Dieser verhdltnismiBig geringe Fahrwiderstand tragt
dazu bei, dass das Fahrwerk beschleunigen kann und bei etwa 20,5 s ein lokales Fahrgeschwin-
digkeitsmaximum erreicht. Im Anschluss lduft die Laufrolle 16 auf das farblich hervorgehobene
Kettenglied auf und féhrt somit hangaufwérts, was mit einer Erhdhung des longitudinalen
Fahrwiderstands und somit einer Verringerung der Fahrgeschwindigkeit verbunden ist. Zudem
wird hierbei das schrig stehende Kettenglied auf das Fahrplanum gedriickt, sodass mit kleiner
werdendem Winkel apgr mehr Kettenlinge im Trumsegment zwischen Umlenkturas und
Laufrolle 16 erforderlich wird. Die notwendige Kettenldnge fordert der Obertrum nach, wobei
hierfir die Kettenglieder des Obertrums zu beschleunigen sind (Rhonradeffekt, siche Erldu-
terungen zum Schakenklappen im Kapitel 4.4.2). Die erforderliche Beschleunigungsenergie wird
der kinetischen Vorschubenergie des Fahrschiffes entnommen, sodass bis zum Zeitpunkt 6 ein

lokales Fahrgeschwindigkeitsminimum entsteht.

Infolge der Beschleunigung des Obertrums steigt die Kettenzugkraft in diesem Trumsegment an.
Da die Kettenzugkraft bei der Fahrt mit gezogenem Untertrum in der Art orientiert ist, dass sich
die Kontaktkraft zwischen treibender Turasnockenflanke und Schakenwange verringert, sobald
die Zugkraft im Obertrum ansteigt, unterstiitzt der erhohte Kettenzug die Drehbewegung des
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Antriebsturas. Somit beschleunigt das Fahrwerk ab Zeitpunkt 6 infolge dieses — an die
Rhonradkinematik erinnernden — Effektes und erreicht bei 21,2 s ein lokales Geschwindigkeits-
maximum. Wihrenddessen baut sich wieder der Fahrwiderstand an der Laufrolle 1 auf, indem
das sich unter dieser befindende Kettenglied auf das Planum gedriickt und somit der tangentiale
Ketteneinlauf zwischen Antriebsturas und Laufrolle unterbunden wird. Mit der damit verbun-
denen Erh6hung des Fahrwiderstandes geht die im Zeitsignal nachvollziehbare Verringerung der
Fahrgeschwindigkeit bis zum Zeitpunkt 7 einher.

Zum Zeitpunkt 7 hat sich der Fahrwiderstand an der Laufrolle 1 und somit die Zugkraft in diesem
Untertrumsegment so stark erhoht, dass die Bodenplatte angehoben werden kann und sich der
Winkel a,¢x vergroBert. Obschon damit ein bestimmter Anteil an Kettenlédnge freigegeben wird,
welcher vom Antriebsturas aufgespult werden muss (&hnlich zum Minimum zum Zeitpunkt 5),
beschleunigt das Fahrwerk. Dies begriindet sich mit dem Anheben der Bodenplatte und der damit
einhergehenden, erheblichen Verringerung des Fahrwiderstandes, welcher sich bis zu diesem
Zeitpunkt aufgebaut hat. Gleichzeitig erfahrt die Laufrolle 1 einen Hangabtriebskraftanteil,
welcher der Fahrtrichtung gleichgerichtet ist. Die damit hervorgerufenen Beschleunigungsanteile

dominieren die Fahrdynamik und sorgen fiir das Geschwindigkeitsmaximum bei 22,1 s.

Abbildung 6.19: Erste System-Betriebseigenschwingung

Wie bereits in den Erlduterungen zum Zeitpunkt 4 dargelegt wurde, ist das Zeitsignal, neben der
Beeinflussung durch die Fahrwiderstinde, von Betriebsschwingungen des Fahrwerkes geprégt.
Welchen Anteil die Fahrwiderstdnde und die Betriebsschwingungen an den jeweiligen Maxima
und Minima haben, kann nicht beantwortet werden, da die Betriebsschwingungen untrennbar mit
dem Systemverhalten verbunden sind und somit eine gesonderte Betrachtung der inneren
Fahrwiderstinde unterbinden. Jedoch kann anhand der Zeitsignale und den zugehdrigen
Schaubildern in Abbildung 6.18 gezeigt werden, dass die Effekte des Gleitkreisgleitens und des
Schakenklappens am Antriebs- und Umlenkturas einen mafBgeblichen Einfluss auf die Fahrdy-
namik des betrachteten Fahrwerkes haben. Von untergeordneter Bedeutung fiir das Fahrverhalten
ist der Turaspolygoneffekt, da sich dieser aufgrund der acht Turasecken (geringer Ungleich-
formigkeitsgrad, siche Abbildung 4.6) und der verhiltnisméBig geringen Kettenvorspannung
lediglich in geringer Intensitéit auspragen kann.

Zur betriebsbereichsdeckenden Analyse des fahrdynamischen Verhaltens des Fahrwerkes dienen
die in Abbildung 6.20 dargestellten Wasserfall- und Ordnungsdiagramme, welche als Resultat
eines Beschleunigungsvorganges mit gezogenem Untertrum entstanden sind. In diesen sind die
einzelnen Fahrwerksharmonischen erkennbar, welche infolge der drehzahlvariablen Anregung
beim Gleitkreisgleiten und Schakenklappen entstehen. Dabei tragen selbst Harmonische oberhalb
der zehnten Ordnung zu einer merklichen Anregung bei, da die betrachteten, inneren
Fahrwiderstdnde innerhalb einer Periode lediglich eine geringe Pulsweite aufweisen. Oberhalb
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einer Frequenz von etwa 1,5 Hz erfolgt eine Ausloschung der Anregungen, wobei dieses
Phianomen aufgrund der Drehzahlunabhingigkeit als eine Eigencharakteristik des Fahrwerkes
anzusehen ist. In diesem Zusammenhang kann dem Fahrschiff ein Tiefpasscharakter mit einer

Grenzfrequenz von fGTgUt ~ 1,5 Hz zugesprochen werden.
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Abbildung 6.20: Wasserfall- und Ordnungsdiagramm ohne Schakentaler, gUt

Bei der Fahrt mit gezogenem Obertrum lassen sich dhnliche Merkmale in den Wasserfall- und
Ordnungsdiagrammen wie bei der Fahrt mit gezogenem Untertrum beobachten, siche Abbil-
dung 6.21. Sowohl die Pridsenz von Anregungsharmonischen hoher Ordnung als auch der
Tiefpasscharakter des Fahrschiffes sind in gleicher Weise gegeben. Jedoch prégen sich nieder-
frequente Harmonische stirker aus und die Grenzfrequenz liegt bei fGrg o: ® 1,1 Hz. Die Ursache
hierfiir ist, dass der Untertrumbereich am Umlenkturas, welcher bei der Fahrsituation mit
gezogenem Obertrum den Vorschub umsetzt, nicht direkt vom Antriebsturas angesprochen
werden kann, sondern die Antriebslast zundchst den langen Kettenbereich des Obertrums
iiberwinden muss. Dadurch ergibt sich im Vergleich zur Fahrt mit gezogenem Untertrum eine
groBere Latenz zwischen der Krafteinleitung in die Kette und der Generierung des Vorschubs,
was gleichzeitig zu einer starkeren Dampfung zeitvarianter Lasten und somit zu einer Verringe-

rung der Grenzfrequenz fiihrt.
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Abbildung 6.21: Wasserfall- und Ordnungsdiagramm ohne Schakentéaler, gOt
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6.3.3 Fahrsimulation mit Schakentalern

Nachdem das Fahrverhalten eines Fahrschiffes unter Vernachlidssigung der Schakentiler
charakterisiert ist, wird im Folgenden dieser fahrdynamische Effekt im System tiber die realitéts-
nahe Modellierung der Laufbahn der Schaken beriicksichtigt. Dabei zeigt eine Gegeniiberstellung
der Fahrgeschwindigkeits-Zeitsignale fiir die Fahrt mit gezogenem Untertrum und einer Fahr-
nenngeschwindigkeit von vy, = 10 % , dass die Schakentéler einen maB3geblichen Einfluss
auf die Fahrunruhe haben, siche Abbildung 6.22. Die in Kapitel 6.3.2 gefundenen und den inneren
Fahrwiderstdnden zugeordneten Signalmerkmale werden nahezu vollstindig von einer schaken-
talinduzierten Signalschwebung iiberdeckt, deren Einhiillende in Abbildung 6.22 gestrichelt
dargestellt ist. Einzig das Gleitkreisgleiten kann als fahrdynamischer Effekt im Zeitsignal zu den
Zeitpunkten, zu welchen sich die beiden Hiillkurven tangieren (bspw. bei 8,5 s), erkannt werden.
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Abbildung 6.22: Einflussder Schakentaler auf die Fahrunruhe

Die Erkenntnis, dass das Uberfahren der Laufflicheniiberginge die Fahrunruhe maBgeblich
fordert, lasst sich tiber den Vergleich von Abbildung 6.20 mit Abbildung 6.23 auf den gesamten
Betriebsbereich erweitern. Unabhingig von der Antriebsdrehzahl sind die Fahrgeschwindigkeits-
amplituden bedeutend starker ausgeprégt, wobei einzelne Harmonische Spitzenwerte von bis zu
1,5 % erreichen. Unverdndert sind jedoch die Merkmale, dass das Fahrwerk eine Grenzfrequenz

von fGrgU . & 1,5 Hz aufweist und dass selbst sehr hohe Anregungsordnungen zur Fahrdynamik

beitragen.

UFWT [ 7!2?’L ]

VFWT [ % ]

(-]

D
<
S
S
s
~
Q
0 0
250 500 750 1000 1250 250 500 750 1000 1250
e e

Abbildung 6.23: Wasserfall- und Ordnungsdiagramm mit Schakentélern, gut
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Hinsichtlich der Anregungsordnungen ist auffillig, dass insbesondere die sechste und siebte
Harmonische zu einer starken Fahrunruhe im Betriebsbereich von 7, = 400 + 800 min~?!
(entspricht Upyr = 5+ 8 %) beitragen. Dieses Merkmal resultiert primér aus dem Fahrwider-
standsverlauf des Schakentaleffektes und 1ésst sich mithilfe einer eigenstdndigen Betrachtung des
Fahrwerkschwingensystems (Modelltopologie nach Abbildung 6.15 b)) nachweisen. Wird das
Schwingensystem samt Laufrollen iiber eine auf dem Boden ausgestreckt liegende Raupenkette
geschoben und dabei die Trajektorie des Raupentrigergelenkes aufgezeichnet (Abbildung
6.24 a)), lasst sich das Spektrum fiir den Schakentalwiderstand von den anderen, inneren Fahr-
widerstianden isolieren, siche Abbildung 6.24 b). In diesem ist, neben der Dominanz der Grund-
frequenz, die sechste und siebte Ordnung sehr stark ausgeprégt. Ferner reagiert das Fahrschiff mit
Schakentdlern als System sehr sensibel auf diese Anregungsharmonischen im angesprochenen
Betriebsbereich, da hier eine Betriebsresonanz mit der in Abbildung 6.19 skizzierten Eigenform
angeregt wird und damit erhebliche Resonanziiberhdhungen entstehen.
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a) Trajektorie Fahrwerkstriagergelenk b) Amplitudenspektrum fiir Upyr = 10 =

min
Abbildung 6.24: I solierte Signalbetrachtung beim Schakental effekt

Die Brisanz dieser Resonanziiberhohungen, welche bereits im Wasserfalldiagramm in
Abbildung 6.23 erahnt werden kann, zeigt sich besonders deutlich bei der Gegeniiberstellung des
Fahrgeschwindigkeitssignals mit der Motordrehzahl, siche Abbildung 6.25. Im Drehzahlintervall
iy = 600 + 800 min~! ist, neben der Prisenz der maximalen Fahrgeschwindigkeitsschwan-
kungen, zu erkennen, dass die Fahrgeschwindigkeit sehr regelmiafig die Abszisse tangiert oder
schneidet.

ik .u.u.h‘ﬂil“l“““““ ||

0 200 400 600 800 1000 1200
(o [ ﬁ }

Abbildung 6.25: Resonanzbedingter Stillstand des Fahr schiffes

Folglich kommt die Fahrbewegung in diesem Drehzahlbereich wiederholt zum Erliegen, sodass
erhebliche Anregungen fiir den Geréteoberbau und das Fahrwerksgetriebe vermutet werden
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konnen. Bezogen auf den Betrieb betrifft dies insbesondere das Fahrmandver der Kurvenfahrt, da
die kurveninneren Fahrwerke im Drehzahlbereich 71,, = 750 + 800 min~?! betrieben werden
und somit innerhalb des gezeigten Resonanzbereiches fahren. Diese Feststellung korreliert mit
Beobachtungen des Anlagenbetreibers, welche bestétigen, dass der Bagger wihrend der Kurven-
fahrt zu stiarkeren Schwingungen neigt, als bei der Geradeausfahrt mit der Nenngeschwindigkeit
Vpwr = 10 m/min .

Die Erkenntnisse zur Fahrdynamik mit Schakentilern, welche bislang Anhand der Betrachtung
der Fahrsignale mit gezogenem Untertrum entstanden sind, lassen sich auf die Fahrt mit
gezogenem Obertrum verallgemeinern. Auch bei dieser Fahrtrichtung erfiahrt das Fahrschiff im
Vergleich zum Modell ohne Schakentiler deutlich hohere Anregungen, welche sich infolge des
schakentalinduzierten Fahrwiderstands auf die sechste und siebte Ordnung konzentrieren,
vergleiche Abbildung 6.21 und Abbildung 6.26. Dabei wird ebenfalls der temporére Stillstand
des Fahrwerkes im Drehzahlbereich 71,, = 400 <+ 800 min~! provoziert, sodass auch bei dieser
Fahrtrichtung eine erhebliche Fahrunruhe wahrend der Kurvenfahrt gegeben ist. Die Fahrt-
richtungen gezogener Untertrum und gezogener Obertrum unterscheiden sich hinsichtlich der
longitudinalen Fahrdynamik in der Auspragung der ersten fiinf Ordnungen. Diese dominieren bei
der Fahrt mit gezogenem Obertrum, was, in Analogie zu den Erkenntnissen aus Kapitel 6.3.2, auf
die zeitliche Verzogerung zwischen der Krafteinleitung am Antriebsturas und der Vorschub-
generierung am Fahrschiff zuriickgefiihrt werden kann, vergleiche Abbildung 6.23 und Abbil-
dung 6.26.
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Abbildung 6.26: Wasserfall- und Ordnungsdiagramm mit Schakentélern, gOt

Ein weiteres Merkmal, in welchem sich die Fahrten mit und ohne Schakentiler unterscheiden,
betrifft die Vertikaldynamik des Gerétes. Wie bereits im Trajektorienschaubild nach Abbildung
6.24 gezeigt wurde, schwankt die Hohenlage des Fahrwerktrigers infolge des Uberquerens der
Laufflacheniibergdnge. Demgegeniiber bleibt die Hohenlage des Trigergelenks bei der Fahrt
ohne Schakentéiler nahezu unverdndert. Folglich fithren die Schakentiler im Sinne einer
Weganregung zu einem vertikalen Schwingungseintrag in das zu mobilisierende Gerit, was
hinsichtlich der Lebensdauer der Komponenten zu einer deutlichen Limitierung der Einsatzzeit

fihren kann.
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6.3.4 Fahrsmulation Hangfahrt mit Schakentalern

Bei der Hangfahrt ist ein Anteil der Gewichtskraft des Gerdtes kollinear zur Fahrtrichtung
orientiert und fordert oder behindert dabei die Fahrbewegung. Ob diese Beeinflussung des
Fahrwiderstands lediglich statischen Charakters ist, oder die Langsdynamik des Gerites
beeinflusst, soll Gegenstand der folgenden Betrachtungen sein. Hierzu werden, aufgrund der

fahrtrichtungsabhingigen Longitudinaldynamik der Raupenfahrwerke, die vier Fahrmanover

e Fahrt hangaufwirts mit gezogenem Untertrum (+gUt),
e Fahrt hangabwirts mit gezogenem Untertrum (-gUt),
e Fahrt hangaufwirts mit gezogenem Obertrum (+gOt),
e Fahrt hangabwérts mit gezogenem Obertrum (-gOt),

siche Abbildung 6.27, mit der Geradeausfahrt mit gezogenem Untertrum (gUt) und gezogenem
Obertrum (gOt) verglichen.

+g_Ut| }My
/R»

-gOt M

¢) Hangaufwirts, gOt d) Hangabwirts, gOt
Abbildung 6.27: Varianten der Hangfahrt

Die Gegeniiberstellung der Fahrgeschwindigkeits-Amplitudenspektren der Hang- mit den
Geradeausfahrten bei der Nennfahrgeschwindigkeit von Ugyr = 10m/min~?! offenbart, dass
sich die Frequenzlage der Fahrgeschwindigkeitsharmonischen bei den verschiedenen
Fahrmanovern nicht &ndert, sieche Abbildung 6.28. Dies resultiert aus der gleichbleibenden
Teilung der Kette respektive des Antriebsturas, sodass sich die Fahrwiderstandsschwankungen
fahrmandverunabhingig mit der gleichen Taktung ausprigen. Entsprechend ist die Lage der

Fahrwerksharmonischen bei der Hangfahrt deckungsgleich zu jenen der Geradeausfahrt.

Obschon die Frequenzlage der Fahrwerksharmonischen beibehalten bleibt, dndert sich teilweise
die Verteilung der Amplituden auf die einzelnen Harmonischen beim Ubergang von der
Geradeaus- zur Hangfahrt, siche Abbildung 6.28. Dies betrifft insbesondere die Fahrt
hangabwirts mit gezogenem Untertrum (-gUt, Abbildung 6.28 b)), da sich bei diesem
Fahrmandver im Vergleich zur Geradeausfahrt die dritte, sechste und siebte Harmonische deutlich
unterscheiden. Die Ursache fiir diesen Unterschied liegt in der Anderung der Betriebsweise des
Fahrschiffes: Wéhrend bei der Geradeausfahrt Zugbetrieb am Antriebsturas vorliegt
(Antriebsturas treibt die Fahrbewegung), ist bei der Hangabwirtsfahrt der Schubbetrieb
(Fahrschiff treibt die Fahrbewegung) gegenwértig. Um die vorgegebene Fahrgeschwindigkeit



Detaillierte Modellfindung der Raupenfahrzeugkomponenten 57

beizubehalten, bremst der Antriebsturas die Fahrbewegung ab, sodass der urspriingliche
Vorderflankenkontakt an den Turasnocken zum Riickflankenkontakt {ibergeht. Damit muss die
entschleunigende Kraft des Turas bei der -gUt-Fahrt zunédchst den langen Obertrumbereich
passieren, bevor sie die Fahrbewegung regulieren kann. Die sich hierbei ausprigende, zeitliche
Verzdgerung zwischen Krafteinleitung und Regulierung triigt zu einer deutlichen Anderung der
Langsdynamik bei, welche bereits im Kapitel 6.3.2 und Kapitel 6.3.3 hinsichtlich der Fahrt mit

gezogenem Obertrum detailliert erdrtert wurde.

Umgekehrt lisst sich der Effekt des Ubergangs vom Zug- in den Schubbetrieb bei der -gOt-Fahrt
beobachten. Da hierbei jedoch iiber das kurze Untertrumsegment am Antriebsturas die Ent-
schleunigung eingeleitet wird, ist die Latenz zwischen Krafteinleitung und Regulierung verkiirzt,

sodass der Unterschied zu den Fahrgeschwindigkeitsamplituden der Geradeausfahrt geringer ist,
als bei der -gUt-Fahrt, siche Abbildung 6.28 d).

gut

gut
-gUut

—_— +gUt

a) Hangaufwirts, gUt b) Hangabwirts, gUt

: gOt : gOt
. +gOt . -gOt

fo[Hz] ;o [Hz)
c¢) Hangaufwirts, gOt d) Hangabwirts, gOt

Abbildung 6.28: Vergleich der Hangfahrtvarianten mit der Geradeausfahrt

Exemplarisch fiir die Fahrt mit gezogenem Untertrum sind in Abbildung 6.29 die sich fiir die
einzelnen Fahrmanover ergebenden Antriebsleistungen hinterlegt. Um die Hangaufwirtsfahrt zu
bewiltigen, benétigt das Fahrwerk eine durchschnittliche Mehrleistung von 200 kW gegeniiber
der Geradeausfahrt, welche von der Antriebseinheit lediglich 100 kW Vortriebsleistung fordert.
Bei der Hangabwartsfahrt hingegen verringert sich die erforderliche Antriebsleistung um 200 kW
gegeniiber der Geradeausfahrt, sodass bei diesem Fahrmanodver ein Leistugsiiberschuss von
100 kW vorliegt. Somit arbeitet der Motor generatorisch, da das Fahrwerk die Fahrbewegung
treibt und entsprechend der vorangegangenen Erlauterung zur -gUt-Fahrt ein Ubergang vom Zug-
in den Schubbetrieb stattfindet.
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Durchgezogene Linien: Zeitverlauf des Signals; gestrichelte Linien: Mittelwert des Signals
Abbildung 6.29: L eistungsbedarf bei der Hangfahrt

6.3.5 Fahrsimulation Kurvenfahrt mit Schakentalern

Wihrend der Kurvenfahrt liegen Gleitanteile zwischen dem auf dem Boden liegenden Raupen-
band und dem Planum vor, da sich der Drehpunkt des einzelnen Fahrschiffes im Allgemeinen
nicht lotrecht unterhalb des Fahrwerktragergelenkes befindet. Entsprechend der Ausfithrungen im
Kapitel 4.4.3 wirken dabei Reibungswiderstiande (analytische Berechnung siche Anhang B) in der
Planumsebene der Fahrbewegung entgegen und beeinflussen somit das Fahrverhalten. In
Analogie zur Hangfahrt ist zu iiberpriifen, inwiefern sich die Fahrwiderstandsbeeinflussung auf
die Fahrdynamik hinsichtlich der Frequenzlage der Harmonischen und deren Amplituden
auswirkt. Zur Uberpriifung dient die Fahrsimulation des Fahrwerkes auf einer idealen Kreisbahn,
wobei ein drehgelenkig gelagerter, masseloser Balken den Raupentriger auf die Kreisbahn mit
dem Radius Ry zwingt, siche Abbildung 6.30 a). Hierfiir erfolgte eine Modifikation der Modell-
topologie entsprechend Abbildung 6.30 b), mithilfe derer das Fahrschiff nicht die Kreisbahn

verlassen kann, aber, dhnlich zur Geradeausfahrt, alle weiteren Bewegungsfreiheiten behilt.

b o - &

l Raupentrager ]
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y ¢

a) Kurvenfahrt Modell b) Topologie modifiziert (Ausschnitt)
Abbildung 6.30: Kurvenfahrt, Modell und modifizierter Topologieplan

7

Die Gegeniiberstellung des Fahrgeschwindigkeitsspektrums der Geradeausfahrt mit dem der
Kurvenfahrt bei gezogenem Untertrum (gUt und KgUt, Upyr = 10m/min~1) zeigt eine sehr
starke Ahnlichkeit der Fahrsignale, siche Abbildung 6.31. Die Frequenzlage der Harmonischen
ist deckungsgleich und die Amplituden erreichen nahezu identische Werte. Weiterfithrende
Analysen in [Reb17, S. 60 ff.] zeigen ferner, dass diese Beobachtung unabhéngig vom Kurven-
radius oder Reibwert zwischen Planum und Kette gilt. Somit hat bei dem betrachteten Fahrwerk
die Kurvenfahrt keinen Einfluss auf die Longitudinaldynamik.
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Abbildung 6.31: Vergleich der Fahrgeschwindigkeiten bei Kurvenfahrt

Die Auswertung der Krifte am Fahrwerkstrigergelenk zeigt, dass sich bei der Fahrt auf der
Kreisbahn eine mittelwertbehaftete Querkraft am Fahrwerkstragergelenk ausprégt, deren Ampli-
tuden die gleiche Taktung wie die Fahrgeschwindigkeitsschwankungen aufweisen, siehe
Abbildung 6.32. Dies steht im Widerspruch zu Gleichung (B.5) zur Berechnung der Kurvenfahrt-
Querkraft OlﬁKrl , nach LINDENAU, welche unter Anwendung der kinematischen Randbe-
dingungen fiir die Kreisbahnfahrt

Ve =0 , Vpwr =ag Rg , wg =adg (6.44)

eine querkraftfreie Fahrt prognostiziert. Demgegeniiber ergeben sich fiir die weiteren Lasten
OIF_:Krly und O,Mkr|x identische Werte, wenn die Ergebnisse der analytischen Herleitung
(Gleichungen (B.6) und (B.7)) mit denen der Simulation gegeniibergestellt werden, siche
Tabelle 6-1 und [Reb17, S. 69 ft.].
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Abbildung 6.32: Querkraft auf Fahrwerkstrager (Normal zur Kreisbahn)

OIFKrly OIFKT|Z OIMKrlx
Analytisch [kN] 163,8 0 —15561
Simulation [kN] 163,8 457,6 —16380

Tabelle 6-1: Widerstandslasten der Kurvenfahrt nach [Reb17.S.69 & S. 71]°

3 Werte fiir Ry = 100 m , ug = 0,5
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Die Ursache, dass die analytisch berechneten GroBlen der Langskraft O,ﬁ krly und des auf den
Trager einwirkenden Lenkmomentes O,M krl|x mit den Simulationsergebnissen iibereinstimmen,
jedoch in der Simulation nicht die vom analytischen Berechnungsmodell prognostizierte,
querkraftfreie Kreisbahnfahrt vorliegt, ldsst sich anhand der Randbedingungen der analytischen
Herleitung erkldren. LINDENAU setzt bei der Herleitung voraus, dass das Raupenband
symmetrisch unterhalb des Fahrwerktrigergelenks auf dem Planum aufliegt, sodass die Integra-
tionsgrenzen y,, und y, in Gleichung (B.1) betragsgleich sind [Lin38, S. 16 ff.]. Jedoch ist dieser
Zustand am realen System nicht gegeben, da sich statische und dynamische Asymmetrieanteile
iiberlagern und somit die zentrische Positionierung des Raupenbandschwerpunktes unterhalb des
Fahrwerktriagergelenks verhindern. Die statische Asymmetrie resultiert primédr aus dem
kettenvorspannungsbedingten, ungleichen Abstand zwischen Antriebsturas und Fahrwerkstrager-
gelenk (dg.pwrg) sowie Umlenkturas und Fahrwerkstragergelenk (dy.pywre).- Der dynamische
Asymmetrieanteil prégt sich infolge der zeitlich varianten Relativlagen &, (t) und &, (t) zwischen
den Enden des auf dem Planum aufliegenden Raupenbandes und dem Tragergelenk wahrend des
Schakenklappens aus, siche Abbildung 6.33.
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Abbildung 6.33: Lange des auf dem Planum aufliegenden Raupenbandes

Die Variation der zeitlich varianten Relativlagen &, (t) und &,(t) unter der MaBigabe, dass das
Schakenklappen zu dem Zeitpunkt stattfindet, zu welchem sich die Laufrolle mittig iiber der
Bodenplatte BP3 (siche Abbildung 4.8) befindet, sowie die Berlicksichtigung der sich im
betrachteten Fahrwerk einstellenden, statischen Asymmetrie dj.pyre — dy.rwre liefern die

neuen Integrationsgrenzen iiber

Yomax = max{L + & (t) + da.rwre — dy.rwrc} = L + lgp/2 + L/30 (6.45)
Yumin = min{L + 52(t)} =L- lBP/Z

Werden die neuen Integrationsgrenzen in den Gleichungen zur Bestimmung der sich wiahrend der
Kurvenfahrt einstellenden Fahrwiderstdnde eingesetzt, ergeben sich die in Tabelle 6-2 aufgezeig-
ten Widerstandslasten. Im Vergleich zum symmetrischen Fall (Tabelle 6-1) entsteht unter
Beriicksichtigung der Asymmetrie in den analytischen Gleichungen eine von null verschiedene
Querkraftkomponente O,ﬁKrl 4, welche nicht exakt, aber hinsichtlich der GréBenordnung dem
Wert der Simulation entspricht. Gleichzeitig bleiben die Langskraft und das Lenkmoment unter
Anwendung der neuen Integrationsgrenzen unveréndert und stimmen folglich weiterhin mit den

Simulationswerten tiberein.
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OIFKrly OIFKrlz OIMKrlx
Analytisch [kN] 164,1 382,4 —15561
Simulation [kN] 163,8 457,6 ~16380

Tabelle 6-2: Wider standslasten der Kurvenfahrt bei Berlicksichtigung der Asymmetrie

Obschon keine exakte Ubereinstimmung der Querkrifte der analytischen Gleichungen mit den
Simulationsergebnissen erreicht werden konnte, ist der Ansatz der Beriicksichtigung der
Asymmetrie ein entscheidender Schritt, die analytische Losung praxisndher zu gestalten. Zudem
erklart die Pridsenz des sich infolge des Schakenklappens ausprigenden dynamischen
Asymmetrieanteils den zeitlichen Verlauf der Querkraft, da diese in der gleichen Taktung wie die
inneren Fahrwiderstdnde schwankt.

Um die betrachtete Kreisbahnfahrt und den damit einhergehenden Fahrwiderstandsanteil infolge
des Kettenschlupfs zu bewiltigen wird im Vergleich zur Geradeausfahrt durchschnittlich eine
20 % hohere Antriebsleistung von dem Fahrmotor gefordert, siche Abbildung 6.34. Weiter-
fiihrende Analysen von REBETTGE zeigen ferner, dass die notwendige Motorleistung mit
sinkendem Kurvenradius und steigendem Reibwert zwischen Kette und Planum zunimmt
[Rebl7, S. 75], da unter beiden Voraussetzungen die der Fahrtrichtung entgegenwirkende Last
OIF_:Krl y ansteigt.
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Durchgezogene Linien: Zeitverlauf des Signals; gestrichelte Linien: Mittelwert des Signals
Abbildung 6.34: Leistungsbedarf bei der Kurvenfahrt

6.3.6 Sensitivitat des Fahrverhaltens

Nachdem das Fahrverhalten eines Fahrschiffes unter Beriicksichtigung der idealen Bauteilformen
betrachtet wurde und somit die Grundlagen der longitudinalen Fahrdynamik gegeben sind, soll
im Folgenden der Einfluss geometrischer Imperfektionen auf die Fahrunruhe analysiert werden.
Diese sind am realen System stets priasent und werden primir infolge von VerschleiBBerscheinun-
gen an den Fahrwerkskomponenten hervorgerufen. Zudem fiihren Fertigungsungenauigkeiten an
einer neuen bezichungsweise einer aufgearbeiteten Komponente zu geometrischen Abweichun-

gen von der idealen Form.
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Um die Auswirkungen der Imperfektionen auf das Fahrverhalten analysieren zu konnen, dienen
die in Abbildung 6.35 hinterlegten und am realen Fahrwerk dokumentierten Verschleilerschei-
nungen [SG16a], [Sim12, S. 8 ff.], [Arpl5, S. 33 ff.]. Bis auf den Effekt der Aufweitung der
Schakenaugen, welcher iiber die Vergroflerung des Spiels s;, (siche Abbildung 6.17) abgebildet
werden kann, lassen sich die VerschleiBlerscheinungen iiber die Modifikation der Kontakt-
geometrien des Simulationsmodells (Abbildung 6.15) erzeugen.
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Abbildung 6.35: Verschleil3er scheinungen nach [SG16a]

Um den Einfluss der einzelnen Imperfektionen auf das fahrdynamische Verhalten isoliert
betrachten zu konnen, werden, neben dem Referenzmodell (Ref, Modell ohne Imperfektion),
sechs Simulationsmodelle mit den oben beschriebenen geometrischen Ungénzen erstellt. Zusétz-
lich dient ein Modell (V'V) der Analyse des iiberlagerten Einflusses der Imperfektionen im Sinne
eines vollstindig verschlissenen Fahrwerkes. Die einzelnen Modelle sind zur Gewahrleistung der
Vergleichbarkeit mit identischen Fahrmanévern zu simulieren, wobei im Folgenden repréasentativ

die Geradeausfahrt mit Ugyr = 10 % bei gezogenem Unter- und Obertrum dienen soll*.

