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Vorwort des Herausgebers

Energieeffiziente Antriebe helfen, den Kraftstoffverbrauch in Fahrzeugen zu
reduzieren und verringern damit gleichzeitig die Belastung der Umwelt. Heute
sind vielfdltige Forschungsaktivitdten in diesem Gebiet zu beobachten. Mobile
Arbeitsmaschinen, wie Mahdrescher, Bagger oder Schneefrdsen, besitzen auf-
grund ihres hohen Leistungsbedarfs zur Erfiillung ihrer Aufgabe einen hohen
Kraftstoffbedarf. Die Optimierung dieser Maschinen ist besonders wirtschaft-
lich, da die Kraftstoffeinsparungen Mehraufwénde schnell amortisieren.

Die Karlsruher Schriftenreihe Fahrzeugsystemtechnik leistet einen Beitrag, die
Energieeffizienz von Fahrzeugen zu verbessern. Fiir die Fahrzeuggattungen
Pkw, Nfz, Mobile Arbeitsmaschinen und Bahnfahrzeuge werden in der
Schriftenreihe Forschungsarbeiten vorgestellt, die Fahrzeugtechnik auf vier
Ebenen beleuchten: das Fahrzeug als komplexes mechatronisches System, die
Fahrer-Fahrzeug-Interaktion, das Fahrzeug in Verkehr und Infrastruktur sowie
das Fahrzeug in Gesellschaft und Umwelt.

Das Thema Konstantdrucksysteme fiir die Arbeitsantriecbe von Arbeits-
maschinen wird in Band 35 aufgegriffen. Diese Antriebe bieten in Zusammen-
hang mit sekundirverstellten Motoren die Mdoglichkeit, Prinzip bedingte
Verluste zu eliminieren.

Herr Dreher stellt in dem vorliegenden Band eine Methodik zur Bewertung
von Konstantdrucksystemen mit sekundérgeregelten Antrieben im Vergleich
zu Load-Sensing Systemen vor. Durch die Erzeugung von Effizienzlandkarten
kann er Betriebspunkte ermitteln, die fiir das jeweilige System vorteilhaft sind.
Eine Abschitzung der Wirtschaftlichkeit eines Systems kann so in einem
relativ frithen Entwicklungsstadium erfolgen.

Die von ihm entwickelte Methodik validiert Herr Dreher am Beispiel eines
Diingerstreuers. Die Konstantmotoren werdend dabei durch Verstellmotoren
ersetzt, da sie die hochste Leistungsanforderung im System besitzen.

Karlsruhe, im Mérz 2015 Prof. Dr.-Ing. Marcus Geimer
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Kurzfassung

Konstantdrucksysteme in Kombination mit verdringergesteuerten Antrieben
werden vorwiegend in der Stationdrhydraulik bei besonderen Anforderungen
hinsichtlich Zuverldssigkeit, Dynamik und Regelgenauigkeit realisiert. Dieses
als Sekundarregelung bezeichnete Schaltungskonzept hat heute den Ruf einer
kostenintensiven Losung fiir Nischenanwendungen. In mobilen Arbeits-
maschinen kommt es bislang trotz der bekanntlich hohen Energieeftizienz nur
vereinzelt zum Einsatz.

Im Rahmen dieser Arbeit wird untersucht, unter welchen Bedingungen
Konstantdrucksysteme mit sekundérgeregelten Verstellantrieben eine energie-
effiziente und wirtschaftlich attraktive Alternative zu bewéhrten mobil-
hydraulischen Schaltungskonzepten sein konnen.

Zu diesem Zweck wird eine Methodik vorgestellt, die dem Systementwickler
eine Bewertung der Chancen und Risiken beim Einsatz dieser Technologie in
mobilen Arbeitsmaschinen ermdglicht. In sechs Schritten werden fiir eine vom
Anwender festzulegende Maschine systematisch alternative Antriebskonzepte
erzeugt. Deren Energieeffizienz wird mittels Leistungsflussmodellierung bei
maschinentypischen Einsatzsituationen quantifiziert.

Die Methodik wird am Beispiel eines Traktors mit Zweischeiben-Diinger-
streuer angewendet. Beide sind im Ausgangszustand mit einem Load-Sensing-
Hydrauliksystem ausgeriistet. Zur Schaffung einer Vergleichsbasis sowie zur
Validierung von Simulationsmodellen werden Messungen mit dieser
Maschinenkombination durchgefiihrt. Zur Bestdtigung der Ergebnisse der
Methodik wird ein Demonstrator mit drei sekundérgeregelten Verstellmotoren
entwickelt und erprobt.






Abstract

Constant pressure systems in combination with displacement controlled drives
are predominantly employed in stationary hydraulics at specific demands on
technical reliability, dynamics and control accuracy. This circuit configuration,
called secondary control, has nowadays the reputation of being a cost-intensive
solution for niche products. In spite of its well-known high energy efficiency,
it is only sporadically applied in mobile machinery.

Within this thesis it is investigated under which conditions constant pressure
systems with secondary controlled variable displacement drives may be an
energetic efficient and cost effective alternative to established mobile
hydraulic circuit configurations.

For this purpose a methodology is introduced that enables a system developer
to evaluate chances and risks at employment of this technology in mobile
machines. In six steps, alternative drive concepts are systematically generated
for a user-defined machine. The energy efficiency of these concepts is
quantified by modelling the hydrostatic power flows at typical range of use.
The methodology is applied at the example of a tractor with a two-disk
fertilizer spreader. At the initial state, both machines are equipped with a
Load-Sensing hydraulic system. To create a comparator basis and additionally
for the validation of simulation models, measurements are performed with this
configuration. A demonstrator with three secondary controlled variable
displacement drives is developed and tested to confirm the results of the
methodology.
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1 Einleitung

Die Entwicklung mobiler Arbeitsmaschinen mit hoher Energieeffizienz
gewinnt angesichts des Trends zu steigenden Energiekosten sowie der
Anforderung eines nachhaltigen Umgangs mit Ressourcen zunehmend an
Bedeutung.

In mobilen Arbeitsmaschinen werden heute zahlreiche Arbeits-, Steuerungs-
und Komfortfunktionen mit hydrostatischen Antrieben dargestellt, nicht zuletzt
aufgrund ihrer hohen Robustheit, hohen Leistungsdichte und flexiblen
Positionierbarkeit in der Maschine. Dariiber hinaus werden hydrostatische
Fahrantriebe oder hydraulisch-mechanische Leistungsverzweigungsgetriebe
sehr hiufig zur stufenlosen Entkopplung von Fahrgeschwindigkeit und Dreh-
zahl des Verbrennungsmotors eingesetzt.

Der Anteil der hydraulisch iibertragenen Leistung an der installierten Motor-
leistung ist bei mobilen Arbeitsmaschinen zumeist hoch. Sofern Liifterrad,
Wasserpumpe, Generator sowie die Kompressoren von Brems- und Klima-
anlage als so genannte Nebenverbraucher des Verbrennungsmotors betrachtet
werden, betrdgt dieser Anteil bei vielen Anwendungen, z. B. Hydraulik-
baggern, 100%.

Somit ist es nicht verwunderlich, dass die Steigerung der Energieeffizienz
Thema und Zielsetzung zahlreicher wissenschaftlicher Arbeiten und Veroffent-
lichungen ist. So wurde in [Bac94] eine Systematik der mdglichen Mal-
nahmen zur Energieeinsparung in der Hydraulik vorgestellt, Bild 1.1, die heute
noch aktuell und auch auf die Mobilhydraulik iibertragbar ist. In [Mat14] wer-
den mit ,,Verlustarmen Komponenten®, ,,Drosselfreien Volumenstromen on
demand®, ,,Rekuperation® und ,,System-Simulation* vier Handlungsfelder des
Energiesparens durch Hydraulik definiert und durch reale Beispiele unterbaut.
Ein Ansatz zur Steigerung der Energieeffizienz mobiler Arbeitsmaschinen
stellt die Verbesserung der Wirkungsgrade der verwendeten Hydraulik-
komponenten und die Verringerung der Verluste in den Leitungen dar. Mittels
konstruktiver MaBnahmen wurden in den vergangenen Jahrzehnten bereits
bedeutende Fortschritte erzielt. Der Aufwand fiir die ErschlieBung des ver-
bleibenden Potentials durch wirkungsgradoptimierte Komponenten, z. B.
durch Verringerung von Fertigungstoleranzen, ist jedoch hoch. [Bac94]



