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4.5.  Bedingungen der kinetischen Stabilitit bei Parametererregung

4.5.1. Allgemeines zur Parametererregung

In der Praxis muB sich der Ingenieur hdufig mit der Resonanz bei erzwungenen
Schwingungen auseinandersetzen, die in linearen Systemen eintritt, wenn irgendeine
Harmonische der Erregerkraft mit einer der Eigenfrequenzen zusammenfallt [11].

Die Parameterresonanz, die bei einer bestimmten Pulsation der Parameter des
Systems in einem engen Frequenzbereich entsteht, tritt wesentlich seltener auf,
weshalb sie oft als unwesentliche und unwahrscheinliche Nebenerscheinungen einge-
schétzt wird.

Viele praktisch eingesetzte Maschinen zeigen jedoch, daf die Parameterresonanz
nicht nur Stérungen des normalen Betriebes der Mechanismen verursacht, sondern
auch zu ernsten Zerstorungen der Maschine fiihren kann. AuBerlich unterscheidet
sich die Parameterresonanz von der ,,erzwungenen Resonanz‘‘ scheinbar wenig, aber
zwischen beiden Resonanzformen gibt es wesentliche prinzipielle Unterschiede.

Die erzwungene Resonanz stellt erstens erzwungene Schwingungen eines stabilen
Systems dar, die auch auftreten, wenn das System sich anfangs in der stabilen
Ruhelage befindet. Die Parameterresonanz ist dagegen eine Erscheinung des insta-
bilen Gleichgewichts, infolgedessen das System durch unvermeidliche Anfangs-
storungen angefacht wird. Die allgemeine Bewegung so eines Systems, das durch die
Differentialgleichung (4.2.6./2) mit periodischen Koeffizienten beschrieben wird, hat
bei Parameterresonanz ohne Beriicksichtigung der Dissipation die Form

g = C,eD\(t) + Oy e *Dy(t), (1)

wobei @, und @, irgendwelche periodischen Funktionen («* > 0) und C, und C, Inte-
grationskonstanten sind [4.6], [4.28], [4.29].
Offensichtlich wéchst einer der Summanden in (1) bei { — co unbegrenzt, unab-
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héngig vom Vorzeichen von x. Weil der Wert der Konstanten C; vollig durch die
zufilligen Stérungen bestimmt wird, kann man aus (1) nur den Charakter des An-
wachsens dieser Schwingungen erkennen. Die Funktion ¢(¢) gédnzlich vorauszusagen
ist praktisch unmaglich.

Zweitens wachsen die Schwingungsamplituden bei fehlender Dimpfung bei
,erzwungener Erregung‘‘ linear an ([11], S. 349), aber bei Parametererregung expo-
nentiell, vgl. (1).

Drittens findet Parameterresonanz nicht nur bei irgendwelchen diskreten Fre-
quenzen statt, sondern in einem ganzen Gebiet instabiler Zustéinde in der Umgebung
gewisser Frequenzen.

Viertens schlieBlich hat die Dimpfung einen anderen EinfluB. Wihrend bei der
»erzwungenen Resonanz die Einfithrung einer geschwindigkeitsproportionalen
Dimpfungskraft zur Begrenzung der Resonanzamplituden fiihrt, kann sich die
Parameterresonanz auch bei vorhandener Dimpfung entwickeln, und nur die Uber-
schreitung eines bestimmten Dissipationsniveaus kann die Gefahr des Anfachens be-
seitigen, vgl. Abschnitt 4.5.2.

Man kann aber sagen, daB in der Regel die meisten periodischen Getriebe in Dreh-
zahlbereichen arbeiten, die weit von den Hauptzonen der Parameterresonanz ent-
fernt liegen. In diesen Fillen, die in Abschnitt 4.4. niher betrachtet wurden, sind
die dynamischen Bedingungen und die Verfilschungen der gegebenen kinematischen
Funktionen aber schon in Gebieten unzulissig gro8, die weit von den Zonen der
Parameterresonanz entfernt liegen. Es gibt allerdings auch eine Klasse von schnell-
laufenden Mechanismen, die die kritischen Zonen erreichen und manchmal sogar
iiberschreiten. Dieser Klasse kann man Mechanismen zuordnen, bei denen die Lage-
funktion besonders ,,glatt* ist, d. h. keine wesentlichen Spriinge oder scharfe Ande-
rungen in den hoheren Ableitungen hat. Solche Eigenschaften haben z. B. Exzenter-
getriebe, eine Reihe von Koppelgetrieben, die keine angeniherten Rasten des Ab-
triebsgliedes besitzen und andere.

Bei Parameterresonanz fiihren kleine Erregungen zu wesentlichen Verinderungen
der Bewegung eines Systems. In Verbindung mit dem Terminus ,,Stabilitéit der Be-
wegung‘“ seien noch einige Bemerkungen geduBert.

Wenn man als ,erregt‘‘ eine Bewegung mit veridnderlichen Anfangsbedingungen
bezeichnet, dann kann man die Stabilitdt als Eigenschaft der erregten Bewegung
betrachten, solange sie sich gering unterscheidet von der nichterregten bei hinreichend
kleinen Anfangsbedingungen. Wenn dabei bei { — co die Bewegung zu der ,,nicht-
erregten konvergiert, dann wird sie asymptotisch stabil genannt. Sehr wichtige
Ergebnisse fiir Ingenieuranwendungen zu Fragen der kinetischen Stabilitéit mecha-
nischer Systeme mit periodisch verdnderlichen Parametern enthilt die Mono-
grafie [4.6].

Die Bedingungen dafiir zu gewéhrleisten, da8 die kinetische Stabilitidt gesichert
ist, gehort zu den verantwortungsvollsten Aufgaben bei der Konstruktion schnell-
laufender Mechanismen. Die praktische Wichtigkeit dieser Stabilitit folgt daraus,
daB die instabile Bewegung im Grunde genommen unsteuerbar ist, d. h. eine beliebige
zufillige Erregung wihrend eines hinreichend langen Zeitabschnittes kann zu kata-
strophalen Folgen fithren. AuBlerdem ist das Berechnungsmodell, wie schon erwihnt,
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nicht vollig dquivalent seinem physischen Original, und das Realsystem kann nicht
genau beschrieben werden. Die Abweichungen, die durch diese Ungenauigkeiten
hervorgerufen werden, kann man als Erregungen ansehen, die im Falle der Instabili-
tdt zu wesentlichen Entstellungen der erwiinschten Losung fithren.