Die Einflussanalyse erfolgt anhand der Gegeniiberstellung der einzelnen Fahrgeschwindigkeits-
Amplitudenspektren sowie der jeweiligen Ungleichformigkeitsgrade (Berechnung nach
Gleichung (4.3)) der Imperfektionsmodelle, siche Abbildung 6.36. Dahingehend ist zu erkennen,
dass die Lage der Peaks im Spektrum nahezu unabhingig vom angewendeten Imperfektions-
zustand erhalten bleibt. Jedoch variiert der Wert der Amplituden in Abhingigkeit der betrachteten
geometrischen Ungénze: Wéhrend der Verschleil der Nocken und der Schakenwangen die
Fahrdynamik gegeniiber dem Referenzzustand tendenziell erhdhen, sind die Amplituden bei einer
verschlissenen Lauffliche und bei aufgeweiteten Schakenaugen teilweise erheblich reduziert
[SG16a]. Dies spiegelt sich in gleicher Weise im Ungleichformigkeitsgrad wieder, welcher dem
Lauffldchenverschleil sowie der groBeren Schakenteilung eine grofere Fahrruhe zuordnet. Im

Vergleich dazu steigen die Werte des Ungleichformigkeitsgrades bei verschlissenen Nocken und

4 Den einzelnen Modellen ging stets eine Vorspannungsrechnung voran, um eine einheitliche Kettenzug-
kraft zu garantieren und somit eine Querwirkung dieser auf die Fahrdynamik auszuschlie3en.
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Schakenwangen gegeniiber dem Referenzzustand an. Den geometrischen Imperfektionen, welche
als Verschleil an den Tragrollen und Laufrollen prisent werden, kann kein eindeutiger Trend
hinsichtlich der Férderung respektive Minderung der Fahrunruhe zugeordnet werden. Einzig eine

Anderung der Verteilung der Amplituden auf die einzelnen Harmonischen lisst sich feststellen.

Gezogener Untertrum

Ref ... Referenzmodell SA ... Verschlissene Schakenaugen
N ... Verschlissene Nocken TR ... Verschlissene Tragrollen
SW ... Verschlissene Schakenwangen LR ... Verschlissene Laufrollen

LF ... Verschlissene Lauffldchen VV ... Vollverschleil3

Abbildung 6.36: Einfluss geometrischer Imperfektionen auf die Fahrdynamik [SG16a]

Die Beobachtung, dass sowohl der Laufflichenverschleil als auch die Aufweitung der
Schakenaugen einen positiven Einfluss auf die Fahrdynamik haben, 14sst sich anhand der inneren
Fahrwiderstinde Gleitkreisgleiten, Schakenklappen und Uberfahren der Laufflicheniiberginge
begriinden. Der Verschleifl der Bolzenverbindungen gleicht die Schakenteilung an die Teilung
des Antriebsturas an, sodass sich der Gleitwinkel ¢, . wahrend des Gleitkreisgleitens ver-
ringert, siche Abbildung 4.7. Die damit einhergehende Zugkraftunterbrechung zwischen Turas
und Kette verkiirzt sich, sodass zur Entschleunigung der Fahrbewegung eine geringere Zeitspanne
verbleibt und somit die Fahrruhe gefordert wird [SG16a]. Gleichzeitig verringert sich die Relativ-
beschleunigung zwischen Turas und Kette wéihrend des Gleitkreisgleitens, sodass sich der
Eingriffssto beim Formschluss und die damit provozierte, starke Beschleunigung der
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Fahrbewegung reduzieren. Neben der Verringerung der Intensitét des Gleitkreisgleitens korreliert
bei dem betrachteten Fahrschiff eine Vergroferung der Schakenteilung mit einem geringen
Laufradverteilungsgrad, siche Abbildung 4.9. Die durchschnittliche Anzahl der gleichzeitig in ein
Schakental einlaufenden Laufrollen nimmt von 3,8 im Neuzustand auf 1,8 im betrachteten
VerschleiBzustand ab. Der Grad der kumulierten Be- und Entschleunigung des Fahrwerktriager-
gelenkes verringert sich dementsprechend erheblich, sodass sich insbesondere die erste, sechste

und siebte Anregungsharmonischen reduzieren.

Der Verschleifl der Laufflichen, welche als Rollbahn fiir die Laufrader des Fahrschiffes dienen,
verringert die Relativhohe zwischen dem Antriebsturasmittelpunkt und der auf dem Fahrplanum
liegenden Kette. Dadurch verringert sich der Ketteneinlaufwinkel a4 und somit der Wertebereich
des Winkels a5k, dessen Cosinus iiber den Anteil der Kettenzugkraft am Fahrwerksvorschub
entscheidet, siche Abbildung 4.8. Dementsprechend verringert sich die Schwankung der Vor-
schubkraft am jeweils gezogenen Untertrumsegment (antriebsturas- oder umlenkturasseitig),
wobei gleichzeitig die Intensitit des Rhonradeffektes an der gegeniiberliegenden Untertrumseite
abnimmt. Die Fluktuation der inneren Fahrwiderstéinde, welche dem Schakenklappen entspringt,

wird folglich gegeniiber dem Referenzzustand herabgesetzt und die Fahrruhe begiinstigt.

Obschon der Verschlei der Turasnocken und der Schakenwangen die Fahrdynamik erhdhen,
vermag die Uberlagerung der die Fahrruhe begiinstigenden Effekte des LaufflichenverschleiBes
und der Schakenaugenaufweitung eine Verringerung der Fahrunruhe im voll verschlissenen
Modell, siche Abbildung 6.36. Im Vergleich zum Referenzmodell, welches die ideale Geometrie
der Bauteile beinhaltet, sind alle Anregungsordnungen fahrtrichtungsunabhingig deutlich
reduziert, sodass der Verschleil des Fahrschiffes bis zu einem gewissen Schwellwert (bspw.

sobald die Kettenteilung die Turasteilung iliberschreitet) die Fahrruhe fordert.

Die Analyse der Fahrdynamik unter Berlicksichtigung geometrischer Imperfektionen zeigt, dass
selbst kleine, im Verhéltnis zu den Gesamtabmessungen des Fahrwerkes zunéchst als unwichtig
erscheinende Ungénzen zu einer deutlichen Varianz der Amplitudenverteilung fithren kdnnen.
Neben der bereits gezeigten positiven Beeinflussung des Fahrverhaltens miindet diese starke
Sensitivitdt des Fahrverhaltens in einer groBen Problemstellung hinsichtlich der Gegeniiber-
stellung von Mess- und Simulationsdaten. Da im Allgemeinen nicht davon ausgegangen werden
kann, dass zur Generierung von Messdaten eine Messraupe unter idealen Bedingungen zur
Verfligung steht, sind Messungen ersatzweise am realen Gerét durchzufithren. Ungeachtet der
bereits die Messungen beeinflussenden Tatsache, dass reale Fahrzeuge iiber mehr als ein
Fahrschiff verfiigen, ist der Verschleilzustand der Fahrwerkskomponenten schwierig zu erfassen
oder nicht bekannt. Eine Ubereinstimmung der Geometrie des Mess- mit dem Simulationsobjekt
ist dementsprechend nicht gegeben respektive zufallsbehaftet, sodass, aufgrund der starken
Sensitivitit der Fahrdynamik, im Allgemeinen keine gute Korrelation zwischen den Mess- und
Simulationsdaten zu erwarten ist. Eine schlechte Ubereinstimmung der Simulationsergebnisse
mit den Messschrieben bedeutet somit nicht zwangslaufig, dass das erstellte Modell ungeniigend
ist. Stimmt beispielsweise die Frequenzlage der Harmonischen zwischen den Mess- und
Simulationsdaten iiberein, ist anstatt einer Modellverwerfung vielmehr zu priifen, inwiefern
geometrische Ungénzen zu einer Abweichung zwischen Messung und Simulation beigetragen
haben.
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6.3.7 Fazit zur Fahrdynamik eines Fahr schiffes

Die Analysen zum Fahrverhalten eines Fahrschiffes zeigen, dass die inneren, diskretisierungs-
bedingten Fahrwiderstinde die Fahrunruhe prigen. Dabei ist insbesondere das Phinomen des
Uberquerens der Laufflicheniiberginge hervorzuheben, da dieses die hochsten Schwankungen
der Fahrgeschwindigkeit hervorruft. Ebenso von Einfluss, jedoch mit einer geringeren Intensitét,
sind die Phinomene des Gleitkreisgleitens und des Schakenklappens, welche sich insbesondere

unter Vernachlédssigung des Schakentaleffektes in der Fahrsimulation entfalten.

Die Analysen zur Hangfahrt ergeben, dass sich die Schwankung der Fahrwiderstinde mit der
gleichen Taktung wie bei der Geradeausfahrt ausbilden und die GroBe der Fahrwerks-
harmonischen bei nahezu allen betrachteten Analysen von der Hangfahrt unbeeinflusst bleibt.
Einzig bei der Hangabwértsfahrt in Fahrtrichtung mit gezogenem Untertrum &ndert sich das
Frequenzspektrum erheblich, da das Fahrwerk vom Zug- in den Schubbetrieb iibergeht.

Die Kurvenfahrt hat nachweislich keinen nennenswerten Einfluss auf die Schwankung der
Fahrwiderstdnde des Fahrschiffes. Folglich entspringen die in der Praxis zu beobachtenden,
starken Schwingungsanregungen wéhrend der Kurvenfahrt des Baggers einzig der geringen
Fahrgeschwindigkeit der kurveninneren Fahrschiffe, welche entsprechend Abbildung 6.25 die
Fahrgeschwindigkeitsschwankungen erheblich fordert. Infolge des Schakenklappens wird eine in
der Literatur bislang vernachldssigte Querdynamik wihrend der Kurvenfahrt hervorgerufen.
Somit greift ein der Langsdynamik zugeordneter Fahrunruheeffekt auf die Querdynamik iiber und
sorgt fiir zeitvariante Lasten am Fahrwerkstrager.

Mit der Variation der Bauteilgeometrie im Rahmen des am realen Gerit beobachteten Kom-
ponentenverschleiBes lieB sich nachweisen, dass bereits kleine Anderungen der Bauteilformen zu
erheblichen Ergebnisvariationen fithren konnen. Dies unterstreicht den hohen nichtlinearen
Charakter der Raupenfahrwerk-Dynamik, da das Simulationsergebnis empfindlich von geringfii-
gigen Modifikationen der Anfangsbedingungen abhéngt. Speziell das Aufweiten der Schaken-
augen und die damit einhergehende VergroBerung der Kettenteilung hat grole Auswirkungen auf
die sich auspriagenden Fahrwiderstandsschwankungen, da hierbei der einflussreichste Effekt des
Uberquerens der Laufflicheniiberginge infolge des geéinderten Laufradverteilungsgrads
beeinflusst wird.

6.4 Mechanisches System — Getriebe
6.4.1 Moddlbildung und Topologie

Der Antriebsstrang des Fahrschiffes ist als mehrstufiges Getriebe, bestehend aus einer Schnecken-
radstufe und zwei in Serie geschalteten Planetengetriebestufen, aufgebaut, siche Abbildung 6.37.
Bei einer Nennantriebsleistung von 220 kW und einer Betriebsdrehzahl von 1000 min~! steht —
unter Beriicksichtigung der Gesamtiibersetzung des Getriebes von ig.; = 593 — ein mogliches
Abtriebsmoment von 1250 kNm zur Aufrechterhaltung der Fahrbewegung zur Verfiigung. Die
Antriebsstrangkomponenten sind in einem dreiteiligen Gehduse gelagert, welches sich auf der
Turaswelle abstiitzt. Die Turaswelle selbst ist im Fahrwerkstriager drehbar gelagert und {ibertragt



Detaillierte Modellfindung der Raupenfahrzeugkomponenten 66

die Leistung kraftschliissig auf den Antriebsturas. Infolge der reitenden Lagerung des Antriebs-
stranges auf der Turaswelle ist zusétzlich ein Drehmomenthebel zwischen Getriebegehduse und
Fahrwerkstriger angebracht, welcher das reaktive Abtriebsmoment abfangt.

Schnecken- Planeten-
getriebe getriebe

M1
um 90° gedreht (h
dargestellt

Motor Gelenkwelle Antriebsturas

=
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Abbildung 6.37: Schematischer Aufbau des Getriebes

Zur Abbildung des Antriebs wird auf Basis der Zeichnungsunterlagen ein Mehrkorpersystem-
Simulationsmodell erstellt, welches sich am Topologieplan nach Abbildung 6.38 orientiert. Im
Gegensatz zum Fahrschifftopologieplan, welcher primér eine Baumstruktur aufweist (siche
Abbildung 6.15), wird fiir das Getriebe ein hybrider Aufbau aus Baum- und Wiesenstruktur
verfolgt. Dabei sind die einzelnen Getriebestufen als Submodelle modelliert und in Wiesen-
struktur im Mehrkorpersystem hinterlegt, wobei die Wechselwirkungen an den jeweiligen
Getriebeschnittstellen (beispielsweise Zahnwellenverbindungen oder Querpressverbande) mit auf
Kraftelementen basierenden Koppelbeziehungen realisiert sind. Innerhalb der Submodelle findet
eine Topologie, welche sich primér an der Baumstruktur orientiert, Anwendung, siche Abbildung
6.39. Diese an das Baukastenprinzip erinnernde Modellhierarchie bietet den Vorteil, dass die
Modellierung und Funktionspriifung der einzelnen Getriebestufen separat erfolgen kann und
somit die Wahrscheinlichkeit struktureller Modellbildungsfehler minimiert wird.
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Abbildung 6.38: Topologieplan des Antriebsstranges (schematisch)
In den Arbeiten [H6f05], [Schu07], [Ros12] und [Schul4] zeigt sich hinsichtlich der Model-

lierung von Antriebsstrangen, dass das dynamische Verhalten maBgeblich von der Nachgiebigkeit
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der Strukturkomponenten (Getriebegehéduse, Fahrwerkstriger, Drehmomenthebel und Planeten-
trager) gepriagt werden kann. Die Ursache hierfiir ist primir in der zahneingriffsinduzierten
Freiheitsgradkopplung zu finden. Das zu iibertragende Drehmoment ruft in den Verzahnungen
der Getriebestufen Tangential-, Radial- und gegebenenfalls Axialkrifte hervor, sodass eine
Torsion des Antriebsstranges weitere Verformungsrichtungen im System anspricht. Damit
werden im Antrieb Verlagerungssituationen provoziert, welche sich mit einem starren Korper
nicht mehr beschreiben lassen. Dementsprechend sind die Strukturkomponenten iiber modale

Ansitze reprasentiert und im Simulationsmodell als elastische Korper hinterlegt.
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Abbildung 6.39: Topologieplan der Submodelle am Beispiel der Schneckenradstufe

Um den komplexen Gegebenheiten widhrend des Zahneingriffs zu begegnen, erfolgt die
Anwendung des Verzahnungswerkzeugs GEARWHEEL der Programmumgebung SIMPACK,
welches die Definition nahezu beliebiger Bauweisen von Zahnradgetrieben (Stirnradgetriebe,
Kegelradgetriebe, Planetengetriebe) erlaubt. Dies umfasst insbesondere die eingriffsstellungs-
variante Zahnsteifigkeit (beispielsweise infolge der Uberdeckung), welche mit ihrer Grund-
frequenz und den héheren Harmonischen fiir hochfrequente Anregungen im Getriebe sorgt und
somit zu Betriebsresonanzen beitragen kann [DHO09, S. 29 f.]. Ferner erlaubt das Werkzeug die
Breitendiskretisierung von Zahnridern in einzelne, miteinander gekoppelte Zahnscheiben, sodass
die Abbildung der Lastverteilung in Breitenrichtung ermdglicht wird. Jedoch ist es mit dem
Verzahnungswerkzeug bislang nicht moglich, den Zahneingriff bei Schneckenradstufen

abzubilden, sodass hierfiir ein individualisiertes Kraftelement anzuwenden ist.

Als Basis zur Bereitstellung der Verzahnungskrifte in der Schneckenradstufe bietet sich das
Prinzip der virtuellen Verriickungen an, da es, der Prasenz von Gleitreibungskriften geschuldet,
eine Unterscheidung in Potentialkrifte (PK) und Nichtpotentialkriafte (NPK) erlaubt (Gl. (6.46)).

6W = 6WNPK + 6WPK = ﬁNPK - 6§NPK + ﬁPK - 6§PK (646)

Im Anschluss ist Gleichung (6.46) iiber einen generalisierten Koordinatensatz (freie Bewegungen
der Schneckenwelle und des Schneckenrads) tiber

= -
Xsrst = Xsrst (Xsw» Ysw Zsw» Asw Bsw» Ysw» Xsr, Ysr» Zsr» Xsr» Bsr» Vsr) (6.47)
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zu formulieren (Abbildung 6.40), wobei sich die virtuellen Verriickungen zu

5 0Snpk ..,
8Snpk = Fr 8XspsT (6.48)
XSRST
und
0s
6§PK == PK . 6‘7?SRST (649)
SRST
ergeben.

Abbildung 6.40: Kraftelement Schneckenradstufe

Die konservativen Kréfte entspringen der Verzahnungssteifigkeit und konnen iiber den virtuellen

Eindringweg

6§p1( = 6§7’l (650)

der Zahnflanken am Mittenkreis zur virtuellen Arbeit

-

Wpk = Fpi - 8Spk = Fpi (T—n * 8Xspst = Qpi * OXsgst (6.51)
XSRST
formuliert werden, wobei sich die Federkraft mit
o = By = cy(13,]) - 3, (6.52)

berechnet. Die Nichtpotentialkraft ist eine der Gleitbewegung &S;; der Zahnflanken entgegen
gerichtete Reibkraft, deren virtueller Arbeitsanteil sich iiber

6§NPK = 6§Gl (653)
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zZu
=3 N = a§Gl - - -
SWypk = Fnpk " 0Snpk = Fupk '% * 0Xspst = Qnpk * OXspst (6.54)
mit
Fypk = For = —|Fa| - a1 - =— :
|5Gl|

berechnet. Die generalisierten Verzahnungskrifte in der Schneckenradstufe lassen sich somit zu

QPK = Cn(lsnl) “Spt _)—n (6'56)
OXsgsT
und
~ _ - - §Gl as')Gl (6 57)
Qnpk = _Icn(lsnl) ) Snl Ut ® :

|§Gl| 0Xspst
ermitteln und als Funktionen in der MKS-Umgebung hinterlegen.

Da die Reaktionslasten (beispielsweise infolge der Verzahnungskrifte) innerhalb der leistungs-
fiihrenden Komponenten nicht direkt in die Gehdusestrukturen geleitet werden, sondern zunéchst
die Wellenlagerungen passieren, ist das Ubertragungsverhalten der Lagerungen ebenso essentiell
wie die detaillierte Abbildung der Gehduse als elastische Strukturen. Die exakte Dynamik
innerhalb des Lagers (Interaktion zwischen den Lagerringen, Kafig und Walzkorpern) steht
hierbei nicht im Fokus des Interesses, sodass sich das Lager als reines Kraftelement abstrahieren
lasst. Das Kraftelement stellt verlagerungsabhéngig Riickstellreaktionen bereit, deren Betrag von
den Steifigkeitseigenschaften des Lagers gepriagt wird. Folglich miindet die dynamische Charak-
terisierung des Lagers in der Bestimmung der Lagersteifigkeiten, wobei fiir diese Problemstellung
entsprechende Bibliotheken von den Wailzlagerherstellern zur Verfiigung stehen [Schul4,
S. 45 ff.], [Ros12, S. 94].

6.4.2 Simulation mit synthetischem L astfall

Zur eigenstindigen Simulation des Getriebes wird dieses zunichst mit dem Nennbetriebsmoment
vorgespannt und im Anschluss am Abtrieb iiber eine Sdgezahnfunktion mit der FOURIER-Reihe

20 (_1)k—1
M., = M, - Z Sin(y - ia - k) - (6.58)

k=1

angeregt, siche Abbildung 6.41. Wie in der FOURIER-Reihe zu erkennen ist, erfolgt die Anregung
in Abhéngigkeit des Antriebsturasdrehwinkels y,, sodass, dhnlich zu den Fahrwerksharmo-
nischen, eine drehzahlvariante Lasteinprdgung erfolgt. Die Erkenntnisse aus Kapitel 6.3.3
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rechtfertigen hierbei die Begrenzung der Anzahl der Sigezahnharmonischen auf die ersten 20

Elemente.
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Abbildung 6.41: Anregungsfunktion Hochlauf

Damit die gewlinschte drehzahlvariante Anregung erfolgt, wird der Antriebsstrang aus dem
Stillstand auf die maximale Drehzahl von 71,, = 1250 min~! beschleunigt. Dies gewihrleistet
gleichzeitig, dass die getriebeinternen Anregungen (Verzahnungssteifigkeit) im Sinne einer
parametererregten Schwingung zur Dynamik beitragen konnen. Damit der Hochlaufprozess
moglichst realititsnah stattfindet, wird die Beschleunigung {iiber eine vereinfachte PI-
Motordrehzahlregelung vorgegeben, wobei My, = M, vorausgesetzt und somit der leistungs-
elektronische Bestandteil vernachldssigt wird, sieche Abbildung 6.2. Da der Antriebsstrang
lediglich ein Modul des Gesamtsystems Schaufelradbagger ist, bietet es sich, wiederum zur
Wahrung der Realitdtsnihe, an, die translatorische Tragheit des Baggers anteilig der rotatorischen

Tragheit des Antriebsturas zu iiberlagern.
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Abbildung 6.42: Betriebsverhalten Antriebsstrang

Infolge der drehzahlvarianten Anregung reagiert der Antriebsstrang mit einer ausgeprigten
Resonanz bei fz; = 1,9 Hz, welche ab der sechsten Harmonischen des synthetischen Lastsignals
angesprochen wird. Mithilfe eines vereinfachten Modells des Antriebsstranges kann dieser
Betriebsresonanz die erste Torsionseigenform nach Abbildung 6.43 a) zugeordnet werden, bei
welcher eine gegenphasige Schwingung zwischen Antrieb und Abtrieb vorliegt. Bei dieser
Schwingform kann sich iiber die grofle Abtriebstrdgheit ein hohes abtriebsseitiges
Verdrillmoment aufbauen, welches das Gehduse und der Drehmomenthebel abfangen. Die dabei

entstechenden Reaktionslasten sorgen fiir eine starke, der Torsionsschwingung iiberlagerte



Detaillierte Modellfindung der Raupenfahrzeugkomponenten 71

Biegung des Antriebssystems, was sich mithilfe des elastischen Mehrkdrpersystem-Simulations-
modells des Getriebes nachvollziehen lasst, siche Abbildung 6.43 b).
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Abbildung 6.43: Eigenformen Antriebsstrang

Weiterfiihrende Betrachtungen in [Miill5, S. 43 ff.] zeigen zudem, dass eine weitere Resonanz
bei fr, = 238 Hz (2. Torsionseigenform) infolge parametererregter Schwingungen vorliegt, bei
welcher die modalkinetische Schwingungsenergie am Planetentrdger der ersten Planetenstufe ihr
Maximum erreicht, siche Abbildung 6.43 a). Jedoch ist die Hohe der Resonanzamplituden im
Vergleich zu denen der ersten Torsionseigenform vergleichsweise gering, sodass diese Resonanz
fiir den Betriebsfall vernachléssigbar ist. Zudem hat diese Eigenform keinen Einfluss auf das
Fahrverhalten, da sich die Schwingungsknoten am Motor und Antriebsturas befinden und somit
die Torsionsschwingungsintensitdt an diesen Stellen den Wert null annimmt. Ferner wére
hinsichtlich der Fahrwerksharmonischen die 1133ste Ordnung nétig, um diese Resonanzstelle bei
der Nenndrehzahl von 1000 min~! anzusprechen, was aufgrund der Abnahme der Anregungs-

amplituden mit zunehmender Ordnung unrealistisch ist.

6.5 Mechanisches System — Unterwagen und Oberbau
6.5.1 Moddlbildung

Das Modell des Baggeroberbaus ist der Arbeit von SCHULZ [Schul4] entlehnt, wobei der
zugehorige Topologieplan in Abbildung 6.44 erkennen lésst, dass er das Modell primér in
Wiesenstruktur aufgebaut hat. Dies ist aufgrund der sehr geringen Anzahl an Zwangsbedingungen
zur Beschreibung der Systembindungen im Vergleich zur hohen Anzahl an Gleichungen zur
Erfassung der elastischen Strukturdeformationen vertretbar.
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Abbildung 6.44: Topologieplan Bagger 293 auf Basis von [Schul4]

Neben der Beriicksichtigung der groBen, elastischen Strukturen sind im Modell die
Antriebssysteme zur Betétigung des Hubmechanismus und zur Betreibung des Schaufelrades als
Substrukturen hinterlegt. Somit schuf SCHULZ ein sehr detailliertes Abbild des Systems Schaufel-
radbagger (siche Abbildung 6.45), welches zur Erlangung der Zielstellung der ganzheitlichen
Analyse und Optimierung der Raupenfahrzeugdynamik des Systems Schaufelradbagger wieder-
verwendet werden kann.

Abbildung 6.45: M ehrkor per systemmodell des Bagger 293 [Schul4, S. 64]
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6.5.2 Simulation im Frequenzbereich

Die Analyse des dynamischen Verhaltens des Oberbaus erfolgte bereits in [Schul4, S. 60 f.],
wobei zur Modellverifizierung mit Messwerten das Gelenk zwischen Unterwagen und Umgebung
(siche Abbildung 6.44) zu einer starren Anbindung umdefiniert wurde. Die Gegeniiberstellung
von Messung und Simulation in Tabelle 6-3 zeigt, dass das Modell eine hohe Realitdtsndhe
aufweist, da alle Eigenfrequenzen mit lediglich geringen Abweichungen erfasst werden.
Aufgrund ihrer starken Prisenz in den Signalen der Messkampagnen hebt SCHULZ insbesondere
die Nickschwingung des Schaufelradauslegers hinsichtlich der Eigendynamik und somit als

schiadigungsrelevante Schwingform hervor.

. Gemessene Berechnete Abweichung
Schwingform _ :
Eigenfrequenz [Hz] | Eigenfrequenz [Hz] [%]
Nicken Schaufelradausleger 0,34 0,34 0
Gieren Ballastausleger 0,60 0,54 10
Nicken Ballastausleger 1,03 0,90 12
Torsion Schaufelradausleger 1,20 1,19 1
Torsion Ballastausleger - 2,13 -

Tabelle 6-3: Vergleich Oberbaueigenfrequenzen nach [Schul4, S. 61]
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7 Rechenzeiteffiziente Ersatzmodelle der Raupenfahrzeug-
komponenten

7.1 Hintergrund

Mit der Zielstellung, die Subsysteme des ganzheitlichen Modells mit einer hohen realitétsnéhe
aufzubauen, erfolgte im Kapitel 5 eine sehr detaillierte Modellfindung der einzelnen Raupenfahr-
zeugkomponenten. Dies bildete die Basis zur Generierung und Forderung eines hohen
Systemverstidndnisses der jeweiligen Teilsysteme und legte gleichzeitig das Fundament zum
Verstdandnis des Gesamtsystems. Jedoch sind die detaillierten Abbilder fiir eine Systemsynthese
und somit zur Schaffung eines ganzheitlichen Modells ungeeignet, da diese, der hohen
Modellkomplexitit geschuldet, erhebliche Rechenzeiten zur Losung der systembeschreibenden
Gleichungen hervorrufen. Der Wunsch, einen groflen Raum an Schwingungsregulierungs-
mafBnahmen am ganzheitlichen Modell umzusetzen und zu testen, kann infolge der enormen
Zeitanforderungen zur Losung des Gesamtgleichungssystems nicht erfiillt werden. Folglich sind
mit geeigneten MaBnahmen die Komplexitdt der einzelnen Submodelle und somit der
Berechnungsaufwand zu verringern, bevor eine Assemblierung stattfinden kann. Dies ist unter
der Randbedingung, so wenig betriebsrelevante Informationen wie moglich zu verlieren,
umzusetzen. Hierzu dienen die Simulationsergebnisse der eigenstindigen Submodelle, da das
hieriiber geschaffene Systemverstindnis das Auffinden rechentechnischer Optimierungsmal-

nahmen erheblich unterstiitzt.

7.2 Elektrisch-Regelungstechnisches System
7.21 Methodik

Das aufgebaute Submodell des elektrisch-regelungstechnischen Systems bendtigt fiir den in
Abbildung 6.14 dargestellten Lastfall (3 s Simulationszeit) 97 s Berechnungszeit, sodass ein
CPU-Faktor (Verhéltnis aus Rechenzeit und Simulationszeit) von CPU = 32,33 resultiert. Die
Berechnung wird primir durch die Vektorregelung, den Wechselrichter und das Maschinen-
modell entschleunigt, was der Umsetzung des Stellmomentes My, in das Motorwellenmoment
M, entspricht. Die Lastfallsimulation zeigt jedoch, dass die momentanen Mittelwerte des Soll-
und des Ist-Momentes nahezu Deckungsgleich sind und sich gleichzeitig die Fluktuationen des
Ist-Momentes nicht auf die Lauferdrehzahl auswirken, siche Abbildung 6.14. Folglich bietet sich
an, die Stellmomentumsetzung zu vernachlédssigen und das geforderte Stellmoment M), dem
Motorldufer direkt einzupridgen. Dabei bleiben die Stellmomentbegrenzung und die diese
beeinflussende Feldschwachung zur Wahrung der Realitdtsndhe erhalten, siche Abbildung 7.1.

ny 4>£|'_\ M,

PR 72 B N [ o

Abbildung 7.1: Vereinfachte Stellmomentumsetzung
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7.2.2 Simulation und Bewertung

Die Gegeniiberstellung der mit dem vereinfachten Ersatzmodell erzeugten Resultate mit dem
Komplexmodell zeigt, dass die Vernachldssigung der Stellmomentumsetzung My, — M,, und
somit der die Berechnung bremsenden Elemente keinen Informationsverlust hinsichtlich der
betriebsrelevanten Zustandsgrofien bedeutet. Sowohl die Verldufe der Stellmomente als auch der
Motordrehzahlen sind identisch und gleichzeitig kann ein CPU-Faktor von CPU < 0,03 erreicht
werden. Dem Wunsch, den Simulationsaufwand bei Beibehaltung der Ergebnisqualitit zu
minimieren, konnte mit der Annahme, dass das Eingangs- und das Ausgangssignal der
Stellmomentumsetzung identisch sind, begegnet werden. Das geschaffene Ersatzmodell
verkorpert folglich einen addquaten Repriasentanten des komplexen Motormodells, sodass dessen
Einsatz innerhalb eines ganzheitlichen Modells eines Raupenfahrzeugs gerechtfertigt ist.

1.5 T T T LI T

] n’MJ\'m'm('M'ég’ nﬂ\l‘r\;o,mEy,s

[

lMA{Nm‘mOrig *, ]\/ [ MNormErs *
'

Abbildung 7.2: Vergleich des detaillierten Motormodells (Orig) mit dem Ersatzmodell (Ers)
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7.3 Fahrwerksmodell
7.3.1 Methodik

Die hohe Anzahl an Oberflichen-Kontaktkraftelementen, welche im Simulationsmodell nach
Kapitel 6.3.1 erforderlich sind, um die Interaktion der einzelnen Fahrschiffkomponenten unter-
einander abzubilden, unterbindet eine zeiteffiziente Simulation des Fahrverhaltens der Raupe und
somit den Einsatz des Modells in einer ganzheitlichen Simulation. Zur Beschleunigung der
Berechnungszeit ist entsprechend eine alternative Beschreibung der Fahrdynamik zu formulieren,
wobei im Folgenden der Einsatz eines mit individualisierten Kraftelementen ausgestatteten
Minimalmodells verfolgt wird. Der Topologieplan des Ersatzmodells nach Abbildung 7.3 lasst
folgende Modellierungsbesonderheiten erkennen:

e Die Abbildung der Fahrdynamik erfolgt {iber, auf den Anwendungsfall der Raupenfahr-
werks-Dynamik spezialisierte, Kraftelemente. Diese erlauben die Beschreibung des
Fahrverhaltens {iber einen minimalisierten Koordinatensatz [GS17].

e Die Abbildung der Trumsegmente im Obertrum erfolgt iiber Punktmassen, welche tiber
Point-to-Point Federelemente (PtP-Feder) mit dem jeweiligen Nachbarkorper verbunden
sind. Die Anzahl der Punktmassen orientiert sich an der Fahrtrichtung:

o Gezogener Untertrum: Eine Punktmasse je Trumsegment
o Gezogener Obertrum: Drei Punktmassen je Trumsegment
e Die Kettenvorspannung kann {iber das Umlenkturasgelenk aufgebracht werden, dessen

Freiheitsgrad sich fahrsituationsabhéngig (Vorspannen, Fahren) dndern lésst.