1 Einleitung

MaBnahmen ort Generatorischer Konduktiver Motorischer
Art Methode Teil Teil Teil
Wirkungsgrad-
Wirkungsgradverbes- Verbes.serur)g der verbesserung von
konstruktive MaRnah serung von Pumpen Verluste in Leitungen Motoren und
onstruktive MaBnahmen y
und Ventilen Zylindern
3-Wege-Stromrege-
konstante Mehr-Pumpen- lung, pulsmodullierte
MafBnahmen zur Verdranger Systeme Strom- und Druck-
Verminderung des steuerung
Energiebedarfs Servo-Pumpe,
ge§chl. drehzahlgesteuerte
Kreislauf Pumpe
Druck- und Stromge- Drehzah "
schaltungs- | verander- | offener regelte Pumpe, LS, Mf? zahigerege tef
technische liche Kreislauf |  zentrale Druck- otor (eingeprégter
Druck)
e versorgung
Riickspeisung von
) kinetischer und
MaRnahmen | Verdranger | geschl. potentieller Energie Nutzung von
Kreislauf ; Abwérme
MaRnahmen (Elektrisches Netz,
zur Energieriick- Gyro)
gewinnung Riickspeisung von
offener Nutzung von kinetischer und
Kreislauf Abwarme potentieller Energie
(Hydraulik- Netz)

Bild 1.1: Systematik der MaBinahmen zur Energieeinsparung [Bac94]

Weitere Verbesserungen stellt der Einsatz energetisch giinstiger Schaltungs-
konzepte in Aussicht. Hierzu wurden, ausgehend von Konstantstromsystemen,
Konstantdrucksysteme und weiter Load-Sensing- (LS-) und Bedarfsstrom-
systeme entwickelt. Nachteilig an den genannten Systemen sind jedoch
prinzipbedingte Verluste bei Mehrverbraucherbetrieb, insbesondere aufgrund
der ventilgesteuerten (= widerstandsgesteuerten) Leistungsdosierung. Bei
Schaltungskonzepten mit verdréngergesteuerten Antrieben werden prinzip-
bedingte Drosselverluste vermieden. Diese werden heutzutage in Form hydro-
statischer Getriebe als Fahr- oder Arbeitsantriebe eingesetzt. Hierbei wird in
der Regel jeder Verbraucher iiber eine separate Pumpe gespeist.

Eine bekannte Losung fiir den drosselfreien Parallelbetrieb mehrerer
verdrangergesteuerter Antriebe stellt die Sekundarregelung mit Konstantdruck-
versorgung dar [Bac94], [Murl2b]. Trotz der Tatsache, dass sich sekundér-
geregelte rotatorische Verstellantriebe in der Industriehydraulik bewéhrt haben
[Kor96], werden diese jedoch in mobilen Arbeitsmaschinen bislang nur
vereinzelt und in Sonderanwendungen (z. B. Schaufelradbagger [Gue86],
[Kor96,], Schwerlastkran [Bos11b]) eingesetzt. Seit kurzer Zeit wird diese
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Technologie auch erstmalig in einem grofen Verkehrsflugzeug genutzt. Beim
Airbus A380 werden die Landeklappen durch sekundérgeregelte Verdranger-
einheiten mit Konstantdruckversorgung angetrieben [Hau06]. Vorarbeiten fiir
den Einsatz der Sekunddrregelung als Antriebskonzept fiir Flugsteuerungs-
systeme, die besonders hohe Anforderungen hinsichtlich Leistungsdichte und
Zuverléssigkeit aufweisen, werden u. a. in [Gee02] und [Bie05] vorgestellt.
Vor dem Hintergrund, dass fiir die Darstellung von Hydrozylindern mit
stufenlos verstellbarem Verdringervolumen bislang keine technische Losung
existiert, sind fiir den verdringergesteuerten Parallelbetrieb von Hydro-
zylindern hydraulische Transformatoren erforderlich. Aufgrund des hohen
Aufwandes wird diese Losung in der Praxis jedoch heutzutage nicht realisiert.
Wihrend hydrostatische Fahrantriebe heute bevorzugt als energetisch
vorteilhafte verdrangergesteuerte Systeme ausgefiihrt werden, gibt es auch bei
technisch hochwertigen mobilen Arbeitsmaschinen mit Parallelbetrieb
mehrerer linearer und rotatorischer Arbeitsantriebe zumeist keine wirtschaft-
lich attraktive Alternative zu den bekannten Load-Sensing-Schaltungen. Bei
Maschinen, bei denen der Betreiber zugunsten geringerer Anschaffungskosten
energetische Nachteile und héhere Betriebskosten in Kauf nimmt, kommen
nach wie vor auch Konstantstromsysteme zum Einsatz (vgl. Unterkapitel 2.3).

1.1 Problemstellung und Zielsetzung

Grundlegende Entscheidungen bei der Konzipierung eines Hydrauliksystems,
beispielsweise die Festlegung des Schaltungskonzepts, miissen bereits in einer
frithen Phase des Entwicklungsprozesses getroffen werden. Diese wirken sich
jedoch am Ende nachhaltig auf die Energieeffizienz und somit auch auf die
Wirtschaftlichkeit einer mobilen Arbeitsmaschine aus.

Zur strukturierten Vorgehensweise bei Entwicklungsprozessen werden in der
Literatur einerseits allgemeine Vorgehensmodelle und Methodiken vorgestellt
(z. B. VDI-Richtlinie 2221: ,Methodik zum Entwickeln und Konstruieren
technischer Systeme und Produkte” [VDI93], SPALTEN-Methodik [AIb0S5]).
Diese zeichnen sich durch eine groBle Flexibilitit und eine universelle
Anwendbarkeit fiir unterschiedlichste Entwicklungsaufgaben aus [Thil2]. Des
Weiteren werden Methodiken und Auslegungsrichtlinien vorgeschlagen bzw.
aktuell entwickelt, die auf die Losung spezieller Aufgaben im Bereich der
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Mobilhydraulik zugeschnitten sind (z. B. Modellbildung, Analyse und Aus-
legung hydrostatischer Antriebsstrangkonzepte [Koh08], Antriebsstrang mit
Energieriickgewinnung: Entwicklungsmethodik und Betriebsstrategien fiir
mobile Arbeitsmaschinen [Nagll], Methodik zur Entwicklung hybrider
Antriebsstrange [Thil2], vgl. auch Unterkapitel 2.6).

Konkrete Mallnahmen zur Energieeinsparung bzw. zur Verbesserung der Ener-
gieeffizienz mobiler und stationirer Hydrauliksysteme werden zudem in zahl-
reichen Veroffentlichungen vorgestellt (z. B. [Nik84], [Bac94], [VDM12]).
Sekundérgeregelte Antriebe mit Konstantdruckversorgung sind Thema vieler
wissenschaftlicher Verdffentlichungen und Dissertationen. Einen Uberblick
iiber die wichtigsten Arbeiten liefert [Bie05]. Das Lehrbuch ,,Hydrostatische
Antriebe mit Sekundérregelung® [Kor96] gibt eine vertiefte Einfiihrung in die
Antriebskonzeption und das Systemverhalten und fithrt Anwendungsbeispiele
im Industrie- und Mobilsektor sowie in der Priif- und Simulationstechnik auf.
Die in den hier angegebenen sowie in weiteren einschlidgigen Veroffent-
lichungen bereitgestellten Informationen, Methodiken und Werkzeuge konnen
bei der Entwicklung mobiler Arbeitsmaschinen mit sekundérgeregelten An-
trieben in jedem Fall zur Losung von Teilaspekten herangezogen werden.
Voraussetzung fiir einen weitverbreiteten Einsatz ist jedoch zusdtzlich der
Nachweis, dass es sich auch in der Praxis um ein energieeffizientes und
wirtschaftliches Schaltungskonzept handelt. Einschldgige Verdffentlichungen
mit Aussagen zur Energieeffizienz mobiler Arbeitsmaschinen mit sekundér-
geregelten Antrieben sind vereinzelt verfiigbar. Hierbei handelt es sich aber
zumeist um sehr spezifische Anwendungen (z. B. Schaufelradbagger [Gue86],
Oberwagendrehantrieb eines Hydraulikbaggers [Pet09]), so dass die Ableitung
grundlegender Erkenntnisse bzw. Regeln als Basis fiir eine Effizienzbewer-
tung weiterer potentieller Anwendungen nicht moglich ist. Insbesondere die
fiir die Praxis relevanten Fragen nach Energieeffizienz und Wirtschaftlichkeit
mobilhydraulischer Systeme mit mehreren parallelen sekundirgeregelten
Antrieben wurde bislang nur unzureichend wissenschaftlich untersucht.

