6. Zusammenfassung

Ein neues Berechnungssystem wird vorgestellt,
das die wesentlichen Bearbeitungsetappen bei
der Dimensionierung oder Nachrechnung von
Landmaschinentragwerken enthilt. Vor allem
werden die durch EDV-Anwendung rationa-
lisierten Teilabschnitte hervorgehoben.

Der Beitrag beinhaltet auBerdem die vom Be-
rechnungsingenieur zu losenden Probleme bei
der Aufstellung des Berechnungsmodells, der
Lastannahmen und der Auswertung der Re-
chenergebnisse. Er zeigt die verantwortungs-

volle Rolle des Berechnungsingenieurs bei der
beanspruchungsgerechten  Dimensionierung
und Gestaltung der tragenden Baugruppen und
damit dessen EinfluBnahme auf die Material-
okonomie bei der Entwicklung moderner Land-
maschinen. Als Beispiel fiir die Anwendung des
Verfahrens werden die statischen Systeme
eines Getreideschneidwerks und eines Mih-
dreschermaschinengestells erlautert.
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Dynamische Belastungen von Hydraulikgeraten
und deren Auswirkungen

Dr. sc. techn. E. Hlawitschka, KDT, Wilhelm-Pieck-Universitdt Rostock, Sektion Landtechnik

Verwendete Formelzeichen
effekrive Schwingbeschleunigung
Frequenz
Erdbeschleunigung
Drehzahl
Druck
Zeit
Volumen
Anzahl der Verdringereinheilen
Ungleichférmigkeitsgrad
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Zur Sicherung einer hohen Grenznutzungs-
dauer von Hydraulikgeraten ist es notwendig,
die auf das Abnutzungsverhalten wirkenden
Einfliisse beim Einsatz dieser Hydraulikgerate
in mobilen Landmaschinen zu untersuchen. Zu
den konkreten Einsatzbedingungen von Hy-
draulikanlagen in der Landtechnik gehdren
neben dem Betriebsdruck, der Betriebstempe-
ratur, der Olverschmutzung und den zeitlichen
Verianderungen dieser GroBen auch die dyna-
mischen Belastungen der Hydraulikgerite bzw.
deren Elemente. Druckspitzen, die dynamische
Belastungen zur Folge haben, verursachen
Beschleunigungsspitzen in bewegten Systemen,
erzeugen starke Gerdusche und konnen bei
entsprechend groBer Amplitude zur Zerstrung
von Bauelementen fiithren. Dal durch dynami-
“sche Belastungen eine Verminderung. der
Grenznutzungsdauer zu erwarten ist, bestitigen
Beobachtungen in der Praxis und durchgefiihrte
schadensanalytische Untersuchungen [1]. Diese
Erscheinung kann erklart werden aus der Tat-
sache, daB sich die dynamischen und statischen
Belastungen iiberlagern und somit groBere, die
Abnutzung und Zerstorung fordernde Be-
anspruchungen entstehen. Da viele Elemente in
Hydraulikgerdten bereits im Normalfall einer
hohen Werkstoffbeanspruchung unterliegen,
konnen zusitzliche dynamische Belastungen
die Schadensentwicklung sehr stark beeinflus-
sen.
Im folgenden sind unter dynamischen Be-
lastungen an Hydraulikanlagen im erweiterten
Sinne zeitlich sich dandernde Belastungen zu
verstehen, die ihre Ursache haben in
— inneren dynamischen Belastungen durch
parametererregte Schwingungen und bau-
teilbedingte Einschwingvorgiange
— #duBeren dynamischen Belastungen infolge
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stochastisch schwankender Arbeitswider-
stinde und von auBen eingeleiteter sto-
chastisch und periodisch wechselnder Be-
lastungen.
Die Ursachen der dynamischen Belastungen
und ihre Wechselwirkungen sind im Bild 1
zusammengestellt worden. Man erkennt, daf
die inneren dynamischen Belastungen vor-
wiegend aus konstruktiven Gegebenheiten der
Hydraulikgerite und des Hydrauliksystems
resultieren, wahrend die duBeren-dynamischen
Belasturigen in hohem MaB durch die Einsatz-
verhiltnisse bestimmt werden.