%
KTR1 OMI  KTR2 = o7
o0 oo a5 131 Reibung . A\x A\x A\X
: =~ '32 PtP-Feder 4 4 Y
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I%5Schakenklappen 4% 2% %2 2? %2 %4
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Abbildung 7.3: Ersatzmodell-Topologie des Fahr schiffes nach [SG16b]

Zur Beschreibung der Fahrdynamik sind zunéchst die Bewegungsgleichungen der einzelnen
Korper des Minimalmodells erforderlich, bevor im Anschluss die individualisierten Kraft-
elemente formuliert werden kénnen. Aufgrund der einfachen Modellstruktur bietet sich das
Prinzip nach D’ ALEMBERT an, bei welchem unter Anwendung eines Freischnitts die Lastbilanzen
fiir die Einzelkorper unter Beachtung der Schnittkraftreaktionen aufgestellt werden. Dabei finden
gleichzeitig die Tragheitskriafte der Korper Beriicksichtigung, sodass das dynamische Problem
auf eine statische Betrachtungsweise zuriickgefiihrt wird.
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Bewegungsgleichungen

Die Bilanzierung der Lasten am Antriebsturas liefert nach Abbildung 7.4 a)

(( oTaont X oFaour + oTaask; X oFaask; + oTaask;_, X OFA:ASK]-_l)' 0€z¢)

+Mypn = Jaz " Vaz

(7.1)

und

(( oFaour + oFnask; + OFA:ASK]-_l)' oéyo) = —Farwr (7.2)

Obschon der Umlenkturas eine Kreisform besitzt, wird sich die Kette aufgrund der endlichen
Kettengliedlange als Polygonzug um diesen legen, sodass sich die Lastbilanzen in Analogie zum
Antriebsturas iiber

(( oTv:0re X oFu.ore + oTuwsk; X oFvwsk; + oTvwsk;_, X OFU:USKj_l)' 0€z0)

=JuVu

(7.3)

und
(( ofu.ore + oFyusk; + OFU:USKj_l)' 08y ,) = Fyrwr (7.4)

beschreiben lassen, siche Abbildung 7.4 b). Dass sowohl am Antriebsturas als auch am
Umlenkturas jeweils zwei Untertrumkréfte (an den Turasecken j und j — 1) angetragen sind, wird
bei der Herleitung des Schakenklappens (Kraftelement 4) néher erlautert [SG16b], [GS17].

a) Freischnitt Antriebsturas (A) b) Freischnitt Umlenkturas (U)
Abbildung 7.4: Lastbilanzen Antriebs- und Umlenkturas nach [SG16b]

Ohne Beschriankung der Allgemeinheit werden im Folgenden die Bewegungsgleichung fiir die
Obertrumsegmente am Beispiel des linken Obertrumelementes (OLI) und der Kettentragrolle 1
(KTR1) formuliert. Grundlage hierfiir sind die in Abbildung 7.5 dargestellten, freigeschnittenen

Korper mit den zugehdrigen Schnitt- und Triagheitslasten.
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a) Freischnitt linkes Obertrumsegment (OLI)  b) Freischnitt Kettentragrolle 1 (KTR1)
Abbildung 7.5: Lastbilanzen Obertrumsegment und K ettentragrolle nach [SG16b]

Die Lastbilanzierung am Segment OLI ergibt

oForr:a + oFoLikrrr — MoLr " 9 Oéxo = Moy * oXoLr (7.5)
Zudem liefert eine Drehmomentbilanz beziiglich der Achse der Kettentragrolle

(( ofxkrri:o1 X oFkrri:0L1 T 0TkTRL:OMI X OFKTRl:OMI)u Oézo) (7.6)

= Jxkrr1 " VkTR1
Die Formulierung der Lastbilanzen {iber

(oFur.ask + oFur.sk, oéyo) — Fg - sign(yyr) = myr * Jur (7.7)
und

(Frwr:a — Frwrw + Fzus) - Oéyo —Mpwr * 9 08xy + oFkont = Mrwr * 0Xpwr (7.8)

fiir das Untertrumsegment sowie den Fahrwerkstriger schlieBen die Aufstellung der Bewegungs-
gleichungen ab, siche Abbildung 7.6 [GS17].

ﬁ UT:ASK mur-j/',,r-ef,o X ﬁUT:USK g
~ | Oy R ﬁR
<« Oyr y — AX F, e, .
FR-S FFWT:A'eyo ' FFWT.-U'eyo
g e = =
0y ﬁ’ mFWT.)?FWT/ FW\T
0 y \FKont
a) Freischnitt Untertrum (UT) b) Freischnitt Fahrwerkstrager (FWT)
Abbildung 7.6: Lastbilanzen Untertrum und Fahrwerkstrager nach [SG16b]
Kraftelement 1: Reibung zwischen Untertrum und Fahrplanum
Die Beschreibung der Reibung zwischen Untertrum und Fahrplanum erfolgt iiber
Mps g Up = Fy.g g = Fr (7.9)

und ist in Gleichung (7.7) einzusetzen, wobei mgg die Masse des gesamten Fahrschiffes enthilt
[SG16b], [GS17].
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Kraftelement 2:Point-to-Point Feder-Ddmpfer-Element (PtP-Feder)

Basierend auf der Uberlagerung der Segmentelastizitit und —~ddmpfung ergibt sich die Kraft der
PtP-Feder tiber

Fpep = Feppp + Fapyp (7.10)
mit

Fepop = (ASpep — Sppep) * Cpep " N(ASpep) - 5AxM , 5AxM = % (7.11)
und

Fapp = ASpp * dpep * N(ASpep) - EAxM (7.12)

Dabei wird die Gesamtfederlangung {iber Abbildung 7.7 a) zu

Aspep = Xz — Xm1r €axyy) — lopp (7.13)

bestimmt. Zur Berlicksichtigung von Losen in den Kettengelenken lésst sich die bereits in den
Gleichungen (7.11) und (7.12) genutzte Formfunktion

N(4spp) = % {1 + % . arctan[(AsPtP - SLPtP) . atun]} , Qun > 10 (7.14)
verwenden, siche Abbildung 7.7 b) [SG16b], [GS17].

+ ASPtP N(ASPtP)

lOPtP

Sipep A Spep

0y
a) PtP-Feder b) Formfunktion ¢) PtP-Feder linker Obertrum

Abbildung 7.7: Beschreibung der PtP-Feder nach [SG16b]

Die Gleichungen (7.10) bis (7.14) konnen allgemeingiiltig fiir alle Trumsegmente des Minimal-
modells angewendet werden, wobei einzig die Eintrige X,;; und X, zu konkretisieren sind.
Beispielsweise ergibt sich fiir das Segment zwischen dem linken Obertrum und der Ketten-
tragrolle 1 nach Abbildung 7.7 ¢)

oXm1 = oXoLr (7.15)
und
. ) cos(aorr) sin(aoLr)
o%uz = oXkrr1 + Rirrr * | = sin(agy) | + Rirr1 - [cos(@ou) |- (krrr + Pogrg,)  (7:16)
0 0
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Das FEinsetzen der Gleichungen (7.15) und (7.16) in (7.10) bis (7.14) liefert die Segment-
reaktionskrafte 130 Lr:xkTr1 und F wrr1:on; der Gleichungen (7.5) und (7.6), wobei der Zusammen-
hang

oFxrriou1 = — oFoLrkrr1 (7.17)

gilt [SG16b], [GS17].

Kraftelement 3: Schakentdler

Analytisch, mithilfe einer Kontaktsimulation oder {iber Messungen am realen System ldsst sich
die Trajektorie der Buchse einer Laufrolle wihrend des Durchfahrens eines Schakentals ermitteln,
siche Abbildung 7.8 a). Im Anschluss ist die Trajektorie zu periodisieren, wobei entweder eine
FOURIER-Reihe oder eine Formfunktion periodischen Charakters Anwendung finden kann. Zur
Approximation der am Bagger 293 simulativ ermittelten Laufrollentrajektorie eignet sich

beispielsweise die Funktion

i T kan
Xiar, = Mg 5in (¥ 7+ Prar,)  + ban (7.18)
BP

wobei Ahy,; der maximale Hohenunterschied, byy, die Talbreite und kaj, ein Formparameter der
Formfunktion sind, sieche Abbildung 7.8.
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a) Trajektorie Laufrolle b) Formfunktion Laufrolle
Abbildung 7.8: Trajektorieder Laufrolle nach [SG16b]

Mit der Uberlagerung der Hohenprofile zweier in einer Zweiradschwinge angeordneten

Laufrollen tuiber

(7.19)

X2Rady = E ’ (xLari + xLarl-ﬂ)

lasst sich die Trajektorie des Authdngungspunktes der Zweiradschwinge approximieren. Werden
wiederum die Hohenprofile zweier in einer Vierradschwinge angeordneten Zweiradschwingen

mit
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L _1 (7.20)

X4Rad; = 2 ' (XZRadk + x2Radk+1) =% ’ (xLari + Xrari, T XLary, T xLari+3)

tiberlagert, ergibt sich die Trajektorie der Vierradschwinge. Dieses Uberlagerungsprinzip lésst
sich iiber die Achtradschwingen bis auf das Fahrwerkstrigergelenk erweitern, sodass sich dessen

Hoéhenprofil iiber
L
XFPwr = 16 Zl XLar; (7.21)
i=

abschitzen ldsst. Die Gegeniiberstellung des mithilfe einer Kontaktrechnung ermittelten
Hohenprofils des Fahrwerktragergelenks mit der analytischen Abschédtzung nach Gleichung
(7.21) zeigt eine gute Ubereinstimmung der Signale, sodass der vorgestellte Ansatz ein adiquates
Abbild darstellt, siche Abbildung 7.9 a). Unterschiede in den Amplituden der Signale ergeben
sich primér infolge der im Ersatzmodell vernachldssigten elastischen Einbettung der Laufrollen
in die Laufbahn.

x107®
3.5 T T T X A
g b Kontaktrechnung | |
Formfuntkion
>5°
S P | Y W W /4 07 0 A N N R Y c, A
E
T ANNANADN AWK
y
yrwr [m]
a) Trajektorie b) Weganregung
Abbildung 7.9: Trajektorie des Fahrwerktréagers
Wird die Trajektorie des Fahrwerktriagergelenks
- X —_
tewr Opwr) = |77 (ewr = Yos,) (7.22)

YrwT — Yogr

als Weganregung interpretiert, ldsst sich diese als kumulierte Fahrwiderstandsfunktion des
Schakentaleffekts im Simulationsmodell hinterlegen. Hierzu kann unter Anwendung des

Normalabstandes zwischen Fahrwerkstragergelenk und Trajektorie

(7.23)

Asg = |5C)G - EFWT|

eine Kontaktkraft im Sinne des Penaltyverfahrens berechnet werden, welche das Gelenk G
entlang der Trajektorie fiihrt, siche Abbildung 7.9 b) und Gleichung (7.24).

ﬁG = _CG " ASG : N(ASG) " é)ASG (724)
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Hierbei wird wiederum eine Formfunktion N(As;) angewendet, welche einzig unilaterale
Riickstellreaktionen zulédsst. Abschlieend findet {iber

Fxont = Fg (7.25)

das Uberqueren der Laufflicheniibergéinge in der Bewegungsgleichung des Fahrwerktrigers

Beriicksichtigung, siche Gleichung (7.8).

Kraftelement 4: Polygoneffekt

Der Polygoneffekt am Antriebsturas ldsst sich iiber die Anwendung der Gleichungen (7.10) bis
(7.14) abbilden, wobei der Anbindungspunkt am Trumsegment OLI {iber

0Xmz = oXoLr (7.26)

gegeben ist. Die Beschreibung der Lage und Geschwindigkeit des Koppelpunktes X, am
Antriebsturas lasst sich tiber eine FOURIER-Reihenansatz realisieren, wobei zundchst in einem um
den Winkel ay;; gedrehten Koordinatensystem {O -, 50A*} der Ortsvektor von p zu

ag + Xk {ak ' cos (% k- (Vaz + §00p01y))}

X =
P .
ag* (Yaz + §00poly) + 2k {bk " sin (g k- (Vaz + <P0poly))}

+ 0,7 (7.27)

(e

formulieren ist, siche Abbildung 7.10 a). Zudem ist der Radius von p beziiglich der Turasachse
erforderlich, da dieser in der Drehmomentbilanz nach Gleichung (7.1) bendtigt wird. Zur
Formulierung dient zunichst wiederum das gedrehte Koordinatensystem {0 4+, 50A*}» sodass

ap + Xk {ak " cos (g ke (Yaz + ‘Popoly))}

P (7.28)
Xk {Ck s sin (g ke (Yaz + (pOpoly))}

0+ Ta:oLl = = 0,7

ist. Die FOURIER-Koeffizienten der Gleichungen (7.27) und (7.28) ergeben sich zu

. 1
aO — RA . @ ak = 2 . aO . —1_(%}{)2
(7.29)
by =2"ag" - 1n - Ckzz'ao'im
3k=(5%) 1-(5%)

wobei die Koeffizienten ¢, so gestaltet sind, dass eine kontinuierliche Aktualisierung des
Gelenkpunktes p erfolgt. Damit wird das GIBBSCHE Phidnomen und somit ein unzuldssig hohes
Uberschwingen des Drehmomentverlaufs in Gleichung (7.1) umgangen. AbschlieBend kdénnen

der Ortsvektor und der Radius von p in das Ausgangskoordinatensystem iiber
oXm1 = oXp = Apo - OA*fp (7.30)
und

0Xmz = o¥Xp = Ao, 0,4+%p (7.31)

transformiert werden [GS17], siche Abbildung 7.10 b).
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a) Kinematik Polygoneffekt b) Riicktransformation {0 4+, €y,.} = {00, €0}

Abbildung 7.10: Beschreibung des Polygoneffekts nach [SG16Db]

Kraftelement 5: Schakenklappen

Aufbauend auf der Arbeit von HANIF, die bereits grundlegende Zusammenhénge zur Beschrei-
bung der komplexen Kinematik und Kinetik wéhrend des Schakenklappens enthélt [Han90,
S. 66 ft.], erfolgt im Folgenden die Herleitung eines Ersatzkraftelementes fiir dieses fahr-
dynamische Phdnomen, welches zudem eine stabile Zeitintegration gewéhrleistet. Hierfiir dient
die Randbedingung nach [SG16b], dass die freien Kettenglieder zwischen dem Antriebsturas und
dem Kettenglied BP3 kollinear sind und sich somit als Federelement abbilden lassen, siehe
Abbildung 7.11. Um das Sacken der Kette abzubilden, nimmt die Feder einzig Zugkrifte auf.

Abbildung 7.11: Schakenklappen nach [SG16b]

Die Herleitung der relevanten KraftelementgroBen ﬁF und a,sk erfolgt exemplarisch fiir den
Gelenkpunkt j, welcher nach Abbildung 7.11 der aktuelle Kontaktpunkt zwischen Turas und
Kette ist. Bei Fortsetzung der Drehung des Antriebsturas in Uhrzeigerrichtung legt sich die Kette
am Gelenkpunkt j — 1 an, sodass dieser aktuell wird und sich die Anzahl der freien Kettenglieder
zwischen Turas und BP3 um eins reduziert. Die Herleitung der kraftelementbeschreibenden
Gleichungen bei Aktualitit von j — 1 erfolgt analog zur Ableitung von j.



Rechenzeiteffiziente Ersatzmodelle der Raupenfahrzeugkomponenten

84

Die Kraft- und Drehimpulsbilanzen am Kettenglied BP3 liefern

oFr; = F-* 08y, + oFg —Mpp g o€x, = Fn" o€y, = [0 o]"

und
R S lgp

—(0Sgp X oFp, 0€;,) + Mgp* g o cos(ask) + [F - (Igp - cos(aasg) — (s — SQASK))

+Fy, - (Igp * sin(aase) — (s — Susk) " tan (as51))] =0
mit

) sin(aysk)
oSep = lpp- —cos(ask)
0

sowie

s ={oXyr + oXyriask — o0Xrarts 08y,)
Die Beschreibung der Federlangung erfolgt iiber

— 0Spp — oloASK.

0434sK; = 0Sask;
J

mit

0Sask; = oXat olaask; — oXur ~ oXuT:Ask
sowie

cos(ays;)
I =20 | o ( )
0*04sk; BP sin | aysk;
0

wobei

—c05(64 + (Va2 + QDOASI() - ¢QASK)

ofa:ask; = Ra " | —sin(8, + (az + Poasi) ~ Pasi)
0

ist. Dabei berechnet sich der Winkel ApsK; iiber

(0Sask; = 0Ssp» 0€y,)

tan(ausg,) = ——= = -
! (OSASKj — 058P 0€x,)

(7.32)

(7.33)

(7.34)

(7.35)

(7.36)

(7.37)

(7.38)

(7.39)

(7.40)

Obschon ein PtP-Federelement zur Berechnung der Reaktionskraft ﬁpj der Feder erforderlich

wire, findet eine komponentenweise Reaktionskraftermittlung iiber

ofF; = Cask " 0434sk;

(7.41)
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Anwendung. Diese liefert nahezu identische Ergebnisse im Vergleich zu einem PtP-Element,
vereinfacht jedoch erheblich die Herleitung und Berechnung der KraftelementgroBen. Zur
Bestimmung der bislang unbekannten Lasten Fj, und F, sind die Kontaktreaktionen zwischen der
Laufrolle und der Bodenplatte BP3 auszuwerten. Jedoch lassen sich diese mit der Annahme, dass
das Schwingensystem des Fahrwerkes die Auflast im Fahrwerkstrigergelenk gleichméBig auf alle
Laufrollen verteilt, tiber

Mo -
F=8"9 (7.42)
liar * lFs
und
Fp = F - tan(ask) (7.43)

in sehr guter Ndherung bestimmen, wobei mp die Gesamtmasse des Gerites, i;,,- die Anzahl der
Laufrollen pro Fahrschiff und i die Anzahl der verbauten Fahrschiffe beschreibt. Werden die
Gleichungen (7.32) bis (7.43) ineinander eingesetzt, ergibt sich die Bestimmungsgleichung fiir

den Winkel a,sx zu

cos(aask) 1 Mns -
. i Bp " Y
<OSASKJ-! [Sln(aASK) > — 2 lBP *COS ((ZASKJ- + aASK) — E . COS(aASK)
0 Cask

(7.44)
_ (5 - SQ)

= “F - (1 + tan® (assx))
Cask " lgp

Wird die Herleitung analog fiir den Gelenkpunkt j — 1 durchgefiihrt, lasst sich a, gk tiber

cos(ausk) 1 s -
- . Bp "9
<OSASK]'_1' [Sln(aASK)l) — lgp - cos (0»’1451(,-_1 + aASK) 3

0
s—s
_ % ‘E. - (14 tan? (aysx))
ASK " lep

- cos(ask)
Cask

(7.45)

berechnen. Ergibt sich bei der Losung der Gleichungen ein Wert a5 < 0, ist ausx = 0 zu
setzen, da in diesem Fall das Kettenglied BP3 vollstindig auf dem Fahrplanum liegt.

Der Berechnung von a,gk schlieit sich die Bestimmung der Federwege 0A§A5K]. beziehungs-
weise 0A§ASK]-_ , an, wobei die Orientierung der Federwege hinsichtlich der Forderung einer
reinen Zugfeder zu iiberpriifen ist. Mit Gleichung (7.41) sind anschlieBend die Federkrifte OFF].
und ,F Fis bestimmbar, mithilfe derer die Aktualitdt der Gelenkpunkte {iber

—cos (&)
l (7.46)

ofn;, =Fn- [—sin(e)
0

sowie der Drehimpulsbilanz um den Gelenkpunkt j

o 1

0Xj-1;j % (oﬁz\/j_1 = ofF;_, T3 Mert g Oéxo) =[0 o]" (7.47)



Rechenzeiteffiziente Ersatzmodelle der Raupenfahrzeugkomponenten 86

kontrolliert werden kann, sieche Abbildung 7.11. Ergibt sich beim Einsetzen von Gleichung (7.46)
in (7.47) ein positiver Wert fiir Fy, ist der Gelenkpunkt j — 1 aktuell. Somit kann als
Aktualititsbedingung fiir diesen Gelenkpunkt

—cos(g) .
—sin(e)l) —S Mgp g- cos(e) >0 (7.48)
0

Fy = (oFFj_l,

abgeleitet werden. Die in den Bewegungsgleichungen (7.1) und (7.7) benoétigten Krifte lassen
sich somit zu

A 0 VFy>0 _ —oFs . VFy>0
= N — Jj-1
oFa.ask; { —ofr, V<0 und oFa.ask;_, { 5 VE, <0 (7.49)

und

OﬁUT:ASK =- OﬁB (7.50)
angeben [SG16b], [GS17].

Damit die Gleichungen zum Schakenklappen iiber den Drehwinkelbereich y,, € [0; 26,) hinaus
verwendet werden konnen, sind in den Gleichungen (7.33) und (7.39) die Quantisierungs-
funktionen sg . und @, , ., hinterlegt. Diese bewirken, dass, sobald das Laufrad die Bodenplatte
BP3 bei positivem Drehsinn vollstidndig frei gibt, die der BP3 nachfolgende Bodenplatte aktuell
und der Weg s = 0 gesetzt wird. Diese Wiederholungsabfolge lasst sich realisieren, indem s, o
und ¢@g, . Uber

N

Sqask = P Tdup {g} — lgp (7.51)

und

Do =2 8a " Tduy {i} —2-6, (7.52)
um eine Klasse erhoht werden. Der Befehl rdp{... } rundet den Operanden auf die néchsthdhere,
ganze Zahl, sodass der Drehwinkel des Antriebsturas und der Vorschubweg auf den Ausgangs-
zustand zuriickgesetzt werden, sobald sich das Fahrwerk relativ zur Kette um eine Kettenteilung
fortbewegt hat. Diese Quantisierung ldsst sich folglich in der Art interpretieren, dass die
Bodenplatte BP3 stets aktuell bleibt und dennoch eine unbegrenzte Fahrweite gewédhrleistet
werden kann. Ferner ist, obschon die Herleitung exemplarisch fiir den mathematisch positiven
Drehsinn des Antriebsturas erfolgte, das Formelwerk nicht einzig auf diese Fahrtrichtung
beschrinkt, sondern behilt fahrtrichtungsunabhéngig seine Giiltigkeit bei (der in Kapitel 4.4.2
dargestellte und in Kapitel 6.3.2 nachgewiesene Rhonradeffekt ist automatisch impliziert). Dies
bedeutet gleichzeitig, dass sich die Gleichungen analog auf den Umlenkturas, an welchem der
Effekt des Schakenklappens ebenfalls prasent ist, {ibertragen lassen [SG16b], [GS17].



Rechenzeiteffiziente Ersatzmodelle der Raupenfahrzeugkomponenten 87

Kraftelement Gleitkreisgleiten (in Abbildung 7.3 nicht dargestellt)

Mit der Aufteilung des Antriebsturas in zwei Turassegmente (getriebeseitig ,,A1“ und
fahrwerksseitig ,,A2), welche iiber eine spielbehaftete Torsionsfeder miteinander verbunden
sind, erfolgt die Abbildung des Gleitkreisgleitens. Dabei werden die Drehwinkel der Turas-
segmente und somit die Eingangsgrofien der Torsionsfeder iiber

Ya1 = Ya1 + Pogye (7.53)

und

Yaz = Yaz + @osre T Pocke (7.54)

modifiziert, wobei @, . wiederum eine Quantisierungsfunktion beschreibt. Im Gegensatz zu
den Gleichungen (7.51) und (7.52) erfolgt die Quantisierung anhand der kaufméinnischen Run-
dungsregeln iiber den Operator rd{... }, sodass

Yaz t ‘POGKG}

Packs = Ploxe 'Td{ 275, (7.55)

gilt.

Yaz A

Prexs 1
CGKG (A:}\;A)

25 43 65 Y2

CNGKG

?Al ‘ i Ok Proxe A'?A
Ya

1

Abbildung 7.12: Gleitkr eisgleiten nach [GS17]

Das Reaktionsmoment der Torsionsfeder ergibt sich iiber

M _ {CGKG (AV4) - (AP + Priye) YV AT4 <0 (7.56)
K6 | core(AVa) - (AVa — Prgys) YV AT4 =0 ’
mit dem Torsionswinkel
AVy = Va1 — Vaz =Ya1 — Waz + Pogxe) (7.57)
welcher zudem zur Berechnung der Federsteifigkeit
- 0 ~ Lok S AVa = @1
oo (a7) = { o Proxe (7.58)
GKG
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erforderlich ist. Die Gleichungen (7.56) bis (7.58) bilden den mit der Periodendauer 2 -4,
auftretenden Abriss des Formschlusses zwischen Turas und Kette ab, welcher in Kapitel 4.4.2
beschrieben und in Kapitel 6.3.2 nachgewiesen wurde. Dabei gewihrleistet die Quantisierungs-
funktion nach Gleichung (7.55) in Zusammenspiel mit (7.58), dass sich die Turassegmente
wihrend der Zugkraftunterbrechnung relativ zueinander verdrehen kdnnen (c;x; = 0), bis der
Losewinkel ¢, . . aufgebraucht ist und wieder der Formschlusszustand vorliegt (core = Cngyg)-
Mit dieser Gleichungsdeutung lésst sich erkennen, dass das antriebsseitige Turassegment ,, A1

den realen Antriebsturas beschreibt, welchem entsprechend die Rotationstriagheit

Ja1=Ja (7-59)

zuzuordnen ist. Das abtriebsseitige Segment ,,A2* korrespondiert mit den Raupenkettengliedern

igp, welche den Antriebsturas umwickeln, sodass unter Anwendung des Satzes von STEINER
Jaz = mgp RE “igp (7.60)
ist.

Aufgrund des Gleitens der Schakenhdcker auf den Turasnockenkdpfen und des damit
einhergehenden Reibschlusses zwischen Turas und Kette liegt wadhrend des Zustands des
Gleitkreisgleitens keine vollstdndige Zugkraftunterbrechung vor. Diesem Umstand lédsst sich

begegnen, indem der Gleichungssatz zum Gleitkreisgleiten {iber das Reibmoment

Mg ve = Sign(Va1 — Vaz) * Mo * Farwr * Ra (7.61)
Zu

MGKG = MRGKG + MCGKG (762)
erweitert wird, wobei Ry g den Nockenkopfradius beschreibt. Der Zusammenhang

Mgk = Myan (7.63)
bindet abschliefend das Gleitkreisgleiten in Gleichung (7.1) ein.

Kraftelement 6: Zusdtzliche Fahrwiderstinde

Dieses Kraftelement dient der Erfassung bislang unberiicksichtigter, primér reibungsinduzierter
Fahrwiderstinde, welche der Fahrbewegung des Fahrschiffes entgegengerichtet sind, siche
Gleichung (7.64). Dies umfasst, neben der Wirkung von dufleren Fahrwiderstdnden infolge der
Bodenverdichtung Fy 5, und der Kurvenfahrt Fy, ., (siche Kapitel 4.4.3), die Fahrwiderstéinde
durch Reibung in den Buchsen der Laufrollen Fy, _ (siehe Gleichung (4.5)) und der Kettenbolzen
Fy, - Jedoch konnen in dieses Kraftelement bedarfsweise weitere Reibkrifte Fy, einbezogen

werden, um das Modellverhalten realititsgerechter zu gestalten.

Frus = Fygy + Fyyy + Fup " lar + Fyy + X Fyy, (7.64)



Rechenzeiteffiziente Ersatzmodelle der Raupenfahrzeugkomponenten 89

7.3.2 Simulation und Bewertung ohne Schakentaler

Zur Bewertung der Aussagekraft des entworfenen Minimalmodells dient die Gegeniiberstellung
der gewonnenen Fahrsignale mit denen des in Kapitel 6.3 vorgestellten MKS-Kontaktmodells.
Da hierbei das gesamte Drehzahlband von n,, = 0 — 1250 min~! fiir die Fahrsituationen mit
gezogenem Ober- und Untertrum simuliert wird, ist gleichzeitig die Kontrolle einer betriebs-

bereichsabdeckenden Simulationsstabilitdt des Minimalmodells gegeben.

Unter Vernachléssigung des Schakentaleffekts zeigt der Vergleich der Wasserfall- und Ordnungs-
diagramme fiir die Fahrt mit gezogenem Untertrum nach Abbildung 7.13 a) eine sehr hohe
Ahnlichkeit zu den Simulationsergebnissen des MKS-Kontaktmodells in Abbildung 6.20. Sowohl
die Prisenz der Fahrwerksharmonischen als auch der Effekt der Ausloschung dieser oberhalb
einer Grenzfrequenz von fGrgUt ~ 1,5 Hz sind gegeben. Die direkte Gegeniiberstellung der
Amplitudenspektren, in Abbildung 7.13 b) beispielhaft fiir die Fahrgeschwindigkeit und das
Drehmomentsignal der Turaswelle erfolgt, zeigt zusétzlich, dass eine sehr hohe Korrelation

zwischen den Modellen vorliegt.

—11.5

_m_

i VFWT [ min ]

VFWT [ min ]

[—]

Ordnung

0 0
250 500 750 1000 1250 250 500 750 1000 1250
1

nm [ ,”1,',, ] nm [ min ]

a) Wasserfall- und Ordnungsdiagramm Minimalmodell

x10%

flHz] fHZ]
MKS-Kontaktmodell ——  Minimalmodell
b) Vergleich MKS-Kontakt- & Minimalmodell bei Ty = 10 m/min (7, = 1000 min™1)

Abbildung 7.13: Vergleich bei gezogenem Untertrum, ohne Schakentéaler
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Die gute Korrelation zwischen MKS-Kontakt- und Minimalmodell ist ebenfalls bei der
Fahrsituation mit gezogenem Untertrum festzustellen. Die starkere Auspragung der Fahrwerks-
harmonischen sowie die Verschiebung der Grenzfrequenz zu fGrg oc ® L1 Hz im Vergleich zur
Fahrt mit gezogenem Obertrum werden vom Minimalmodell exakt erfasst, siehe Abbildung 7.14
a). Auch die direkte Gegeniiberstellung der Amplitudenspektren ausgewihlter Signale bestatigt
die Aussagekraft des Minimalmodells, da sowohl die Frequenzlage der Peaks als auch die
relativen Hohenunterschiede benachbarter Amplituden {ibereinstimmen, siche Abbildung 7.14 b).
Jedoch sind, absolut betrachtet, die Amplituden im Minimalmodell geringer ausgeprigt und im
Bereich von 2 + 0,2 Hz lasst das Minimalmodell eine Signalcharakteristik im Drehmomentsignal

vollstdndig missen.

— 15 — 1.5

UFWT[#]

m
VFWT [ min

(-]

[Hz]

f
Ordnung
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e —

B —
e —
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a) Wasserfall- und Ordnungsdiagramm Minimalmodell

15 . : 15 x10*

=10
=
=5

0

0 1 2 3
flH?] fHz]
MKS-Kontaktmodell ——  Minimalmodell

b) Vergleich MKS-Kontakt- & Minimalmodell bei Upyr = —10 m/min (i, = —1000 min™1)
Abbildung 7.14: Vergleich bei gezogenem Obertrum, ohne Schakentéler

Die Unterschiede begriinden sich zum einen im Fehlen einer Fahrwerkseigenfrequenz bei 2 Hz
im Minimalmodell, bei welcher die Kette das Schwingungsbild pragt und die Kettenglieder auf
den Kettentragrollen abwélzen, siehe Abbildung 7.15. Dabei verharrt das Fahrschiff in Ruhe,
sodass keine Bewegungskopplung zum Fahrwerksvorschub vorliegt und die Schwingform somit
im Fahrgeschwindigkeitssignal keine nennenswerte Prisenz besitzt, siche Abbildung 7.14 b).
Zum anderen werden die Unterschiede durch die, vom Minimalmodell nicht erfasste, sich
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periodisch dndernde Kontaktkraftorientierung zwischen Kette und Kettentragrolle gespeist (siche
Abbildung 4.10). Dies duflert sich, im Vergleich zur Fahrt mit gezogenem Untertrum, bei der
Fahrt mit gezogenem Obertrum besonders stark, da, wie in Kapitel 4.4.2 beschrieben, die
Kontaktkrifte bei dieser Fahrtrichtung zwischen Kette und Tragrolle sehr hoch sind. Die sich
damit ausprigende, horizontale Kraftkomponente des Kontaktkraftvektors setzt der Kettenlauf-
richtung einen merklichen Widerstand entgegen. Folglich wird ein groBeres Turasdrehmoment

erforderlich, um die Kette umzulenken und so die Fahrgeschwindigkeit aufrecht zu erhalten.