Die vorliegende Arbeit nimmt sich dieser Liicke an und soll die Fragestellung
beleuchten, unter welchen Bedingungen Konstantdrucksysteme mit sekundér-
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geregelten Antrieben eine attraktive Alternative zu den in der Mobilhydraulik
bewdhrten Schaltungskonzepten, z. B. Load-Sensing-Systemen, sein konnen.
Entsprechend der Definition einer Methodik nach [Ehr09] soll eine ,,plan-
méBige Verfahrensweise zur Erreichung eines bestimmten Ziels nach einem
Vorgehensplan unter Einschluss von Strategien” fiir die Bewertung von
Chancen und Risiken beim Einsatz dieser Technologie erarbeitet und an einem
praktischen Beispiel demonstriert werden. Wiahrend die heute bekannten Ver-
fahren (vgl. Unterkapitel 2.6) zumeist auf die Bewertung der energetischen
Qualitdt bereits existierender Maschinen und/oder vorab entworfener
Hydraulikschaltungen ausgerichtet sind, soll der Anwender dieser Methodik
zusitzlich bei der systematischen Entwicklung alternativer energieeffizienter
Losungskonzepte, unter Beriicksichtigung der spezifischen FEigenschaften
sekundirgeregelter Antriebe, unterstiitzt werden. Neben der Quantifizierung
der Potentiale zur Steigerung von Energieeffizienz und Wirtschaftlichkeit, soll
die Methodik die Beurteilung sicherheitskritischer Aspekte sowie technischer
Einsatzgrenzen der neu generierten Systemkonzepte umfassen.

Zur Untermauerung der Erkenntnisse soll ein Demonstrator mit parallelen
sekundirgeregelten Verstellantrieben entwickelt und erprobt werden.

Vor dem Hintergrund, dass der Fokus der Arbeit in den Bereichen Energie-
effizienz und Wirtschaftlichkeit liegt, werden regelungstechnische Aspekte nur
am Rande betrachtet.

1.2 Gliederung der Arbeit

Eingangs werden die Grundlagen und Begriffe zur Bewertung der Energie-
effizienz mobilhydraulischer Systeme erléutert. Des Weiteren werden die ener-
getischen Eigenschaften wesentlicher Hydraulikkomponenten sowie der in der
Mobilhydraulik relevanten Schaltungskonzepte betrachtet. Kapitel 2 endet mit
der Diskussion in der Literatur verdffentlichter Verfahren zur Effizienzbewer-
tung mobilhydraulischer Systeme sowie vollstandiger Maschinen.

In Kapitel 3 wird am Beispiel einer applikationsneutralen Anwendung mit
zwei rotatorischen Arbeitsantrieben die Energieeffizienz eines Konstantdruck-
systems mit sekundirgeregelten Verbrauchern dem entsprechenden Load-
Sensing-System gegeniibergestellt. Mittels Simulation werden bei systema-
tischer Variation von System- und Betriebsparametern Einsatzbereiche aufge-
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zeigt, in denen das jeweilige Schaltungsprinzip energetisch vorteilhaft ist.
Eine Methodik zur Bewertung der Chancen und Risiken beim Einsatz von
Konstantdrucksystemen mit sekundérgeregelten Antrieben wird in Kapitel 4
vorgestellt. Am Beispiel des in Kapitel 5 vorgestellten Traktors mit hydrau-
lisch angetriecbenem Zweischeiben-Diingerstreuer werden in Kapitel 6 die
sechs Schritte der Methodik ausfiihrlich angewendet.

Zur Validierung der im Zuge der Methodik eingesetzten Simulationsmodelle
werden die hydraulischen Leistungsfliisse dieser Musteranwendung bei typi-
schen Einsatzsituationen messtechnisch erfasst und ausgewertet. In Kapitel 7
werden die Realisierung eines Diingerstreuers mit drei sekundirgeregelten
Verstellmotoren vorgestellt sowie die Erkenntnisse der Erprobung diskutiert.
Abschliefend werden in Kapitel 8 die Ergebnisse dieser Arbeit zusammen-
gefasst. Im Ausblick werden Anregungen hinsichtlich weiterer Forschungs-
aufgaben gegeben.



2 Energieeffizienz in der Mobilhydraulik

Die Energieeffizienz hydraulischer Systeme wird bestimmt durch das Verlust-
verhalten der einzelnen Komponenten sowie die beim Zusammenwirken dieser
Komponenten auftretenden schaltungsspezifischen Verlustmechanismen.

In diesem Kapitel werden eingangs wesentliche Kenngréfen und System-
grenzen zur Bewertung der Energieeffizienz eingefiihrt. Im Anschluss wird das
Verlustverhalten ausgewéhlter Hydraulikkomponenten vorgestellt. In den
nachfolgenden Unterkapiteln werden die energetischen Eigenschaften
typischer Schaltungen der Mobilhydraulik diskutiert. In Anlehnung an die
Erweiterung der Systematik der hydraulischen Steuerungen von Backé, z. B.
[Murl2a], durch Lang [Lanll], erfolgt dies hier in einer getrennten
Betrachtung fiir ventilgesteuerte Systeme, Load-Sensing- und Bedarfsstrom-
systeme sowie verdringergesteuerte Systeme.

2.1  KenngroBen und Systemgrenzen

Fiir die Bewertung der Energieeffizienz ist es zweckdienlich, auf standardi-
sierte  Kenngrofen zuriickzugreifen. In [VDIO3] werden entsprechende
Energiekenngrofen fiir den Vergleich und die Beurteilung der energetischen
Qualitdt von Gerdten, Anlagen und Systemen bereitgestellt. Bei der Betrach-
tung hydraulischer Antriebssysteme in mobilen Arbeitsmaschinen sind hierbei
insbesondere der Wirkungsgrad, der Nutzungsgrad sowie der Energiebedarf
bzw. Kraftstoffverbrauch von Relevanz.

Entsprechend der Definition nach [VDIO3] handelt es sich beim Wirkungs-
grad n um den Quotienten aus der nutzbaren abgegebenen Leistung und der
zugefiihrten Leistung bei Voraussetzung eines stationdren oder quasi-
stationdren Betriebszustandes:

_Pab_Mab'wab

2.1
Py My, - wyy @1

In der Hydraulik ist es iiblich, die Energieeffizienz bei der hydraulischen
Leistungswandlung und -libertragung von Systemen und Teilsystemen sowie
von Komponenten in vorgegebenen Betriebspunkten anhand des Wirkungs-
grades zu quantifizieren [Fin06].
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Als KenngrofBle fiir die Effizienzbewertung bei einem instationiren Betriebs-
zustand wird in [VDIO3] der Nutzungsgrad 7 vorgeschlagen. Dieser wird, in
Unterscheidung zum leistungsbasierten Wirkungsgrad, als Quotient aus der in
einem bestimmten Zeitraum nutzbar abgegebenen Energie und der gesamten
zugefiihrten Energie bestimmt:

Eab
Ezu

n= (22)
Der Nutzungsgrad beriicksichtigt dabei sdmtliche Pausen-, Stillstands- und
Leerlaufzeiten sowie Anfahr- und Abfahrzeiten innerhalb des betrachteten
Zeitraums. Somit ist 77 insbesondere zur Quantifizierung der Energieeffizienz
mobilhydraulischer Systeme bei maschinenspezifischen Einsatzzyklen
begrenzter Dauer geeignet. Sofern sich der Betriebszustand des betrachteten
Systems innerhalb des betrachteten Zeitintervalls nicht nennenswert éndert,
kann der Wirkungsgrad n auch als Quotient aus den entsprechenden Energie-
mengen bestimmt werden. In diesem Fall sind Wirkungsgrad n und Nutzungs-
grad 7 identisch. [VDIO03]