Die Anfachung des fiktiven Oszillators ist eine notwendige, aber keine hinrei-
chende Bedingung fiir die kinetische Instabilitdt des urspriinglichen Systems. An-
dererseits kann man bestétigen, daB8 die Bedingung fiir die Begrenztheit des Expo-
nenten zim Ausdruck (4.4.1./12) eine hinreichende (aber nicht notwendige) Bedingung
fiir die kinetische Stabilitét des Systems und die Unterdriickung von Parameter-
resonanzen ist. Diese Bedingung wird in folgender Form ausgedriickt:

T,
2nd = [ 8(¢) At > 0,5 |4z], (2)
0

wobei 7'y = 2r/w und Az die Differenz zwischen den Minima der Funktion z darstellt,
deren Abstand die Periode 7' ist. Wenn z. B. die Pulsation der Parametererregung mit
irgendeiner Kreisfrequenz £ erfolgt, so ist

w*(t) = @*(1 — & cos 0t). (3)
Der Koeffizient ¢ wird ,,Pulsationstiefe’ genannt. Unter Benutzung von (3) erhilt
(4.4.1./23) die Form

Z + 40%*% = —2¢ew? cos Q. (4)
Offensichtlich kommt der fiktive Oszillator bei 2 = 2@ in Resonanz, was der be-

kannten Hauptresonanz der Parametererregung entspricht. Die Resonanzbewegung
ergibt sich aus (4) und verlduft nach folgendem Gesetz:

2(t) = —0,5mte sin 2wt . (8)

Der zeitlich linearen Amplitudendnderung z(¢) des fiktiven Oszillators entspricht
gemif (4.4.1./12) ein zeitlich exponentieller Amplitudenzuwachs des realen Schwin-
gers bei Parameterresonanz. Daraus folgt fiir die Amplitudendnderung wihrend einer
Periode 7',

42| = |a(ts) — 2(t,)| = ms. (6)
Dabei ist ¢, = =/(4®) und ¢, = ¢; + T';. Das Einsetzen von (6) in (2) liefert
8> e/, (7)

wobei 9 der Dimpfungsgrad ist. Diese Stabilitdtsbedingung ist aus der Literatur zu
parametererregten Schwingungen bekannt [4.6], [4.28], [5.20].

Die kinetische Stabilitdt geht bei dem betrachteten Modell nicht nur bei 2 = 2%
verloren, sondern auch bei

Q =0, = 2|i, (8)
wobei ¢ eine ganze Zahl ist. Aulerdem mul man im Auge behalten, daff um diese

kritischen Werte herum ein ganzes Gebiet instabiler Zustinde des Systems liegt,
wobei die Breite dieser Gebiete von der Pulsationstiefe abhéingt (Bild 4.22).
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Es sei z. B. ¢ = ¢;, was in Bild 4.22 einer Geraden parallel zur Abszisse entspricht.
Die Schnittpunkte dieser Geraden mit den Grenzlinien der schraffierten Gebiete
begrenzen den Bereich der kritischen Kreisfrequenzen (2, bei denen das System kine-
tisch instabil wird [4.6], [4.41], [4.45]. Entsprechend der Bedingung (7) ist das System
im ganzen Frequenzbereich stabil, wenn & = &, << &* gilt, wobei ¢* = 44 ist, weil die
Gerade nirgends ein Instabilitidtsgebiet schneidet. Das Verhiltnis ¢/e* < 1 bestimmt
die Sicherheit fiir die Stabilitit des Systems.

!

A v

"Z f L* = q’/ﬂ
3 R

Pulsationstiefe

7 .
Abstimmungsverhtitnis 1= /2 /S

Bild 4.22 Schematische Stabilitdtskarte des parametererregten Schwingers mit Démpfung

4.5.2. Kinetische Stabilitit bei periodisciler Erregung

Zur Untersuchung der kinetischen Stabilitédtsbedingungen wird die homogene Glei-
chung (4.2.6./1) untersucht:

m(Q1) § + b(Q1) § + ¢(2) q = 0. (1)
Die Funktionen m, b und ¢ sind periodisch und werden in Fourierreihen entwickelt.
Dazu kann angenommen werden, daB8 m(2¢) eine gerade Funktion und b(Q¢) die

Summe aus einer Konstanten und einer ungeraden Funktion von £¢ ist, so daB die
Fourierreihen folgendermafen lauten :

m(Q2t) = my + 3 m; cos i,
i=1

® 2)
b(2t) = by + 3 b; sin Q¢
i=1
Die ,,zeitabhiingige Federkonstante** kann dagegen einen beliebigen Verlauf haben
und wird so angesetzt :

c(t) = ¢y + 3 (¢;° cos it + ¢;® sin iQ¢). (3)

=1
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Betreffs der Fourierreihen kinematischer Funktionen ebener Mechanismen wird auf
Abschnitt 1.4.3. verwiesen.

Die Parameterhauptresonanz tritt bekanntlich in der Niahe der Pulsationsfrequenz
auf, die der doppelten gemittelten Eigenfrequenz des Schwingers entspricht, vgl.
(4.5.1./8). In diesem Fall liegt sie wegen @* = c,/m, bei

iQ =2 Veom, fiir i=1,2,3,... (4)

Es kann also auch eine Erregung bei Pulsationsfrequenzen auftreten, deren Wert um
ganzzahlige Vielfache kleiner als die Hauptresonanz ist. Deshalb konnen alle er-
withnten Fille einheitlich in folgender Formel erfa8t werden, die die Zentralwerte der
kritischen Winkelgeschwindigkeiten des Antriebsgliedes angibt :

1 1 3 53 3
Q=—7Ve,ymy mitj=—,1,—,2, — ... 5
:’.Vo/ 0 ] 3 2 3 ()

Weiterhin wird das erstmals von RAYLEIGH angewandte Verfahren benutzt, bei dem
angenommen wird, daf sich auf der Grenze zwischen dem stabilen und dem instabilen
Gebiet stationdre Schwingungen ausbilden, die niherungsweise in folgender Form
beschrieben werden kénnen:

qg = A4, + A; cos jQt + B, sin jQt. (6)

Das Einsetzen dieses Ansatzes in (1) (mit F = 0) liefert nur ein konstantes Glied und
Terme, die die Harmonischen jQ erithalten. Koeffizientenvergleich und Nullsetzen des
Absolutgliedes und der Koeffizienten von cos Q¢ und sin jQ¢ ergeben:

cody + kj4; + 0,5¢B, =0,
;4o + (co — 7°22my + ky;) A; + (j2by + 0,5¢3;) B; =0, (7)
¢;? 4y — (j2by — 0,5¢3) A; + (co — 72Q2%my — ky;) B; =0,
wobei folgende Abkiirzungen benutzt wurden:
k; = 0,56(c;® — jQ2b; — 72Q%m;), ®)
ky; = 0,5(cg; — 7Qby; — 722%my;).