1. Innere dynamische Belastungen

Sowohl der konstruktive Aufbau der Hy-
draulikgerite als auch das verwendete Fluid
bestimmen die dynamischen Belastungen. Die
Hydraulikgerdte und deren Elemente sind
schwingungsfihige Gebilde, die durch unstetige
Verdrangerwirkung der Hydraulikpumpen und

Bild 1.

-motoren, durch Schaltvorginge an Ventilen,
durch die Kompressibilitat des Fluids usw. zu
Schwingungen angeregt werden. Teilweise
kdnnen auch duBere Einfliisse innere dynami-
sche Belastungen hervorrufen, die dann, wenn
sie unter 30 Hz liegen [3], wegen der geringen
Diampfung hydraulischer Systeme Resonanz-
erscheinungen bewirken.

Innere dynamische Belastungen haben ihre
wesentliche Quelle in der diskontinuierlichen
Verdrangung, die bei vielen Pumpen und Mo-
toren vorhanden ist. Sowohl die Volumen-
gleichformigkeit, die durch die geometrisch-
kinematische Gestaltung der Gerate bedingt ist,
als auch derinfolge unterschiedlicher GroBe der
Dichtflichen wahrend der Bewegung pul-
sierende Leckolstrom rufen Schwankungen des
Fliissigkeitsstroms in der Anlage hervor. Diese
sind Ursache fiir Schwankungen des Betriebs-
drucks. Wenn z Verdringerelemente vorhanden
sind und diese die Fliissigkeit n-mal je Sekunde

Dynamische Belastungen des Hydraulikkreislaufs [2]

dynamische Belastungen

innere dynamische Belastungen

—

auliere dynamische Belastungen
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0 6 25 0 63 10 1600 #00 Hz faopp  Bild 3. Verhalten des effektiven Fordervolumens V =f (t) von Zahnradpumpen

Bild 2. Frequenzspektrum der effektiven Schwingbeschleunigung an der Zahn-

radpumpe A 16 des Mahdreschers E 512

verdringen, ergibt sich die Frequenz f der
Druckschwankungen aus

(0))

Neben den genannten Ursachen sind Stick-Slip-
Erscheinungen bei Hydraulikmotoren eine
weitere Quelle innerer dynamischer Belastun-
gen. Dabei wird infolge ‘des bei niedrigen Dreh-
zahlen bzw. Arbeitsgeschwindigkeiten auftre-
tenden abwechselnden Gleitens und Haftens
des mechanischen Abtriebsorgans die Fliissig-
keitssdule zu Schwingungen angeregt, so da§
auch durch das Fluid die Bauelemente des
Hydraulikkreislaufs dynamisch belastet wer-
den. Eine weitere Ursache des Entstehens von
Druckspitzen ist durch die Wegeventile ge-
geben. Besonderen Einflu8 auf die Offnungs-
und SchlieBcharakteristik dieser Gerite, die
u.a. auch die Ausbildung des hydraulischen
StoBes und damit der Druckspitze bestimmt, hat
die konstruktive Gestaltung der Steuerkanten
des Kolbenléngsschiebers und des Ventil-
gehiuses. Diese und die Offnungs- und Schlie8-
geschwindigkeit wirken maBgeblich auf die
Entstehung von Druckspitzen ein. Mit dem Ziel
der Reduzierung der dynamischen Belastungen
beim Schalten von Wegeventilen und der Ver-
besserung der Dampfung werden déshalb die
Kolbenlingsschieber mit Fasen, Axialkerben
bzw. Frisungen versehen.
Auch die anderen im Hydraulikkreislauf an-
geordneten Ventile sind nicht ohne Auswirkung
auf die dynamischen Belastungen. Alle Regel-,
Offnungs- und SchlieBvorginge verursachen
Unstetigkeiten des Fliissigkeitsstroms und
daher Druckschwankungen. Bekannt ist, daB
z.B. Ventilschwingungen beim plotzlichen
Ansprechen von Maximaldruckventilen [4] oder
das plotzliche SchlieBen eines Riickschlag-
ventils[5] erhebliche Druckspitzen erzeugen.
Die geridte- und betriebsspezifischen Druck-
schwankungen werden durch deren Frequenz
und Amplitude charakterisiert. Das Bestreben
geht dahin, beide GroBen so stark zu reduzieren,
daB Auswirkungen auf das Schadigungsverhal-
ten der Hydraulikgerdte ausbleiben. Nach-
folgend werden einige Faktoren genannt, die auf
die Hohe der Dmckschwankungen einwir-
ken:

— Die Kapazitit des Hydrauliksystems, d.h.
die Speicherwirkung der Leitungen und
gegebenenfalls der angeordneten Fliissig-
keitsspeicher, beeinfluBt mafgeblich die
Druckschwankungen. Dampfung und Fre-

f=nz.
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A 16, TGL 10859 (gemittelte Werte nach [2]);
1 ohne &uBere dynamische Belastung

quenz sind umgekehrt proportional der
GroBe der Anlagenkapazitat [6]. Fliissig-
keitsspeicher wirken jedoch nur dann stark
dampfend, wenn sie in unmittelbarer Nihe
des Ortes der Erzeugung der Druckspitzen
angeordnet werden.

Die Kompressibilitit des Fluids nimmt mit
steigendem Druck und sinkender Tempera-
tur ab. Daher verringert sich die Dampfung
mit Erhohung des Betriebsdruckes und ab-
sinkender Betriebstemperatur.

GroBe Leckolstrome haben eine erhohte
Dampfung zur Folge[3]. Daher wirkt ein
hoher volumetrischer Wirkungsgrad am-
plituden- und frequenzsteigernd.

Hohe Stromungsgeschwindigkeiten fiihren
zur Verringerung der Viskositit des Fluids
und haben daher eine verminderte Damp-
fung und eine Erhohung der Frequenz und
Amplitude zur Folge.

2. AuBere dynamische Belastungen

Das Auftreten duBerer dynamischer Belastun-
gen ist vorwiegend an den mobilen Einsatz-
bereich der Hydraulikgerdte gebunden. Bei
stationidren Anlagen lassen sich die Fundamente
meist so steif ausfilhren und die Antriebsein-
heiten so auswahlen, daB weder translatorische
noch rotatorische Schwingungen auf die Hy-
draulikgerite ubertragen werden. )
Hydraulikgerite in mobilen Maschinen konnen
durch verschiedene Einfliisse zum Schwingen
angeregt werden (Bild 1). Folgende Erreger-
quellen sind zu nennen:

— An den Arbeitsorganen rufen die Arbeits-
widerstinde stochastisch verteilte Belastun-
gen hervor, die die Hydraulikgerate — vor-
nehmlich die Hydrauhkmotoren — zu
Schwingungen anregen.

Beim Uberfahren von Fahrbahnuneben-
heiten wird das Fahrzeug in Schwingungen
versetzt, so daB diese auch auf die Hy-
draulikgerate wirken. Wiahrend Messun-
gen[1] Maximalbeschleunigungen von 4g
ergaben, wird oft auch mit solchen von 20g
gerechnet.

Schwingungen von Baugruppen der Fahr-
zeuge konnen auf die Hydraulikgerite iiber-
tragen werden. An einer Zahnradpumpe, die
iiber einen Rahmen direkt mit einem
Dieselmotor verbunden war, wurden
Schwingbeschleunigungen von 25g ge-
messen[7].

— In die Hydraulikpumpen werden bei direkter

2 rotatorische Schwingungsbelastung (f =48,5Hz, & =
3 translatorische Schwingungsbelastung (f =30Hz, a=

s
100 m/s?)