Abbildung 7.15: Fahrwerkseigenschwingung

Obschon die vom Minimalmodell nicht erfassten Effekte der Bandeigenform und der
Kontaktkraft an den Tragrollen unterschiedlichen Auswirkungstyps sind, wurzeln beide im
gleichen kinematischen Phédnomen. Bei diesem erfolgt ein abwilzendes Umlenken der Ketten-
glieder an den Tragrollen, wobei bis zu zwei Glieder gleichzeitig mit einer Rolle im Kontakt
stehen konnen. Die Abbildung dieses Phinomens unter gleichzeitiger Beriicksichtigung der
Wechselwirkung mit den benachbarten Obertrumsegmenten erfordert einen im Vergleich zum
Schakenklappen bedeutend aufwéndigeren Formalismus, welcher zudem einen hoheren Berech-
nungsaufwand mit sich bringen wiirde. Da sich auch ohne Beriicksichtigung des abwélzenden
Umlenkens der Kettenglieder an den Tragrollen gute bis sehr gute Ubereinstimmungen zwischen
Minimalmodell und MKS-Kontaktmodell erreichen lassen (siche Abbildung 7.16), kann im

vorliegenden Fall auf die Umsetzung dieses Phidnomens verzichtet werden. Bei den betrachteten
CPUkgontaktmodell

. CPUMinimalquell . . . . .
Berechnungsperformanz, sodass in Kombination mit der Ergebnisqualitit ein geeignetes

Fahrsituationen ergibt sich mit > 480 eine erhebliche Steigerung der

Ersatzmodell fiir die ganzheitliche Simulation identifiziert ist.

\5 0.7 Frrrrrrrrine s ..................... 5 0.7 Forrrrrrrdoe e
0.6 bt ..................... 0.8 Ferrrrerr o
0.5 5 5 : 5 0.5 '

VFWT nM MTW nA VFWT nM MTW nA

a) Gezogener Untertrum b) Gezogener Obertrum

Abbildung 7.16: Korrelation MK S-K ontakt- mit Minimalmodell, ohne Schakentaler®

> Berechnung und Erléuterung des Kreuzkorrelationskoeffizienten 1,,, im Anhang A.3
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7.3.3 Simulation und Bewertung mit Schakentélern

In Analogie zum MKS-Kontaktmodell entstehen im Minimalmodell erhebliche Amplituden-
iiberhohungen, sobald die Schakentiler als fahrdynamischer Effekt Beriicksichtigung finden.
Dabei pragen sich insbesondere die sechste und siebte Fahrwerksharmonische aus und rufen eine
Betriebsresonanz bei n,, = 400 + 800min~! hervor. Weiterhin haben das MKS-Kontakt- und
das Minimalmodell gemein, dass sich eine Grenzfrequenz bei fGTgUt =~ 1,5 Hz ausbildet,
oberhalb derer keine merklichen Anregungen mehr stattfinden, vergleiche Abbildung 6.23 und

Abbildung 7.17 a).
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b) Vergleich MKS-Kontakt- & Minimalmodell bei gy = 10 m/min (7, = 1000 min™1)
Abbildung 7.17: Vergleich bei gezogenem Untertrum, mit Schakentélern

Die direkte Gegeniiberstellung der Amplitudenspektren ausgewdéhlter Signale zeigt gleichfalls
eine gute Korrelation zwischen den beiden Modellvarianten, jedoch unterscheiden sich einzelne
Signalamplituden voneinander. Die Ursache hierfiir ist, dass das Kraftelement zur Abbildung der
Schakentéler auf einer kumulierten Fahrwiderstandsfunktion beruht. Diese Fahrwiderstands-
funktion ist, wie Abbildung 7.9 bereits zeigte, im Vergleich zur Kontaktsimulation mit einem
Amplitudenfehler behaftet. Zudem wurde die Fahrwerkstragertrajektorie im Kraftelement auf
Basis einer vereinheitlichten Laufrollentrajektorie, welche einzig das Durchfahren des Lauf-
flicheniiberganges beinhaltet, ermittelt. Damit ist jedoch die Modulation der Laufrollenbahn der
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turasnédchsten Laufrollen (Laufrolle 1 und Laufrolle 16) infolge des Anhebens der Bodenplatte
BP3 wiahrend des Schakenklappens (siche Abbildung 4.8 b)) nicht beriicksichtigt. Beide Un-
ginzen — der bereits vorhandene Amplitudenfehler nach Abbildung 7.9 und die Vernachléssigung
des Finflusses des Schakenklappens auf die Laufrollentrajektorie — tragen zu einer fehlerbe-

hafteten Fahrwiderstandsfunktion und somit zu Abweichungen in den Signalamplituden bei.

Bei der Fahrt mit gezogenem Obertrum prégen sich, in Analogie zum MKS-Kontaktmodell, die
ersten fiinf Fahrwerksharmonischen im Vergleich zur Fahrt mit gezogenem Untertrum stirker
aus, siche Abbildung 7.18 a). Zudem erfasst das Minimalmodell das Verschieben der Grenz-
frequenz in einen niedrigeren Frequenzbereich. Der direkte Vergleich der Amplitudenspektren
zeigt jedoch, dass wiederum einzelne Amplituden fehlerbehaftet sind, wobei die gleichen

Ursachen wie bei gezogenem Untertrum die Abweichungen hervorrufen.
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b) Vergleich MKS-Kontakt- & Minimalmodell bei 7pyyr = —10 m/min (1, = —1000 min™1)
Abbildung 7.18: Vergleich bel gezogenem Obertrum, mit Schakentalern

Da das Kraftelement zur Abbildung der Schakentiler im Minimalmodell im Vergleich zum
rechenzeitintensivsten Kraftelement — dem Schakenklappen — eine vernachldssigbar geringe
Rechenleistung erfordert, bleibt die Performanzsteigerung von % > 480, welche
bereits im Modell ohne Schakentéler erreicht wurde, erhalten. Weiterhin lédsst sich eine gute

Korrelation zwischen MK S-Kontaktmodell und Minimalmodell verzeichnen, sodass auch unter
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Beriicksichtigung der Schakentidler das Minimalmodell einen sehr guten Kompromiss aus

Ergebnisqualitdt und Berechnungszeit darstellt.

1 T T T : 1 . T T .
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Viwr ny M,, n, Vewr ny M, n,
a) Gezogener Untertrum b) Gezogener Obertrum

Abbildung 7.19: Korreation MK S-K ontakt- mit Minimalmodell, mit Schakentaler n®

7.4  Getriebemodell
7.41 Methodik

Zur Reduktion der Rechenzeit des Getriebemodells dient zundchst die Linearisierung der

Bewegungsgleichung des MKS-Modells

Z(t) = f(Z(0), 1), P(t))
Fa(t) = G(2(0), u(t), P(t)) (7.65)
Z(t =0) = Z,

zZu

Z2()=A4-2(t) +B- Ut

Ya(t) =L-Z(t) (7.66)
Z(t = 0) = Z,

mit

I

° [ ; ]
A= , B=|,_
[—M-l-c —M-l-c]@n,zm M~ St) 3my (7.67)

wobei die Linearisierung unter der Nennbetriebslast

My
1
erfolgt [Gip99, S. 65], [SGU16]. Obschon mit der Elimination von Nichtlinearititen im
Gleichungssatz eine deutliche Verringerung der Rechenzeit einhergehen kann, ist ein Optimum

MNBTITL
= l (7.68)

— —
U=Ury = |:
—Mpyenn " iges

an Berechnungsperformanz bei Antriebsstringen nicht zwangsléufig garantiert. Dies liegt zum

¢ Berechnung und Erléuterung des Kreuzkorrelationskoeffizienten 1,,, im Anhang A.3
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einen an der mit dem Systemfreiheitsgrad korrelierenden GroBe des Gleichungssystems, welche
die Anzahl der notwendigen Rechenoperationen wihrend eines Zeitintegrationsschrittes und
somit die Berechnungsdauer bestimmt. Zum anderen unterliegt die Recheneffizienz dem
Steifigkeitsindex (Eigenwertverhiltnis)

max{Im{A;}}

Imr&glio{lm{li}}

(7.69)

der gleichungssystembestimmenden Systemmatrix A, da die GréBenordnung von k die Anzahl
der durchzufiihrenden Integrationsschritte beeinflusst [Gip99, S. 175 f.].

Zur gleichzeitigen Verringerung der Freiheitsgradanzahl und des Steifigkeitsindex eines
Antriebsstranges eignet sich das Verfahren der Modalreduktion mit freien Systemschnittstellen.

Hierbei sind zunéchst die Eigenwerte und Eigenvektoren der Systemmatrix A tiber

[p-1—A] Zgy, =0 bzw. [p-1—AT] Zg, =0 (7.70)

zu berechnen, wobei sich aufgrund der Nichtsymmetrie zu jedem Eigenwert pg) = A(;) ein
Linkseigenvektor Zgy, L = UL,;) und ein Rechtseigenvektoren Zgy o= Up(;) ergibt. Die Links-
und Rechtseigenvektoren sind anschlieBend in den Modalmatrizen

V, = [ﬁL(l) ﬁL(Z) 17L(2n)] bzw. Vg = [ﬁR(l) 171!3(2) 13R(2n)] (7.71)
zu vereinigen, welche unter Anwendung einer entsprechenden Biorthonormierung

VE-v, =1 (7.72)
die Systemmatrix A auf die Diagonalmatrix ihrer Eigenwerte

VI-A-Vi = A=diag{};} (7.73)
projizieren [HHS97, S. 213 ff.], [HS07, S. 47 ft.].
Mit der Anwendung der Hauptkoordinatenransformation

Z(t) = Vg 'ZHR ® =V, EHL(t) (7.74)

lasst sich unter Beriicksichtigung des Zusammenhangs (7.73) das Differentialgleichungssystem
(7.66) im Rechts- respektive Linksmodalraum zu

?HR(t) =V A Vg Zy O +V] B-Ult) =A-Zy () + V] - B (t) (7.75)
beziehungsweise

Zy, () =VE-A-V, -7y () +VE-B- 14{t) = A2, () + V- B- U(t) (7.76)
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entkoppeln. Somit kdnnen die einzelnen Gleichungsanteile von (7.75) und (7.76) unabhingig
voneinander behandelt werden, was gleichzeitig den Ausschluss von Gleichungen aus dem
Gleichungssatz legitimiert. Dies erfolgt, indem die der auszuschlieBenden Hauptkoordinate
ZHR|L(k) zugeordneten Eigenvektoren ¥,y und ¥y in Gleichung (7.71) konjugiert-komplex
paarweise gestrichen werden, wobei gleichzeitig der zugehdrige Eigenwert A, entsprechend
(7.73) entfillt [Gral3, S. 19 f.], [Loh10]. Folglich kann das Gesamtgleichungssystem des
linearisierten Modells in einen Anteil berlicksichtigter Eigenmoden (REM-Set = Retained
Eigenmode Set) und unberiicksichtigter Eigenmoden (NEM-Set = Neglected Eigenmode Set)

iiber

V, = [VfEM|ViVEM] bzw. Vi = [V§5M|VgEM] (7.77)

-’REM( ) ZREM (1)

Z)HL(t) = |:_’NEM( )] bzw. Z)HR(t) = I:_,NEM(t):| (778)

sowie
AREM 0

A= 0 ANEM (7.79)
unterteilt werden und der Zustandsvektor ldsst sich damit tiber

Z(t) ~ ZREM(t) = yREM . aREM(t) = VREM . Z,’}f"”(t) (7.80)

approximieren. Uber dieses Verfahren wird der Systemfreiheitsgrad um die Anzahl der
eliminierten Eigenvektoren verringert und die Berechnungsperformanz steigt entsprechend an.
Zudem ermoglicht die Selektion von Eigenmoden den Steifigkeitsindex des Systems zu
beeinflussen, indem gezielt hochfrequente Systembestandteile vernachldssigt werden. Da bei
Antriebsstringen insbesondere die tieffrequenten, torsionsdominierten Schwingformen von
Interesse sind, deren Eigenfrequenzen unterhalb der hochsten Anregungsfrequenz liegen, lasst
sich mit der Modalreduktion eine deutliche Freiheitsgradverringerung und GroBenordnungs-
reduktion des Steifigkeitsindex erreichen [SGU16b].

Obschon mit der Vernachldssigung aller Moden oberhalb der hochsten Anregungsfrequenz ein
wichtiges Modenauswahlkriterium vorliegt, birgt das reine Modalreduktionverfahren die Gefahr
einer ungeniigenden Abbildung der kinetischen Randbedingungen [DK97, S. 15 ff.], [H6{05,
S. 69]. Dies dufert sich bevorzugt bei den Schnittreaktionen des Systems, was sich bereits anhand
eines mit einer Fest-Los-Lagerung gesicherten, zentrisch belasteten Balkens veranschaulichen
lasst, siche Abbildung 7.20. Obschon sich das Verformungsverhalten bereits anhand der ersten
Eigenform sehr gut approximieren ldsst, ist der Querkraftverlauf der Ndherungslosung mit einem
erheblichen Fehler behaftet. Speziell die 27 %ige Abweichung der Schnittlasten in den Auflagern
ist auf Systemebene betrachtet problematisch [SGU16b], da die Lastiibergabe an die Umgebung,
beispielsweise einen benachbarten Kdrper, unkorrekt ist und somit das gesamte Systemverhalten

verfalscht werden kann.
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—— Euler-Bernoulli Approx. mit 1. Eigenmode
/f i
> - )
, R > . A
w(z) : F(z)

Abbildung 7.20: Verlagerungs- und Schnittkraftapproximation am Balken

Um die Fehler infolge der ungeniigenden Abbildung der kinetischen Randbedingungen und
gegebenenfalls sogar einer nutzerinduzierten, mangelhaften REM-Modenauswahl zu verringern,
kann mithilfe von residualen Attachment Modes (RAM-Set, Formen aus Einzelkriften [DK97,
S. 11]) das REM-Set zum EEM-Set (Extended Eigenmode Set)

Z(t) ~ ZFEM(6) = VERM - ZEM (0) + VEAM - ZERM (0) = VERM - ZEPM (O + VM - 25 () (7.81)

erweitert werden. Dabei wird der Anteil der gestrichenen Eigenmoden (NEM-Set), welcher zur
korrekten Erfassung des Randverhaltens erforderlich ist, im RAM-Set hinterlegt und somit wieder
in die Zustandsapproximation einbezogen. Folglich besteht der erste Schritt der Zustands-
reproduktion in der Transformation des Gleichungssystems in den Raum der eliminierten

Eigenmoden iiber
Z(t) — ZVEM(t) = VEEM - ZREM (8) = VM - ZEEM (1) (7.82)

Im Anschluss ist an jeder Krafteinleitungs- respektive Systemschnittstelle b eine Last definierter
Amplitude und Frequenz uf4M(t) = yRAM . el einzuleiten, siehe Gleichung (7.83).

S - T
le}’g(l\g) (t) = ANEM - Z;{Vgéz) (t) + ViVEM ' B(b) . uRAM (t)

SNEM NEM ., 2NEM NEMT RAM (7.83)
ZH,(b) () =4 " ZH, (b) ) + Vi : B(b) u ®)

-QRAM.¢

Uber den Ansatz Z;,V]ﬁRM(b)(t) = ng,’,‘im(b) e ergibt sich der Anteil der eliminierten

Eigenmoden am Antwortverhalten des Systems zu

le‘,‘vlflﬁ(b) — [l . QRAM ] - ANEM]—I . VgEMT . B(b) . URAM (7 84)
- . _ T *
Zé'vlflflli(b) — [l . QRAM ] — ANEM] 1, VgEM . B(b) . URAM
Mit der Riicktransformation
Vhtyy = VR*M 230ty und  ORgY = VIEM - ZR5T ) (7.85)
und der Biorthonormierung
DRAM _ Ry sowic  DRAM — '?5(/?31)‘4
R(P) (FRAM 5RAM) L) ™ (pRAM yRAM) (7.86)

konnen die lasteinleitungsreproduzierenden Formvektoren in das EEM-Set
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VESM _ [yRem|gaan sraw | gran | ysemysan)
VERH = [VEEM ISR SR, RN, ] = [VERMIVAY]

(7.87)

eingesetzt werden. Das so berechnete RAM-Set und das REM-Set bilden automatisch eine
Orthonormalbasis, da das RAM-Set dem NEM-Set, welches senkrecht zum REM-Set ausgerichtet
ist, entspringt. Somit liegt keine parasitdre Querwirkung zwischen REM- und RAM-Set vor,
sodass im EEM-Set einzig eine Ergidnzung des reduzierten Eigenverhaltens um eine Lasteinlei-
tungsreproduktion erfolgt. Optional kann das RAM-Set selbst einer weiteren Orthogonalisierung
unterzogen werden, was bei Vorliegen einer hohen Anzahl an RAM-Vektoren zu einer Steigerung
der Berechnungsperformanz fiihren kann [SGU16b]. Da Antriebssysteme zumeist iiber zwei
Lasteinleitungs- respektive Systemschnittstellen verfiigen (Antrieb und Abtrieb), eriibrigt sich im
Allgemeinen dieser Schritt.

7.4.2 Simulation und Bewertung

Die Bewertung des linearisierten, freiheitsgradreduzierten Getriebemodells hinsichtlich seiner
Signalgiite und Performanz erfolgt {iber die vergleichende Gegeniiberstellung mit dem im
Kapitel 6.4 vorgestellten MKS-Modell des Antriebsstranges. Damit der Vergleich den gesamten
Betriebsbereich umfasst, wird als Lastfall gleichfalls ein Hochlaufvorgang unter Einwirkung der
in Abbildung 6.41 gezeigten Storfunktion genutzt.

In Abbildung 7.21 ist die Gegeniiberstellung der Simulationsergebnisse exemplarisch fiir die
Signale der Motor- und Turasdrehzahl sowie des Turaswellendrehmomentes im Zeitbereich
erfolgt. Der optische Vergleich der Signalverldufe zeigt, dass sowohl die Signalmittelwerte als
auch die -schwankungen sehr gut vom EEM-Set nachempfunden werden. Einzig im Dreh-
momentsignal lassen sich Abweichungen als temporire, hochfrequente Signalschwankungen
verzeichnen, welche sich primér im Zeitfenster t € (120 s; 140 s) ausprigen. Diese resultieren
aus der zweiten Torsionsschwingform des Getriebes, welche im MKS-Modell eine Anregung
iiber die Zahnsteifigkeitsschwankungen erfahrt. Da das EEM-Set infolge der Linearisierung diese
parametererregte Schwingungserscheinung nicht beinhaltet, sind die hochfrequenten Schwan-
kungen entsprechend nicht im zugehdrigen Signal prisent. Jedoch beschrinkt sich diese
Abweichung des EEM-Sets vom MKS-Modell lediglich auf einen kleinen Drehzahlbereich,
welcher zudem keine nennenswerte Betriebsrelevanz hat. Ferner {iibertrdgt sich diese
Schwingungserscheinung nicht auf die Schnittstellen des Getriebes, da sich an diesen, wie bereits
in Kapitel 6.4.2 festgestellt wurde, Schwingungsknoten der zweiten Eigenform befinden. Damit
ist ausgeschlossen, dass sich diese Ungidnze des EEM-Sets auf das dynamische Verhalten des
ganzheitlichen Modells des Raupenfahrzeugs iibertrigt. Diese Erkenntnis rechtfertigt in
Verbindung mit den guten bis sehr guten Signalkorrelationswerten und einer Verringerung der
Berechnungszeit mit % ~ 2000 den Ersatz des MKS-Modells durch das EEM-Set.

EEM
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Abbildung 7.21: Korrelation MK S-Modell und EEM -Set des Getriebes’

7 Berechnung und Erléuterung des Kreuzkorrelationskoeffizienten ,,, im Anhang A.3
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7.5 Unterwagen- und Oberbaumodell
751 Methodik

Die Herangehensweise, den Systemzustand iiber ein reduziertes Set von Eigenmoden des
linearisierten Systems abzubilden, findet ebenfalls fiir die Tragstruktur des Baggers 293
Anwendung. Hierfiir wire wiederum der Ansatz nach Gleichung (7.81) denkbar, jedoch bietet
sich aufgrund der Kenntnis des Eigenverhaltens des gefesselten Oberbaus (siehe Kapitel 6.5.2)
ein Reduktionsverfahren an, bei welchem das System vor der Reduktion zunéchst eingespannt
wird. Damit ldsst sich gewéhrleisten, dass bereits mit einer minimalen Anzahl an Eigenmoden
(REM-Set) das Schwingungsverhalten des reduzierten Modells dem des MKS-Modells im
gefesselten Zustand gleicht.

Hierzu wird das linearisierte Zustandsgleichungssystem nach (7.66) in interne Koordinaten (/)
und Randkoordinaten (B) unterteilt:

(I)Z(t) B
@)

(ng By,
BNy (BB,

(I)E(t)
(B)E(t)

NEARG

(7.88)

}7A =

W0 ] [Pz
0 (BB)L (B)Z(t)

Die Randkoordinaten reprasentieren die Lasteinleitungsstellen respektive Einspannungen, was im

Fall des Unterwagen-Oberbau-Systems den Gelenkkoordinaten des Unterwagens entspricht,

siche Abbildung 6.44. Das Ziel ist nun, das Systemverhalten mithilfe der Randkoordinaten Bz

und einem reduzierten Set der Rechtshauptkoordinaten des gefesselten Systems (I)ZHR tiber

(I)Z(t) e (’)ZHR(t)
@zl " P20

(I)ZHR ®)

(I)VgEM TS
_[ ] Bzt

=1 . (7.89)

zu approximieren, was der Ubertragung der CRAIG-BAMPTON-Reduktion [CB68] in den nicht-
symmetrischen Zustandsraum entspricht. Das REM-Set der internen Koordinaten (I) resultiert
aus der Losung des Eigenwertproblems

[p-1- 4] 3, =0 (7.90)

und der anschlieBenden Einteilung in beizubehaltende und zu vernachlissigende Eigencharak-

teristika tiber

1
()VR _ [(I)VEEMl(I)VgEM] (7.91)

Da die Eigenwertbetrachtung (7.90) lediglich die Subsystemmatrix der internen Koordinaten D 4

beinhaltet, reprasentiert Dy r automatisch das Eigenverhalten des an den Randkoordinaten
gefesselten Systems. Somit konnen im Fall des Unterwagen-Oberbau-Systems die in Tabelle 6-3
angegebenen Eigenformen direkt in das REM-Set iibernommen werden.
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Die Matrix T* resultiert aus einer GUYAN-Reduktion, indem an den Randkoordinaten B gezielt
Einheitszustidnde eingeleitet und der quasistatische, interne Antwortzustand (QI) gemessen wird:

(I)Z(t) 5 (QI)Z(t) - _ ((II)A—1 . (IB)A) . (B)Z(t) =TS. (B)Z(t) (7.92)

Das Einsetzen des CB-Sets nach Gleichung (7.89) in (7.88) liefert iiber

(OF 1 Dz
Zy, (t Zy,(t
(B)IiR( B A (B)FiR( ) + B -u(0)
Z(t) | Z(t)
(7.93)
[ (D2
L s | 2@
Y=L e,
[ Z(t)
den reduzierten, systembeschreibenden Gleichungssatz, wobei
un (IB)
ACB = T¢B71. 4 A . TCB
R B, BB 4| TR
170
BB =TS - | 7.94
R B
(n
LCB = L 0 . TSE
o P

ist. Die hierfiir notwendige Inverse der Transformationsmatrix T4 berechnet sich unter

Anwendung der Linkseigenvektoren iiber

_ Dy REMT (DyREMT
| vitt v Ts] (7.95)
|

wobei die Orthonormalitidtsbedingung

zu gewihrleisten ist.

7.5.2 Simulation und Bewertung

Zur vergleichenden Gegeniiberstellung werden sowohl das MKS-Modell als auch das abgeleitete
CB-Set des Unterwagen-Oberbau-Systems an den Schnittstellen zum Stiitzdreieck (Anschluss der
Doppelzwillingsraupen, siche Abbildung 4.2) in allen Raumrichtungen angeregt. Als Anregungs-
signal dient ein bandbegrenztes, weilles Rauschen mit einer oberen Grenzfrequenz von 3 Hz .
Damit konnen alle relevanten Eigenformen des Systems gleichwertig angesprochen werden,
sodass sich das dynamische Verhalten des CB-Sets verifizieren ldsst.

In Abbildung 7.22 sind die Korrelationswerte (Berechnung und Erlduterung im Anhang A.3)
zwischen CB-Set und MKS-Modell, exemplarisch fiir die Verschiebungssignale an den
Stiitzkugeln und am Schaufelrad, dargestellt. Diese zeigen, dass das CB-Set unabhéngig von
Signalort und -richtung sehr gut das Originalverhalten nachempfindet. Gleiches gilt fiir die
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Koordinaten der weiteren Komponenten des Unterwagen-Oberbau-Systems (siche Anhang C),
sodass das reduzierte System das dynamische Verhalten des MKS-Modells vollstindig und
originalgetreu nachempfindet. In Verbindung mit der Reduktion der Freiheitsgradanzahl um
90 % und der Verringerung des Steifigkeitsindex von kygs = 5300 auf kcp =9 ist das
Ersatzmodell entsprechend hervorragend geeignet, das MKS-Modell innerhalb einer

zeiteffizienten, ganzheitlichen Simulation zu ersetzen.
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Abbildung 7.22: Korrelation MK S-Modell und CB-Set des Unterwagen-Ober bau-Systems
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8 Ganzheitliche Fahrdynamik-Simulation und
M essdatenabgleich

8.1 Moddlstufen

Mithilfe der erstellten Submodelle der einzelnen Raupenfahrzeugkomponenten lassen sich
unterschiedliche Modellstufen ableiten, welche zum Erlangen der Zielstellung, Optimierungs-
mafBnahmen zur Regulierung der Fahrdynamik zu identifizieren, dienen konnen. Um die
Aussagekraft und das Anwendungspotential der einzelnen Modellvarianten zu beurteilen, werden
diese unter Anwendung identischer Fahrmandver miteinander verglichen. Dies fordert gleich-
zeitig das Systemverstdndnis, da sich mit variierender Modellkomplexitit gezielt Wechsel-

wirkungen der Submodelle untereinander ausblenden respektive beriicksichtigen lassen.

8.1.1 Rheonom betriebenes Fahrschiffmodell

Dieses Modell repriasentiert den aktuellen Stand der Technik hinsichtlich der Simulation und
Analyse des Fahrverhaltens von Raupenfahrwerken, sieche Kapitel 4.5 und 4.6.2. Der Fahrwerks-
vorschub wird iiber den rheonomen Betrieb des mit der Kette im Eingriff befindlichen Antriebs-
turas gewihrleistet. Folglich prigt das Antriebsturasgelenk dem System fahrwiderstandsunab-
hiingig den Soll-Zustand [y; 7:]7 ein und die Wechselwirkungen mit anderen Komponenten
des Raupenfahrzeugs (Antrieb, Oberbau) sowie deren Zeitverhalten werden im Modell
ausgeblendet, sieche Abbildung 8.1. FEinzig der Anteil der Oberbautrigheit, welcher von einem
Fahrschiff beschleunigt wird, findet {iber die Erhéhung der Fahrwerkstrigermasse um ein
Zwolftel der Oberbaumasse Beriicksichtigung (Simulation eines starren Oberbaus mit zwolf
Fahrschiffen, siehe Abbildung 4.2).

Abbildung 8.1: Rheonom betriebenes Fahr schiff

Mit der Vernachldssigung der Subsystemwechselwirkungen und des Zeitverhaltens der
angrenzenden Fahrzeugkomponenten dient das rheonome System als Basis zur Forderung des
Systemverstdndnisses. Die mit diesem Modellstand gewonnenen Signale eignen sich zur Gegen-
iiberstellung mit den Signalen der komplexeren Modellstufen nach Kapitel 8.1.2 und 8.1.3, sodass

sich hieriiber der Einfluss der Subsysteme auf das Gesamtsystemverhalten analysieren ldsst.

8.1.2 Ganzheitliches Fahrschiffmoddl

Mit der Beriicksichtigung aller fiir den Fahrzeugvorschub erforderlichen Elemente zeichnet sich
diese Modellstufe durch ihre Ndhe zu einem ganzheitlichen Raupenfahrzeugmodell aus, sieche
Abbildung 8.2. Uber einen Signalgenerator erfolgt die Vorgabe der Solldrehzahl, welche dem
Stellmomentblock zur Verfiigung gestellt wird. Dieser ermittelt im Anschluss ein Motorstell-
moment, sobald eine Abweichung zwischen Ist- und Soll-Zustand vorliegt. Uber den als EEM-
Set reprisentierten Antriebsstrang erfolgt eine Leistungsanpassung sowie die Ubertragung dieser
auf den Antriebsturas des Raupenfahrschiffes.
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Abbildung 8.2: Ganzheitliches Fahrschiffmodell

Da bislang nicht das Unterwagen-Oberbaumodell Beriicksichtigung findet, erfolgt in Analogie
zum rheonomen System die Erh6hung der Masse des Fahrwerkstrdgers um den zwdlften Teil der
Oberbaumasse. In Abhéngigkeit von der geforderten Aussagekraft und Performanz kann als Fahr-
schiff entweder das MKS-Kontaktmodell oder das von diesem abgeleitete Ersatzmodell dienen.

8.1.3 Ganzheitliches Fahrzeugmodell

Zur Abbildung eines gesamten Raupenfahrzeugs wird das ganzheitliche Fahrschiffmodell nach
Kapitel 8.1.2 vervielfiltigt und am Unterwagen-Oberbaumodell, welches als CB-Set hinterlegt
ist, elastisch angebunden, siche Abbildung 8.3. Hinsichtlich der Anzahl der Fahrwerke liegt
zundchst die Bestiickung des Baggermodells mit allen zwdlf Raupen nahe. Jedoch lassen sich
unter Anwendung der Randbedingung, dass alle Fahrschiffe einer Doppelzwillingsraupe die
gleiche Phasenlage besitzen, erhebliche Rechenzeitvorteile erzielen. Jede Doppelzwillingsraupe
kann unter dieser Voraussetzung durch ein einzelnes Fahrwiderstandsmodell ersetzt werden,
sodass sich die Anzahl der notwendigen Fahrschiffmodelle auf drei reduziert (die Moglichkeit
der Variation der Phasenlage y,o, der Doppelzwillingsraupen untereinander bleibt dabei
erhalten). Zur Erfassung der Kinetik der Doppelzwillingsraupe sind einzig die in den Fahrwerks-

trager eingepragten Kettenkréfte und dessen Triagheit zu vervierfachen.

4x Raupentrager-Tragheit
_4x Eingeprigte Kettenkrifte
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Abbildung 8.3: Fahrzeugmodell
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Die getroffene Annahme, dass alle Fahrschiffe einer Doppelzwillingsraupe die gleiche
Phasenlage besitzen, repriasentiert einen sehr konservativen Einsatzfall, da alle Fahrwerke einer
Viererraupengruppe gleichzeitig identische Fahrwiderstandsschwankungen hervorrufen. Der
fahrruheférdernde Einfluss der Parallelfahrt wird somit gemindert. Ein weiterer, positiver
Nebeneffekt ist, dass die gesamte, gelenkige Unterwagenanbindung (Traversenkasten, Jochtra-
ger) als starr angenommen werden darf, da diese einzig auf den Ausgleich der Hohenunterschiede
zwischen den Fahrwerkstrigergelenken einer Doppelzwillingsraupe abzielt. Damit reduziert sich

der systembeschreibende Gleichungssatz, sodass die Berechnungseffizienz weiter ansteigt.

8.2 Simulation
8.21 Vergleich desrheonomen mit dem ganzheitlichen Fahrschiffmodell

Zur Simulation dient wiederum ein Beschleunigungsvorgang des Fahrwerks aus dem Stillstand

auf die maximale Drehzahl von 1250 min~1!