Der Energiebedarf ist nach [VDIO3] die aufgewendete Energiemenge zur
Erfiillung einer bestimmten Energiedienstleistung unter Einsatz einer dafiir
geeigneten Technik. Bei mobilen Arbeitsmaschinen kann der Energiebedarf als
Bewertungs- und Vergleichsgrofie sowohl fiir die Gesamtmaschine als auch fiir
das Hydrauliksystem herangezogen werden. Vor dem Hintergrund, dass
mobile Arbeitsmaschinen liberwiegend mit Verbrennungsmotoren angetrieben
werden, kann es zweckdienlich sein, den Energiebedarf zur Erfiillung einer
Arbeitsaufgabe direkt in Form der verbrauchten Kraftstoffmenge anzugeben.
Der spezifische Energiebedarf wird ermittelt, indem der Energiebedarf auf
eine Bemessungsgrofle bezogen wird. Im Transportwesen ist es iiblich, den
Energiebedarf auf die Giitertransportleistung (Einheit: MJ/(t - km)) bzw. auf
die Personentransportleistung (Einheit: MJ/(Pers-km)) zu beziehen
[VDIO3]. Eine in der Praxis gebrduchliche GroBe fiir den spezifischen
Energiebedarf ist der spezifische Kraftstoffverbrauch b, (Einheit: g/kWh).
Dieser wird zumeist als MaB fiir die Bewertung der energetischen Qualitét
einer Verbrennungskraftmaschine herangezogen.
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Als Kennzahl fiir die Effizienz einer mobilen Arbeitsmaschine bei einem
Arbeitsprozess kann der Kraftstoffverbrauch zudem auf eine Prozessgrofe
bezogen werden. Typisch sind hierbei flichenbezogene Verbrauchsangaben
(Einheit: I/ha) bei Traktoren [Sch06] und erntemengenbezogene Verbrauchs-
angaben (Einheit: [/t) bei selbstfahrenden Erntemaschinen wie Feldhéckslern.
In [Dei09] wird vorgeschlagen, den Kraftstoffverbrauch einer mobilen Arbeits-
maschine auf die Erfiillung einer bestimmten Arbeitsaufgabe, z. B. das Auf-
nehmen, Bewegen und Ablegen einer bestimmten Menge Erdreich mit einem
Radlader, zu beziehen.

Voraussetzung fiir die Bewertung der Energieeffizienz ist stets die Messung
oder Simulation entweder der Leistungsfliisse, der Energiefliisse oder der
Stoffstrome iiber eine vorgegebene Systemgrenze. Typische Systemgrenzen
bei der Effizienzbewertung mobilhydraulischer Antriebssysteme sind am Bei-
spiel der auftretenden Leistungsfliisse in Bild 2.1 dargestellt:

SG_2: Hydraulik SG 1
PHzu | Pezu| generator. |[Prab ] | konduktiver ||PMTzu| motorischer [PMTab | Prab
Teil _\ Teil .\ Teil

....................... ‘PP,Verl ;PKT,VerI . ’PIV‘IT,VerI

SG_3: Antriebssystem Pqu . ‘PHah

- - Hydraulik ===
Paszu Antriebsquelle | Pagab VG Pas,ab

(i.d.R.: VM) Psa,zu sonstige

Antriebe
Paqver _1PVG, Verl PH Verl +Psa,verl

SG_4: Maschine und Prozess

Pmpzu Antriebs- | Pasab | Mechanik/ | Pukab Pumpap | Nutz-
—_— — Prozess

system Kinematik leistung
_1PAS, Verl _]PMK, Verl _1P Prozess,Verl

| Verlustleistung

m z m z
mit: PMP,zu = PAS,Zu PMT,zu =ZPMi,zu +2PZj,Zu PH,ab = PMT,ab =ZPMi,ab +ZPZj,ab
j=1 j=1

i=1 i=1

Bild 2.1: Systemgrenzen bei der Effizienzbewertung in der Mobilhydraulik
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Bei der Gegeniiberstellung der Energieeffizienz hydraulischer Schaltungs-
konzepte in der Literatur, z. B. [Geil4], entspricht die Systemgrenze héufig
dem konduktiven Systemteil (vgl. SG_1 in Bild 2.1). Bei der Visualisierung,
in Bild 2.2 exemplarisch fiir ein LS-System mit Verstellpumpe (CC-LS) beim
Betrieb zweier Hydromotoren dargestellt, entspricht die Flache im p-Q-Dia-
gramm der Ausgangsleistung der Pumpe Pp 4y,

1+ P 1L b
pmax Systemgrenze SG_1 pmax Systemgrenze SG_2
Pswveriiki ) — PStr;Verl LK i
PStr,VerI,VS,i ‘PStr,VerI,VS,i
Pover,ow; — Ppr,Ver|,DWi
‘ — Pm,ver,i
PLeck, Verl
Pmi1zu Pmiab .~ PLeck Verl
Pmz,zu 0 Puzablf>r PPVert ‘ 0
Qmax Qmax
0 T t O '
0 Qpab 1 0 Qrab 1

Verlustleistung im Verlustleistung im Verlustleistung im
generatorischen Teil konduktiven Teil motorischen Teil

Bild 2.2: Systemgrenzen im p-Q-Diagramm am Beispiel CC-LS-System

Die Verlustleistung im konduktiven Teil Pyrye, setzt sich stets aus Stro-
mungsverlusten in Leitungen und Komponenten P yerrk,i> Stromungs-
verlusten iiber die Ventilschieber der Proportional-Wegeventile Pty yeriys,i,
Drosselverlusten an den Individualdruckwaagen Pp,. yer pw,; sSowie Leckage-
verlusten Ppecy yer; Zusammen.

Fir die Bewertung der Energieeffizienz eines vollstindigen Hydrauliksys-
tems entsprechend SG_2, werden zusitzlich das Wirkungsgradverhalten der
Pumpen im generatorischen Teil sowie der Verbraucher im motorischen Teil
beriicksichtigt, Bild 2.2. Auch in diesem Fall ist die Darstellung der Nutz- und
Verlustleistungen im p-Q-Diagramm moglich. Hierbei konnen die Verlust-
leistungen im generatorischen Teil Pp ., in Form eines theoretischen Druck-
und Volumenstromverlustes abgebildet werden [Drel2].

Bei Verwendung der Systemgrenze SG_3 wird das Hydrauliksystem als Teil
des gesamten Antriebssystems der mobilen Arbeitsmaschinen betrachtet.
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Durch die Einbindung aller sonstigen von der Antriebsquelle versorgten Ver-
braucher (ggf. Fahrantrieb, PTO, Kompressor, Generator etc.) kann als Kenn-
groBe der Leistungsbedarf der Gesamtmaschine, z. B. in Form des Kraftstoff-
verbrauchs, herangezogen werden.

SG_4 (Maschine und Prozess) beriicksichtigt gegeniiber SG 3 zusétzlich
Mechanik und Kinematik der Arbeits- und Fahrfunktionen sowie die bei den
individuellen Betriebssituationen auftretenden Interaktionen mit der Umwelt
(z. B. Prozesskrifte, Fahrwidersténde etc.).

Die Systemgrenze kann individuell in Abhéngigkeit von der Zielsetzung der
Betrachtung sowie weiterer Faktoren, z. B. des Aufwandes, festgelegt werden.

2.2 Energieeffizienz von Hydraulikkomponenten

Hydraulikkomponenten konnen entsprechend ihrer Funktion in Energie-
wandler (Pumpen und Motoren), Gerédte zur Energiesteuerung und —regelung
(Ventile) sowie Elemente und Gerdte zur Energieilibertragung (Leitungen,
Filter, Speicher etc.) eingeteilt werden [Matl4]. Beim Einsatz in Hydraulik-
systemen sind Komponenten stets verlustbehaftet und beeinflussen somit die
Energieeffizienz des Gesamtsystems.