Es existieren nichttriviale Losungen dieses linearen Gleichungssystems, wenn seine
Koeffizientendeterminante, die in diesem Fall ein Abschnitt aus der Hillschen Deter-
minante ([4.6]) ist, O gesetzt wird:
Co 0,5¢;°
Det (Qz) == c]'c Co — j292m0 + kz] jgbo + 0,562" = O. (9)
st —jgbo + 0,56;’ Cop — 'Z.szO = k2i
Fiir jeden Wert j erhélt man in der Umgebung des Wertes, der durch (5) bestimmt
wird, zwei Losungen. Insbesondere kann (9) zwei reelle Wurzeln 2, und 2_ haben,

zwischen denen das Gebiet der kinetischen Instabilitdt liegt. Dabei entspricht Det > 0
stabilen und Det < 0 instabilen Bereichen. Es gibt aber auch die andere Moglich-
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keit, da} die Determinante Det (£2%) im ganzen Frequenzbereich positiv bleibt und
infolgedessen die Wurzeln von (9) komplex werden. Das bedeutet, daB eine Para-
meterresonanz bei dem gegebenen j nicht entstehen kann. Eine physikalische Er-
klarung dieses sehr wichtigen Falles wurde, ausgehend von Energiebetrachtungen, in
Abschnitt 4.5.1. gegeben.

Im weiteren werden zwei kritische Betriebszustdande ausfiihrlicher betrachtet.

1: Betriebszustinde j = l, i, -i,

22 2

Da die Ordnung der Harmonischen i in den Fourierreihen (2) und (3) nur eine ganze
Zahl sein kann, verbleiben nur alle diejenigen Harmonischen, bei denen i = 2j
ist. Aus der ersten Gleichung von (7) folgt 4, = 0, d. h., bei diesen Betriebszustin-
den entfillt der Mittelwert der periodischen Losung (6). Die Frequenzen an den
Bereichsgrenzen folgen dann aus folgender Frequenzgleichung, vgl. die Determinante
(9):

(o — 722%mo)* + 2%, — 0,25(c3;)* — k3; = 0 (10)
oder nach Uberfiihrung in die dimensionslose Form

Dyn* — Dyn? + Dy = 0; (11)
dabei ist

Dy =1 — 0,25[(r5)% + (13)%],

Dy = 23(1 — 0,25rgmy;/my — 26%),
(12)
D, = 41 — 0,25m3;/m,?),

by g MS?

2 Vcomo, g Co

Man kann zeigen, daB rj; nicht von Q abhiingt [4.48]. Das bedeutet, daf man zur
Bestimmung von r3; und 73; nur mit den nicht von 2 abhéingigen Termen der Funktion

¢(£2t) zu operieren braucht. Die kritischen Grenzfrequenzen findet man als Wurzeln
von (11):

n:VDliVD — 4DyD:

2
1
2D2

”;; = (ng — 7bej)/cos T;j = 0;,'/00, 9 =

(13)

Demzufolge lautet die Bedingung dafiir, dal keine instabilen Betriebszustéinde auf-
treten, D> — 4DyD, < 0, was dquivalent ist zu

0

) 2
4 > 0,25 l/(% — rgj) + (rg)*- (14)

Mit der durch (6) bestimmten Genauigkeit beeinflussen in diesem Fall nur die Har-
monischen i = 25 das kritische Niveau der Parametererregung.
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2. Betrichszustand j = 1, 2, 3, ...

Zunichst wird der Sonderfall betrachtet, daf die Funktion c¢(£¢) gerade ist, wobei
¢;s =0 gilt. Die entsprechende Bedingung, die man nach umfangreichen Umfor-
mungen und einigen Vereinfachungen erhalt, fithrt zur Abschétzung ([4.46])

! 2
8>~ [ +05 (0,5 i r,.c) ] [(15)

4 my

Maj

c
my f

Im allgemeineren Fall, wenn ¢;s &= 0 ist, erhdlt man folgende Néherungslésung aus

9):
1 Mg ; .
*>7 l/[m— e

Dabei ist
r® = (¢;° — 0,5jQb;)[cy, 1* = c;*[eo. a9

; 272
+05 (0,5% - rf” F[Ir + 050, (16)
0

Daraus geht hervor, dafl bei ganzzahligen j nicht nur die Harmonischen i = 2,
sondern auch die Harmonischen i = j einen gewissen Einflul auf die kinetische
Stabilitdt haben. Allerdings haben von den Termen, die den Harmonischen 2; und j
entsprechen, die letztgenannten bei gleicher GréBenordnung nur einen unwesent-
lichen EinfluB, und die kinetische Stabilitdt wird im wesentlichen durch die Bedin-
gung (14) bestimmt. Bei manchen Aufgaben kann es aber passieren, da die Harmoni-
schen mit dem Index j wesentlich gréBer sind als solche mit dem Index 2j.

4.5.3. Beispiel: Parametererregung im Parallelkurbelgetriebe

Es wird der Antrieb einer Maschine betrachtet, bei dem die Motorwelle 7 mit dem
Abtriebsglied durch ein Parallelkurbelgetriebe verbunden ist, vgl. Bild 4.23a.
Gegeben seien die Torsionssteifigkeiten ¢z, und ¢y, der beiden Wellen und die Feder-
konstante c,p, welche die Deformierbarkeit der Koppel und der Gelenke 4 und B
erfaBBt. Weil bei diesem Mechanismus U’ = 1 ist, nimmt das Berechnungsmodell
die Form an, die in Bild 4.23b gezeigt ist. Dabei ist ¢, die reduzierte Federkonstante,
welche ¢; entspricht. Zur Bestimmung von ¢;; wird die Bedingung gleicher poten-
tieller Energie gestellt:

0,5¢,5(41)* = 0,5¢x(49)?; (1)

dabei ist Al die Deformation der Koppel und der Gelenke und A¢ die Verdrehung
der Welle 4 infolge der Lingendnderung Al. Aus der Projektion der Kontur des
deformierten Mechanismus auf die z-Achse folgt

Rcosep + 1+ Al — Rcos (p — Ap) — 1 = 0. (2)
Fiir kleine A¢ findet man daraus

Al = R Agsin ¢ 3)
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c)
f*oj_ _
Sal 200/ 4(j=2)
S
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Bild 4.23 Parallelkurbelgetriebe mit elastischer Koppel
a) Getriebeschema, b) Schwingungsmodell, ¢) Stabilitdtsgrenzen

und nach dem Einsetzen von (3) in (1): ¢y = ¢;R? sin? p. Wegen § = ¢ hiingt die
reduzierte Steifigkeit ¢;; von der Zeit ab, und infolgedessen besteht die Gefahr der
Parameterresonanz. Es wird der dimensionslose Parameter ¢ = ¢;R*(c7t + c13)
als Verhiltnis des Maximalwertes von ¢, zur reduzierten Steifigke it der Wellen ein-
gefiithrt. Damit ergibt sich die verénderliche Gesamtsteifigkeit zu
sin? ¢

(4)

cr = (€7t + eyt + ch) ! = ¢y R —48M——,
4 (Tl+ M + T-) 3 1+o'sin2¢p

vgl. Bild 4.23b. Wird diese in eine Fourierreihe entwickelt, dann verbleibt unter
Beriicksichtigung aller Terme bis einschlieBlich 62

R2 § b 15
cT=632 (1—;—0-{——562—(1—64-1—602)0032?’
2
_%(1_30) cos4<p—il%cos6<p). (5)

Die Bewegungsgleichung dieses Antriebs entspricht mit ¢ = ¢, — ¢; der Beziehung
(4.5.2./1). Durch den Vergleich von (5) mit (4.5.2./3) und (4.5.2./12 und 18) ergeben
sich folgende Beziehungen:

¢y = 0,5c;R*f, my = JJ5[(J, + J5), @y = V"o/mo,

f=le i ean oty (6)
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Die gefihrlichsten Parameterresonanzen treten entsprechend (4.5.2./4) bei i = 2,
i =4 und i = 6 auf, d. h. bei Q ~ vy, 2 ~ 0y/2, 2 ~ wy/3 ( = 1, 2, 3). Die Unter-
driickung der Parameterresonanz im ganzen Frequenzbereich ist moglich, wenn
(4.5.2./16) erfiillt wird, d. h. wenn

# > 9y = 0,25[|r5;| + 0,5(r;)%] (7)

gilt. In Bild 4.23c¢ ist der Verlauf 9(c) dargestellt. Bei 7 = 1 und j = 3 verschwindet
der zweite Summand in (7), weil gemdB (7) r,¢ = r,¢* = 0 ist, wiahrend bei j = 2
dabei ;¢ = r,* = 0 ist. Haufig wird die zweite Komponente vernachlissigt und
irrtiimlich als klein von zweiter Ordnung gehalten. Das wire gleichbedeutend mit dem
Ausschlufl der Komponente 4, in (4.5.2./6). Das kann zu einem groBen Fehler fiihren,
wovon in diesem Beispiel die Kurve 4 in Bild 4.23 ¢ zeugt, welche fiir j = 2 beir,* = 0
gilt.

ErfahrungsgeméB betrdgt der Démpfungsgrad ¢ = 0,03 bis 0,05 bei Mechanismen,
so daB bei 2 ~ wy/3 praktisch keine Gefahr fiir die Entstehung der Parameterreso-
nanz besteht. Bei 2 ~ wy/2 und 2 ~ w, ist die Erregung so stark, daf die Parameter-
resonanz mit Hilfe der Diampfung des Mechanismus praktisch nicht vermeidbar
ist.

Eine wesentliche Verbesserung kann man dadurch erreichen, daf man ein zweites
Parallelkurbelgetriebe anordnet, dessen Kurbel in einem Phasenwinkel von 90 Grad
versetzt ist. Solche doppelten Antriebe verwendet man z. B. bei Elektroloks. Fiir
den zweiten Mechanismus unterscheidet sich ¢;(p) von (5) dann durch die Vorzeichen
der 2. und 6. Harmonischen, so da die summarische Steifigkeit beider Getriebe nur
den konstanten Term und die 4. Harmonische enthilt. Dabei erhoht sich w, um
das Vé—fache, wiihrend der kritische Wert 9, (j = 1) in Bild 4.23¢ mit Kurve 4 ver-
glichen werden muB, weil jetzt r,¢ = r,° = 0 ist.

4.6.  Verminderung der Sechwingungsentstehung

4.6.1. Grundsitzliche Moglichkeiten

Die storenden Schwingungen in Mechanismen resultieren meist aus Resonanzzu-
stdnden, die infolge periodischer Erregung (Resonanz der k-ten Harmonischen),
StoBerregung oder Parametererregung zustandekommen. Um sie zu vermeiden,
mufBl dem Konstrukteur in erster Linie empfohlen werden, sich iiber die physikali-
schen Ursachen der betreffenden Resonanz ein klares Bild zu verschaffen. Hiufig
sind dazu gezielte meBtechnische Untersuchungen erforderlich.

Wenn die physikalischen Ursachen qualitativ erkannt worden sind, reicht oft ein
einfaches Berechnungsmodell mit wenigen Freiheitsgraden, um die wesentlichen
Erscheinungen quantitativ zu erfassen. Einen Anhaltspunkt iiber die zu beriick-
sichtigenden Freiheitsgrade findet man iiber die modale Analyse, insbesondere
durch Ermittlung der wesentlichen Schwingformen am Realsystem. Der hiufig
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eingeschlagene Weg, mit einem komplizierten Berechnungsmodell alle denkbaren
EinfluBgroBen einzubeziehen und dann gewissermafBen den Computer suchen zu las-
sen, was sich physikalisch abspielt, wird nicht empfohlen. Die Anzahl der Freiheits-
grade eines Berechnungsmodells ist nach Ansicht der Autoren leider manchmal umge-
kehrt proportional zur Kenntnis der Bearbeiter iiber die wesentlichen dynamischen
Vorgénge.

Auf Grund der vielen Ursachen der Schwingungsentstehung in Mechanismen ist
es schwierig, allgemeingiiltige Aussagen zur Vermeidung von Schwingungen zu tref-
fen. Im allgemeinen ist es ratsam, sich zuerst der Elimination der Erregung zu widmen,
bevor versucht wird, durch Déampfung oder Tilgung die auftretenden Schwingungen
zu mindern. Die Verschiebung des Eigenfrequenzspektrums durch Verdnderung der
Masse- und Federparameter ist bei unverindertem Berechnungsmodell eine weitere
theoretische Mdoglichkeit. Besser hilft in der Ingenieurpraxis meist die geschickte
Auswahl einer dynamisch giinstigeren Getriebestruktur, wozu man die Methoden der
Erfindungskunst nutzen mu8, weil die Strukturauswahl noch nicht algorithmiert
wurde.

In den folgenden Unterabschnitten werden neue Methoden dafiir gezeigt, wie typi-
sche Mechanismenschwingungen durch Beeinflussung der Erregung vermindert
werden konnen. Die Beispiele stehen stellvertretend fiir viele Maschinen, bei denen
seit 1983 durch Zusammenarbeit mit der TU Karl-Marx-Stadt durch Anwendung
neuartiger Kurvenprofile wesentliche Produktivitidtserhéhungen erreicht wurden.

4.6.2. Schwingungsarme Kurvengetriebe mit elastischem Abtriebsglied

Kurvengetriebe werden fiir eine sogenannte technische Bewegungsaufgabe konstru-
iert [4.2], [4.39]. Die Bewegungsaufgabe enthélt alle Forderungen, die die Bewegung
des Abtriebsgliedes erfiillen soll, wobei meist der Verlauf einer Lagefunktion U = Z(g)
oder von deren hoheren Ableitungen in begrenzten Bereichen, z. B. mit Stillstdnden
(Rasten) oder Geschwindigkeiten, vorgegeben wird. Die Bewegungsaufgabe ist be-
schreibbar durch bereichsweise gegebene Sollfunktionen der Lagefunktion nullter
bis zweiter Ordnung:

Pan = [ = Pen: T = 5(‘?)9 z = T,(‘P); z' = in((p)' (1)

Dabei sind ¢,, und ¢,, die Anfangs- bzw. Endwinkel der Bereiche des Antriebswinkels
(n=1,2, .., N).