. Die eingeprigte Winkelgeschwindigkeit y; des
Antriebsturasgelenks im rheonomen Fahrschiffmodell ist entsprechend der Getriebeiibersetzung
angepasst. Zur objektiven Gegeniiberstellung dient das Effektivwertverhéltnis der Signal-
amplituden (Berechnung und Erléuterung im Anhang A.2), wobei in Abbildung 8.4 der Vergleich

reprasentativ anhand der Fahrgeschwindigkeitsschwankungen erfolgt ist.

Im Folgenden steht zundchst die durchgezogene Linie im Fokus der Auswertung, welche das
drehzahlabhingige Effektivwertverhéltnis beschreibt. Mithilfe dessen lassen sich beispielsweise
Drehzahlbereiche identifizieren, innerhalb derer die Fahrunruhe einer Modellvariante gegeniiber
der zu vergleichenden Variante geringer ausféllt. Dahingehend ldsst sich feststellen, dass im
gesamten Betriebsbereich die Fahrruhe bei dem rheonom betriebenen Fahrschiff (Index ,,Rheo*)

im Vergleich zum ganzheitlichen Fahrschiffmodell (Index ,,FS*) gefordert wird.

o
o
T

o
N
T

RM S{0rwT.Rheo}
RM S{orwr,rs}

o
o

250 500 750 1000 1250
ny [minT!]

Gestrichelte Linie: Mittelwert Durchgezogene Linie: Drehzahlabhéingig
Abbildung 8.4: Vergleich Fahrgeschwindigkeit rheonom und ganzheitliches Fahr schiff

Um einen objektiven Gesamtvergleich vorzunehmen, bietet es sich an, die Beeinflussung der
Fahrunruhe anhand einer vergleichbaren Grofie zu représentieren. In [Gral3, S. 21 ff.] und
[Schul4, S. 141 ff.] wird dahingehend gezeigt, dass sich eine wissenschaftlich eindeutige
Interpretation ergibt, wenn als Bewertungskriterium ein Skalar Anwendung findet. Ubertragen
auf den vorliegenden Fall ldsst sich dies mit der Berechnung des Durchschnittswerts fiir das

Effektivwertverhiltnis erreichen. Dieser ist in Abbildung 8.4 als gestrichelte Linie hinterlegt und
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zeigt, dass unter Anwendung der rheonomen Modellvariante die Fahrunruhe gegeniiber dem

ganzheitlichen Fahrschiff um 38 % reduziert ist.

Die hohere Fahrunruhe im ganzheitlichen Fahrschiffmodell ldsst sich primdr auf die Dreh-
nachgiebigkeit des Turasgetriebes zuriickfiihren, da diese die Ubertragung der StdrgroBen
respektive der fahrwiderstandsschwankungsinduzierten Drehzahlfluktuationen vom Antriebs-
turas zum regelungsiiberwachten Motor abschwécht und somit die Qualitdt der RegelgroBen
leidet. Dabei betridgt die durchschnittliche Verringerung der Schwingungsamplituden auf dem
Ubertragungspfad vom Turas zum Motor 77 % (Abbildung 8.5), sodass die Schwingungs-
intensitdt von der Motordrehzahlregelung unterschétzt und ein ungeniigendes Stellmoment
berechnet wird. Somit hat das Zeitverhalten des elektromechanischen Antriebssystems
nachweislich einen entscheidenden Einfluss auf das Fahrverhalten, was die Analyseergebnisse in
[SG15b] bestdtigen. Die Fahrsimulation von Raupenfahrwerken unter Anwendung eines
rheonomen Drehgelenks geniigt folglich nicht den Anforderungen einer detaillierten Fahr-
dynamikanalyse, sodass diese Modellstufe zur ganzheitlichen Analyse und Optimierung der

Raupenfahrzeug-Dynamik ungeeignet ist.

o
o

©
=

RMS{n ‘\[,FS}
RMS{nars}

0 H H H
250 500 750 1000 1250

na [minT!]
Gestrichelte Linie: Mittelwert Durchgezogene Linie: Drehzahlabhéngig
Abbildung 8.5: Drehzahlschwankungen am Motor und am Antriebsturas

8.2.2 Einflussder Oberbaudastizitat auf das Fahrver haltens

Zur Analyse und Bewertung des Einflusses der Elastizitit des Unterwagen-Oberbausystems auf
das Fahrverhalten werden die Modellstufen des ganzheitlichen Fahrschiffs (FS, Kapitel 8.1.2) und
des ganzheitlichen Fahrzeugs (FZ, Kapitel 8.1.3) gegeniibergestellt. Um den Einfluss der
Oberbauelastizitdt isoliert betrachten zu konnen, werden die Phasenlagen y4o, » Va0, und Y40,
aller Fahrwerke des ganzheitlichen Fahrzeugmodells angeglichen, sodass die Parallelfahrt in ihrer

Auswirkung ausgeblendet wird.

Anhand des Effektivwertverhéltnisses der Fahrgeschwindigkeitsamplituden kann der Oberbau-
elastizitit eine fahrruhefordernde Wirkung zugeschrieben werden, siehe Abbildung 8.6. Die
Energie der fahrwiderstandsinduzierten Schwingungen wird vom Oberbau, einem Schwingungs-
tilger ahnlich, teilweise aufgenommen und somit der Longitudinaldynamik entzogen. Jedoch ist
mit einer Anderung des durchschnittlichen Effektivwertverhiltnisses von 13 % der Einfluss der

Oberbauelastizitdt moderat.
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Gestrichelte Linie: Mittelwert Durchgezogene Linie: Drehzahlabhéngig

Abbildung 8.6: Einfluss der Oberbauelastizitat auf das Fahrverhalten

Aufgrund der moderaten Beeinflussung wére fiir das betrachtete Fahrzeug eine Analyse der
Longitudinaldynamik unter Anwendung eines starren Oberbaus denkbar, wobei sich diese
Feststellung auf die betrachtete Konfiguration an Systemparametern bezieht. Eine Anderung der
Parameter, beispielsweise im Sinne der Zielstellung das Systemverhalten zu optimieren, kann,
der hohen Nichtlinearitit des Systems geschuldet, den Einfluss der Oberbauelastizitit auf das
Fahrverhalten verstirken. Entsprechend sollten Resultate, welche einem Modell mit starrem
Oberbau entspringen, nicht leichtfertig auf das Gesamtsystem iibertragen werden, sondern es ist
stets die Giiltigkeit der Ergebnisse anhand des ganzheitlichen Fahrzeugmodells zu {iberpriifen.

8.2.3 Einflussder Phasenlage (Parallelfahrt)

Mithilfe des ganzheitlichen Modells ldsst sich der Einfluss der Phasenlage auf das Fahrverhalten
analysieren, indem im ganzheitlichen Fahrzeugmodell die Anfangsbedingungen der einzelnen
Fahrwerk auf die Startwinkel y40, , Y40, Und Y40, der Antriebsturasse angepasst werden. Damit
prigen sich die Fahrwiderstandsschwankungen zeitversetzt aus, sodass entsprechend der Aus-
wertung der Messungen in [Han90, S. 22] eine Beeinflussung der Longitudinaldynamik erfolgt.

Um den Einfluss der Phasenlage zu testen, werden die Fahrsimulationen

o Phasengleichheit (PG): Y40, = Va0, = Yao3
Sa oa

e Phasenungleichheit (PUG): Yao, = 0, Yao, = o Yaos = T

miteinander verglichen, wobei die Wahl der Konfiguration der Phasengleichheit als Referenz
dient und die Festsetzung der Turasphasenlagen fiir die Fahrt bei Phasenungleichheit zufalls-
behaftet ist.

Die Gegeniiberstellung der Fahrgeschwindigkeiten, in Abbildung 8.7 représentativ anhand der
Lenkraupengruppe erfolgt, zeigt, dass mit der Parallelfahrt eine starke Verringerung der Fahr-
dynamik einhergeht. Im Vergleich zur Fahrt mit Phasengleichheit ldsst sich eine durchschnittliche
Reduzierung der Fahrgeschwindigkeitsschwankungen von 50 % verzeichnen. Diese deutliche
Dynamikregulierung entspringt dem zeitversetzten Eintreten der unterschiedlichen Fahrwider-
standsschwankungen. Ein Fahrwerk, welches zum betrachteten Zeitpunkt aufgrund eines sich
aufbauenden Fahrwiderstands abgebremst wird, wird durch ein anderes, beschleunigendes Fahr-
werk in der Fahrbewegung unterstiitzt, sodass sich die Gesamtfahrbewegung vergleichméaBigt.
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Gestrichelte Linie: Mittelwert Durchgezogene Linie: Drehzahlabhéngig
Abbildung 8.7: Einflussder Parallelfahrt auf die L ongitudinaldynamik

Da die Phasenlage der Fahrschiffe zueinander die longitudinalen Fahreigenschaften ma3geblich
prégt, ist eine Einflussnahme dieses Effektes auf das gesamte Fahrzeug und somit auf das
elastische Unterwagen-Oberbausystem naheliegend. Zudem fahren die Fahrwerke bei
Phasenungleichheit nicht zeitgleich in die Schakentiler ein, sodass ebenso die Vertikaldynamik
beeinflusst wird. Um die damit einhergehende, phasenlagenvariante Beanspruchung des
elastischen Oberbaus zu analysieren, werden im Folgenden die Schwingungssignale normal zur
Hauptachse der jeweiligen Fachwerkskonstruktionen (Schaufelradausleger, Ballastausleger
sowie Pylon 1 und 2) ausgewertet. Die Wahl dieser Raumrichtung begriindet sich mit Beobach-
tungen von Schwingungserscheinungen am realen Gerit, welche zeigen, dass die Elongationen

primér senkrecht zur Fachwerkshauptachse ausgeprégt sind.

Um den Beanspruchungsbezug zu wahren und gleichzeitig eine skalare Ausgangsgrof3e fiir jede
Fahrsituation zu erhalten, werden fiir alle Fachwerksbauteile die Verlagerungen an drei Punkten
entlang der Hauptachse bestimmt (sieche Abbildung 8.8) und mithilfe dieser ein Nenn-
biegespannungsiquivalent berechnet. Dabei wird zugrunde gelegt, dass zur rein qualitativen
Bewertung des Phasenlageeinflusses eine Vereinfachung der Fachwerkskonstruktion zu einem

Biegebalkenmodell entlang der Hauptachse zuléssig ist.

Abbildung 8.8: Biegung des Ballastausleger s
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Unter Anwendung dieser vereinfachenden Annahme ldsst sich die mittlere Kriimmung des
Balkens p im korperfesten System {0}, €, } mithilfe der Verlagerungszeitverlaufe der drei Punkte
nach Gleichung (8.1) ermitteln, wobei sich w; im Ursprung des korperfesten Systems befindet.
Aufgrund der zweimaligen Ableitung verbleiben in der Bestimmungsgleichung der Kriimmung
einzig die elastischen Verformungsanteile (wy,,k € [I,1I,111]), sodass die Neigung der
elastischen Anbindung und die damit einhergehenden Starrkdrperverschiebungsanteile
(Wi,arrr K € [, 11, 111]) entfallen.

Wi =Wy Wiy Wi — Wi, Wi,

GZOIW(OI)?, t) Sy — S s S — S S
- — W”( ,t) - _(t) — I:111 I:11 I:11 — LI:111 I:11 I:11 (81)
< 00,7° ; Y P 0,5 s 0,5 s
Uber
E-1-w'=-M, (8.2)
und
M
GbNenn = W_I; (83)

lasst sich ein Zusammenhang zwischen der mittleren Kriimmung und der Nennbiegebean-
spruchung eines Bauteils formulieren [Bal08, S. 100], [Schll5, S. 102], sodass die mittlere
Kriimmung als Nennbiegespannungsidquivalent Anwendung finden kann. Mit der Bestimmung
des Effektivwertes des Kriimmungszeitverlaufs ist abschlieend ein skalarer Reprisentant fiir die
Analyse des Phasenlageeinflusses auf die Oberbaubeanspruchung gefunden.

Die in Tabelle 8-1 hinterlegten Effektivwertverhiltnisse der mittleren Kriimmung zeigen, dass
bei der Fahrt mit Phasenungleichheit (PUG) fiir nahezu alle Stahlbauteile eine Verbesserung
gegeniiber der Fahrt mit gleichen Phasen zu erwarten ist. Somit bestitigen sich groftenteils die
Vermutungen, dass sich die Beruhigung der Longitudinaldynamik positiv auf die Oberbau-
beanspruchung auswirkt und die phasenversetzte Durchfahrt der Schakentiler die Vertikal-
dynamik verringert.

SRA P1 P2 BA

RMS{ppyc(t)}
RMS{pps(t)}

Tabelle 8-1: Phasenlagenabhéngige Bauteilkr immung

1,24 0,49 0,44 0,62

Jedoch zeichnet sich im betrachteten Modellstand eine Uberhdhung der durchschnittlichen
Schaufelradauslegerbeanspruchung ab, sofern eine Fahrt mit ungleichen Phasen durchgefiihrt
wird. Die Betrachtung des drehzahlabhidngigen Verlaufs der Effektivwertverhidltnisse in
Abbildung 8.9 verdeutlicht dahingehend, dass die Uberhohung sich insbesondere auf den
Drehzahlbereich ny < 750 min~! konzentriert. Oberhalb dieser Drehzahl kehrt sich das
Nennbiegebeanspruchungsverhéltnis um, sodass die Phasenungleichheit zu einer Reduzierung

der Schaufelradauslegerschwingung beitrdgt. Da der Hauptbetriebsbereich im Drehzahlintervall
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ny = 750 + 1250 min~! angesiedelt ist, kann der Zustand der Phasenungleichheit fiir die
Schaufelradauslegerbeanspruchung als unkritisch gewertet werden.

I

.................................................

N

RMS{pspapuc}
RM S{psraprc}

0 ; i ;
250 500 750 1000 1250

ny [minT!]
Gestrichelte Linie: Mittelwert Durchgezogene Linie: drehzahlabhingig
Abbildung 8.9: Einflussder Parallelfahrt auf die L ongitudinaldynamik

Die Ursache fiir die Uberhhung ldsst sich in der verstirkten Anregung der Nickschwingung des
Schaufelradauslegers bei 0,34 Hz finden (siche Tabelle 6-3). Aufgrund der Phasenungleichheit
ist der Schwingungseintrag der Fahrwerksanregungen in den Oberbau im Vergleich zur Fahrt mit
gleichen Phasen amplituden- und teilweise frequenzmoduliert. Dies bewirkt nach [SSG15], dass
sich die Seitenbandauspriagung von Signalen verdndert und somit ein gedndertes Anregungsbild

entsteht, auf welches die Strukturbestandteile sensibler reagieren.
8.24 Vergleich Messung und Simulation

Motivation und Problemstellung

Um gesicherte Prognosen hinsichtlich des Optimierungspotentials einer Schwingungsregulie-
rungsmalnahme treffen zu konnen, muss das zur Identifikation und Erprobung der Optimierungs-
maBnahmen angewandte Simulationsmodell so realititsnah wie mdglich gestaltet sein. Mit der
Wahl der ganzheitlichen Systemanalyse wurde dieser Forderung bereits maB3geblich begegnet, da
hierbei das Zeitverhalten aller Systemkomponenten, welches entsprechend Kapitel 8.2.1
nachweislich einen entscheidenden Einfluss auf die Raupenfahrzeug-Dynamik hat, Beriick-
sichtigung findet. Dennoch ist die Eignung eines Simulationsmodells hinsichtlich der
Identifikation und Erprobung von Optimierungsmalinahmen stets mit einem Messdatenabgleich
nachzuweisen. Dabei ergeben sich bei Raupenfahrzeugen diverse Unsicherheitsfaktoren, welche
den Abgleich von Messung und Simulation erheblich erschweren konnen.

Die Sensitivitdtsanalysen im Kapitel 6.3.6 haben verdeutlicht, dass bereits geringfligige
Geometrie-Imperfektionen (unabhingig davon, ob fertigungs-, montage- oder verschleil3-
induziert) zu starken Variationen der Fahrgeschwindigkeitsschwankungen fiithren konnen.
Obschon die Lage der Anregungsfrequenzen nahezu identisch bleibt, dndert sich die Aufteilung
der Amplituden auf die einzelnen Harmonischen, sobald eine Geometrie-Imperfektion im Modell
beriicksichtigt wird, siche Abbildung 6.36. Da die einzelnen Fahrschiffe des Baggers
unterschiedliche Verschleizustinde aufweisen, liegt zudem eine Modulation der Anregungen
vor, welche entsprechend [SSG15] die Bandbreite moglicher Fahrgeschwindigkeitsspektren
weiter erhoht. Neben diesen Gesichtspunkten liegt ferner die bereits im Kapitel 6.3.6 diskutierte
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Problemstellung vor, dass der Verschleifzustand am realen Gerdt schwer identifizierbar

respektive nicht bekannt ist und somit auch im Simulationsmodell nicht hinterlegt werden kann.

Neben der geometriebasierten Beeinflussung des Fahrverhaltens hat der Betrieb des Fahrwerks
selbst einen Einfluss auf die Amplitudenhdhe. Dies meint bereits die Einstellung der
Kettenvorspannung am realen Gerédt, da diese nicht kraftgesteuert, sondern subjektiv
vorgenommen wird. Der Umlenkturas des Fahrschiffs wird solange Verfahren, bis kein
augenscheinlicher Kettendurchhang im Obertrumsegment mehr vorhanden ist. Infolge dieser
weggesteuerten Vorspannung ist am Fahrschiff keine definierte Kettenvorspannung gegeben,
wobei sich zudem die Vorspannung zwischen den einzelnen Fahrschiffen unterscheiden kann.
Dies erweitert die Bandbreite moglicher Fahrgeschwindigkeitsspektren im Sinne einer
Amplituden- und Frequenzmodulation. Die Problematik der frequenz- und amplituden-
modulationsbasierten Variation der Spektren wird durch die Parallelfahrt verschérft, da die
einzelnen Fahrschiffe wéhrend des Betriebs unterschiedliche Phasenlagen y,o; einnehmen, was
entsprechend Kapitel 8.2.3 das Fahrverhalten deutlich beeinflussen kann.

Die genannten Punkte verdeutlichen, dass beim Messdatenabgleich keine perfekte
Ubereinstimmung zwischen den Mess- und Simulationsspektren zu erwarten ist, da das System
eine zu starke Sensitivitit beziiglich des Verschleifibildes aufweist und viele relevante Parameter
vom realen Gerdt (VerschleiBfortschritt, Kettenvorspannung, Phasenlagen) nicht bekannt
respektive bestimmbar sind. Die Ergebniskorrelation ist somit zufallsbehaftet und folglich kein
guter Indikator zur Modellvalidierung. Dementsprechend liegt der Fokus des Messdatenabgleichs
auf dem Nachweis, dass das Simulationsmodell und das reale System prozesséhnlich sind.

Dahingehend ergeben sich zwei essentielle Forderungen hinsichtlich der Modellvalidierung:

1. Die Lage der Anregungsfrequenzen von Messung und Simulation muss nahezu identisch
sein, da diese nicht mafgeblich von den genannten Unsicherheitsfaktoren beeinflusst
wird. Einzig geringfiigige Abweichungen infolge der verschleibedingten Ketten-
teilungsvarianz diirfen vorhanden sein.

2. Mit dem Simulationsmodell muss nachweisbar sein, dass im Rahmen physikalisch
sinnvoller Modellvariationen das Verhalten des realen Systems nachempfunden werden

kann.

Auswertung der Messsignale

Zur Gewinnung von Messsignalen erfolgte am Bagger 293 der Umbau eines Fahrschiffs zu einer
Messraupe, wobei vom Betreiber die Motordrehzahl, die Turasdrehzahl, die longitudinale
Fahrwerkstriagerbeschleunigung und das von der Drehmomentstiitze abgefangene Strangmoment
als Messgroflen Beriicksichtigung fanden. Da hinsichtlich der Fahrdynamik und deren
Optimierung insbesondere die Motordrehzahl (Schnittstelle zur Regelungseinrichtung) und die
Fahrunruhe von Interesse sind, liegt der Fokus der Messdatenauswertung auf diesen beiden
Signalen.
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Die Amplitudenspektren der Motordrehzahl und der Fahrwerkstragerbeschleunigung offenbaren
bei einer Fahrgeschwindigkeit von Uy, = 10 m/min Anregungen mit einer Grundfrequenz von
fgr = 0,213 Hz , siche Abbildung 8.10. Mit

1%
ps = FWT (8.4)
for

lasst sich eine Schakenteilung von pg = 781 mm reproduzieren, was darauf hinweist, dass sich
die Kettengelenke im Vergleich zum Neuzustand (ps,,, = 770 mm) verschleiBbedingt
aufgeweitet haben. Ferner ldsst das Beschleunigungsspektrum erkennen, dass sich die
Fahrgeschwindigkeitsschwankungen am realen Gerit insbesondere {iber die zehnte, elfte und
zwoOlfte Harmonische speisen, da das Spektrum der Fahrwerktragerbeschleunigung von diesen

Anregungen im Bereich von fy.ss = 2,0 — 2,5 Hz dominiert wird.

...................................................

e di A s

2 3 4
[ [Hz] I [Hz

a) Motordrehzahl b) Beschleunigung Fahrwerkstrager
Abbildung 8.10: Messsignale
Die das Beschleunigungsspektrum dominierenden Anregungsfrequenzen werden nicht an den
Motor weitergleitet, da im Spektrum der Motordrehzahl einzig die ersten drei Harmonischen

vertreten sind. Dies deutet auf einen ausgeprigten Tiefpasscharakter des Getriebes hin, da
hoherfrequente Signalanteile nicht iiber den Antriebsturas zum Motor iibertragen werden.

Auswertung der Simulationssignale und Vergleich mit Messwerten

Die Simulationssignale (Abbildung 8.11) zeigen mit einer Grundfrequenz von fg, = 0,2165 Hz
vergleichbare Signalharmonische wie die Messsignale. Der geringfiigige Unterschied in der
Grundfrequenz resultiert aus der abweichenden Schakenteilung zwischen Messung und
Simulation. Wahrend sich am realen System die Schakenteilung verschleiBbedingt vergrof3ert hat,
ist im Simulationsmodell die Kettenteilung dem Neuzustand der Kette (ps,,, = 770 mm)
nachempfunden. Somit ist die erste Forderung der Modellvalidierung hinsichtlich der Identitét
der Mess- und Simulationsanregungsfrequenzen erfiillt.

Weiterhin haben die Mess- und Simulationsspektren gemein, dass sich die Amplitudenverteilung
beim Ubergang vom Abtrieb zum Motor des Antriebssystems indert. Wihrend am
Fahrwerkstriager primir hoherfrequente Signalanteile prasent sind, pradgen das Drehzahlspektrum
des Motors niederfrequente Harmonische. Somit ist der Tiefpasscharakter des Antriebsstranges

im Simulationsmodell realititsnah nachempfunden. Diesen gefundenen Gemeinsamkeiten stehen
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jedoch zwei deutliche Unterschiede gegeniiber: Die maximalen Amplituden im Simulations-
modell sind im Vergleich zu den Messspektren um den Faktor drei groBBer und die Peaks der
Fahrwerkstriagerbeschleunigung konzentrieren sich auf den Bereich von fs;,,, = 1,4 +~ 1,6 HZ .
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a) Motordrehzahl b) Beschleunigung Fahrwerkstrager

Abbildung 8.11: Simulationssignale

Diskussion der Abweichungen

Dass im Simulationsmodell die Amplituden dreimal groBer als im Messspektrum sind, ldsst sich
auf den fahrruheférdernden Effekt der Parallelfahrt zuriickfithren. Wihrend im
Simulationsmodell aufgrund der getroffenen Annahmen im Kapitel 8.1.3 drei unterschiedliche
Phasenlagen vorliegen, wird die Fahrt des realen Systems durch zwolf Turasphasen gepragt.
Dementsprechend ist der Grad der VergleichméBigung der Fahrbewegung im Simulationsmodell
geringer, sodass die Schwankung der Fahrgeschwindigkeit und folglich die in das Getriebe
eingetragenen Schwingungen hoher als am realen Gerét ausfallen.

Die abweichende Lage der Anregungsdichten fy.s und fs;;, im Spektrum der Fahrwerkstrager-
beschleunigung kann auf zwei verschiedene Grundursachen zuriickgefiihrt werden. Zum einen
sind Abweichungen im Betriebseigenverhalten moglich, was auf eine hohere, modale Betriebs-
nachgiebigkeit des Simulationsmodells hindeutet. Zum anderen ist eine gednderte Verteilung der
Anregungsfrequenzen, beispielsweise infolge der Verlagerung der Signalschwebung wéhrend der
Durchfahrt der Schakentiler (siche Abbildung 6.22 und Abbildung 6.24), denkbar. Anhand des
Fahrschiffmodells werden im Folgenden mit der Realitit vereinbare Modellvariationen
durchgefiihrt, um diese Theorien zu iiberpriifen. Lassen sich dabei Ubereinstimmungen zwischen
den Mess- und Simulationsspektren identifizieren, ist der Nachweis erbracht, dass das

Simulationsmodell das reale System nachempfinden kann.

Um die dem Simulationsmodell anhaftende, hdhere Systemnachgiebigkeit zu reduzieren, erfolgt
eine Verringerung des Kettendurchhangs im Obertrum entsprechend der realen Gegebenheiten,
siche Abbildung 8.12. Die damit erforderliche Vergroferung der Kettenspannung bewirkt, einer
schwingenden Saite dhnlich, eine Erhohung der Systemsteifigkeit, sodass eine Verschiebung der
Lage der Anregungskonzentration von fg;,, = 1,4 =~ 1,6 Hz in den hoherfrequenten Bereich
denkbar ist und somit ein Angleich zwischen Mess- und Simulationsspektrum stattfindet. Um den
Kettendurchhang entsprechend Abbildung 8.12 zu verringern, ist eine Kettenvorspannung von
Fyy = 4-10° N nétig, was einer Vervierfachung des urspriinglichen Wertes entspricht.
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Abbildung 8.12: Verringerung des K ettendur chhangs dur ch héhere Vor spannung

Das sich mit dem geédnderten Kettendurchhang ergebende Beschleunigungsspektrum des
Fahrwerktragers zeigt eine deutliche Konzentration von Anregungsharmonischen im Frequenz-
intervall von fg;, = 2,6 + 3,6 Hz , siche Abbildung 8.13. Obschon damit die Lage der
Anregungskonzentration im Vergleich zum Messspektrum zu hoch ist, ist der Nachweis erbracht,
dass im Simulationsmodell eine Verlagerung der maximalen Amplituden in den héherfrequenten
Bereich moglich ist und somit ein Angleich zwischen Modell und Realitét stattfinden kann.
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Abbildung 8.13: Beschleunigung Fahrwerkstréger bei erhohter Kettenspannung

Trotz der hoheren Kettenvorspannung verbleiben im Simulationsmodell die Peaks der sechsten
und siebten Harmonischen, welche jedoch im Messspektrum nicht vorhanden sind. Folglich sind,
neben der Erhohung der Kettenspannung, weitere MaBnahmen erforderlich, um einen
vollstindigen Angleich des Modells an das reale System zu erreichen. Einen Hinweis zur
Identifikation weiterer Mallnahmen liefert die geringfiigige Diskrepanz der Grundharmonischen
zwischen Messung und Simulation. Diese resultiert aus der verschleifinduzierten Vergroferung
der Kettenteilung der Messraupe, sodass sich entsprechend Abbildung 4.9 der Laufradver-
teilungsgrad und somit die Trajektorie des Fahrwerktragers dndern. Wird die Trajektorie unter
Zuhilfenahme von Gleichung (7.21) fiir verschiedene Kettenteilungen aufgezeichnet, zeigt sich,
dass die Verteilung der Amplituden auf die einzelnen Harmonischen variiert, siche Abbildung
8.14%. Beispiclsweise verschiebt sich bei Anwendung der Kettenteilung pg = 781 mm die
Anregungskonzentration in das Frequenzintervall f = 1,6 + 2,0 Hz und ndhert sich somit einem
dem Messspektrum sehr dhnlichen Bereich an (Abbildung 8.14 c)).

8 Die Blaufdrbung der Kurven in Abbildung 8.14 a) korrespondiert mit der GroBe der Kettenteilung. Dunkle
Blautone représentieren eine kleine, helle Blautdne eine grof3e Teilung.
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Abbildung 8.14: Schakentalanregung bei unter schiedlichen Teilungen

Die Berticksichtigung dieser Teilung im Simulationsmodell der Raupe bewirkt entsprechend der
Voriiberlegungen eine Verlagerung der Peaks in den hoherfrequenten Bereich (vergleiche
Abbildung 8.11 b) mit Abbildung 8.15), sodass sich das Betriebsverhalten des Modells dem des
realen Systems angleicht. Folglich ist, neben der Verringerung des Kettendurchhangs, mit der

Kettenteilung ein weiterer Einflussfaktor identifiziert, welcher die Abweichungen zwischen
Messung und Simulation erklért.
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Abbildung 8.15: Beschleunigung Fahrwerkstréger bei variierter Kettenteilung

Die Modifikation des Uberquerens der Laufflicheniiberginge im Simulationsmodell beschriinkt
sich aufgrund der Prisenz mehrerer Designparameter in der Bestimmungsgleichung der
Laufrollentrajektorie (siche Gleichung (7.18)) nicht einzig auf der Variation der Kettenteilung.
Wird beispielsweise die effektive Breite des Tals b,y variiert, ergeben sich weitere mogliche
Schaubilder fiir die Anregung infolge des Schakentaleffektes. Diese verdeutlichen, dass sich
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insbesondere bei kleinen, mit der Realitit vereinbaren Talbreiten hochfrequente Anregungs-

harmonische auspragen konnen, welche sehr gut mit dem Messspektrum iibereinstimmen
(Abbildung 8.16°).

TEWT
maz(Trwr)

b,,=1/401,

Variation der Talbreite bei pg = 785 mm.

Abbildung 8.16: Beschleunigung Fahrwer kstréger bei variierter Talbreite

Fazit zum Messdatenabgleich

Die Gegeniiberstellung der Mess- mit den Simulationssignalen zeigt, dass das Simulationsmodell
die Lage der Anregungsfrequenzen als auch den Tiefpasscharakter des Antriebssystems
realitdtsgetreu erfasst. Jedoch liegen erhebliche Abweichungen in den Amplitudenverteilungen
der Fahrwerkstriagerbeschleunigung zwischen Messung und Simulation vor, welche zunichst
einer Eignung des Simulationsmodells zur Identifikation und Erprobung von Schwingungs-
regulierungsmaBnahmen widersprechen. Geringfiigige, physikalisch sinnvolle Anderungen des
Modells erlauben aber, die Simulationssignale den Messspektren anzugleichen. Insbesondere die
Kettenspannung, die Kettenteilung und die effektive Talbreite kommen als Parameter, in welchen
sich das Simulationsmodell vom realen System unterscheidet, in Frage. Somit ist das Simulations-
modell in der Lage, die Realitdt nachzuempfinden und folglich fiir die weiterfithrenden
Betrachtungen hinsichtlich der Systemoptimierung geeignet.

® Die Blaufirbung der Kurven in Abbildung 8.16 korrespondiert mit der Talbreite. Dunkle Blautdne
reprasentieren schmale, helle Blautone breite Téler.
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9 Ganzheitliche Optimierung am Fahrschiffmodell

9.1 Methodik

Zur Identifikation von MafBnahmen zur Regulierung der Fahrdynamik dient zunéchst das
ganzheitliche Fahrschiffmodell nach Kapitel 8.1.2, um den fahrruhefordernden Effekt der
Parallelfahrt auszublenden. Somit erfolgt die Analyse des Optimierungspotentials unter der
ungiinstigsten Betriebsbedingung, dass alle Fahrschiffe phasengleich geschaltet sind. Das
ganzheitliche Fahrschiffmodell setzt sich zunichst aus den rechenzeiteffizienten Ersatzmodellen
nach Kapitel 7 zusammen, um mdglichst viele Optimierungsvarianten unter Anwendung ver-
schiedener Optimierungsparameter zu erproben. Aus diesen werden im Anschluss die besten
Optimierungskonfigurationen ausgewihlt und einer weiteren Uberpriifung unterzogen. Bei dieser
Uberpriifung ersetzt das komplexe MKS-Kontaktmodell nach Kapitel 6.3.1 das Raupenersatz-
modell nach Kapitel 7.3.1, da das Raupenersatzmodell mit bis zu 20 % Korrelationsabweichung
von allen Ersatzmodellen den grofiten Fehler und somit die grofite Unsicherheit aufweist,
vergleiche Abbildung 7.16 mit Abbildung 7.2, Abbildung 7.21 und Abbildung 7.22. Mit diesem
in Abbildung 9.1 visualisierten Ablauf wird folglich das Risiko einer Fehlinterpretation
hinsichtlich des Optimierungspotentials einer RegulierungsmaBBnahme minimiert. Gleichzeitig
bietet sich mit dieser Herangehensweise der Vorteil, dass sich das Prognose- und somit
Einsatzpotential des Raupenersatzmodells abschitzen lésst.