Hydraulikkomponenten zur Umwandlung mechanischer in hydrostatische
Energie - ebenso in der umgekehrten Richtung - werden als Energiewandler
bezeichnet. Hierbei wird zwischen Maschinen fiir stetige Bewegungen (Hydro-
pumpen und -motoren) und fiir unstetige Bewegungen (Hydrozylinder und
Schwenkmotoren) unterschieden. [Mat14]

In der Mobilhydraulik werden Hydropumpen und -motoren mit konstantem
sowie mit veranderlichem Verdringungsvolumen eingesetzt. Das Verlustver-
halten wird durch den volumetrischen und den hydraulisch-mechanischen
Wirkungsgrad charakterisiert. Der volumetrische Wirkungsgrad 7,,,; berilick-
sichtigt die {iber die Spalte von zueinander beweglichen Bauteilen auftretende
Leckage Y Qeck sowie bei Pumpen zusitzlich die Kompressionsverluste
[Mat14]. Die sogenannte innere Leckage Y. Q,; von Verdrangereinheiten tritt
zwischen Rdumen mit unterschiedlichem Druckniveau auf. Sofern im Gehduse
angesammeltes Leckol bauartbedingt auf der Saugseite (Pumpen) bzw. Riick-
laufseite (Motoren) dem Olstrom nicht wieder zugefiihrt werden kann, wird
dieses als externe Leckage Y; Q;. in den Tank geleitet.
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2 Energieeffizienz in der Mobilhydraulik

Der volumetrische Wirkungsgrad einer Pumpe ist definiert als:

77 QP ab QP,th - Z QP,Li - E QP,Le — 1 _ Z QP,Leck 2 3
Pvol = QP,th Qp,in np - Vp 2:3)

Analog gilt fiir den volumetrischen Wirkungsgrad eines Motors:

n Qumen Qum,tn _ 1
Mol = QM,zu Qumn + 2 Quri + X Quire Qwm,Leck 2.4
14 ) ===
Ny - Vy

Der hydraulisch-mechanische Wirkungsgrad 7y, beinhaltet jegliche Rei-
bungsverluste innerhalb der Verdrdngermaschine. Diese setzen sich aus Fest-
korper- und Fliissigkeitsreibung zusammen und kdnnen bei rotatorischen Ein-
heiten als Verlustmoment }; Mp ¢ bzw. 3, My yery betrachtet werden.

Bei einer Pumpe fiihren diese Reibungsverluste dazu, dass das tatsdchliche
Antriebsmoment Mp ,,, hoher ist als der theoretisch berechnete Wert Mp 4. In
Analogie dazu kann ein Motor ein geringeres Moment abgeben als dies
theoretisch moglich wire. [Murl 1a]

Der hydraulisch-mechanische Wirkungsgrad einer Pumpe bzw. eines Motor ist
definiert als:

n _ Mp 1, _ Mp 1, _ 1
PR Mpsw  Mpen + X Mpyert 1+ Y —bvert Mpyer (2.5)
“Mpyp
n — MM,ab — MM,th - Z MM,Verl =1- Z MM,Verl 2.6
Mo My, My ¢h, My tn (2.6)

Der Gesamtwirkungsgrad wird bestimmt als Produkt von volumetrischem und
hydraulisch-mechanischem Wirkungsgrad. Somit gilt fiir Pumpe bzw. Motor:

7 . 7 _Qpap- (pP,ab - pP,zu) _ Pphyarap
p.ges — llpyol " llp,hm = - - =
MP,zu 2m np P P,mech,zu

Q@.7)

My ap " 21" 1y _ Py mech,ab

MM.ges = NMMwol " MMhm = 2.8)

QM,zu ' (pM,zu - pM,ab) PM,hydr,zu

Die physikalischen Zusammenhénge hinsichtlich des Verlustverhaltens von
Pumpen und Motoren sind in Tabelle 2.1 zusammengefasst.
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Motor
PM,ab
| (Quso)
L
oy e
. MM,ab
MmN
(Pm)
QM,zut )a QM,Le
PM,zu =
c E Vp = const. V,, = const.
[ ——
g % Npam = f(App, p, V1) NMuprm = f APy, ", Vor)
g = Npwor = f (App, p, V1) Nuwor = f (APm, N, Visr)
@
2 _
g 2 Vp = VP,max *Pprel Vu = VM,max *PMrel
E -% Npam = f(App, p, Vp, Vi) NMupm = APy, Mg, Vi, Vi)
> Npvol = f(App,np, Ve, V1) NMrm = f (Apu, s Vi, Vi)
Qpn = Vp np Qmin = Vum "Ny
©
S M. = (Pp,ab — Pp.zu) " Vp M _ (Pmzu — Pman) "V
o P,th o M,th o
c
©
'GE) QP,ab = QP,th - QP,LL' - QP,Le MM.ab = MM,th - MM,Verl
E = Qptn " Mpvol = My tn * Tmhm
©
1)
NI Mp 2y = Mptn + Mpyer Qmzu = Qumen + Quii + QumLe
E _ Mp 1, _ Qum,th
é g Mp,hm MM, vol
© o
'f/i PP,ab = QP,ab *Ppab PM,zu = QM,zu *PM,zu
e
o

Ppoy = 21 - Mp 4y, " mp
_ PP,ab - PSaug,zu

T/P,ges

Prap = 210 My ap * iy
= (PM,zu - PRﬁck,Verl)

"NMM,ges

Tabelle 2.1: Beschreibung hydrostatischer Verdringereinheiten
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Die Wirkungsgrade 7,,,; und 7y, sind dabei stets von der anliegenden Druck-
differenz Ap, der Drehzahl n, der Viskositit vy; sowie bei Verstelleinheiten
zusétzlich vom Verdrédngervolumen V' abhingig. Die Viskositit von Hydrau-
likfliissigkeiten ist sowohl temperatur- als auch druckabhéngig, diese erhoht
sich mit sinkender Temperatur sowie bei steigendem Druck.

In Bild 2.3 ist qualitativ der Verlauf der drei charakteristischen Wirkungsgrade
am Beispiel einer Konstantpumpe und eines Konstantmotors in Abhingigkeit
der Betriebsparameter Ap und n dargestellt. Das aufgezeigte Verhalten gilt
tendenziell auch fiir Einheiten mit verdanderlichem Verdrangervolumen:

Pumpe Motor
1_ TIHVOI r’ma 1_ nMVOI UM,hm
Anp = const. AnM = const.
1 1
0 App 1 0 Apm 1
ApP}max ApM,max
14 1Bhm NBvol 14 1M,hm NM,vol

z -

ApP = const. Apm = const.
0 Anp 1 0 Anm 1
—_—  — —_—  —
Aanax AnM,max

Bild 2.3: Wirkungsgradverliufe von Konstanteinheiten, nach [Mur12a]

Der Einfluss der Viskositit der Druckfliissigkeit auf das Wirkungsgradver-
halten von Verdrangereinheiten ist vielschichtig. Die Verminderung der Visko-
sitdt, z. B. bei Temperaturerhohung, fithrt einerseits zu einer Erhohung der
Leckage, was sich ungiinstig auf 7,,,; auswirkt. Im Gegenzug vermindern sich
speziell bei Pumpen die Fiillungsverluste aufgrund verringerter Fliissigkeits-
reibung in der Saugleitung. Eine verringerte Fliissigkeitsreibung fiihrt bei
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2.2 Energieeffizienz von Hydraulikkomponenten

Pumpen und Motoren zudem zur Steigerung von 7p,,. Bei Verstelleinheiten
werden die hochsten volumetrischen und hydraulisch-mechanischen Wir-
kungsgrade stets bei maximalem Schwenkwinkel erreicht. Die Schwenkwin-
kelverstellung erfolgt zumeist unter Zuhilfenahme einer Hilfsenergie in Form
eines Steuerdlstroms Qp g, bzw. Qp s;. Dieser wird dem Olstrom entnommen
oder extern bereitgestellt. Vor dem Hintergrund, dass die Vermessung hydro-
statischer Einheiten zumeist ohne Regeleinrichtung erfolgt, sind Steuerdl-
strome in der Regel nicht in den Wirkungsgradkennfeldern beriicksichtigt.
Generell gilt, dass der Wirkungsgrad rotatorischer Verdrangereinheiten stark
vom individuellen Betriebspunkt abhéngig ist. Von besonderer Bedeutung fiir
die Gesamteffizienz mobilhydraulischer Systeme ist hierbei die energetische
Qualitdt der eingesetzten Pumpen, da iiber diese permanent der gesamte
Leistungsfluss erfolgt. Das Verlustverhalten hydrostatischer Pumpen und
Motoren wird ausfiihrlich in [Iva93] erldutert und ist zudem Gegenstand
zahlreicher Veroffentlichungen, z. B. [Bav87], [Wie03], [Rah11].

Hydrozylinder werden in der Mobilhydraulik als Antriebe fiir translatorische
Arbeitsbewegungen und als Stellglieder fiir Steuerungs- und Regelungsaufga-
ben eingesetzt. Das Verdringervolumen eines Hydrozylinders wird durch die
Kolben- bzw. Ringfliche und den Hub vorgegeben und ist zumeist konstant.
Losungskonzepte fiir Hydrozylinder mit gestuft verdnderlichem Verdrénger-
volumen sind bekannt, z. B. [Bis09]. Diese sind jedoch technisch sehr auf-
windig und werden nur selten eingesetzt.