Zwischen diese Bereiche werden dann iiblicherweise Ubergangskurven gelegt,
fiir die solche Randbedingungen erfiillt werden, dal an den Bereichsgrenzen der
AnschluB ,,stoBfrei* (StoB 44 = 0) und ,,ruckfrei‘‘ (Ruck 4% = 0) ist. Diese iiblichen
Ubergangskurven sind in der getriebetechnischen Fachliteratur in Form ,,normierter
Ubertragungsfunktionen“ zusammengestellt und werden in der Ingenieurpraxis
breit angewendet ([2], [4.44]). Die entsprechenden Bewegungsgesetze, von denen
Fourierkoeffizienten z. B. in [4.40] angegeben wurden, haben unendlich viele Har-
monische (K — o0).

Die stérenden Schwingungen am Abtrieb zyklischer Kurvengetriebe haben ihre
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Ursache in den an den Bereichsgrenzen angeregten Eigenschwingungen (vgl. Ab-
schnitt 4.3.) und in der Resonanz des Schwingers mit den k-ten Harmonischen der
Lagefunktion x(¢). Aus diesem Grund wurde empfohlen ([4.23], [4.24], [4.34], [4.52],
[4.11], [4.10], [4.37]), Kurvenprofile fiir die gesamte Periode durch Lagefunktionen
zu beschreiben, die aus einer endlichen Fourierreihe mit moglichst wenigen Harmo-
nischen bestehen:

K
x(p) = ay + ,‘Z' (ay cos kg + by sin ke). (2)
=1

Diese Lagefunktion ist im Gegensatz zu den iiblichen Lagefunktionen von Profil-
formen nicht nur in den niedrigen, sondern in allen héheren Ableitungen stetig, so
daB keine Eigenschwingungen angestoBen werden. Sie verhindert, daB iiberhaupt
Resonanzen mit hoheren Harmonischen als k > K auftreten, da k < K gewéhlt wird.
Mit der Lagefunktion (2) lassen sich mit einer gewissen Genauigkeit beliebige Bewe-
gungsaufgaben erfiillen. Die entstehenden Profile werden ,,HS-Profile* genannt,
da sie durch Harmonische Synthese gefunden werden und ,,High-Speed‘‘ zu erreichen
erlauben.

Die Bewegung des Abtriebsgliedes (vgl. Bild 4.4) wird durch die Istfunktion
beschrieben, welche sich im stationdren Zustand unter Beriicksichtigung moglicher

Schwingungen zu (VJ(' die Bewie hunaem " AL,J(A". Y. 2,2)
K
y=x+q=A4¢+ 3 (4, cos kg + B, sin ky) (3)
k=1

ergibt. Die darin enthaltenen Koeffizienten stehen mit denjenigen von (2) in folgen-
dem Zusammenhang:

—— > 7 a2 . A~ 01,3 2 ¢ /—11*7’77[ 7
AK\ R'1”k:“ll+ LI'}!(]Z)QK—-ZA}R 3’13 BK]/Q'I“k Y )z:'Lh}!( ,;7 I (4)
B sk 0k Dbk 120y a ] (- 1) 48 W ]
Bei Vernachlissigung der Démpfung ergibt sich aus (4) fiir 9 =0
@ = (1 — k) A, b = (1 — k) By. (5)

Mit der Wahl von % = 7, konnen die a; und b aus (5) berechnet werden. Damit
wird festgelegt, bei welchem Abstimmungsverhiltnis die optimale Abtriebsbewegung
(3) auftritt, welche Lagefunktion (2) das Kurvenprofil erhilt und wie sich die Ab-
triebsbewegung mit # dndert.

Die Dampfung ist nur fiir die Berechnung der Resonanzausschlidge von Bedeutung.
Aus (2) bis (4) folgt im Resonanzfall (ky = 1) fiir die Zusatzbewegung, die sich néhe-
rungsweise aus dem k-ten Summanden der Reihe ergibt,

q =~ 5% (@ cos kg + by sin ke). 6)

Der Maximalwert des (unerwiinschten) Schwingweges darf nicht gréBer als der zu-
lassige Schwingweg ¢, sein:

a? b2
G, = ——"‘2;*;” < G- (7
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Es soll nun gezeigt werden, wie die Koeffizienten a; und b, fiir Lagefunktionen der
HS-Profile zu bestimmen sind. Es wird gefordert, da die Abweichung der Istfunk-
tion von dem durch die Bewegungsaufgabe (1) geforderten Sollfunktion hinsichtlich
aller N Bereiche minimal ist.

Am einfachsten 148t sich diese Forderung durch das Fehlerquadratminimum nach
Gavuss ausdriicken:

N Pen Pen
Si(n) = 21{ [y, ) — F@)P de + w, [[y'(, ¢) — F (@) do
L Pan Pan

+ wy [ [y (1, @) — " (9) I dqv} = Minimum! (8)
Pan
Dabei sind w; und w, Gewichtsfaktoren, die die Bedeutung der Teilforderungen der
Summanden bewerten.
Erfolgt die Approximation der Sollfunktion nur in endlich vielen Stellungen g¢;
an die Istfunktion, dann entsteht aus den Integralen in (8) die Summe

Sa(n) = X {lym, i) — F(@:)? + wily'(n, i) — T (i) P

+ wly" (7, @) — (@)} = Minimum ! (©)

Sowohl aus der Zielfunktion (8) als auch aus (9) folgt durch Nullsetzen der partiellen
Ableitungen nach den 4, und B, ein lineares Gleichungssystem zur Berechnung dieser
Koeffizienten; im Fall (8) lautet es ({ =0, 1, 2, ..., K)

aS N Pen K
— =21 [ao + 3 (A, cos kg + By sin k) — a’cJ cos lp dg
aAl n=1 { @.q k=1
Pen K
+ w, [ X [k(—A, sin kg + By cos kp) — '] (—1 sin lp) dg
Pan k=1

Pen K
+w, [ X [y cos kp + By sin kg) — 7] 12 cos Iy dq;} =0, (10)

Pan k=1

as, N (Pen K
—=2) f[a0+Z(A,,cosk(p+B,,sinkq>)—aT: sin lp de
0B, 1=1|pgn k=1

Pen K
+wy [ X [*(—Ay sin kg + By cos kp) — 211 cos Iy dg

Pan k=1

Pen K

+ wy [ X [k*(Ay cos ke + By sin kg) — 7] 2 sin Iy d(p} =0. (11)
Pan k=1

Das aus (10) und (11) folgende lineare Gleichungssystem hat eine symmetrische

Koeffizientenmatrix, die unabhingig von den Sollfunktionen ist. Nur in die rechte

Seite geht die Sollfunktion ein. Einen analogen Aufbau hat das Gleichungssystem,
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welches aus (9) folgt:

() )~ (o)
Ey = Ey. = dy + wiklfyy, + wok?Pdy,
Fu = e — wykle, + w.kl2e,,, (13)
Gut = Gy = fur + wikldy + Wk, .