Kopplung mit Antreibseinheiten hoher
Drehungsgleichformigkeit neben Trans-
lations- auch Drehschwingungen eingelei-
tet.
— Die Bedienung des Fahrzeugs wie auch der
Hydraulikanlage kann Ursache fiir eine
. Schwingungsanregung sein.
Bei duBerer Anregung der Hydraulikgerite
filhren sie und ihre Elemente Schwingbewe-
gungen aus. Infolge der dadurch bedingten
Beschleunigungen und Relativbewegungen der
einzelnen Paarungsteile besteht die Gefahr er-
hohter VerschleiBintensitdt bzw. im Extremfall
die Moglichkeit des Bruches einzelner Ele-
mente. Es ist zu erwarten, daB die Auswirkun-
gen der Schwingbewegungen frequenz- und
amplitudenabhingig sein werden. Ebensoist die
Schwingungsrichtung nicht ohne Einflu8. Eine
Einschidtzung der Schwingbeschleunigung als
Ma8 der Amplitude darf nicht ohne Beachtung
der dabei vorhandenen Schwingfrequenz er-
folgen, d.h.- Schwingbeschleunigungsangaben
miissen frequenzbewertet erfolgen, wenn pro-
gnostische Aussagen iiber das VerschleiBver-
halten infolge dynamischer Belastungen ge-
troffen werden sollen. Als Beispiel eines Fre-
quenzspektrums sind im Bild 2 die MeBwerte *
der effektiven Schwingbeschleunigung an der
Zahnradpumpe des Miahdreschers E 512 wie-
dergegeben worden. Zieht man in Betracht, da3
nach Angaben von [8) Schwingbeschleunigun-
gen im Frequenzbereich von 10 bis S0 Hz zur
Erhohung der VerschleiBintensitit fiihren, dann
diirfte auch die Zahnradpumpe im Mahdrescher
E 512 erhohtem VerschleiB durch dynamische
Belastungen ausgesetzt sein. Den bei hohen
Frequenzen gemessenen groBSen Beschleuni-
gungswerten wird kein wesentlicher schidigen-
der EinfluB zugemessen. Ein qualitativ ahn-
liches Frequenzspektrum ergab sich auch bei
Messungen am Feldhacksler E 280(2]. Be-
merkenswert ist, daB die Spitzenbeschleuni-
gungen an der Zahnradpumpe des Mihdre-
schers E 512 den 4,5fachen Wert der Effektiv-
beschleunigung erreichen konnen.
Zur Abschitzung des Einflusses duBerer dyna-
mischer Belastungen an Zahnradpumpen wur-
den Experimente durchgefiihrt([2]. Mit Hilfe
von zwei Versuchsstinden konnten die Aus-
wirkungen translatorischer und rotatorischer
Schwingungsbelastungen an Zahnradpumpen
A 16, TGL 10859, bei Nennbelastung getrennt
ermittelt werden. Aussagen iiber die Auswir-
kungen der duBeren dynamischen Belastungen
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Bild 4. Kennlinien V =f (p) von Zahnradpumpen
A 16, TGL 10859 (gemitteite Werte nach[2]);
[ ohne duBere dynamische Belastung nach
200h
2 rotatorische Schwingungsbelastung
(f=485Hz, § = '/g) nach 200 h
3 translatorische Schwingungsbelastung
(f =30Hz, 4 = 100m/s2) nach 200h
4 wie 3 nach 400 h

auf das Verschleiverhalten der Zahnradpum-
pen waren iiber die Messung des effektiven
Fordervolumens und des VerschleiBes an den
jweiligen VerschleiBpaarungen moglich. Aus
diesbeziiglichen Untersuchungen an mehreren
Zahnradpumpen, die sich iiber eine Zeitspanne
bis zu 500 Betriebsstunden erstreckten, a8t sich
der tendenzielle Verlauf der Schiadigung wie
folgt angeben:
— Zahnradpumpen, die einer translatorischen
Schwingungsbelastung (f =30Hz,
a = 100m/s®) ausgesetzt wurden, weisen mit
fortschreitender Betriebszeit eine eindeu-
tige Abnahme des effektiven Fordervolu-
mens auf (Bild 3). Im untersuchten Zeitraum
verlauft die Fordervolumenabnahme na-
hezu linear.
Zahnradpumpen, die translatorisch-dyna-
misch belastet werden, weisen bereits nach
einer Betriebszeit von 200 Stunden eine
eindeutige Verdnderung der Kennlinie
V =1{(p) auf (Bild 4). Die Kennlinie zeigt
einen steileren Abfall, d. h. der Forderstrom
weist eine groBere Druckabhingigkeit auf,
als es bei Pumpen ohne dynamische Be-
lastung der Fall ist.