Die energetische Qualitdt von Hydrozylindern lésst sich, in Analogie zu rotato-
rischen Einheiten, durch 7, und 7 p,, charakterisieren. Der volumetrische
Wirkungsgrad berticksichtigt dabei samtliche {iber die Dichtspalte des Hydro-
zylinders flieBenden Leckolstrome Qz poc -

oG Q1
Zwol Qzzu  Qztn+0Qz1i +QzLe 1+ Qz,Leck 2.9
Qztn

Als interne Leckage eines Zylinders Q7 ;; werden die von der Druckdifferenz

der beiden Kolbenseiten hervorgerufenen Leckdlstrome iiber die Kolben-
dichtungen bezeichnet. Die externe Leckage Q7. stromt iiber die Kolben-

stangendichtungen und wird in der Regel in den Tank abgefiihrt. Der theo-
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2 Energieeffizienz in der Mobilhydraulik

retische Volumenstrom des Zylinders Q. wird dabei als Produkt von Kol-
bengeschwindigkeit und wirksamer Kolbenfldche berechnet.

Der hydraulisch-mechanische Wirkungsgrad 7 p,, beinhaltet die Reibungs-
verluste an den Dichtungen sowie die im Zylinder auftretende Fliissigkeits-
reibung. Sadmtliche Reibungsverluste konnen hierbei als Kraftverlust

F7 veri Zusammengefasst werden.
_ FZ,ab _ FZ,Verl

Nzam = 1

Fzn Fzn

(2.10)

Die theoretische Zylinderkraft F;,, wird in Abhéngigkeit der wirksamen
Kolbenflachen und der Driicke in den beiden Zylinderkammern berechnet.

Die Reibungsverluste an den Dichtungen sind hierbei von der Bauart und dem
Werkstoff des Dichtungssystems sowie von der Kolbengeschwindigkeit ab-
hingig. Prinzipiell gilt, dass der Gesamtwirkungsgrad von Hydrozylindern
7z, ges Mit dem Durchmesser steigt, da die Reibungskraft linear, die Druckkraft
jedoch quadratisch anwéchst. [Mat14]

Richtwerte fiir die energetische Qualitdt von Hydrozylindern sind in der
Literatur verfiigbar. Nach [Matl4] betrigt 1;,, aufgrund der heutigen
Dichtungstechnologie zumeist > 99,99 %. Fiir einfach- und doppeltwirkende
Arbeitszylinder mit Nutring-Dichtung betragt 1z, = 0,86..0,94, mit Gleit-
ring-Dichtung wird 7z p,,, = 0,96..0,98 erreicht. Diese und weitere Richtwerte,
z. B. fiir Teleskop- und Prézisionszylinder, werden in [Fin06] angegeben.

Ventile sind Bauelemente zur Beeinflussung der Stromungsrichtung, des
Druckes und des Volumenstroms sowie Sperrorgane [Bac72]. Diese werden
entsprechend ihrem Wirkprinzip in Wegeventile, Sperrventile, Druckventile
und Stromventile eingeteilt [Mat14]. In mobilhydraulischen Systemen treten
an Ventilen stets Verluste auf, die sich nachteilig auf die Systemeffizienz
auswirken. Hier erfolgt eine Unterscheidung zwischen komponentenbedingten
Verlusten, prinzipbedingten Drosselverlusten sowie Verlusten durch die
Bereitstellung von Hilfsenergie, Bild 2.4.

Verluste an Ventilen, die aus der Steuerung und Regelung hydraulischer
Energiefliisse resultieren, werden als prinzipbedingte Drosselverluste bezeich-
net. Dies sind zum einen Druckverluste Apy p, bei der Androsselung des Ver-
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2.2 Energieeffizienz von Hydraulikkomponenten

brauchervolumenstroms sowie Volumenstrome Qy p,, die in den Tank zuriick-
geleitet werden. prinzipbedingte Drosselverluste sind dabei stets abhéngig vom
Verschaltungskonzept und von der Betriebssituation.

Im Gegensatz dazu resultieren komponentenbedingte Verluste aus der kon-
struktiven Ausfithrung eines Ventils. Der Durchflusswiderstand eines Ventils
wirkt sich in Form eines Druckverlustes Apy g aus. In der Praxis wird dieser
Druckabfall analytisch oder messtechnisch bestimmt und in Form einer
ventilspezifischen Druckverlust-Volumenstromkennlinie in Abhéngigkeit von
Volumenstrom, Durchflussrichtung und Viskositit angegeben [Fin06].

Verluste
an Ventilen
komponenten- . . prinzipbedingte
Hilfsenergie
bedingt 9 Drosselung
7 A\ 1 7 A\
Apv,ser QV,Leck Qust Apv,pr  Qv.Dr
} e \
Strdmungs- . Verlust-
widerstand Leckage Steuerdl Androsselung volumenstrom
relevant fir: | relevant fir: relevant fir: relevant fir: | relevant fir:
- Wegeventile |- Ventile in - Ventile mit - Wegeventile | - Wegeventile
- Druckventile | Schieber- hydraulischer || - Druckventile | - Druckventile
- Stromventile | bauart Vorsteuer- - Stromventile | - Stromventile
- Sperrventile stufe

Bild 2.4: Gliederung der Verlustarten von Ventilen

Ventilinterne Leckagen Qy oo = f(Ap, vg;) treten insbesondere bei Ventilen
in Schieberbauart in Form von Leckélstromen iiber den Ringspalt zwischen
Ventilschieber und Gehdusebohrung auf. Diese Leckdlstrome treten perma-
nent auf, also auch in der Sperr- bzw. Ruhestellung des Ventilschiebers.

Bei bekannter Ventilgeometrie und unter Voraussetzung einer laminaren Stro-
mung kann der Volumenstrom iiber diesen exzentrischen Dichtspalt auf analy-
tischem Weg bestimmt werden [Murl2a]:

D-m-Ar? [1 +15. (&)2] Ap

Qreck =15 e (2.11)
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2 Energieeffizienz in der Mobilhydraulik

Zur Vermeidung ventilinterner Leckage kommen Ventile in Sitzbauart, Schie-
berventile mit integrierten Sitzventilen sowie leckagefreie Schieberventile mit
speziellen Dichtelementen zum Einsatz [Mat14].

Bei vorgesteuerten Ventilen mit ventilinterner Steuerdlversorgung wird dem
Olstrom ein Steuerdlstrom Qy s, als Hilfsenergie entnommen.

Der Druckverlust sowie der Volumenstromverlust konnen durch Addition der
jeweiligen Verlustanteile berechnet werden:

Apyyert = APy pr + Apy ser 2.12)

Qvyvert = Qv,aus T Qv reck + Quse (2.13)
Fiir den Leistungsverlust liber ein Ventil gilt somit:

Pyyert = Pvgu* Quyert + Bbvyert - (Qvzu — Quyvert) (2.149)

Fiir die Ubertragung von Energie und Steuersignale werden in der Mobil-
hydraulik Rohrleitungen, Schliuche sowie Hydraulikarmaturen eingesetzt.
In diesen Verbindungselementen treten stets Druckverluste auf, die sich letzt-
lich auf den Systemwirkungsgrad auswirken.

Der Druckverlust in einem geraden Rohrabschnitt berechnet sich zu [Murl12a]:
P. 2

l
ApR:AR'E'_'V

> (2.15)

Die charakteristische Widerstandszahl A; wird dabei in Abhdngigkeit von der
Reynoldszahl Re ermittelt [Murl2a]:

bei laminarer Stromung: 1= 64
L (Re < 2300) R = 2o (2-16)
Re = Vou
v bei turbulenter Stromung;: 0,3164

(2300 < Re < 80000) "R ~ Re025 (2.17)

Der Druckverlust in Formstiicken Apr wird unter Beriicksichtigung des
spezifischen Widerstandsbeiwertes { berechnet.

p
Apr =05 v? (2.18)
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2.2 Energieeffizienz von Hydraulikkomponenten

Widerstandsbeiwerte von Formstiicken konnen der Literatur entnommen
werden, z. B. [Fin06], [Mat14].