............................................................

. Motor nach Kapitel 7.2.1 . ' '
+ Fahrschiff nach Kapitel 7.3.1 : . Identifikation und Erprobung
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Abbildung 9.1: Ablauf der ganzheitlichen Optimierung

9.2 Kontinuierliche Rollbahn
9.21 Hintergrund

Neben der Analyse der Auswirkungen einzelner, innerer Fahrwiderstinde auf das Fahrverhalten
zeigen die Betrachtungen im Kapitel 6.3, dass der Ausschluss des Schakentaleffektes aus der
Simulation einen positiven Einfluss auf das fahrdynamische Verhalten hat. Folglich bietet es sich
an, das Schwingungsregulierungspotential einer kontinuierlichen Rollbahn (KR) zu {iberpriifen,
wobei der Fokus nicht einzig auf der Analyse der Langsdynamik, sondern auch weiterer system-
relevanter Zustandsgrofen liegen soll. Dies meint insbesondere die Auswirkungen dieser
Regulierungsmafinahme auf die Getriebebelastung und die Motorauslastung, da aufgrund des
nichtlinearen Systemcharakters die Minderung der Fahrdynamik nicht zwangsliufig in einer

Minderung der Beanspruchung des elektromechanischen Antriebssystems miinden muss.
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9.2.2 Erprobung am Ersatzmodell des Fahrwerkes

Zur Beurteilung des Optimierungspotentials der kontinuierlichen Rollbahn dient wiederum ein
Hochlaufvorgang aus dem Stillstand bis zur maximalen Motordrehzahl von n,, = 1250 min™t,
wobei sowohl die Fahrt mit gezogenem Unter- als auch Obertrum zu tiberpriifen sind. Zur
Auswertung werden die gewonnenen Rohsignale iiber das Effektivwertverhdltnis ihrer Ampli-
tudensignale (Berechnung und Erléuterung im Anhang A.2) miteinander gegeniibergestellt, siche
Abbildung 9.2. Dabei finden, in Analogie zur vergleichenden Gegeniiberstellung der Modell-
stufen nach Kapitel 8.2, das drehzahlvariable Effektivwertverhiltnis (durchgezogene Linien) und
das durchschnittliche Effektivwertverhiltnis Anwendung, um sowohl drehzahlbezogene als auch

Gesamtaussagen hinsichtlich des Schwingungsregulierungspotentials treffen zu kénnen.

Dahingehend ldsst sich feststellen, dass die kontinuierliche Rollbahn bei jeder Drehzahl eine
deutliche Verringerung der Langsdynamik ermoglicht, sodass sich eine hohe Fahrruhe unter
Anwendung dieser Optimierungsmafinahme erreichen ldsst (Abbildung 9.2 a)). Gleichzeitig
reduzieren sich sowohl die Motorauslastung als auch die Drehmomentamplituden an der
Sonnenwelle I und an der Turaswelle (Abbildung 9.2 b), ¢) und d)). Speziell im Drehzahlbereich
von ny = 500 + 750 min~?! ist das Optimierungspotential des KR-Designs mit einer Ver-
ringerung der Signalamplituden um bis zu 80 % besonders hoch, da hier die infolge der sechsten
und siebten Schakentalharmonischen hervorgerufenen Resonanziiberh6hungen minimiert werden
(siche Kapitel 6.3.3). Demgegeniiber nimmt das Optimierungspotential oberhalb von
ny ~ 1000 min~! ab, da ab dieser Fahrgeschwindigkeit die schakentalinduzierten Fahrwider-

standsschwankungen von der hohen kinetischen Energie des Fahrschiffes abgemindert werden.
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Gestrichelte Linien: Mittelwert, durchgezogene Linien: Drehzahlabhéngig

Abbildung 9.2: Schwingungsregulierung kontinuierliche Rollbahn, Ersatzmodell
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Die in Abbildung 9.2 als gestrichelte Linien hinterlegten durchschnittlichen Effektivwert-
verhéltnisse zeigen, dass die Fahrunruhe durchschnittlich um 65 % bei der Fahrt mit gezogenen
Untertrum (gUt) respektive um 45 % bei der Fahrt mit gezogenem Obertrum (gOt) verringert
wird (Abbildung 9.2 a)). Ahnliches lisst sich fiir die Stellleistung und die Drehmomentsignale
feststellen, wobei die durchschnittliche Verringerung der Signalamplituden bei 72 % (gUt)
beziehungsweise 59 % (gOt) liegt (Abbildung 9.2 b), ¢) und d)).

9.2.3 Erprobung am MK S-Kontaktmodell des Fahrwerkes

Im Gegensatz zum Ersatzmodell, innerhalb dessen sich der Schakentaleffekt iiber die
Deaktivierung des entsprechenden Kraftelementes eliminieren lésst, ist im MKS-Kontakt-Modell
die Laufflache der Schake zu modifizieren. Diesbeziiglich eignen sich zwei auf [KKZ01] fulende
Designvarianten, welche beide auf der Auflésung des einzelnen Dickauges (Abbildung 9.3 a))
zugunsten eines wechselseitigen Augeneingriffs basieren (Abbildung 9.3 b) und c)). Mit diesem
wechselseitigen Eingriff ldsst sich die Liicke zwischen zwei Schaken iiber die sich in Fahrt-
richtung iiberlappenden Laufbahnen schlieBen, sodass eine kontinuierliche Rollbahn entsteht.

|

a) Schakental-Design b) Doppelaugenschake ¢) Vieraugenschake
Abbildung 9.3: Desginvarianten Schakenauge nach [SGR16]

Die Auswertung der Simulationsergebnisse unter Anwendung des im Anhang A.2 erlduterten
Signalverarbeitungsalgorithmus zeigt, dass sich das im Ersatzmodell identifizierte Optimierungs-
potential im MKS-Kontaktmodell wiederfinden ldsst. Sowohl die Fahrunruhe als auch die
Schwankung der Motorstellleistung und der getriebeinternen Drehmomentamplituden sind
deutlich verringert, siche Abbildung 9.4. Dabei liegt die durchschnittliche Verringerung der
Signalschwankungen mit 45 % — 62 % in einer dhnlichen GroBenordnung wie die prognosti-
zierte Verbesserung des Ersatzmodells.
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Abbildung 9.4: Schwingungsr egulierung kontinuierliche Rollbahn, MK S-K ontaktmodell

9.3 PI-Motordrehzahlregelung
9.3.1 Hintergrund

Unter Anwendung einer Assemblierungsmatrix Sy, ldsst sich die homogene Bewegungs-
gleichung des mechanischen Antriebssystems um den Anteil der PI-Motordrehzahlregelungs-

terme zu
erweitern, siche Signalflussplan in Abbildung 9.5. Hieriiber wies [Gral3, S. 14 ff. & S. 33] nach,
dass die Regelparameter Kp und K; additiv in die Ddmpfungs- und Steifigkeitsmatrix {ibergehen
und somit das Eigen- respektive Resonanzverhalten linearer, elektromechanischer Antriebs-
systeme beeinflussen konnen. Darauf aufbauend zeigt [Schul4, S. 136 ff.] mithilfe einer
Variationsrechnung, dass insbesondere die Proportionalverstirkung Kp bei der PI-Motordreh-
zahlregelungsstruktur zu einer deutlichen Schwingungsreduktion beitragen kann, da diese die

Systemdédmpfung entsprechend Gleichung (9.1) erhdht.
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|

Abbildung 9.5: Signalflussplan Regelkreis mit PI-Drehzahlregelung

Unter dieser Vorlage erfolgt im Folgenden die Analyse des Schwingungsddmpfungspotentials der
am Fahrwerk eingesetzten Primér-Drehzahlregelung bei gednderten Regelparametern. Hierfiir
werden die Kp- und K;-Faktoren variiert und fiir jede Parameterkonfiguration ein Hochlauf-
vorgang simuliert. Da sich das KR-Konstruktionsprinzip bereits als eine sehr gute Schwingungs-
regulierungsmalBnahme herauskristallisiert hat, erfolgt, neben der eigentlichen Betrachtung des
Optimierungspotentials am Schakental-Design, ebenso die Analyse des Dadmpfungspotentials

variierter Regelparameter am KR-Design.

9.3.2 Erprobung am Ersatzmodell mit Schakental-Design

Die Gegeniiberstellung der Zustandsgréfien bei variierten Regelparametern mit denen der aktuell
am Fahrwerk eingesetzten Regelungskonfiguration (Kp = 6, K; = 3) liefert die in Abbildung 9.6
und Abbildung 9.7 hinterlegten Variationskennfelder fiir die Fahrten mit gezogenem Unter- und
Obertrum. Diese zeigen, dass eine Steigerung der Proportionalverstirkung fahrtrichtungs-
unabhingig zu einer geringfiigigen Verschlechterung der Fahrdynamik und der Getriebe-
beanspruchungen fiihrt. Gleichzeitig nimmt der absolute Stellaufwand des Motors zu, sodass
dieser bis zu 44 % seiner Bemessungsleistung aufbringen muss.

Die Anfachung der Fahrdynamik sowie der Schwingbeanspruchung des Getriebes bei Steigerung
des Kp-Faktors widerspricht den Erkenntnissen nach [Gral3] und [Schul4], dass eine
Proportionalverstarkungs- und somit Ddmpfungserhéhung die Schwingungsamplituden reduziert.
Im Gegensatz zu den beiden Arbeiten, in welchen lineare mechanische Systeme im Betrachtungs-
fokus stehen, beschreibt das Raupenfahrwerk einen nichtlinearen Mechanismus, sodass in der
Nichtlinearitdt die Aufkldrung des Phidnomens zu suchen ist. Aufgrund der Komplexitit kann
hierbei lediglich vermutet werden, dass die gednderten Phasen der Eigenformelongationen des
Antriebs bei variierter Systemddmpfung zu ungiinstigen Phasenlagenkonstellationen mit den
inneren Fahrwiderstdnden fithren und somit die Erhohung der Schwingbeanspruchung fordern.
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Das Fahrverhalten als auch die Getriebebeanspruchung erfahren eine positive Beeinflussung,
sobald die Integralverstarkung ausgehend von der aktuellen Parameterkonfiguration erhéht wird.
Im Kennfeld lassen sich diesbeziiglich moderate Verringerungen der Drehmomentbean-
spruchungen von bis zu 10 % erkennen, wobei gleichzeitig die Fahrunruhe mit 5 % eine gering-
fiigige Reduktion erfahrt. Mit einer Auslastung des Motors um 40 % ist mit der Steigerung der
Integralverstirkung eine Optimierungsmafinahme identifiziert, welche die Dynamik positiv

beeinflusst ohne dabei die Antriebsmaschine zu tiberlasten.
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10 Berechnung und Erlduterung des RMS im Anhang A.2
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Abbildung 9.7: Kp-K-Variation mit Schakentalern, gOt, Ersatzmodel '

Die Kennfelder nach Abbildung 9.6 und Abbildung 9.7 lassen nicht erkennen, inwieweit das
Optimierungspotential iiber die Steigerung der Integralverstirkung ausgeschopft ist, da der
Analyseumfang auf K; < 36 eingeschrénkt bleibt. Die Ergebnisse weiterfiihrender Betrachtungen
hinsichtlich einer weiteren Steigerung der Integralverstdrkung sind in Abbildung 9.8 als
Kurvenschar variierenden Blautones hinterlegt. Kleine K;-Faktoren (K; = 0.5) korrespondieren
dabei mit einer dunklen Blaufirbung, wohingegen ein satter Blauton eine hohe Integral-
verstirkung (K; = 150) anzeigt. Die Farbvarianz lasst erkennen, dass eine Steigerung von K; im
Drehzahlbereich von ny, = 750 min~! + 1200 min~?! zu einer Verringerung der Schwingungs-
amplituden beitrdgt. Jedoch erhohen sich gleichzeitig die Schwingbeanspruchung des Getriebes
und die Fahrunruhe im Drehzahlband von n,, = 500 min~! = 750 min~!, wobei insbesondere

! Berechnung und Erlduterung des RMS im Anhang A.2
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sehr hohe Integralverstirkungen K; > 100 zu einer deutlichen Foérderung der Fahrgeschwin-
digkeitsschwankungen beitragen (Abbildung 9.8 a), ¢) und d)). Ein Optimum aus positiver und
negativer Beeinflussung innerhalb der beiden Drehzahlbereiche lasst sich bei K; = 50 ermitteln,
sodass ab diesem Wert eine weitere Erhohung des K;-Faktors nicht sinnvoll ist. Abbildung 9.8 b)
lasst zudem erkennen, dass bei keiner Integralverstirkung eine Motorauslastung von 100 %

erreicht wird.
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Abbildung 9.8: K -Variation mit Schakentalern bei Ke = 6, gUt, Ersatzmodell

9.3.3 Erprobung am MK S-Kontanktmodell mit Schakental-Design

Zur Erprobung der Steigerung der Integralverstirkung als Optimierungsmafnahme und der
gleichzeitigen Uberpriifung der Prognosen des Ersatzmodells dient wiederum das MKS-
Kontaktmodell der Raupe. Aufgrund der sehr hohen Rechenzeiten beschrianken sich die
Betrachtungen auf die K;-Faktoren 3 (original), 50 (optimal) und 110 (iiberhoht), siehe Abbildung
9.9. Die drehzahlabhéngigen Effektivwertverhdltnisse des MKS-Kontaktmodells bestdtigen die
Prognosen des Ersatzmodells, dass eine Erhohung der Integralverstérkung zu einer Verringerung
der Dynamik innerhalb des Drehzahlbereiches von n,, = 750 min~! + 1200 min™?! beitrigt
und im Bereich ny; = 500 min~1 + 750 min~?! eine Schwingungsanfachung stattfindet. Ebenso
bestitigt sich, dass die Antriebsmaschine nicht iiber ihre Bemessungsgrenze hinaus beansprucht

wird.

Jedoch zeigt Tabelle 9-1, dass die Reduktion der Schwingungsamplituden im MKS-
Kontaktmodell geringer ausféllt. Wéhrend das Regulierungspotential der Integralverstirkung
bereits im Ersatzmodell lediglich mit moderat bewertet werden konnte, ist jenes im MKS-
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Kontaktmodell nahezu vollstindig verschwunden. Folglich ist eine starre Steigerung des K;-

Faktors nicht als Schwingungsregulierungsmafinahme geeignet.
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Abbildung 9.9: K -Variation mit Schakentalern bei Kp = 6, gut, MK S-Kontaktmodell

Die Erkenntnis, dass sowohl im Ersatzmodell als auch im MKS-Kontaktmodell der Dreh-
zahlbereich ny, = 500 min~! = 750 min~! geringe und der Bereich n, > 750 min~! hohe
Integralverstiarkungen zur Gewéhrleistung geringer Schwingungsamplituden verlangt, kann im
Sinne einer weiteren Optimierung ausgenutzt werden. Hierzu erfolgt eine K;-Adaption (adap.)
in der Art, dass bis zu einer Drehzahl vonn,, = 650 min~? die urspriingliche Integralverstirkung
Anwendung findet und anschlieBend bis zu der Drehzahl n,, = 1000 min~? linear gesteigert
wird. Mit einer durchschnittlichen Verringerung der Fahrunruhe und der Drehmoment-
beanspruchung um 5 % — 6 % zeigt jedoch auch diese MaBnahme lediglich ein geringes

Optimierungspotential, siche Tabelle 9-1.

K, RMS{®pyr} RMS{Pg;.11} _ RMS{Mgy1} _ RMS{My}
RMS{@pyr(Kp = 6,K; = 3)} Py RMS{Mgy(Kp = 6,K; = 3)} | RMS{Mpy,(Kp = 6,K; = 3)}
3 1 0,35 1 1
50 0,99 0,41 0,97 0,97
110 1,06 0,49 0,99 0,98
adap. 0,95 0,45 0,94 0,94

Tabelle 9-1: Gesamtoptimierungspotential | ntegralver stéarkung, Schakentaler 2

12 Berechnung und Erlduterung des RMS im Anhang A.2



Ganzheitliche Optimierung am Fahrschiffmodell 126

9.34 Erprobung am Ersatzmodell mit kontinuierlicher Rollbahn

Die Erkenntnisse der Kapitel 9.3.2 und 9.3.3, dass eine Erhohung der Proportionalverstirkung zu
einer Anfachung und eine Steigerung der Integralverstiarkung zu einer Verringerung der Dynamik
fiihren, lassen sich auf die Fahrsimulation mit kontinuierlicher Rollbahn verallgemeinern. Dabei
liegt mit einer Verringerung der Fahrunruhe um 5 % und einer Regulierung der Drehmoment-
amplituden um bis zu 12 % das Optimierungspotential in einer dhnlichen Gréf3enordnung wie bei

der Fahrt mit Schakentdlern. Ferner erfahrt auch bei diesem Modellzustand die Antriebseinheit

keine Uberlastung.

36 >1.05 36 0.37
33 33
30 . 30
27 B — 27
24 - 24 T
| 7 -
T 21 e T N
18 tOEL s
~ (:g ~ E;DE
15 2ls 15 g
=|E =2
12 D 12
2
9 = 9
6 6
3 3
L1095 t L1036
3 6 912151821242730 3 6 912151821242730
Kp [-] Kp [-]
36 36
I >1.04 >1.04
33 33
30 1.02 30 1.02
0
27 ; 1 27 ] 0
24 ~ -
_ || 098 [T _ n 098 |7
T2 e T R
_ 18 096 i .18 0.96 §;L
15 2 Ts e
1094 == {094 =I5
12 N 12 3
9 {092 I 9 loo2 IZ
6 0.9 6 0.9
3 3
L1088 L1088
3 6 912151821242730 3 6 912151821242730
Kp [-] Kp [-]

Abbildung 9.10: Ke-K-Variation mit kontinuierlicher Rollbahn, gUt, Ersatzmodel |3

13 Berechnung und Erliduterung des RMS im Anhang A.2
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Abbildung 9.11: Ke-K-Variation mit kontinuierlicher Rollbahn, gOt, Ersatzmodel|*#

Aufgrund der Ansiedlung des Kennfeldminimums am Kennfeldrand ldsst sich auch bei dem
Modell mit kontinuierlicher Rollbahn nicht einschétzen, inwiefern eine weitere Steigerung der
Integralverstérkung iiber K; = 36 hinaus zu einer Regulierung der Dynamik beitrdgt. Weiter-
fiihrende Betrachtungen zeigen dahingehend, dass eine Erhohung des K;-Faktors zunichst zu
einer weiteren Reduktion der Schwingungsamplituden beitrdgt, wobei sich, im Gegensatz zur
Fahrt mit Schakentilern, die Verbesserung iiber den gesamten Drehzahlbereich erstreckt, siehe
Abbildung 9.12 (die Korrespondenz der Blaufdarbung der einzelnen Kurven mit dem Wert der
Integralverstarkung ist analog zu Abbildung 9.8). Ab K; = 50 kehrt sich jedoch der positive
Effekt einer K;-Erhdhung um und die Schwingungen werden angefacht, wobei gleichzeitig die
Motorauslastung weiter ansteigt. Folglich ist eine weitere Erhdhung der Integralverstirkung
hinsichtlich einer antriebseinheitsschonenden Schwingungsddmpfung nicht gegeben.

14 Berechnung und Erlduterung des RMS im Anhang A.2
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Abbildung 9.12: K;-Variation mit KR-Design bei Kp = 6, gUt, Ersatzmodell

9.3.5 Erprobungam MK S-Kontaktmodell mit kontinuierlicher Rollbahn

In Analogie zur Simulation mit Schakentilern bestitigen auch im Modellzustand mit
kontinuierlicher Rollbahn die Rechnungen des MKS-Kontaktmodells die Prognosen des
Ersatzmodells, siche Abbildung 9.13 und Tabelle 9-2. Bei einer Integralverstdrkung von K; = 50
lasst sich eine Verringerung der Schwingungsamplituden gegeniiber der originalen Parameter-
konfiguration erreichen, ohne dass dabei die Motorauslastung {iberschritten wird. Eine weitere
Steigerung des K;-Faktors bringt keine weiteren Verbesserungen hinsichtlich der Schwingungs-

reduktion.
K, _ RMS{®pyr} RMS{Ps;c1} _ RMS{Mgy1} _ RMS{My}
RMS{Dpyr(Kp = 6,K; = 3)} Py RMS{Mgy,(Kp = 6,K; = 3)} | RMS{Myp,(Kp = 6,K; = 3)}
3 1 0,31 1 1
50 0,98 0,32 0,90 0,90
110 1,04 0,35 0,95 0,95

Tabelle 9-2: Gesamtoptimierungspotential | ntegralver stérkung, kontinuierliche Rollbahn
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Abbildung 9.13: K;-Variation mit KR-Design bei Kp = 6, gut, MK S-Kontaktmodell

9.3.6 Fazt PI-Drehzahlregelung

Die sich aus Gleichung (9.1) ergebende Initialvermutung, dass sich die Proportionalverstirkung
schwingungsddmpfend auswirken kann, hat sich nicht bestétigt, da mit der Steigerung des Kp-
Faktors eine Verschlechterung der Dynamik am betrachteten Fahrwerk einhergeht. Demgegen-
iiber ldsst sich mit der Integralverstirkung eine Schwingungsreduktion erzielen, wobei diese erst
bei einem Modellstand mit kontinuierlicher Rollbahn merklich zum Tragen kommt. Dabei
nehmen die Drehmomentamplituden um bis zu 10 % ab, jedoch bleibt die Fahrgeschwindig-
keitsschwankung davon unbeeinflusst. Entsprechend ist die Steigerung der Integralverstarkung

als OptimierungsmafBnahme einzig zur Reduktion der Getriebebeanspruchungen geeignet.

9.4 PI-Zustandsregelung
9.4.1 Methodik

Bei der Zustandsregelung wird, im Gegensatz zur PI-Drehzahlregelung, der Systemzustand als
RegelgroBe verwendet, sodass der Regler mehr Informationen iiber die Regelstrecke erhalt und
bei entsprechender Auslegung gezielter auf StorgroBen reagieren kann. [Gral3, S. 52 ff.] zeigt
diesbeziiglich ein Verfahren, mithilfe dessen die Auslegung von Zustandsreglern fiir Antriebs-
systeme mit linear iibersetzenden Getriebestufen erfolgen kann. Die Basis bildet ein im

Zustandsraum formuliertes Torsionsschwingungsabbild des Antriebssystems, wobei die
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gewohnliche Zusammensetzung des Zustandsvektors Z aus absoluten Drehwinkeln ¢ und

Winkelgeschwindigkeiten {5 iiber

2=\ ©2)
@

hinsichtlich der Drehwege in die Relativschreibweise (-Schreibweise)

A Exd
74 = [ f’] 9.3)
%
zu iiberfiihren ist. Das Zustandsgleichungssystem lautet somit

7A(t) = A% - 24(0) + B2 - 4(b)
y(t) = L4 - Z2(t) (9.4)
ZA(t=0) =24

wobei sich infolge der A-Formulierung der neue Zustandsvektor Z2 als ein Energiedquivalenz-
Vektor interpretieren lésst, da er mit der Strangtorsion Ag und der Drehzahl {5 die zur Berechnung
der potentiellen und kinetischen Energie notwendigen Groflen direkt enthélt [Gral3, S. 52]. Die
weiteren Ausfiihrungen beziehen sich stets auf die Relativwinkelformulierung nach Glei-
chung (9.4), sodass im Sinne einer besseren Ubersicht die explizite Kennzeichnung der A-Schreib-
weise iiber Y2 - Y ersetzt.

Der den Systemzustand beschreibende Anteil Z= f (Z, 1) von Gleichung (9.4) ist hinsichtlich der
Lasteinleitung in einen StellgroBen- und StorgroBenbereich zu partitionieren. Damit erfolgt der
Eintrag der RegelgroBen i, iiber die Motorsteuermatrix B), und die Lasteinleitung (Stor-
funktion) 1, mit der Anregungssteuermatrix B, [LW10, S. 696], [Gral3, S. 52]. Damit ergibt
sich die zum Signalflussplan nach Abbildung 9.14 a) korrespondierende Zustandsbeschreibung

zu

2(8) = A Z(0) + By Uy (8) + Bz - Uz (0) (9.5)
Uber eine Erweiterung des Systems um eine Riickfithrmatrix F mit
Uy (t) = —F - Z(t) (9.6)

wird der Systemzustand gewichtet auf den Systemeingang zuriickgefiihrt und somit der Ubergang

zur Zustandsregelung geschaffen, siche Abbildung 9.14 b).
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Abbildung 9.14: Signalflussplan Zustandsraummodell und Zustandsr tickfiihrung

Der homogene Gleichungsanteil von (9.5) wird unter Beriicksichtigung von Gleichung (9.6) zu

Z2)=(A—By-F)-2(t) = A~ - 3(t) 9.7)

erweitert [Lun08, S. 142 ff.]. Eine Eigenwertanalyse von Gleichung (9.7) zeigt, dass sich mit der
Erweiterung um die Zustandsriickfiihrung nach Gleichung (9.6) das Eigenverhalten des Systems

zu

det(I-2" —A+By-F)=det(I-1"—A7) =0 (9.8)

beeinflussen ldsst. Folglich kann dem System iiber geeignete Auslegungsrichtlinien zur
Festlegung der Riickfiihrmatrix F prinzipiell eine beliebige Eigendynamik aufgezwungen
werden, solange alle Zustinde beobachtbar und steuerbar sind [Schul4, S. 155]. Mit der
Anderung des Eigenverhaltens ist der Energicaustauschprozess zwischen potentieller und
kinetischer Energie modifiziert, da der Eigenwert ein Mal} der Schnelle des Austauschprozesses
beschreibt. Dies erkliart wiederum die Anwendung der bereits eingefiihrten “4-Formulierung
(Gleichung (9.3)), da erst mit diesem Schritt der Zustandsvektor die erforderlichen energie-
dquivalenten GroBen des mechanischen Antriebssystems explizit enthélt.

Bislang beinhaltet die Zustandsregelung keine Vorgabe beliebiger FiihrungsgroBenverliufe,
sodass sich das Verfahren des Baggers nicht umsetzen ldsst. Um FiihrungsgroBen W zu
beriicksichtigen, erfolgt eine Erweiterung des Systems um eine Vorsteuerung mit einer PI-
Regelung, welche tliber das I-Glied zudem in der Lage ist, auch stationdre Signalanteile der
Storgrofen 1, auszugleichen [Schu08, S. 152 ff.].
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Abbildung 9.15: PI-Zustandsregler

Mit der FiihrungsgroB3e erweitert sich die RegelgroBe unter Berticksichtigung des PI-Reglers zu
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Z(t)
é(t)

und die Zustandsdifferentialgleichung geht mit

Uy(t) =—[F+Kp-Lpz i —K]- +Kp W =—Kpjz-Zp;z(t) + Kp- W 9.9)

e(t) = —Lpjz - 7(t) + W 9.10)
in die Form

Z(t) O o

[3@) [ Lp;, 0] [e(t)] [ M Uy (t) + Bz - uy(t) + [1] "w 9.11)

iiber. Mit der Definition einer neuen Systemmatrix

Az=|_p 4] ©.12)

und Steuermatrix

_ [Bm
Bpy; = [ 0 ] (9.13)
lasst sich die erweiterte Zustandsdifferentialgleichung anhand (9.9) als
5 5 - 01 —
Zpi1z(t) = (Apiz — Bpiz * Kpiz) - Zpiz(t) + By - uz(0) + [I] "w (9.14)
formulieren, wobei der homogene Gleichungsanteil
Zp1z(t) = (Apiz — Bpiz * Kpiz) * Zp1z(t) (9.15)

zur Auslegung des PI-Zustandsreglers dient.

Zur Auslegung des PI-Zustandsreglers sind die Eintrdge der Riickfithrmatrix F sowie die
Parameter der FiihrungsgroBenaufschaltung Kp und K; zu bestimmen, wobei in der Literatur
verschiedene Verfahren zur Verfiigung stehen, siehe beispielsweise [Sti05, S. 13 ff.]. Im
Folgenden findet das Auslegungsverfahren der LQ-Regelung (linear-quadratische Regelung)
Anwendung, da sich, entsprechend der Interpretation in [Gral3, S. 58 f.], anhand der Optimierung
eines Giitefunktionals direkt die potentiellen, kinetischen und Stellenergieanteile im System
beeinflussen lassen. Dabei wird ein lineares, zeitvariantes System vorausgesetzt, fiir welches das
Giitefunktional in einer quadratischen Form tiber
J(Gp1z(t = 0),1y) = , O(EIT;IZ "QZpz + 171{4 ‘R 'ﬂM) dt (9.16)

ausgedriickt wird [Lun08, S. 279 ff.]. Das Optimierungsproblem ergibt sich mit der Forderung
nach einer StellgroBe u};, welche das Giitefunktional unter Vorgabe der Designmatrizen iiber

T%Ian{](fplz(t =0),Uy)} = ](EPIZ(t = 0)'ﬁ1#\#/1 (9.17)
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minimiert. Die Designmatrizen dienen dabei der unterschiedlichen Gewichtung der Zeitverldufe
der einzelnen Zustandsgrofen, wobei bei Diagonalgestalt der Designmatrizen ein hoher
Gewichtungswert die zugehdrige Zustandsgrofle stiarker in das Giitefunktional mit einbezieht. Mit
der Minimierung nach Gleichung (9.17) fiihrt dies zu einer geringen Schwankung respektive zum

schnellen Erreichen eines stationdren Zustands der stark gewichteten Grofle [Spil6, S. 55].

Obschon das linearisierte und reduzierte Zustandsgleichungssystem des Antriebsstranges nach
Gleichung (7.81) bereits iiber eine geringe Anzahl an Freiheitsgraden verfiigt, eignet sich dieses
nicht zur Auslegung eines PI-Zustandsreglers auf Basis einer LQ-Regelung. Die Anzahl der zur
Auswahl stehenden Gewichtungen wire bislang zu hoch, sodass ein uniiberschaubar grofler
Optimierungsraum entstehen wiirde. Gleichzeitig ist aufgrund der Kopplung der Torsions-
eigenschwingungen mit anderen Bewegungen im Raum kein Ubergang zur #-Schreibweise
moglich, sodass die Auslegung des PI-Zustandsreglers unterbunden ist. Um diese Problematik zu
umgehen, dient zur Auslegung des Zustandsreglers ein Zweimassen-Torsionsschwinger, dessen
Eigenverhalten dem des Modells nach Kapitel 7.4 nachempfunden ist, siche Abbildung 9.16.
Unter Anwendung der 2-Formulierung lsst sich dessen Zustand unter Beriicksichtigung der

Partitionierung in Regel- und StorgroBen tiber

(ﬁM [_ dErs _ CErs dErs ] [(PM'l [i'l 0
) [ Jm Im Ju || [ 1)yl
d9l=] 1 0o -1 -|A<p|+|0| My+| 0 | My
dErs Cers dErs - i (9' 1 8)
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Abbildung 9.16: Stranger satzmodell

Der um einen PI-Zustandsregler erweiterte Zustandsvektor des betrachteten Ersatzmodells lautet

somit

ST . .
zpiz = @y Ao ¢, e] 9.19)

Bevor die LQ-Auslegung iiber das Minimierungsproblem (9.17) stattfindet, bietet es sich an, die
Proportionalverstirkung des PI-Reglers zu bestimmen, da diese einen entscheidenden Einfluss
auf das Fiihrungsverhalten hat, [Spil6, S. 57]. Da Kp und F additiv {iberlagert sind (siche
Gleichung (9.9)), beeinflusst dieser Schritt jedoch nicht die weitere Auslegung. Einer stationiren
Vorsteuerung gleich schldgt [Grail2, S. 100 f.] zur Bestimmung des Kp-Faktors den Ansatz

Kp=—[Lp;z-A™"-By]™" (9.20)
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vor, welcher die Inverse der Systemmatrix verlangt. Fiir antriebstechnische Anwendungen ist dies
jedoch nicht dienlich, da die Systemmatrix stets iiber eine Null-Eigenfrequenz verfiigt (Starr-
korperrotation des Wellenstrangs), was eine Invertierung unterbindet. Ein alternativer Ansatz
nach [Spil6, S. 58] sieht vor, dass die Proportionalverstirkung einem dem ruhenden System

eingeprégten StorgrofBensprung zum Zeitpunkt t = 0 ideal entgegenwirkt. Folglich ist

é'KP = Uy =0 (9.21)
da mit
7l e = I (9.22)

weder Zustandsriickfithrung noch Integralglied aufgrund ihres Zeitverhaltens unmittelbar auf den

Lastsprung reagieren konnen. Damit gilt fiir die Regelabweichung

o= (9.23)

sodass sich die Bilanzierung der dem mechanischen System eingepriagten Lasten zum Zeitpunkt
t=0zu

BM'W'KP=BZ'172 (924)

ergibt. Somit berechnet sich im Fall des Strangersatzmodells nach Abbildung 9.16 die

Proportionalverstiarkung tiber

M S
_Iu Y 60— (9.25)

K, = .
P Ja 27 Nyenn min

Hinsichtlich des Widerstandsmomentes M, eignet sich beispielsweise bereits die Beriick-
sichtigung der Summe der Fahrwidersténde aus der Bolzenreibung der Laufrollen nach Gleichung
(4.5), da dies der Fahrwiderstand mit dem hochsten Konstantanteil ist.