Die rechten Seiten sind bei einer kontinuierlichen Sollfunktion aus Integralen be-
rechenbar:
Pen

— 5 Tizto) con lp — () baintp + () 7 con g dp,
n=1 @an (14)
N  @en
=Y [[&(g)sinlp + wE (p) L cos lp + wyT'(p) 12 sin lp] dg.
n=1 @gn
Wenn die Sollfunktion in diskreten Winkelstellungen ¢; (i = 1, 2, ...) vorgegeben
wird, so treten an Stelle der Integrale Summen auf:

Cl = E(i, cos l(p, e~ w@',—’l sin l(p, + wﬁ,-”lz cOSs l¢,) s
i

(15)
D, = 3 (%; sin lp; + w,Z;"l cos lp; + w,T;"'1? sin lyp;).
i
Die Summanden in (13) stellen Abkiirzungen fiir die folgenden Formeln dar:
N q’!’l
dy =cy =Y [ cos kg coslpdp & 2 cos ke; cos lg;,
n=1 @un
N @en
e = X [ sin ke coslp dp A Z’ sin kg; cos lg; (16)
n=1 @gq
N @en
i=8=2 fsm ko sin lp dp A Z sin ke; sin lp;.
n=1 @gq

Die dabei auftretenden Integrale sind geschlossen 1osbar und werden hier nicht aus-
fiithrlich hingeschrieben.

Fiir den Sonderfall der mehrfachen Rast-in-Rast-Bewegung werden nur an die
Lagefunktion nullter Ordnung Forderungen gestellt:

U, fir ¢n=9¢=ga,
Z(p) = U, fir Poz =P = Pea (17)
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Damit sind die Formeln (14) geschlossen lésbar, und es ergibt sich

N o 1
C = Z U, —l' (sin lgp,, — sin lpan) »
n=1

: (18)
D, = _Z ﬁn % (cos lpy, — cos lpyy) -

n=1

Die Losung des Gleichungssystems (12) ergibt die Koeffizienten der endlichen trigo-
nometrischen Reihe (3), welche die Rast-in-Rast-Bewegung im Sinne des Fehler-
quadrat-Minimums am besten approximieren. Daraus folgt die Lagefunktion (2)
des Kurvenprofils mit @, und b, aus (5).

Als weiteres Verfahren zur Bestimmung der Koeffizienten der endlichen trigono-
metrischen Reihe (2) kommt die CebySev-Approximation in Betracht. Fiir dieselbe
allgemeine Aufgabenstellung (17) ergibt sich als Gegenstiick zu (8) als Forderung die
Zielfunktion

Ss(n) = Max {Max |y(n, ¢) — Z(p)|; w, Max |y’ (5, ¢) — T'(9)|;
w, Max |y"'(n, ¢) — Z''(¢)|} = Minimum ! (19)

Bei diskreten Winkeln als Stiitzstellen gilt analog zu (9)
Si(n) = Max {Max [y(n, ¢;) — Zil; wy Max [y'(n, i) — Z'|;
wy, Max |y’ (n, ¢;) — %;"’|} = Minimum! (20)

Diese Forderung, bei welcher der Maximalwert des gréBten Maximums minimiert
wird, ist ,,hdrter* als nur die Forderung

Ss(n) = Max {{y(y, @) — Tl + wi [y’ (n, @:) — Z'|
+ w, 2" (n, @;) — F;"'|} = Minimum! (21)

AbschlieBend muB noch etwas zur Wahl desjenigen Abstimmungsverhéltnisses
Nopt gesagt werden, welches nach Berechnung der 4, und B, (unabhingig davon,
ob nach dem Kriterium (8), (9), (19), (20) oder (21) bestimmt) zur Berechnung der
a, und b, geméB (5) benutzt wird, was letztlich fiir das Kurvenprofil entscheidend
ist. Wird 7,,, = 0 gesetzt, so gilt @, = 4, und b, = B, und bei den niedrigsten Dreh-

- zahlen wire die optimale Approximation vorhanden. Mit hoheren Drehzahlen
werden aber die Abweichungen dabei immer gréBer.

Giinstig ist es, im Bereich 0 < 7,4, << #max €inen Wert 7,,, zu wihlen, der eine
solche Abtriebsbewegung ergibt, dafl sowohl im Kriechgang des Mechanismus ( = 0)
als auch bei der Grenzdrehzahl (Maximaldrehzahl) (5y,x) eine vom Anwendungsfall
abhéngige zulissige Abweichung von der Sollfunktion im relevanten Arbeitsbereich
eingehalten wird. Damit treten die theoretisch ermittelten minimalen Abweichungen
zwar nur bei der Drehzahl auf, die #,,, entspricht, aber man kann dabei einen sehr
weiten Drehzahlbereich mit zuldssigen Abweichungen erreichen. Auf diese Fragen
wurde in [4.11] und [4.37] ndher eingegangen.

14 Dresig, Dynamik
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4.6.3. Schwingungsarme Kurvengetriebe mit elastischer Antriebswelle

Die Bewegungsgleichung fiir ein Kurvengetriebe mit elastischer Antriebswelle (Bild
4.5Db) ist aus (4.2.3./26) bekannt:

(J3 +mU) § + (by + 2mQU'U") ¢ + [cr + mQ¥U"2 + U'U"")] q
= —mQ2U'U". (1)

Mit der Transformation w = qU’ folgt (falls by = 0 und J; = 0) aus (1) die Form
mU"%% + (cp + mQ2U'"2) w = —mQ2U2U"". (2)

Bei der Synthese der Kurvengetriebe besteht z. B. die Frage, welcher Verlauf fiir
die periodische Lagefunktion U(p) optimal im Sinne folgender Bedingungen ist:

1. Abschnittsweise ist in Bereichen ¢,, < ¢ < ¢,, ein Sollwert U, vorgegeben,
von dem nur eine begrenzte Abweichung zugelassen wird, vgl. (4.6.2./17).
Nach CeBYSEV lautet diese Forderung

Max |U(p) — T,| < AU 3)

oder nach GAuss

Pen

X [lU@) —U,Pdp<e. )

% Pan

2. Das Torsionsmoment in der Antriebswelle, das M = cpq betrigt, soll im ge-
samten Bereich 0 < ¢ < 2zx maglichst klein sein. Dies kann in der Form

Max |g(p)| = Min! (5)

oder
2%

[ ¢*(¢) dp = Min! (6)
0

gefordert werden.

Die Frage 148t sich im gleichen Sinne wie in 4.6.2. verallgemeinern, indem auch
Forderungen an U’ und U" gestellt werden. Eine ,,elegante‘ Losung dieser Aufgabe,
die als ein nichtlineares Problem der optimalen Steuerung einzuordnen ist, fehlt.
Die mathematischen Schwierigkeiten entstehen durch das Auftreten von U in der
linken Seite der Gleichung (1) oder (2).