Die Stromungsverluste in einer Rohrleitung werden durch Addition der Einzel-
verluste von Rohrabschnitten und Formstiicken bestimmt:

r f
Apronr = Z Apg,; + Z Apgj (2.19)
i=1 j=1

Der Druckabfall beim Durchstromen eines Wéarmetauschers kann in Analogie
zu einer Rohrleitung als Summe der Einzelverluste in Rohrabschnitten und
Formstiicken bestimmt werden.

Filter werden in der Hydraulik zur Abscheidung von festen Verunreinigungen
eingesetzt, die in der Druckfliissigkeit enthalten sind. Das Durchstromen der in
der Mobilhydraulik verwendeten Filtersysteme, je nach Einbauposition als
Saug-, Druck- oder Riicklauffilter bezeichnet, fiihrt stets zu einem Druckabfall
an Filtergehduse und Filterelement:

Apriter = APrc + APre (2.20)

Der Druckabfall am Filterelement Apy steigt hierbei mit zunehmender Menge
an eingelagertem Schmutz an [Murl2a]. Des Weiteren fithren die Erhohung
des Olstroms sowie der Viskositiit zu einem Anstieg von App; und Apgg.

Hydrospeicher werden in mobilen Arbeitsmaschinen vorwiegend als Energie-
speicher, als Dampfer oder als hydropneumatische Federelemente verwendet
[Rob10]. Prinzipiell treten an einem Hydrospeicher stets Stromungsverluste
beim Ein- und Ausstromen der Druckfliissigkeit, Reibungsverluste am Trenn-
element zwischen Druckfliissigkeit und Gasblase sowie Energieverluste durch
Wiérmeaustauschvorgénge bei polytroper Zustandsdanderung des Gasvolumens
auf. Der Wirkungsgrad eines hydropneumatischen Speichers wird in [Rot93]
als Verhiltnis zwischen abgegebener und aufgenommener Arbeit wahrend
einer Periode seines Arbeitszyklus definiert. Hierbei wird zwischen dem
gasseitigen und dem oOlseitigen Wirkungsgrad unterschieden. Der Olseitige
Wirkungsgrad beinhaltet zusdtzlich die Verluste, die aus der Verformung bzw.
der Verschiebung des Trennelementes resultieren [Rot93].
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2 Energieeffizienz in der Mobilhydraulik

£
Way _ b, PV
M/zu fViZ pdV

Ngas = (2.21)
In der Praxis wird als Kenngrofie fiir die energetische Qualitét eines Hydro-
speichers der Energieriickgewinnungswirkungsgrad nys verwendet [Rob10].

_Eap
Nus E (2.22)

zu

Im Vergleich mit dem 6lseitigen Wirkungsgrad nach der Definition in [Rot93]
berticksichtigt der Energieriickgewinnungswirkungsgrad zusétzlich die Stro-
mungsverluste beim Ein- und Ausstrdmen der Druckfliissigkeit.

Anmerkung: Die hier vorgestellten Definitionen des gas- bzw. dlseitigen Wir-
kungsgrades sowie des Energieriickgewinnungswirkungsgrades zur Beschrei-
bung der energetischen Qualitidt von Hydrospeichern stehen nicht in Einklang
mit der in dieser Arbeit verwendeten Wirkungsgraddefinition (vgl. Unterkapi-
tel 2.1). Auf die Definition eines dieser Festlegung entsprechenden ,,Energie-
riickgewinnungsnutzungsgrades® fiir Hydrospeicher wird an dieser Stelle ver-
zichtet. Stattdessen werden die gebrauchlichen Begriffe verwendet.

2.3 Energieeffizienz ventilgesteuerter Antriebssysteme

Bei ventilgesteuerten (bedeutungsgleich: widerstandsgesteuerten) Antriebssys-
temen erfolgt die Dosierung der hydraulischen Leistungsfliisse zu den Ver-
brauchern durch Steuerung bzw. Regelung der Driicke und/oder Volumen-
strome mit Hilfe von Ventilen. Charakteristisch flir die Widerstandssteuerung
sind prinzipbedingte Drosselverluste bei der Leistungsflusssteuerung, die, in
Abhingigkeit von der Betriebssituation, mafigeblich fiir die Energieeffizienz
sein konnen.

Ventilgesteuerte Antriebssysteme mit aufgeprigtem Volumenstrom wer-
den in der Stationdrhydraulik hdufig auch als Konstantstromsystem bezeichnet.
In der Mobilhydraulik ist der von einer Konstantpumpe erzeugte Volumen-
strom aufgrund der zumeist schwankenden Drehzahl des Verbrennungsmotors
nicht konstant. Aus diesem Grund ist an dieser Stelle der Begriff des ,auf-
gepragten® (bedeutungsgleich: ,.eingepriagten™) Volumenstroms gebrauchlich.
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2.3 Energieeffizienz ventilgesteuerter Antriebssysteme

Aufgrund ihres einfachen Aufbaus mit Konstantpumpe und ihrer Robustheit
[Murll] kommen diese Systeme in mobilen Arbeitsmaschinen vielfach zur
Anwendung, insbesondere in Maschinen im unteren bis mittleren Leistungs-
und Technologiestufenbereich. Die Verbrauchergeschwindigkeit wird durch
Offnungsquerschnitt und Steuerkantengeometrie der Wegeventile gesteuert.

11L_P 11_P
pmax pmax  zwei betatigte
Stand-by (kein Verbraucher ~ Pser,Verli
Verbraucher betatigt) ’ - P verl
*PZ,Verl
*PDr,VerIl
- PLeck, Verl
Pstr,Verl PlLeck,Verl Q Q
pP,a(l_; > Qmax 0 Qmax
0 Qrab =1 0 Qprab =
i

PZ,ab

komponentenbedingte

ﬂd Verlustleistung
p— "

zmi’ﬁﬁm "
— Verlustleistung

Ppab * T

System-
grenze

Nutzleistung

Bild 2.5: System mit aufgeprigtem Volumenstrom (OC-Schaltung)

Uberschiissiger Pumpenvolumenstrom wird iiber die offene Mittelstellung der
Wegeventile (Open-Center-Schaltung) zum Tank abgedrosselt. Der System-
druck pp4p ergibt sich als Summe von Lastdruck und Druckabfall an den
Wegeventilen und im Leitungssystem. Die Maximaldruckabsicherung erfolgt
mittels Druckbegrenzungsventil. Fiir einen Mehrverbraucherbetrieb stehen
Parallel-, Reihen- und Tandemschaltungskonzepte zur Verfiigung [Lan11]. Bei
Unterversorgung werden die lastniederen Verbraucher bevorzugt versorgt, die
Bewegung lasthoherer Verbraucher kann beintrichtig werden. In Bild 2.5 sind
die Nutz- und Verlustleistungsanteile eines typischen ventilgesteuerten
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2 Energieeffizienz in der Mobilhydraulik

Hydrauliksystems mit aufgepragtem Volumenstrom als Tandemschaltung bei
Stand-by sowie bei zwei betitigten Verbrauchen dargestellt. Der System-
wirkungsgrad dieser Systeme ist zumeist ungiinstig, insbesondere im Teillast-
bereich bei hohem Lastdruck und geringem Lastvolumenstrom. Im Stand-by-
Betrieb fiihrt die Umwélzung des gesamten Volumenstroms zu permanenten
Stromungsverlusten. Zur Verbesserung der Energieeffizienz ventilgesteuerter
Systeme mit aufgeprigtem Volumenstrom wurden Positive Flow Control-
und Negative Flow Control-Systeme entwickelt [Murll]. Bei beiden Kon-
zepten wird mittels Verstellpumpe der Pumpenvolumenstrom an den Bedarf
angepasst.