Bei translatorisch-dynamisch belasteten Zahn-
radpumpen stellt sich VerschleiB vorwiegend an
den Dichtfldchen ein, die den Axialspalt bilden.
Die anderen Dichtpaarungen zeigen keine allein
den dynamischen Belastungen zuzuschreiben-
den VerschleiBerscheinungen. Mit fortschrei-
tender Betriebszeit wichst der Verschlei im
Axialspalt progressiv. Nach 500 Betriebsstun-
den war etwa die Hilfte der zuldssigen Ver-
schleifibetrags erreicht.

— Zahnradpumpen, die einer rotatorischen
Schwingungsbelastung (f = 48,5 Hz; § = 1/8)
ausgesetzt wurden, zeigten innerhalb der
Untersuchungszeit von 400 Betriebsstunden
keine signifikante Abnahme des effektiven
Fordervolumens, obwohl der Ungleich-
formigkeitsgrad & der Drehbewegung weit
extremere Werte als bei iblichen An-
triebsaggregaten hatte.

Innerhalb des Untersuchungszeitraums
anderte sich bei rotatorisch-dynamischer
Belastung die Kennlinie V ={(p) nicht in
signifikanter Weise. Abweichungen der
Ergebnisse verschiedener Pumpen lagen
innerhalb des MeBfehlers.
An den die Dichtpaarungen bildenden Ele-
menien der Zahnradpumpen, die der rota-
torisch-dynamischen Schwingungsbela-
. stung ausgesetzt waren, konnte extremer
Verschleif nicht beobachtet werden.

Bemerkenswert ist also das Ergebnis, daB Zahn-
radpumpen o. g. Typs vorwiegend durch Trans-
lationsschwingungen geschadigt werden. Aller-
dings lassen die Untersuchungsergebnisse noch
keine umfassende Einschdtzung der dyna-
mischen Belastbarkeit von Zahnradpumpen zu,
da durch die Experimente nicht das gesamte
Spektrum der Schwingungserregung erfafit
wurde. Die Untersuchungsergebnisse bieten
aber die Basis dafiir, die Tendenzen des Ver-
schleiBverhaltens von Zahnradpumpen bei dy-
namischer Belastung anzugeben. Sobald stati-
stisch gesicherte Ergebnisse, die auch einen
entsprechend langen Zeitraum erfassen, vor-
liegen, wird es moglich sein, die durch die dy-
namischen Belastungen geminderte Grenznut-
zungsdaner anzugeben. Fiir ein konkretes Be-
lastungsregime deuten die derzeit vorliegenden
Untersuchungsergebnisse etne betrachliche
Verminderung der Grenznutzungsdauer an.

.3. Zusammenfassung

Hydraulikgerite sind sowohl inneren als auch
duBeren dynamischen Belastungen ausgesetzt,
wobei letztere vornehmlich in mobilen Maschi-
nen auftreten. Innere dynamische Belastungen
haben ihre Ursache in der diskontinuierlichen
Fliissigkeitsverdringung, im pulsierenden
Leckdlstrom, in der Kompressibilitit des Fluids
und in den durch Schaltvorginge der Ventile
ausgeldsten Druckschwankungen. AuBere dy-
namische Belastungen sind die Folge von
schwankenden Arbeitswiderstinden, Fahr-
zeugschwingungen und Schwingungen des
Antriebsaggregats. Bei Zahnradpumpen konnte
durch Experimente der EinfluB translatorisch-
dynamischer Belastungen auf das effektive
Fordervolumen, die Kennlinie V = f(p) und den
VerschleiBl nachgewiesen werden, wihrend ein-
geleitete Drehschwingungen nahezu keine Aus-
wirkungen hatten.
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