Man kann die Aufgabe ndherungsweise 16sen, indem man fiir die gesuchte Lage-
funktion einen Ansatz U(p, @;) mit mehreren Konstanten a;, macht, die z. B. Ko-
effizienten eines endlichen trigonometrischen Polynoms sind. Mit einer der in Ab-
schnitt 4.4. genannten Methoden kann dann fiir gegebene a; der Verlauf ¢(¢) aus (1)
oder aus (2) mit ¢ = w/U’ berechnet und die Erfiillung der Forderungen 1 und 2
gepriift werden. Variiert man die @, in der Ansatzfunktion systematisch, z. B. mit
einer Optimierungsstrategie, so kann man ihre optimalen Werte auf numerischem
Wege finden und damit den Verlauf U(p).
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Im Grenzfall der starren Antriebswelle (¢; — oo) ist das Antriebsmoment so grof83
wie der kinetostatische Wert M = —mQ*U'U"".

Wenn keine Schwingungsgefahr besteht, wie bei langsamlaufenden Antrieben, so
reduziert sich die Aufgabe darauf, Verldufe fiir die Lagefunktion U mit minimalem
Maximalwert des Produkts U’'U’’ zu finden. Diese Herangehensweise ist in der
Getriebetechnik iiblich, wo mit dem Momentenkennwert Cy; als Kriterium gearbeitet
wird [2], aber sie ist nur berechtigt, wenn die Schwingungen unwesentlich sind.

Bei schnellaufenden Mechanismen kénnen die Momente aus den gekoppelten para-
metererregten und erzwungenen Schwingungen die kinetostatischen Werte bedeu-
tend iibersteigen, so daB obige Betrachtungsweise bei der Synthese von Kurven-
profilen nétig ist. Ein Beispiel dafiir enthalten [4.37] und [4.42], vgl. Abschnitt 4.6.4.3.

4.6.4. Beispiele
4.6.4.1. Symmetrische Rast-in-Rast-Bewegung

Fiir den speziellen Fall (N = 2) einer symmetrischen Rast (vgl. (4.6.2./17) und Bild
4.24) mit

Pa1 = —A‘P: Y= A% ﬁl =0,5, (1)

Pa2 :TC—A¢, (Pe1=7r+A(]7, ﬁ2 :_0,5;
wurden in [4.11] die Koeffizienten A, fiir die Ansatzfunktionen mit K =3, 5, 7
und 9 berechnet. Aus Symmetriegriinden sind in diesem Fall 4, = 0 und alle B, = 0.
Die Koeffizienten erweisen sich als monoton von A4¢ abhingig, so da sie in guter
Niherung durch folgende Polynome dritten Grades berechnet werden kénnen (im
Bereich 0 < Ap < 1 rad):

Fiir K= 3:
A, = 0,566253 — 0,000604¢ + 0,04302(4¢p)> — 0,00499(4¢)3, (2)
Az = —0,06216 — 0,005844¢ — 0,01624(4¢)? — 0,03322(A¢)3. (3)
Fir K=5:
A4, =0,58606 — 0,001114¢ + 0,03005(4¢)? — 0,00446(A¢p)3, 4)
Az = —0,09753 — 0,001314¢ — 0,03482(4¢)? — 0,00879(A¢)3, (5)
A5 = 0,00939 + 0,018074¢ — 0,03207(4¢)? + 0,04126(4¢)3. (6)

Bemerkenswert ist, da B sich diese Koeffizienten im Gegensatz zu den iiblichen Fourier-
koeffizienten mit K verindern. Dies liegt an der hier angewendeten Berechnungs-
vorschrift (4.6.2./12), die sich von den Euler-Fourierschen Integralen unterscheidet,
da die periodische Funktion nur in einem endlichen Bereich approximiert wird.

Fiir eine Rastbreite von 24¢ = 64 Grad = 1,117 rad betragen demzufolge diese
Koeffizienten bei K = 3 gemif (2) und (3):

A, =0,57475, A; = —0,07627.

14%*
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Fiir K = 5 folgt aus (4) bis (6):
A, =0,59404, A, = —0,11066, A; = 0,01667.

Fiir denselben Fall (1), der oben mit der Zielfunktion S; optimiert wurde, ergeben
sich mit der Zielfunktion §; folgende Koeffizienten fiir K= 5:

A, = 0,59488, A, — —0,11214, A, — 0,01743. (7)

Die maximale Rastabweichung beim optimalen Abstimmungsverhéltnis 7, be-
trigt dabei Aymax = 0,00017. Bei einem Rastgetriebe mit 10 mm Hub entspricht

"0,5 T | et ——

K= 5§

105

10 : : :
05 10 v
A Y ——

Bild 4.24 Relative Genauigkeit bei der Approximation einer Rast-in-Rast-Bewegung durch
K Harmonische
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dem eine Abweichung von der idealen Rast von 1,7 pm, was noch unterhalb der
iiblichen Fertigungsgenauigkeit liegt.

Die maximale Abweichung im Rastbereich tritt bei der Approximation S; bei
¢ = Adp = 0,5585 rad auf und betragt Ay,., = 0,00033, ist also fast doppelt so
groBl wie bei S;. Allerdings ist die Abweichung bei ¢ = 0, die sich aus Ay = 4,
+ A; + A; — 0,56 leicht priifen 148t, bei Benutzung der Zielfunktion S; nur Ay
= 0,0005, wihrend sie bei S; ebenso groB wie bei ¢ = Ag ist, ndmlich 0,00017.
Erfahrungsgemif 148t sich durch Benutzung des Kriteriums S, (oder S,) gegeniiber
S; (oder S,) eine Verbesserung bei Ay von 30 bis 509, erreichen, was den hoheren
Rechenaufwand also lohnt.

In Bild 4.24 ist dargestellt, welche Rastdauer mit welcher Genauigkeit durch wie
viele Harmonische erreichbar ist [4.11]. Es wird im allgemeinen nicht zweckméBig
sein, die Anzahl der Harmonischen grofler als K = 7 bis 9 zu wihlen, da dann zu
viele Oberwellen auf der Kurvenscheibe auftreten und letztlich die bei » = 1/K
liegende Resonanzstelle nur noch unwesentlich gegeniiber = 1/(K + 1) verschoben
wird.

Die Untersuchung [4.11] zeigte, daBB bei einer zuldssigen Rastabweichung von
Ax[Zmex = 0,001 bei einer Rastbreite von 24¢p = 60° bei Benutzung der Bestehorn-
- Sinoide schon bei # = 0,07 eine unzuldssige Resonanzerhéhung auftritt, wihrend
das HS-Profil mit fiinf Harmonischen #p,x = 0,135 zuldBt. Die erreichbare Dreh-
zahl ist damit fast doppelt so hoch, was die Uberlegenheit der HS-Profile bei kurzen
Rasten gegeniiber traditionellen Kurvenprofilen zeigt.