Nachdem die Proportionalverstarkung bestimmt ist, kann das Giitefunktional auf das Strang-

ersatzmodell angewendet werden:

] = , O(Chl Qi+ Aoz AP® + Q33 PF + Qag € + 1 ufp)dt (9.26)

Da der Definitionsbereich der fiinf Designparameter g4 ..- 44 und 7 beliebig ist, steht ein grofer
Variationsraum zur Findung einer optimalen Regelung zur Verfiigung. Ferner wurde bislang nicht
die Besetzung der Messmatrix Lp;, zur StellgroBengenerierung fiir den PI-Regler konkretisiert,
sodass sich der Variantenreichtum weiter vergrofert. Voruntersuchungen in [Spil6] zeigen
diesbeziiglich, dass sich verwertbare Ergebnisse ergeben, wenn iiber Lp;, die Turasdrehzahl zur
FiihrungsgroBenaufschaltung Verwendung findet und der Suchraum zur Identifikation einer
optimalen Regelung auf die Parameter g4, und r eingeschrénkt wird [Spil6, S. 60 f.].
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9.4.2 Erprobung am Ersatzmodell mit Schakental-Design

Anhand des Ersatzmodells ldsst sich der PI-Zustandsregelung im Vergleich zu der aktuell am
Gerit eingesetzten Regelungsvariante ein gutes Schwingungsregulierungspotential zuordnen.
Sowohl die Fahrunruhe als auch die getriebeinternen Drehmomentschwankungen koénnen mit
einer geeigneten Wahl der Eintrdge der Designmatrizen reduziert werden, siche Abbildung 9.17
und Abbildung 9.18. Die Forderung der Fahrruhe resultiert aus einer starken Gewichtung der
FiihrungsgroBe (liber q44), welche im vorliegenden Fall durch die Turasdrehzahl repréasentiert
wird. Dabei beriicksichtigt die Zustandsregelung entsprechend der LQ-Auslegung das Verhalten
der Regelstrecke und kann damit geeignet auf Schwankungen der Fahrgeschwindigkeiten

reagieren.
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Abbildung 9.17: q44-r-Variation mit Schakentalern, gut, Ersatzmodel|®

15 Berechnung und Erlduterung des RMS im Anhang A.2



Ganzheitliche Optimierung am Fahrschiffmodell 136

Die Verringerung der Drehmomentschwankungen im Getriebe ergibt sich primér aus der
schwachen Gewichtung des Motorstellaufwands r bei der LQ-Auslegung, sodass zu Ungunsten
der Motorauslastung die Getriebebeanspruchung minimiert wird. Da dabei die vorhandene
Auslastung unterhalb der Motorauslastungsgrenze verbleibt, kann der vergroferte Stellaufwand

der Antriebseinheit in Kauf genommen werden.
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Abbildung 9.18: gq44-r-Variation mit Schakentalern, gOt, Ersatzmodel|®

Eine Erhohung des r-Faktors zur Gewdhrleistung einer geringen Stellenergieschwankung
innerhalb des Giitefunktionals bewirkt eine Minimierung des Motorstellaufwands, siche
Abbildung 9.17 b) und Abbildung 9.18 b). Dies bedeutet jedoch gleichzeitig, dass sich der
Gewichtungsunterschied zwischen g4, und r verkleinert, sodass auf Kosten der Getriebe-
beanspruchung und der Fahrruhe eine schonende Betriebsweise fiir den Motor erreicht wird. Ab

16 Berechnung und Erlduterung des RMS im Anhang A.2



Ganzheitliche Optimierung am Fahrschiffmodell 137

r <5 und gquq > 300 ergeben sich sowohl fiir die Fahrgeschwindigkeits- als auch
Drehmomentschwankungen keine weiteren Verbesserungen. Einzig der Stellaufwand der
Antriebseinheit wird mit einer weiteren Steigerung von g4, erhoht. Folglich ist eine Variation
beider Designfaktoren {iber die angegebenen Variationsgrenzen hinaus nicht erforderlich, sodass
anhand des Ersatzmodells die Kombination [r; q44] = [5; 300] als optimale Regelung ange-

sehen werden kann.

9.4.3 Erprobung am MK S-Kontaktmodell mit Schakental-Design

Die Fahrsimulation der als optimal identifizierten PI-Zustandsregelung mithilfe des MKS-
Kontaktmodells bestitigt die Resultate des Ersatzmodells hinsichtlich der Ergebnistrends, siche
Abbildung 9.9. Sowohl die Fahrgeschwindigkeits- als auch Drehmomentschwankungen sind
reduziert, wobei die Schwingungsregulierung zu Ungunsten der Motorauslastung erreicht wird.
Jedoch fillt das Optimierungspotential im Vergleich zum Ersatzmodell geringer aus, sodass im
Modellzustand mit Schakentilern kein zufriedenstellendes Optimierungsergebnis durch Einsatz

einer PI-Zustandsregelung vorliegt.
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Abbildung 9.19: q44 = 300; r = 5 mit Schakentélern, MK S-K ontaktmodell

9.4.4 Erprobung am Ersatzmodell mit kontinuierlicher Rollbahn

Sowohl bei der Fahrt mit gezogenem Untertrum als auch Obertrum suggeriert das Ersatzmodell
eine merkliche Regulierung der Drehmomentschwankungen innerhalb des Getriebes von bis zu
25 % (gUt) sowie 15 % (gOt), siche Abbildung 9.20 und Abbildung 9.21. Zudem erfahrt bei der
Fahrt mit gezogenem Untertrum die Fahrgeschwindigkeit eine Verringerung der Amplituden-
schwankungen von 12 %, sobald ein hoher gq44-Faktor bei der Reglerauslegung Beriicksichtigung
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findet. In Analogie zur Fahrt mit Schakentélern werden die Verbesserungen zu Ungunsten einer
héheren Motorauslastung erkauft. Jedoch wird die Auslastungsgrenze des Motors wiederum bei

keiner Kombination von r und g4, tiberschritten.
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Abbildung 9.20: q44-r-Variation mit kontinuierlicher Rollbahn, gUt, Ersatzmodell’

Neben den bislang vermerkten Ergebnisanalogien zwischen den Fahrten mit Schakentidlern und
kontinuierlicher Rollbahn ldsst sich ebenso innerhalb der Kennfelder nach Abbildung 9.20 und
Abbildung 9.21 erkennen, dass eine Sattigung der Schwingungsregulierung bei etwa r < 5 und
qa4 > 300 erreicht wird. Oberhalb dieser Grenze ldsst sich keine weitere Amplitudenreduktion

erreichen, einzig die Motorauslastung steigt weiter an. Entsprechend empfiehlt sich die
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Uberpriifung des Regulierungspotentials des Reglerentwurfs fiir die Designparameterkonfi-
guration von [7; q44] = [5; 300] anhand des MKS-Kontaktmodells.
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Abbildung 9.21: g44-r-Variation mit kontinuierlicher Rollbahn, gOt, Ersatzmodell*®

9.4.5 Erprobungam MK S-Kontaktmodell mit kontinuierlicher Rollbahn

Obschon im Vergleich zum Ersatzmodell das absolute Optimierungspotential geringer ausfillt,
kann anhand des MK S-Kontaktmodells der entworfenen LQ-Regelung insbesondere bei der Fahrt
mit gezogenen Untertrum ein gutes Optimierungspotential hinsichtlich der Drehmomente zuge-
ordnet werden, siche Abbildung 9.22 ¢) und d). Zudem verbleibt die Motorauslastung unterhalb
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der Auslastungsgrenze, sodass wiederum eine antriebseinheitsschonende Optimierungsmali-
nahme vorliegt. Trotz der geringeren Fahrunruhe im Vergleich zur optimalen PI-Drehzahlre-
gelung (siehe Tabelle 9-2) ist das Potential zur Foérderung der Fahrruhe bei der entworfenen PI-
Zustandsregelung mit 6 % (gUt) beziehungsweise 3,5 % (gOt) auch bei dem Modellstand mit
kontinuierlicher Rollbahn unwesentlich, siche Abbildung 9.22 a).
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Abbildung 9.22: q44 = 300; r = 5 mit kontinuierlicher Rollbahn, MK S-K ontaktmodell

9.4.6 Fazt PI-Zustandsregelung

Die gefiihrte Auswertung zu den Effektivwertverhdltnissen zeigt, dass die PI-Zustandsregelung
als SchwingungsregulierungsmaBBnahme partiell geeignet ist. Bei der Fahrt mit Schakentilern ist
das Optimierungspotential vernachldssigbar gering, sodass der Zustandsregler fiir diese Konstruk-
tionsvariante der Kettenglieder keine Praxisrelevanz hat. Erst beim Einsatz einer kontinuierlichen
Rollbahn entfaltet sich das Schwingungsregulierungspotential dieser Regelungsvariante, welches
sich jedoch hauptsédchlich auf die Regulierung der Drehmomentschwankungen beschriankt. Eine

Beeinfluss der Fahrunruhe ist lediglich bedingt gegeben.

Im Vergleich zur PI-Motordrehzahlregelung (Kapitel 9.4.6) weist die Zustandsregelung ein
hoheres Schwingungsregulierungspotential auf, was, neben der Prisenz einer hoheren Anzahl an
RegelgroBen, primér der Auslegung anhand eines Streckenmodells (Gleichung (9.16)) zuzu-
schreiben ist. Die streckenmodellbasierte Auslegung ist jedoch gleichzeitig der entscheidende
Nachteil der Zustandsregelung, da die Robustheit des Reglers entscheidend von der Giite des
Modells abhéngt. Unterscheidet sich das Streckenmodell vom realen System, kann der somit

falsch dimensionierte Zustandsregler zu unerwiinschten Schwingungserscheinungen beitragen.
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Ferner beschrinken sich die vorangegangenen Betrachtungen auf den Nennbetrieb, sodass sich
das Verhalten der Zustandsregelung bei Sonderlastfillen (z. B. steiler Hang, Kettenriss, Notbrem-
sung) nicht einschitzen ldsst. Da sich zudem das Streckenverhalten in nichtlinearen Systemen
gleichfalls mit dem Lastfall dndert, ist selbst ein fiir den Nennbetrieb sehr gut ausgelegter
Zustandsregler nicht zwangsldufig fiir den allgemeinen Betrieb geeignet [Schul4, S. 162 f.].

9.5 Statische und statisch-dynamische K ettenvor spannung
9.5.1 Hintergrund

Entsprechend der Ausfilhrungen im Kapitel 4.4.4 kann die Kettenvorspannung einen
entscheidenden Einfluss auf die Fahrdynamik von Raupenfahrwerken haben. Beispielsweise lasst
sich mit einer hohen Vorspannung, aufgrund des damit generierten geringen Kettendurchhangs,
eine direktere Umsetzung der rotatorischen Bewegung des Antriebsturas in den Fahrwerks-
vorschub gewéhrleisten. Zudem werden Schwankungen der Fahrgeschwindigkeit verstarkt in das
Getriebe eingetragen, sodass die Regelung qualitativ hoherwertige Regelgrofleninformationen
erhdlt und geeigneter auf Fahrwiderstandsschwankungen reagieren kann. Der verstirkte Eintrag
der Fahrgeschwindigkeitsschwankungen in das Getriebe bedeutet hingegen gleichzeitig, dass die
Schwingbelastung des Antriebsstranges mit einer grofleren Kettenvorspannung erhéht wird.
Zudem erfahren viele innere Fahrwiderstdnde eine negative Beeinflussung, da diese zustands-
abhingig eine variable, lokale Kettenlinge bendtigen, welche jedoch bei einer hohen

Vorspannkraft schlecht aus den Leertrumsegmenten nachgefiihrt werden kann.

Da die Kettenvorspannung sowohl fahrruheférdernde als auch fahrunruheférdernde Phanomene
beeinflusst, besteht die Moglichkeit, {iber die geeignete Wahl der Vorspannkraft sowie der
Vorspanneinrichtung einen optimalen Fahrprozess hinsichtlich der Fahrgeschwindigkeitsschwan-
kungen zu erzeugen. Unterschieden werden kann dabei in statische und statisch-dynamische
Kettenvorspanneinrichtungen, mithilfe derer sich die Vorspannkraft generieren lasst. Bei
statischen Einrichtungen wird der Umlenkturas in Fahrwerksldngsrichtung verschoben, bis {iber
die Schnittlast zwischen Turasachse und Vorschubeinrichtung die geforderte Kettenspannung
Fyy erreicht ist, siche Abbildung 9.23 a). Im Anschluss wird der Umlenkturas starr arretiert,

sodass die eingestellte Vorspannung erhalten bleibt.

a) Schnittlast b) Elastische Umlenkturaslagerung
Abbildung 9.23: Statische und dynamische K ettenzugkr aft
Die statisch-dynamische Kettenvorspannung sieht zunichst ebenfalls das Aufbringen einer

definierten Vorspannung vor. Im Vergleich zur statischen Vorspannung wird die Vorspannkraft

nicht von einer starren Arretierung, sondern von einem elastischen Element mit der Steifigkeit ¢y
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aufrechterhalten, siehe Abbildung 9.23 b). Dieses reagiert auf die Schwankungen der
Kettenzugkraft wihrend des Fahrprozesses, wobei eine Erhohung des Kettenzugs zu einer
Stauchung und eine Verringerung zu einer Entspannung des elastischen Elements fiihrt. Somit
wird der Schwankung der Kettenzugkraft dynamisch entgegengewirkt, sodass in dieser

MaBnahme ein Schwingungsregulierungspotential vermutet werden kann.

Aufgrund des nichtlinearen, komplexen Verhaltens des Fahrschiffes und der impliziten
Fahrwiderstandsbeschreibung iiber Kraftfunktionen ist eine analytische Formulierung zur Be-
stimmung einer optimalen Kettenvorspannung und Umlenkturaselastizitdt nicht moglich.
Entsprechend empfiehlt sich zur Identifikation einer optimalen Wertekombination [Fyy; ¢, ]* das
gleiche Vorgehen wie bei der Findung einer optimalen Regelparameterkonfiguration: Zunéchst
findet anhand des Fahrwerkersatzmodells eine Variationsrechnung statt, welcher eine Uber-
priifung der besten Wertekombination im MKS-Kontaktmodell folgt.

Der gewéhlte Variationsraum zur Kettenzugkraft und Elastizitdt der Umlenkturaslagerung ist in
Tabelle 9-3 hinterlegt. Die Bandbreite der Vorspannkraftvariation orientiert sich an der am Gerét
aktuell eingesetzt Kettenvorspannung von Fg; = 1000 kN , indem das Variationsfeld von einem
Viertel bis zum achtfachen Wert der Nennvorspannung reicht. Der Variationsbereich zur
Elastizitdt der Umlenkturaslagerung erstreckt sich von einer nahezu starren Arretierung mit einer
Steifigkeit von max{cy} = 2000 MN/m =~ oo (aktuell am Gerdt verwendet) bis zu einem
Steifigkeitswert von min{c;} = 10 MN /m . Die minimale Steifigkeit ermdglicht in Kombination
mit der hochsten Vorspannkraft und der konservativen Annahme, dass eine rein schwellende
Kettenzugkraftschwankung vorliegt, einen dynamischen Federweg von 1,6 m , was der doppelten
Kettenteilung entspricht. Folglich umfasst das Kennfeld einen groen Variationsbereich und
ermdglicht somit einen breiten Uberblick iiber mdgliche Wertekombinationen [Fgy; ¢y] , welche

die Fahrunruhe minimieren.

Fgy [kN] 250 500 750 1000 2000 4000 6000 8000
cy [N/m] le7 3,5e7 6e7 1e8 5e8 1e9 2e9 = ©

Tabelle 9-3: Variationsraum K ettenvor spannung

9.5.2 Erprobungam Ersatzmodell

Die Erprobung der Kettenzugkraftregulierung erfolgt wiederum {iber den gesamten
Drehzahlbereich, um eine vollsténdige Ubersicht iiber die Fahrruheférderung zu erhalten. Die
Effektivwerte der Schwingungsamplituden, normiert auf die aktuell am Gerdt eingesetzte
Konfiguration, zeigen, dass, mit Ausnahme der Fahrsituation mit gezogenem Untertrum und
Schakental-Design, mithilfe der Kettenspannung eine Verringerung der Fahrunruhe méglich ist,
siche Abbildung 9.24 und Abbildung 9.25 a). Dabei zeigt insbesondere die Steigerung der
statischen Kettenvorspannung von Fgy, = 1000 kN auf den doppelten Wert ein hohes Schwin-
gungsregulierungspotential, wobei das Ersatzmodell eine Verringerung der Fahrunruhe um bis zu
60 % suggeriert. Demgegeniiber kann der dynamischen Kettenzugkraftregulierung iiber ein
elastisches Element bei keiner Fahrsituation ein merkliches Optimierungspotential zugeschrieben
werden, siche Abbildung 9.24 und Abbildung 9.25 b).
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Abbildung 9.24: Fahrunruhebei Variation von Fkv und cu, Ersatzmodel|*°

Die Verringerung der Fahrunruheschwankung iiber eine Erhdhung der Vorspannkraft resultiert,
insbesondere bei der Fahrt mit gezogenem Obertrum, aus der Spannung des Obertrums und der
damit einhergehenden direkteren Kraftiibertragung in das vorschubgenerierende Untertrum-
segment am Umlenkturas sowie der Bereitstellung qualitativ héherwertiger Regel- und somit
Stellgrofen. Bei der Fahrt mit gezogenem Untertrum bewirkt die Erhohung der Vorspannung
einzig im Modellstand mit kontinuierlicher Rollbahn eine Verbesserung, da das Betriebs-
eigenverhalten im Vergleich zum Schakental-Design sensibler auf den gednderten Kettenzug
reagiert. Eine Steigerung der Kettenvorspannung iiber Fy,, = 2000 kN hinaus verschlechtert
wiederum die Fahrdynamik, da die Fahrruheforderung tber die direktere Kraftiibertragung
respektive das modifizierte Betriebseigenverhalten von der negativen Beeinflussung der inneren
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Fahrwiderstinde egalisiert wird. Die zustandsvariable, lokale Kettenldnge kann nicht mehr aus
dem Kettendurchhang nachgefordert werden, sodass hohe Riickstellreaktionen entstehen kdnnen.

Im Vergleich zur statischen Kettenvorspannung hat die dynamische Kettenzugkraftregulierung
iber eine elastische Lagerung des Umlenkturas keinen nennenswerten Einfluss auf das Fahr-
verhalten des betrachteten Fahrwerks. Dies verdeutlicht insbesondere Abbildung 9.25 b), in
welcher der bezogene Fahrgeschwindigkeitseffektivwert vorspannungsunabhéngig stets abszis-

senparallel verlduft.
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Abbildung 9.25: Ausziige des Vor spannungskennfeldes, gUt, kontinuierliche Rollbahn

9.5.3 Erprobungam MK S-Kontaktmodell

Da die elastische Umlenkturaslagerung keine befriedigenden Optimierungsresultate bereithélt,
erfolgt am MKS-Kontaktmodell einzig die Uberpriifung des Optimierungspotentials einer
variierten, statischen Vorspannung Fy,, . Dahingehend zeigen die Ergebnisse hinsichtlich der
durchschnittlichen Effektivwertverhéltnisse (gestrichelte Linie) &hnliche Trends wie im
Ersatzmodell. Wéhrend bei der Fahrt mit Schakentilern und gezogenem Untertrum keine
Verbesserung zu erwarten ist, ergibt sich bei der Fahrt mit gezogenem Obertrum eine
Verringerung der Fahrgeschwindigkeitsschwankungen von 20 % , wenn die Kettenspannung den
doppelten Wert annimmt, siche Abbildung 9.26 a). Jedoch {iberhoht sich im Nenndrehzahlbereich
von ny = 1000 min~! die Fahrunruhe im Vergleich zur aktuellen Kettenspannung, sodass fiir

das Schakental-Design von einer Verdoppelung der Vorspannung abzusehen ist.

Obschon das Optimierungspotential nicht die vom Ersatzmodell suggerierten 60 % Fahr-
dynamikregulierung erreicht, ist mit einer Forderung der Fahrruhe von 30 % (gUt) beziehungs-
weise 41 % (gOt) eine erfolgreiche Erprobung der Kettenspannungsvariation im MKS-
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Kontaktmodell bei Anwendung des KR-Designs gegeben. Somit ist die Kombination aus KR-
Design und Erhohung der Kettenvorspannung eine sehr gute Schwingungsregulierungs-

malnahme.
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Abbildung 9.26: Fahrunruhe bei Variation von Fkv, MK S-K ontaktmodell

9.5.4 Kritische Bewertung

Wie in Kapitel 9.5.3 gezeigt, kann mithilfe der statischen Kettenspannung bei Anwendung von
Schaken mit kontinuierlicher Rollbahn eine sehr gute Schwingungsregulierung erreicht werden.
Jedoch ist dies mit einer héheren Drehmomentbelastung des Getriebes verbunden, da ein hoherer
Eintrag der Fahrwiderstandsschwankungen in den Antriebsstrang vorliegt, siche Abbildung 9.27.
Entsprechend ist die Erhohung der Kettenspannung am betrachteten Fahrwerk einzig zur
Beruhigung der Fahrdynamik geeignet. Da sich jedoch mit der Einfithrung der Optimierungs-
mafBnahme der kontinuierlichen Rollbahn bereits eine erhebliche Reduzierung der Drehmoment-
amplituden im Vergleich zum Referenzzustand mit Schakental-Design ergab, kann die
fahrruheférdernde Wirkung der hohen Kettenspannung zuungunsten der Getriebebelastung in

Kauf genommen werden.
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Abbildung 9.27: Drehmomentbelastung bei Variation von Fkv, MK S-Kontaktmodell
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10 Ganzheitliche Optimierung am Fahrzeugmodell

10.1 Methodik

Mithilfe des Fahrschiffmodells konnten die kontinuierliche Rollbahn sowie die Erh6hung der
Kettenspannung als vielversprechende OptimierungsmafBnahmen hinsichtlich der Fahrdynamik-
regulierung identifiziert werden. Zudem ermdglicht eine kontinuierliche Rollbahn eine
Verringerung der in das Getriebe eingetragenen Fahrwiderstandsschwankungen, sodass sich die
Lebensdauer des Antriebssystems erhoht. Bislang unberiicksichtigt blieb die Wechselwirkung
zwischen mehreren Fahrschiffen untereinander sowie zwischen Fahrwerk und Unterwagen-
Oberbaumodell. Entsprechend fehlt der Einfluss der Parallelfahrt auf das Fahrverhalten unter
Anwendung der Optimierungsmafinahmen und die Anregung der Dynamik des elastischen
Oberbaus. Diese Problemstellungen beriicksichtigend werden im Folgenden die Optimierungs-
maBnahmen anhand des Gesamtfahrzeugmodells nach Kapitel 8.1.3 erprobt, sodass sich eine
realititsnahe Abschitzung des Fahrdynamik- und Schwingungsregulierungspotentials ergibt.

10.2 Kontinuierliche Rollbahn

Die positive Beeinflussung des Fahrverhaltens bei Einsatz des KR-Designs, welche sich fiir das
ganzheitliche Fahrschiff ergab, wird mit einer durchschnittlichen Reduktion der Fahrunruhe um
65 % im ganzheitlichen Fahrzeugmodell bestatigt, vergleiche Abbildung 10.1 a) mit Abbildung
9.2. Zudem lidsst sich erreichen, dass die Auslastung des Oberbaus aufgrund der verringerten
Anregung in Horizontal- und Vertikalrichtung erheblich reduziert wird, was sich in Abbildung
10.1 b) beispielhaft anhand der Kriimmung des Ballastauslegers erkennen ldsst. Einzig im
Drehzahlbereich ny, = 1050 min~! = 1100 min~! liegt eine Verstirkung der Schwingungs-
amplituden des Oberbaus unter Anwendung der kontinuierlichen Rollbahn vor, da in dieser

Drehzahlregion eine Resonanz durchlaufen wird.
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Abbildung 10.1: Einfluss des KR-Designs auf die Dynamik und Audlastung des Fahrzeugs

Abbildung 10.1 b) ergénzend sind in Tabelle 10-1 die durchschnittlichen Kriimmungsverhéltnisse
der Oberbaustrukturen zusammengefasst. Im Vergleich zum Schaufelrad- und Ballastausleger
fallen die Reduktionen der Schwingungsamplituden an den Pylonen geringer aus. Die Ursache
hierfiir ist, dass unter Anwendung des Schakentaldesigns eine ausgeprigte vertikale
Weganregung am Turm des Oberbaus anliegt. Da die erste Hauptachse der Pylone mit der
Anregungsrichtung zusammenfillt, wird, im Gegensatz zum Schaufelrad- und Ballastausleger,
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deren Kriimmung nicht tiber die vertikale Weganregung angesprochen. Die Auslastungsreduktion
der Pylone resultiert folglich einzig aus der Reduktion der Longitudinaldynamik.

SRA P1 P2 BA

RMS{pgr(8)}
RMS{psr ()}

Tabelle 10-1: Einfluss des K R-Designs auf die Ober bauauslastung®

0,058 0,55 0,54 0,35

10.3 Kontinuierliche Rollbahn und statische K ettenvor spannung

Wird unter Anwendung der Schakenausfiihrung mit kontinuierlicher Rollbahn die statische
Kettenvorspannung gegeniiber der Referenzvorspannung von Fg, = 1e6 N verdoppelt, lisst sich
eine weitere Verringerung der Fahrunruhe im ganzheitlichen Fahrzeugmodell erzielen, siche
Abbildung 10.2 a). Damit bestitigen sich die Beobachtungen am Fahrschiffmodell, welches mit
einer Verringerung der Fahrgeschwindigkeitsschwankungen von 30 % — 40 % &hnliche Regu-
lierungswerte wie das ganzheitliche Modell suggeriert, vergleiche Abbildung 9.24 und Abbildung
9.26.
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Abbildung 10.2: Einfluss der Kettenspannung bei KR-Design

Neben der Regulierung der Fahrunruhe sinkt die durchschnittliche Auslastung des Schaufel-
radauslegers und des Ballastauslegers, wenn die Kettenspannung unter Anwendung des KR-
Designs verdoppelt wird, siche Abbildung 10.2 b) und Tabelle 10-2. Jedoch nimmt die Auslastung
der beiden Pylone mit 6 % respektive 12 % im Vergleich zur urspriinglichen Kettenvorspannung
geringfiigig zu. Wird beriicksichtigt, dass bei dem Ubergang vom ST-Design zum KR-Design die
Auslastung beider Pylone um circa 50 % verringert wurde (Tabelle 10-1), ldsst sich diese
geringfiigige Erhohung zugunsten einer deutlichen Reduzierung der Fahrunruhe und Auslastung
des Schaufelrad- und Ballastauslegers tolerieren.

SRA P1 P2 BA

RMS{pkr(t, Fxy = 2e6 N)}
RMS{pkr(t, Fxy = 1e6 N)}

0,30 1,06 1,12 0,76

Tabelle 10-2: Einflussder Kettenspannung bei KR-Design auf die Oberbauauslastung

20 Berechnung und Erlduterung des RMS im Anhang A.2



Innovativer Beitrag und Nutzen der Forschungsergebnisse 148

11 Innovativer Beitrag und Nutzen der
For schungser gebnisse

11.1 Innovativer Beitrag

Im Rahmen des Forschungsvorhabens ,,SRau-Dyn* wurden erstmals das gesamte Fahrschiff und
die umgebende Struktur von Raupenfahrzeugen vollstindig mithilfe der -elastischen
Mehrkdrpersystem-Simulation abgebildet. Die Modelle besitzen sechs Freiheitsgrade und liefern,
entgegen der bisherigen Betrachtung von Raupenfahrwerken iiber rheonome Modelle, einen
detaillierten Einblick in die Fahrdynamik und die Wechselwirkung zwischen den Raupenfahr-
zeugkomponenten. Zudem findet das elektrisch-regelungstechnische System Beriicksichtigung,

sodass ein interdisziplindrer Erkenntnisgewinn stattfindet.

Ein besonders hoher innovativer Beitrag liegt in der Schaffung der rechenzeiteffizienten
Ersatzmodelle der einzelnen Teilsysteme eines Raupenfahrzeugs. Hierzu dienen die Erkenntnisse
aus der Analyse der komplexen Subsystemmodelle, welche das Verhalten der Fahrzeug-
komponenten detailliert aufldsen, sich jedoch fiir eine Assemblierung aufgrund des enormen
Berechnungsaufwands nicht eignen. Beziiglich des elektrisch-regelungstechnischen Systems
wird in diesem Zusammenhang gezeigt, dass die Elemente der Stellmomentumsetzung
(Stromregelung, Umrichter, Asynchronmaschinenmodell), aufgrund der ausgeprégten Reaktions-
schnelle im Vergleich zu den mechanischen Systemkomponenten, vernachléssigt werden kénnen.
Zur Minimierung des Berechnungsaufwands des Fahrschiffmodells dient ein Ansatz, in welchem
iiber die Definition individualisierter Kraftelemente eine minimale Anzahl an Korpern bendtigt
wird um das Fahrverhalten zu beschreiben. Der Ansatz erlaubt erstmals die Analyse der
Fahrunruhe von Raupenfahrwerken ohne Anwendung kommerzieller Software, beinhaltet
Schnittstellen zur Fahrwerksperipherie und ist um weitere Kraftelemente erweiterbar. Die
Steigerung der Berechnungsperformanz der mechanischen Teilsysteme (Turasgetriebe und
Oberbau) basiert auf etablierten Verfahren der FEM zur Freiheitsgradreduktion. Diese Verfahren
waren bislang jedoch nicht fiir den asymmetrischen Zustandsraum, welcher in der Arbeit als
Werkzeug zur Beschreibung der Systemdynamik notwendig ist, vorritig. Infolgedessen werden
die Methoden der Attachment-Modes und der Craig-Bampton-Reduktion in den Zustandsraum
iibertragen und deren Eignung erfolgreich nachgewiesen.

Durch die Schaffung der Ersatzmodelle wird erstmals die Simulation mehrerer Fahrwerke in
Riickkopplung mit der Gesamtmaschine mdglich. Die vorhandenen Wechselwirkungen der
Teilsysteme werden quantifizierbar und erlauben konkrete und belastbare Aussagen hinsichtlich
der die Raupenfahrzeug-Dynamik prigenden Haupteinflussgrofen. Gleichzeitig fordert diese
Herangehensweise ein vertieftes Systemverstindnis, sodass die Identifikation von Schwingungs-

regulierungsmafBnahmen mit hohem Optimierungspotential erleichtert wird.

Die Ergebnisse der Simulationen beweisen einerseits, dass sich ein realitdtsnahes
Systembetriebsverhalten berechnen lédsst, was durch Messungen am Gerit bestétigt wird. Damit
rechtfertigt sich auch der enorme Mehraufwand bei der Modellbildung des Gesamtsystems. Im
Gegensatz zu den bisherigen Ansitzen in der Literatur, die meist Teilsysteme isoliert untersuchen

(bspw. rheonom betriebene Fahrschiffmodelle) oder zu starke Vereinfachungen bei der
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Gesamtsystembetrachtung treffen, lassen sich mithilfe des validierten ganzheitlichen Modells
belastbare Riickschliisse auf die Einflussgrofen der Systemdynamik ziehen. Hierzu z&hlt auch,
dass erstmals ganzheitlich zwischen Ursache (Anregung) und Wirkung (Systemreaktion)

unterschieden werden kann.

Die aus dem Ist-Zustand der Systeme abgeleiteten Optimierungsvorschlage (Soll-Zustinde)
stellen effektive Maflnahmen zur Minderung der Systemdynamik dar und richten sich zunéchst
am individuellen Verhalten des Fahrschiffs aus. Dennoch ist aufgrund der allgemeingiiltigen
Herangehensweise eine Ubertragbarkeit der Ergebnisse auf dhnliche Anlagen gegeben. Mit dem
Schwingungseffektivwert wurde aulerdem ein Kriterium angewendet, mit dem Systemzusténde,
unabhéngig ob elektrischen oder mechanischen Ursprungs, objektiv bewertet und verglichen

werden konnen.

Dabei zeigt sich, dass sich die Lebensdauer aller Maschinenelemente insbesondere durch die
Anwendung des Schakendesigns mit kontinuierlicher Rollbahn steigern ldsst. Obschon eine
derartige Konstruktion bereits fiir kleine Geréte vorliegt, konnte bislang nicht deren Auswirkung
auf die Beanspruchung der Maschinenelemente quantifiziert werden. Der projektbeteiligte
Betreiber RWE Power AG arbeitet derzeit in Zusammenarbeit mit der forschenden Einrichtung

an der Umsetzung der Konstruktionsvariante.

11.2 Nutzen und wirtschaftliche Bedeutung der
For schungser gebnisse insbesondere fir dieKMU

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

zustinde beizutragen.

Mit dem vorliegenden, ganzheitlichen Simulationsmodell des Raupenfahrwerks des Baggers 293,
der elektrischen Komponenten sowie der Regelung und Steuerung kann das Verbesserungs-
potential einzelner Parameter und Bauteile effektiv untersucht werden. Die dabei entstandenen
Erkenntnisse bieten umfangreiche Moglichkeiten die Betriebsfithrung der Schaufelradbagger
derart zu verdndern, dass die Lebensdauer aller Maschinenelemente steigt. Durch die geschaffene
Moglichkeit, mithilfe des ganzheitlichen Modells belastbare Lastannahmen im gesamten
Fahrwerk zu bestimmen, ist es nunmehr mdglich, kritische Einzelkomponenten gezielt
hinsichtlich ihrer statischen und dynamischen Lasten auszulegen. Damit konnen die KMU ihre
bestehende Fachexpertise aus dem Bereich der statischen Festigkeitsrechnung um Fachkenntnisse

aus dem Bereich der Dynamik von Antriebssystemen erweitern.

Mit den komplexen Simulationsmodellen wird die Moglichkeit gegeben, das durch den Einsatz
modifizierter Bauteile bzw. Baugruppen resultierende dynamische Verhalten des Gesamtsystems
unter simulierten Einsatzbedingungen zu ermitteln. AuBlerdem wird mit dem entstandenen

Simulationsmodell des Schaufelradbaggers die Moglichkeit geschaffen, bei der Kldrung der



Innovativer Beitrag und Nutzen der Forschungsergebnisse 150

Ursachen von aufgetretenen Havarien oder Schadensfillen innerhalb kiirzester Zeit einen

unterstiitzenden Beitrag zu leisten.

Die verbesserte Kenntnis hinsichtlich der fahrdynamischen Eigenschaften begiinstigt zudem
iiberwiegend mittelstidndisch strukturierte Hersteller antriebstechnischer Komponenten, die einen
enormen Wettbewerbsvorteil gegeniiber weiteren Marktteilnehmern besitzen. Die Auswahl der
Systemkomponenten (Getriebe, Kupplungen, Lager, Dampfungselemente, usw.) wird durch die
erreichte ganzheitliche Betrachtung der Wechselwirkungen zwischen Elektrik und Mechanik auf
eine gesicherte Grundlage gestellt. Lastzustdnde, Lebensdauerabschitzung, Gewéhrleistungs-
zusagen und Anlagenverfiigbarkeit konnen bereits in der Konstruktionsphase realistisch
vorherbestimmt werden und somit die wirtschaftlichen Risiken der KMU reduzieren und ihre
Fachkompetenz stirken. Die durch das Projekt bereitgestellte Methodik bleibt dabei nicht auf
Bergbauanwendungen beschrinkt, sondern lésst sich auf zahlreiche Aufgabenstellungen des

Anlagen- und Schwermaschinenbaus anwenden.

Neben dem erweiterten Nutzen des ganzheitlichen Mehrkdrpersystemmodells kdnnen dartiber
hinaus auch die erstellten Finite-Elemente-Modelle der Getriebegehiuse, der Drehmomentstiitzen
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.

Die Entwickler von Simulation unter den teilnehmenden KMU erhalten zudem Richtlinien,
welche der Erstellung rechenzeiteffizienter Berechnungsmodelle von Raupenfahrzeug-
komponenten dienen. Insbesondere der Konflikt aus hoher Modelltiefe bei gleichzeitig hoher
Berechnungsperformanz, welcher hiaufig wéihrend der Modellbildung im Fokus steht, wird mit
diesen Richtlinien aufgelost. Gleichzeitig liegen anwendungsunabhingige Werkzeuge vor,
mithilfe derer die KMU fiir andere Antriebssysteme rechenzeiteffiziente Ersatzmodelle ableiten

konnen.

11.3 Angaben Uber gewerbliche Schutzrechte

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

Antrags

Forschungsziel

Umsetzung

Ganzheitliche Erfassung und Darstellung der
Fahrdynamik des Baggers 293

Aufbau vollelastischer Mehrkorpersystemmodelle
des Turasgetriebes und des Oberbaus

Aufbau eines MKS-Kontaktmodells der Raupe
sowie eines Motormodells

Assemblierung der Teilsysteme iiber die Schaffung
rechenzeiteffizienter Ersatzmodelle

Abgleich des Ubertragungsverhaltens mithilfe von
Messdaten.

Identifikation von HaupteinflussgroBen

Als Haupteinflussgroen wurden identifiziert:
e Innere Fahrwiderstdnde, insbesondere das
Uberfahren der Laufflicheniibergéinge
e Flastizitit des Antriebstranges

e Parallelfahrt

Uberpriifung bestehender Richtlinien zur
Erfassung der Fahrwerksdynamik

Die grundsitzlichen Erfahrungswerte zur
Beschreibung der Fahrwiderstéinde bleiben giiltig,
miissen jedoch durch die Beriicksichtigung der
Dynamik infolge der inneren Fahrwiderstidnde
erweitert werden. Zur Ermittlung dieser kann das
Ersatzmodell des Raupenfahrwerks dienen.

Erhohung der Lebensdauer

Die Lebensdauer aller Maschinenelemente kann
durch konstruktive Mallnahmen erheblich gesteigert
werden. Die Anwendung einer kontinuierlichen
Rollbahn stellt hierbei eine praktische Losung dar.

Ableitung eines Beobachterkonzepts zur
Minimierung der Fahrwerksdynamik — Aktive
Regelung

Im Rahmen des Vorhabens wurde gezeigt, dass die
bestehende Regelungsstruktur der PI-Drehzahl-
regelung als auch die Anwendung des Beobachter-
konzepts im Sinne einer Zustandsregelung die
Fahrdynamik nur unwesentlich minimieren konnen.
Grund hierfiir ist das nichtlineare Verhalten des
Raupenfahrwerks. Einzig die
Getriebebeanspruchung kann unter Anwendung der
Zustandsregelung minimiert werden.

Ersatzmodell und Konstruktionsrichtlinie fiir die
KMU

Mit dem Aufbau rechenzeiteffizienter
Ersatzmodelle stehen Berechnungsmodelle zur
Verfiigung, mithilfe derer die KMU
softwareunabhéngig die dynamischen Lasten
berechnen konnen. Damit ist die Fachexpertise zur
Auslegung von Fahrwerksgetrieben um den Bereich
der Dynamik erweitert. Zudem erhalten die
Softwarehersteller unter den teilnehmenden KMU
Methoden zur Modellgenerierung von
Raupenfahrzeugkomponenten.
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11.5 Notwendigkeit und Angemessenheit der geleisteten Arbeit

Der Schlussbericht beinhaltet alle in den Arbeitspaketen des Projektantrags gestellten Aufgaben-

punkte. Die durchgefiihrten Arbeiten wurden unmittelbar aus den Fragestellungen der jeweiligen

Arbeitspakete und der Reflektion des wissenschaftlichen Beirates abgeleitet. Dementsprechend

ist die Notwendigkeit und Angemessenheit gegeben.

11.6 Verwendung der Zuwendungen

Die Angaben zu den Zuwendung innerhalb des Berichtzeitraumes sind in Tabelle 11-1 aufgelistet

und den jeweiligen Arbeitspaketen zugeordnet. Die Tabelle umfasst die gesamte Projektlaufzeit

01.01.2015 -30.06.2017.

(Einzelansatz C des Finanzier ungsplans)

Arbeitspakete 1|2|3|4|5|6|7]|8|9]|10]|=
Wissenschaftlich-technisches Per sonal
(Einzelansatz A.1 des Finanzier ungsplans) 2013513513030 30713020720 1,026
Wissenschaftlich-technisches Per sonal
(Einzelansatz A.2 des Finanzierungsplans) 0
Wissenschaftlich-technisches Per sonal
(Einzelansatz A.3 des Finanzier ungsplans) 0 2 4 4 6 7010100 S3
Geréte
(Einzelansatz B des Finanzier ungsplans) 0
Leistungen Dritter

0

Tabelle 11-1: Benttigte und eingesetzte Zuwendungen zu den Arbeitspaketen 1 bis 10
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12 Plan zum Ergebnistransfer

Entsprechend des Planes zum Ergebnistransfer der ausfiihrlichen Beschreibung des Forschungs-

vorhabens wurden fiinf projektbegleitende Ausschiisse und sieben Prisentationen auf Fach-

tagungen durchgefiihrt sowie zwei Artikel in Fachzeitschriften veréftentlicht.

Wihrend der Laufzeit geplante MaBBnahmen (01/2015— 06/2017)

Rahmen Zid Zeitraum

11.03.15

Zusammenkommen des Fortschrittsbericht, Diskussion, Festlegung 23.09.15

projektbegleitenden Ausschusses neuer Maflnahmen, Abstimmung, 09.03.16

Organisation 14.09.16

30.03.17

. . . Weiterreichen wissenschaftlicher
?ggéilznuth?gomarbelten zum Themenstellungen zur selbsténdigen Halbjéhrlich V
& Bearbeitung durch den Studierenden
. . o . 27.01.16
Zwischenberichte Schriftliches Darlegen der Ergebnisse 270117

Aachener Kolloquium fiir
Instandhaltung, Diagnose und

Darlegung des Forschungsvorhabens und
Présentation der Zielsetzungen sowie

15./16.11.2016 V

Anlageniiberwachung (AKIDA) Zwischenergebnisse

Aalener Kolloquium

antriebstechnischer Anwendungen | Ubersichtsvortrag 17.03.15
(AKAA)

Dresdner Maschinenelemente- Darlegung des Forschungsvorhabens und 08./09.12.15
Kolloquium (DMK) Prisentation der Zielsetzungen T

International Conference on

Verarbeitung der Forschungsergebnisse

Multibody System Dynamics Ubersichtsvortrag 29.05-02.06.2016
(IMSD)
Conference on Multibody Systems, |
Nonlinear Dynamics and Control Ubersichtsvortrag 06.-09.08.2017
(MSNDC)
Fachtagung Baumaschinentechnik Ubersichtsvortrag 17./18.09.15 v
Schweizer Maschinenelemente - .
Kolloquium (SMK) Ubersichtsvortrag 22./23.11.16 \
Antriebstechnik
Veroffentlichungen in Fachzeit- Fortlaufender Informationsfluss in den (11/2016) \
schriften einschldgigen Fachzeitschriften Ant Journal
(12/2015)

Abschlussbericht Schriftliches Darlegen der Ergebnisse 2017
Weiterbildung von Mitarbeitern des W0r1.<sh0p zu Konstruktlonsrlchtl'lnlen von

“ . . Antriebssystemen und Auswahlhilfen von 2017

0 projektbegleitenden Ausschusses

< Systemkomponenten

2 o . . Workshop zu Konstruktionsrichtlinien von

=

= 5 We%terbﬂdung fier cinschligigen Antriebssystemen und Auswahlhilfen von 2017

o 9| Zulieferindustrie

Z = Systemkomponenten

< § Wissensvermittlung neuester Erkenntnisse

§ % und Methoden in den Lehrveranstaltungen

€ & | Akademische Weiterbildung ,Antriebssysteme*, “Ausgewihlte Analysen | seit 2016

g § und Dimensionierungen und

= B ,Modellbildung und Simulation*

£ ™ | Dresdner Maschinenelemente-

= . Ganzheitliche Prisentation des Vorhabens 2017

S Kolloguium (TU Dresden)
Dissertation Weiterfiihrende wissenschaftliche ab 2017 v
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Wir sind davon iiberzeugt, dass mit den durchgefiihrten MaBnahmen das Transferkonzept in die
Wirtschaft ausreichend realisiert wurde. Zudem stehen noch weitere Ver6ffentlichungen an,
beispielsweise Erscheinen des Schlussberichts auf der FDBI-Homepage und anderen Internet-
seiten wie die der Technischen Informationsbibliothek und Universitdtsbibliothek Hannover.
Ferner werden die Forschungsergebnisse weiterfilhrend wissenschaftlich verarbeitet und im

Rahmen einer Dissertation veroffentlicht.
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13 Projektbezogene Ver offentlichungen

Im Rahmen des Vorhabens wurden nachfolgende Verdffentlichungen durchgefiihrt:

Schlecht, B.; GraneB, H.: Zur Schwingungsanalyse von Raupenfahrzeugen. Dresdner Maschi-
nenelemente Kolloquium 2015, 8.-9. Dezember 2015, Dresden

Schlecht, B.; GraneB3, H.; Miiller, F.: Dynamisches Verhalten von Raupenfahrwerks-Antrieben.
Fachtagung Baumaschinentechnik 2015, 17.-18. September 2015, Dresden

Schlecht, B.; GraneB3, H.; Ulrich, C.: Freiheitsgradreduktion von MKS-Modellen der Antriebs-
technik. In: ant Journal 12 (2015)

Schlecht, B.; GraneB, H.: Einfluss von Bauteilverschleifs auf die Antriebsdynamik von
Raupenfahrwerken. Aalener Kolloquium antriebstechnischer Anwendungen 2016, 17. Mérz
2016, Aalen

Schlecht, B.; GraneB, H.: Zur Modellfindung von Raupenfahrwerken. Schweizer Maschinen-
elemente Kolloquium 2016, 22.-23. November 2016, Rapperswil, Schweiz

Schlecht, B.; Granel, H.; Ramm, L.: Beanspruchungsminimierung in Raupenfahrwerks-
getrieben. In: antriebstechnik 11 (2016), S. 140-145

Schlecht, B.; GraneB3, H.; Ulrich, C.: Time efficient simulation of drive trains. The 4t
international Conference on Multibody System Dynamics 2016.
29. Mai — 02. Juni 2016, Montréal, Kanada

Schlecht, B.; GraneB, H.: Zur Modellfindung von Raupenfahrwerken. Schweizer Maschi-
nenelemente Kolloquium 2016, 22.-23. November 2016, Rapperswil

GraneB3, H.; Schlecht, B.: Substitute Model for Crawler Track Units. 13" International
Conference on Multibody Systems, Nonlinear Dynamics, and Control, 6.-9. August 2017,
Cleveland (Ohio), USA
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Symbolver zeichnis

L ateinische Buchstaben

Symbol Einheit  Bedeutung
A div Systemmatrix
Ao, o, - Koordinatentransformationsmatrix {Oy, €y, } = {Oy, €o, }
B div Steuermatrix
Eabc T stz;]gl?ceﬁirf;}zg fclllllis;iichtevektor der Wicklung a, b, ¢ der
Bres T Vektor der resultierenden magnetischen Flussdichte
E N/mm? Elastizititsmodul
F div Matrix der Zustandsriickfithrung
Fy.y N Kraftvektor zwischen den Elementen X und Y
ﬁc N Im Gelenk des Fahrkwertrdgers angreifender Kraftvektor
Fy, N Fahrwiderstandskraftvektor bei Kurvenfahrt
Fry N Kettenvorspannung
E. N Vertikale Kontaktkraft Laufrolle - Bodenplatte
Fy N Horizontale Kontaktkraft Laufrolle - Bodenplatte
F Fj N Kraftvektor Schakenklappen bei Aktualitét des Nocken j
Fy N Kontaktkraft zwischen Turasnocken und Kettenglied
Fyrar N Auflast Laufrollenachse
13)'1V PK N Nichtpotentialkraft
ﬁ'P K N Potentialkraft
Viar N Fahrwiderstand aufgrund der Laufrollenachsenreibung
Fy, N Allgemeine Fahrwiderstandskraft des Fahrwiderstandeffekts Y
Fy N Reibung zwischen Untertrum und Fahrplanum
Iy A Nennstrom
Jy kgm?  Rotatorische Trigheit des Kdrpers Y
K; 1/s Integralverstarkung des PI-Drehzahlreglers
K;; - Lenkwinkelkorrekturfaktor fiir den Motor i
Kp - Proportionalverstiarkung des PI-Drehzahlreglers
Kpp - Proportionalverstarkung des Drehzahldifferenzreglers
L div Messmatrix
L m Halbe Lénge der auf dem Planum aufliegenden Kette
Lg m Léange des Stiitzdreiecks des Baggers
Lp H Rotorinduktivitét
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Lg H Statorinduktivitit
M, Nm Biegemoment
Meke Nm Drehmoment beim Gleitkreisgleiten
M Kr Nm Widerstandsmomentenvektor bei Kurvenfahrt
My, Nm Stellmoment (auch Motordrehmoment oder Luftspaltmoment)
My Nm Soll-Stellmoment
Mpyenn Nm Nennmotormoment
Mgp H Gegeninduktion
My, Nm Drehmoment Turaswelle
My, Nm Widerstandsmoment
I div Parametermatrix (Trégheit, Steifigkeit, Dédmpfung etc.)
Py w Motornennleistung
Pstont w Stellleistung
Onri N Generalisierte Nichtpotentialkraft
Opk N Generalisierte Potentialkraft
Ry m Radius Antriebsturas
REoizen m Radius Laufrollenbolzen (Achse)
Ry m Kurvenradius
Riar m Radius Laufrolle
Ry Q Rotorwiderstand
R Q Statorwiderstand
St - Stellmatrix
Uk % Gleichspannung im Zwischenkreis des Stromrichters
w ] Arbeit
W, m3 Widerstandsmoment Biegung
Wypk ] Arbeit der Nichtpotentialkrifte
Wpy Ji Arbeit der Potentialkrafte
Zp - Polpaarzahl
arwr m/s?  Beschleunigung Fahrwerkstriger (longitudinal)
b m Breite eines Fahrschiffs
Cn N/m  Normalensteifigkeit
cy N/m  Steifigkeit Umlenkturaslagerung
bg m Breite des Stiitzdreiecks des Baggers
eAf 1/min  Regelabweichung (Drehzahldifferenz)
€oy - Einheitsvektor des Systems {Oy, €, }

Frequenz
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g m/s*  Erdbeschleunigung
ik, — (ohne Index) Laufkoordinaten
ig - Anzahl Antriebsturasnocken
labe A Strom der Wicklung a, b, ¢ der Asynchronmaschine
Tabe A Stromvektor der Wicklung a, b, ¢ der Asynchronmaschine
labe A Soll-Strom der Wicklung a, b, ¢ der Asynchronmaschine
iLar - Anzahl der Laufrollen eines Fahrschiffes
ips - Anzahl der am Fahrzeug verbauten Fahrschiffe
iGes — Gesamtiibersetzung Getriebe
Tres A Resultierender Stromvektor
lgp Lange des Kettenglieds
my kg Masse des Korpers Y
Ny 1/min  Motordrehzahl
Ny 1/min  Soll-Motordrehzahl
ML 1/min  Lenkwinkelkorrektur fiir den Motor i
Nyenn 1/min  Nennmotordrehzahl
Ds m Schakenteilung (Kettenteilung)
Txy Hebelarm des Kraftvektors F Xy
s m Abstand Laufrolle — Schakenauge
Sn m Elastischer Eindringweg in Oberflichennormalenrichtung
Sal m Gleitweg parallel zur Oberfléche
Snek m Weg der Nichtpotentialkraft
Spk m Weg der Potentialkraft
So m Wegbezogene Quantisierungsfunktion Schakenklappen am
ASK Antriebsturas
t s Zeit
ty m Trajektorie des Schwerpunktes des Korpers Y
u div Lastvektor
Uy Nm  Lastvektor der StellgroBen
u, Nm Lastvektor der Storgrofien
Ugbe % Spannung der Wicklung a, b, ¢ der Asynchronmaschine
Ugpe |4 Soll-Spannung der Wicklung a, b, ¢ der Asynchronmaschine
Uy m/min  Léngsgleiten in Planumsebene bei Kurvenfahrt
Vey m/min  Quergleiten in Planumsebene bei Kurvenfahrt
VewT m/min  Geschwindigkeit Fahrwerkstrager (longitudinal)
vy, div Linkseigenvektor
Vg div Rechtseigenvektor
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Vg m/min  Longitudinalgeschwindigkeit des Baggers
m Verlagerung von Strukturknoten normal zur ersten Hauptachse
w oder  oder
div FithrungsgroBenvektor der Zustandsregelung
XrwT m Hohenlage Fahrwerktriagergelenk
XsrsT Taf; Generalisierter Koordinatensatz der Schneckenradstufe
o m& .
Xy rad Lagevektor des Korpers Y
Va div Ausgangsvektor Zustandsraumbeschreibung
YrwT m Vorschubweg des Fahrwerktrigergelenks
Z div Zustandsvektor

Griechische Buchstaben

Symbol Einheit  Bedeutung
ay rad Antriebsturasseitiger Ketteneinlaufwinkel
QAysk rad Winkel des antriebsturasseitigen Schakenklappens
QASK | rad Hilfswinkel antriebsturasseitiges Schakenklappen, Nocken j
ayg rad Sektorwinkel der Kurvenfahrt des Fahrschiffs
ay rad Umlenkturasseitiger Ketteneinlaufwinkel
QAysk rad Winkel des umlenkturasseitigen Schakenklappens
Bx rad Sektorwinkel der Kurvenfahrt des Baggers
By rad Orientierung des Rotorfluss-Koordinatensystems {Oy, €0, 1p}
Ya rad Drehwinkel Antriebsturas
Yiar rad Drehwinkel Laufrolle
N rad Halbe Teilung Antriebsturas
- Steifigkeitsindex
1/s Eigenwert
Ak rad Lenkwinkel
Up — Gleitreibungskoeffizient Kette — Boden
UeL - Gleitreibungskoeftizient (allgemein)
& - Ungleichférmigkeitsgrad
p rad/m Krimmung
Obnenn - Nennbiegespannung
®o, rad Null-Phasenlage Strom
Pocke rad Null-Phasenlage Gleitkreisgleiten
PlLoke rad Losewinkel Gleitkreisgleiten
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Winkelbezogene Quantisierungsfunktion Schakenklappen am

Paask rad Antriebsturas
Pocke rad Winkelbezogene Quantisierungsfunktion Gleitkreisgleiten
1/_)’ Wb Flussverkettungsvektor
AQ rad/s  Schluptkreisfrequenz
Q rad/s  Kreisfrequenz Strom
T rad/s  Winkelgeschwindigkeit Fahrwerkstriager bei Kurvenfahrt
Qum rad/s  Winkelgeschwindigkeit des Motorldufers
Qg rad/s  Winkelgeschwindigkeit des Drehfeldes §res

div (divers) bedeutet, dass die Einheit vom Anwendungsfall abhingt

Erl&uterung zu haufig angewandten Schreibweisen:

1 Physikalische GroB3e oder Signal

2 —  Koordinatenfreier Vektor
—  Koordinatendarstellung eines Vektors
—  Mittelwert eines Zeitsignals im Intervall te [ ¢, ¢,)
~ Arithmetischer Mittelwert mehrerer Signale
A Amplitudensignal (Mittelwertfrei)
3 Basis eines Vektors (in Koordinatendarstellung)
4 Indizierung / Bezeichnungsergénzung 1
5 Indizierung / Bezeichnungserginzung 2

6 Indizierung / Bezeichnungsergidnzung 3

Elemente eines K oor dinatenvektor s
oY lx
OY = OY|y

Oylz

Abkurzungsver zeichnis

Abkiirzung Bedeutung

A Antriebsturas

BA Ballastausleger

BP Bodenplatte (Kettenglied)
CB Craig Bampton

EEM Extended Eigenmode Set

FWT Fahrwerkstriager
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G Gelenk Fahrwerkstrager

gUt Gezogener Untertrum

+gUt Gezogener Untertrum, Fahrt hangaufwiérts
-gUt Gezogener Untertrum, Fahrt hangaufwirts
gOt Gezogener Obertrum

+gOt Gezogener Obertrum, Fahrt hangaufwérts
-gOt Gezogener Obertrum, Fahrt hangaufwiérts
KgUt Gezogener Untertrum, Kurvenfahrt

KR Kontinuierliche Rollbahn

KTR Kettentragrolle

M Motor

MKS Mehrkorpersystem-Simulation

OLI Obertrum, links

OMI Obertrum, mitte

ORE Obertrum, rechts

P1 Pylon 1

P2 Pylon 2

SRA Schaufelradausleger

ST Schakental

SW1 Sonnenwelle 1

™ Turaswelle

U Umlenkturas

UT Untertrumsegment, welches auf Fahrplanum aufliegt
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A Auswertungsgr6i3en

A.l. Amplitudensignal

Der zeitliche Amplitudenverlauf ¥ (t) eines Signals Y (t) basiert auf einer Trendbereinigung iiber

Y(6) = P(t) + LY@ = P(0) t € [tyty) (A1)

siche beispielhaft in Abbildung A.1. Das Signal wird folglich seines Konstant- und Linearanteils

beraubt, sodass unter anderem

ty
f Y(t) dt =0 (A2)

t1

gilt. Das so generierte Signal beinhaltet folglich einzig die Signalschwingungen und wird als

Amplitudensignal bezeichnet.

a) Signal b) Amplitudensignal
Abbildung A.1: Generierung eines Amplitudensignals

A.2. Schwingungseffektivwert

Zur Berechnung des Schwingungseffektivwertes eines Signals Y (t) ist zunédchst das Amplituden-
signal Y (t) nach Gleichung (A.1) zu extrahieren. Uber

tz

- j P2(0) dt (A3)

%1

RMS{Y} = 2

2 1

lasst sich anschlieBend der Effektivwert des Amplitudensignals berechnen. Unter der
Voraussetzung, dass das Amplitudensignal iiber die FOURIER-Reihe

Y - ¥.(t) = Zﬁai csin(i-wy - t) + Pp; - cos(i- wg -+ t) (A4)

i=1
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mit

2'm

abbildbar ist, kann das Integral in Gleichung (A.3) zu

2=Ty t,=Tp o 2
5 2
f Yoo (0) dt = f (Z Vai *Sin(i-wg*t) + Jpi - cos(i- wq * t)) dt
t1=0 t,=0 \i=1

1

=5 z (93 +95:1) - To
i=1

geschrieben werden. Dabei korrespondiert der Integrationsbereich mit der Signalperiode Ty .
Durch Einsetzen von (A.6) in (A.3) ldsst sich zeigen, dass der Effektivwert des Amplitudensignals
eine Ersatzamplitude verkorpert, siche Gleichung (A.7).

2

RMS{Y} = i/_' Z(ym+ P2) (A7)

Werden die Effektivwertverhiltnisse zweier Signale iiber

RMS{Y,} <

RMS{YV5} > (A-8)

miteinander verglichen, lédsst sich folglich anhand eines Skalars das Signal mit den hdheren

Schwingungsamplituden identifizieren.
A.3. Kreuzkorrelationskoeffizient

Zur Berechnung der Ahnlichkeit zweier Signale und der damit einhergehenden, quantitativen
Beschreibung der Zusammenhinge zwischen beiden Zeitfunktion dient die Korrelationsanalyse
[Hof98, S. 54 ff.]. Somit kann die Korrelationsanalyse zum Vergleich der Ergebnisse zweier
Prozesse, zwischen welchen eine Aussage zum Zusammenhang getroffen werden soll, Anwen-

dung finden. Hierzu wird die Kreuzenergie zweier reellwertiger Amplitudensignale X und ¥ iiber

[oe]

Ey, () = f 200 Pt + Dt (A9)

— 00

mit den Signalenergien der Signale selbst anhand

Eyy(®)
i/Exx(T =0)- Eyy(r=0)

Dy (®) = (A.10)
ins Verhiltnis gesetzt. Je ndher der so definierte Kreuzkorrelationskoeffizient ¥, dem Wert 1
ist, umso dhnlicher sind die beiden Amplitudensignale und somit die beiden zu vergleichenden

Prozesse.
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B Analytische Berechnung der Lasten bei Kurvenfahrt

Die Ableitung zur Beschreibung der Kurvenfahrt basiert auf dem in Abbildung B.1 hinterlegten
und von [Lin38, S. 16 ff.] vorgestellten Modell. Dabei wird angenommen, dass auf das gesamte
auf dem Boden liegende Plattenband AQ eine ortlich invariante Flachenpressung p wirkt. Zudem
setzt das Modell voraus, dass wihrend des Rutschens des Bandes gegen den Boden die Rutsch-
geschwindigkeitsverteilung in Breitenrichtung konstant ist und somit der Breiteneinfluss
vernachlédssigbar wird. Die Reaktionslasten, welche dem Gleiten des Raupenbandes iiber die

Reibung entgegenwirken, greifen im Gelenkpunkt des Fahrwerkes an.

Y

AQ QA\

Abbildung B.1: Modell zur Kurvenfahrt

Die Summation der einzelnen Reibkréfte ﬁkrp ergibt die Gesamtreibkraft zu

Yo=L

. . Up (B.1)
Fgr = f dFgrp = — f #B'P'b'm'dy
PEAQ Yu=—L P

wobei sich die Schlupf-Geschwindigkeit im Punkt P beziiglich O’ {iber

0 0 Wk
va] _ [ 0 ] mit 3,3 = [ 0 ] (B.2)
ve,l log-y 0

o'Vp =

berechnet. Dabei bezeichnen die Komponenten vg, und vg, nicht die Geschwindigkeits-
komponenten des Fahrwerktrdgers, sondern die Schlupfgeschwindigkeit der Kette relativ zum
Planum unterhalb des Fahrwerktrigergelenks. Damit ergibt sich die Komponente der Reibkraft

quer zur Fahrwerksachse tiber

Yo=L
UGz —Wg Y

o'Firlz =—ug p-b- : -dy (B.3)
Yu=-L \/(UGZ —wgy)?+ véy
und der Substitution
ay
Vgz — Wk 'Y = VUpg > 3vp, dvp, = ——dvp; , (B.4)

yu_)vauszz'i'(‘)K'L s yo_)vaoszz_(‘)K'L
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zZu

Vgz—Wk'L

- _ b dvp,
o’FKrlz =HB'P f

Vpz
w
vgztwg'L Zf(vpz )%+ Uéy K (B.5)
_Hs'P’ b

2 2

In gleicher Weise erfolgt die Ableitung der Langskraft OIF_‘ krly und des Lenkmomentes
011\7 xrlx » sodass sich diese Lastkomponenten zu

o Vg . Vg, + Wi+ L . Vg, — Wk " L
O’FKT‘Iy =Ug'p- b w_;/ . [aTCSlnh {ZUT} + arcsinh {ZT (B6)
und
M ! 2 2 2
oMgrlx = E'#B'p'b'(sz_wK'L)' (g, —wg " L)* +vg,
! g 24,2
_E'“B'p'b'(vcz‘i‘wK'L) (vg, + wg " L)* + vg,
(B.7)
1 Vey\? o fvez +wg L
— 5 ks p-b-(wK) -arcsinh —va
1 Vgy\? - (vg, —wg L
— 5 Hs P'b'(w—;> -arcsmh{—z ™=

ergeben.
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C Korreationen CB-Set
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Abbildung C.1: Korrelation MKS-Modell und CB-Set des Unterwagen-Ober bau-Systems
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