4.6.4.2. Versatzbewegung einer Kettenwirkmaschine

Das Versatzgetriebe der Legeschienen einer Kettenwirkmaschine besteht aus einem
Kurvenkérper, einer Abtastrolle und Ubertragungselementen zur Legeschiene. Die
Legeschiene trigt mehrere tausend Nadeln im Abstand von 0,94 mm bei Arbeits-
breiten bis iiber 4 m und muf} diese bis zu etwa 2000 mal pro Minute mit hoher Ge-
nauigkeit durch eine ebenso dichte Nadelschar hindurchbewegen. Das Profil der
Kurvenscheibe setzt sich aus verschiedenen Bereichen der Rast (,,Bewegungs-
aufgabe‘‘, vgl. (4.6.2./17)) und des Ubergangs zusammen, wobei traditionell die Be-
reiche der Rast als ideale Stillstéiinde (keine Rastabweichung) und die Bereiche des
Ubergangs als die iiblichen ,,normierten Ubertragungsfunktionen® ausgebildet
waren. Bei hohen Arbeitsdrehzahlen waren bei Benutzung der traditionellen Kurven-
profile mit der Lagefunktion z(p) stérende Schwingungen iiberlagert, und es wurde
nach Wegen gesucht, diese zu eliminieren.

Es zeigte sich aus Experimenten der in Bild 4.25 dargestellte reale Verlauf des
Abtriebsweges: Schwingungen mit der dominierenden 9. Harmonischen storten die
technologisch geforderte Lagefunktion, besonders in den Rastbereichen. Die Er-
scheinungen lieBen sich mit dem in Abschnitt 4.2.2. (Bild 4.4a) behandelten Be-
rechnungsmodell deuten und quantitativ erkliren [4.10], [4.37]. Die 9. Harmonische
der traditionellen Kurvenprofile geriet in Resonanz mit der ersten Eigenfrequenz des
Versatzgetriebes, so da der Bereich der Arbeitsdrehzahlen begrenzt wurde.
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Das Problem konnte durch den Einsatz von HS-Kurvenprofilen, die gemi8 der in
Abschnitt 4.6.2. dargelegten Theorie dimensioniert wurden, gelost werden. Bild 4.25
zeigt neben dem traditionellen Profil auch das neue HS-Profil. Es unterscheidet
sich wesentlich von dem traditionellen Kurvenprofil. Es ist durch ein iiber die ex-
tremen Rasthohen in Bewegungsrichtung hinausragendes Kurvenstiick gekenn-
zeichnet und besitzt endliche Rastabweichungen.
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Bild 4.25 Versatzbewegung einer Kettenwirkmaschine
———~ traditionelles Profil

————— MeBergebnis mit traditionellem Profil

Rechen- und MeBergebnis mit HS-Profil

Die Anwendung von HS-Kurvenscheiben erlaubte eine Steigerung der Maschinen-
drehzahl um etwa 309, gegeniiber den traditionellen Kurvenscheiben, da Resonanz-
bereiche vermieden wurden. Experimentelle Untersuchungen an der Kettenwirk-
maschine bestétigten die Voraussagen der Theorie.

4.6.4.3. Liangsbewegung eines Transfermanipulators

Die Erhéhung der Hubzahlen moderner Umformmaschinen verlangt den automa-
tischen Werkstiicktransport durch sogenannte 7Transfermanipulatoren. Diese Zu-
fithr- und Transportmechanismen miissen unbedingt synchron mit den Umform-
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werkzeugen arbeiten und diirfen trotz hoher Hubzahl und groBer zu bewegender
Massen keine Schwingungen aufweisen, weil es sonst zu Kollisionen und Zerstérungen
kommt.

Infolge der rdumlichen Entfernungzwischen dem Pressenantrieb und dem Antrieb
des Transfermanipulators kann die mechanische Kopplung zwischen ihnen nicht

8
S

Antrigbsmoment  Z|=< —*

I
(€.}
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Bild 4.26 Transfermanipulator

a) Getriebeschema, b) Lagefunktion und Momentenverlauf in der Antriebswelle
dynamisches Moment M, (Rechnung)

————— Moment My, (Messung)

—.—+—— U-Funktion (Abtriebsbewegung)

———— kinetostatisches Moment My, = —mU'U”Q?
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beliebig steif gestaltet werden. Die in Bild 4.26a angedeutete Gelenkwelle stellt sich
als das relativ weichste Glied heraus. Damit trifft auf diesen Fall das in Abschnitt
4.2.3. behandelte Berechnungsmodell zu, das in Bild 4.5 dargestellt ist.

In den Arbeiten [4.42] und [4.37] wurden fiir eine konkrete Maschine (Bild 4.264a)
die Schwingungsuntersuchungen mit Hilfe der in Abschnitt 4.4.2. behandelten Me-
thodik vorgenommen. Bild 4.26b stellt den Momentenverlauf in der Antriebswelle
des Transfermanipulators dar. Fiir den Fall des ideal starren Antriebsgliedes wiirde
der Verlauf des kinetostatischen Momentes M, auftreten. In Wirklichkeit verlief
das Antriebsmoment aber so, wie es die gestrichelte Kurve (M. ,) in Bild 4.26b
zeigt. Das Rechenergebnis M, stimmt damit iiberein, und man sieht die typische
verinderliche Eigenfrequenz, die infolge der abnehmenden reduzierten Masse an
dieser Stelle mit der Zeit zunimmt. Die Bedingung der langsamen Parameteranderung
(4.4.2./19) traf in diesem Fall zu, so daBl der Rechenaufwand gering war. In [4.38]
wurde die Abschitzung (4.4.1./22) angewendet und festgestellt, daf die Grenzdrehzahl
mit experimentellen Untersuchungen iibereinstimmte.

Neben dem EinfluB der Parametererregung spielt im betrachteten Beispiel die
scharfe Verdnderung des Erregermomentes eine sehr negative Rolle. Die Anstiegszeit
ist sehr kurz im Verhéltnis zur Periodendauer der Eigenschwingung. Dabei unter-
scheidet sich der dquivalente Sprung geméf (4.3.5./6) wenig vom Fall des Stufen-
sprunges. Unter Beriicksichtigung von (4.3.5./9) und (4.2.3./26) erfolgte die Syn-
these eines neuen Bewegungsgesetzes. Es war durch einen unsymmetrischen Mo-
mentenverlauf mit langsamerem Anstieg und schnellerem Abfall gekennzeichnet und
wurde durch eine Wendepunktverschiebung des Kurvenprofils erreicht. In der ge-
triebetechnischen Praxis sind Wendepunktverschiebungen bei Kurvenprofilen
schon lange iiblich, die theoretische Begriindung ihrer ZweckmaéBigkeit folgt nicht
aus der kinetostatischen, sondern aus der Schwingungsanalyse.

Mit dem neuen Kurvenprofil traten selbst bei hohen Drehzahlen keine stérenden
Uberschwingwege auf. Wihrend bei dem urspriinglichen Kurvenprofil mehr als
doppelt so groe Momente im Vergleich zum kinetostatischen Moment auftraten,
vgl. Bild 4.26b, war der Unterschied bei der neuen Variante gering. Die Anwendung
des neuen Kurvenprofils erlaubte, die Grenzdrehzahl des Transfermanipulators um
mehr als das doppelte zu erhohen.

Auch dieses Beispiel lehrt, ahnlich wie das vorhergehende, welche groBe Rolle die
Auswahl einer giinstigen Lagefunktion fiir das dynamische Verhalten eines Kurven-
getriebes spielt.
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