Ventilgesteuerte Antriebssysteme mit aufgeprigtem Druck werden als
Konstantdrucksysteme bezeichnet. Zur Steuerung der Verbrauchervolumen-
strome werden Wegeventile in Closed-Center-Bauweise eingesetzt. Diese
werden vorwiegend in Parallelschaltung angeordnet. Bei Speisung durch eine
Konstantpumpe wird der iiberschiissige Pumpenvolumenstrom iiber ein Druck-
begrenzungsventil zum Tank abgedrosselt. Diese kostengiinstige Variante
kommt im stationédren Bereich haufig zur Anwendung, vorwiegend in Kombi-
nation mit Druckspeicher und intermittierendem Pumpenbetrieb [Lanl1]. Zur
Vermeidung des Volumenstromiiberschusses konnen druckgeregelte Verstell-
pumpen verwendet werden. Hierbei wird der Pumpenvolumenstrom so an den
Bedarf angepasst, dass ein anndhernd konstantes Druckniveau erreicht wird
[Murl1]. In der Vergangenheit wurden in den Traktoren bestimmter Hersteller
Konstantdrucksysteme mit Verstellpumpen verwendet. Bei John Deere wurden
ab 1960, beginnend mit den Typen 3010 und 4010, Traktoren mit Konstant-
drucksystemen in groBer Stiickzahl produziert [Fle61], [Fle63]. Heutzutage
kommen diese Systeme in mobilen Arbeitsmaschinen nur vereinzelt zum
Einsatz, z. B. im Feldhécksler [Bau08]. Die Nutz- und Verlustleistungen eines
Konstantdrucksystems mit Verstellpumpe bei Stand-by sowie bei zwei
betitigten Verbrauchern sind in Bild 2.6 dargestellt. Bei Konstantdruck-
systemen treten, insbesondere bei geringen Verbraucherlastdriicken und
groBBen Volumenstrdmen, hohe Drosselverluste auf. Charakteristisch ist zudem
eine vergleichbar hohe Leckage iiber systeminterne Spalte, z. B. an Wege-
ventilen in Schieberbauweise, aufgrund des permanent hohen Systemdrucks.
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Bild 2.6: Konstantdrucksystem mit Verstellpumpe (CC-Schaltung)

Im Stand-by-Betrieb fordert die Verstellpumpe den zum Ausgleich der
Leckage erforderlichen Volumenstrom. Zur Verringerung der Leckage bei
Stand-by-Betrieb existieren Schaltungen zur tempordren Absenkung des
konstanten Systemdrucks. Bei Konstantdrucksystemen besteht prinzipiell die
Moglichkeit zur Energieriickspeisung.

In [Denl2] wird ein ventilgesteuertes Konstantdrucksystem fiir die Arbeits-
hydraulik vorgestellt, welches zur Speicherung von Senkenergie iiber einen
zusitzlichen sogenannten Zwischendruckkreis mit niedrigerem Druckniveau
verfligt. Hierbei werden zusétzliche Druckpotentiale erzeugt, die bei der
Versorgung der Verbraucher gezielt ausgewihlt werden konnen. Mittels
Steuerstrategie wird, in Abhédngigkeit vom aktuellen Druck des Zwischen-
druckkreises sowie vom aktuellen Lastdruck, das hinsichtlich einer Mini-
mierung der Drosselverluste giinstigste Druckpotential verwendet.
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2 Energieeffizienz in der Mobilhydraulik

2.4 Energieeffizienz von LS- und Bedarfsstromsystemen

Bei LS- und Bedarfsstromsystemen wird die hydraulische Leistungsabgabe
der Pumpe(n) entsprechend dem aktuellen Bedarf der aktiven Verbraucher
gesteuert bzw. geregelt.

Weit verbreitet in der Mobilhydraulik sind sogenannte Load-Sensing- (LS-)
Systeme, bei denen sich der Pumpenausgangsdruck nach dem Lastdruck
i. d. R. des aktuell hochstbelasteten Verbrauchers richtet. Prinzipiell wird
zwischen Open-Center-LS mit Konstantpumpe und Closed-Center-LS mit
Verstellpumpe unterschieden [Lanl1]. Bei Verwendung einer Verstellpumpe
wird zusétzlich das Fordervolumen dem Bedarf angepasst. Somit tritt, im
Gegensatz zu OC-LS, bei CC-LS kein Volumenstromiiberschuss auf.

Bei hydraulisch-mechanischen LS-Systemen (hm-LS) erfolgt die Meldung
des hochsten Verbraucherlastdrucks iiber eine Wechselventilkette und eine
hydraulische Signalleitung an eine Eingangsdruckwaage (OC-LS) bzw. an den
Druck-Forderstromregler der Verstellpumpe (CC-LS). Zur Vermeidung einer
gegenseitigen Beeinflussung der Verbraucherbewegungen werden bei hm-LS
Individualdruckwaagen (IDW) eingesetzt. Diese fiihren zur Lastdruckunab-
hingigkeit der Verbrauchervolumenstrome, indem sie iiber die Wegeventile
eine konstante Druckdifferenz gewahrleisten. Hierbei wird, unter Beriicksichti-
gung der Einbauposition der IDW beziiglich des Wegeventils, zwischen vor-
geschalteten IDW (Stromregelschaltung) und nachgeschalteten IDW (Strom-
teilerschaltung) unterschieden. Funktional unterscheiden sich die beiden Vari-
anten bei Unterversorgung. Wahrend bei Systemen mit vorgeschalteten IDW
die hochstbelasteten Verbraucher langsamer werden bzw. zum Stillstand
kommen koénnen, wird bei Systemen mit nachgeschalteten Druckwaagen der
zur Verfiigung stehende Pumpenvolumenstrom auf alle Verbraucher verteilt.
Dadurch werden alle Verbraucherbewegungen verlangsamt. Das vom Bediener
vorgegebene Geschwindigkeitsverhdltnis wird aufrechterhalten. Hierdurch
wird der bei vielen Anwendungen unerwiinschte Stillstand einzelner Ver-
braucher vermieden. Stromregelschaltungen werden vorwiegend im Bereich
der Landtechnik, Stromteilerschaltungen vorwiegend im Bereich der Bau-
maschinentechnik eingesetzt [Dju07]. Einen Uberblick iiber bekannte LS-
Schaltungskonzepte geben [Z&h93], [Dju07] und [Murl1].
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Das prinzipbedingte Verlustverhalten der oben vorgestellten LS-Varianten
(Ausnahme: OC-LS) ist identisch. Dieses wird in Bild 2.7 stellvertretend am
Beispiel eines hm-LS-Systems mit nachgeschalteten IDW dargestellt.
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Bild 2.7: LS-System mit Verstellpumpe und nachgeschalteten IDW

Entsprechend dem Funktionsprinzip von LS-Systemen wird der Pumpenaus-
gangsdruck pp 4, stets um die Regeldruckdifferenz Ap; s hoher eingeregelt als
der héchste aktuelle Lastdruck (hier: py ). Diese Regeldruckdifferenz ist
zum einen zur Uberwindung der Stromungswiderstinde in Leitungen und
Ventilen erforderlich. Des Weiteren ist ein gewisser Mindestdruckabfall an
den IDW Voraussetzung fiir deren stabiles Betriebsverhalten. Der in der Regel
konstante Einstellwert Ap;¢ stellt dabei stets einen Kompromiss fiir alle
Betriebszustinde einer Maschine dar und orientiert sich an den ungiinstigsten
Randbedingungen. Somit treten bei LS-Systemen stets Drosselverluste an den
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2 Energieeffizienz in der Mobilhydraulik

IDW aller aktiven Verbraucher auf, die sich insbesondere bei niedrigem
Systemdruck spiirbar zu Ungunsten der Systemeffizienz auswirken.
LS-Systeme sind stets mit interner Leckage behaftet, die vom aktuellen
Systemdruckniveau abhéngig ist. Bei hm-LS tritt zusétzlich ein Verlust-
volumenstrom iiber die Meldeleitung auf. Dieser kann im p-Q-Diagramm in
Form der Verlustleistung Py sy, bertlicksichtigt werden.

Die Systemeftizienz ist bei CC-LS bei hohem Systemdruckniveau und ausge-
glichenen Verbraucherlastdriicken vergleichsweise hoch. Werden die Verbrau-
cher jedoch bei stark unterschiedlichen Lastdriicken betrieben, fiihrt dies zu
erheblichen Einbuflen bei der Systemeffizienz. Ursache hierfiir sind die hohen
Drosselverluste an den IDW der geringer belasteten Verbraucher, Bild 2.7. Bei
Stand-by-Betrieb ist die Verlustleistung bei CC-LS auf den Ausgleich der
Leckage bei vergleichsweise niedrigem Stand-by-Druck begrenzt.

Ein Ansatz zur Optimierung von LS-Systemen stellt die Minimierung der
Regeldruckdifferenz Ap;s dar. Schaltungskonzepte zur Anpassung von Ap;g
im laufenden Betrieb werden z. B. in [V6196] und [Gro09] vorgestellt.

Im Bereich der elektrohydraulischen LS- und Bedarfsstromsysteme gibt es
heute vielfdltige Schaltungskonzepte, bei denen der aktuelle Leistungsbedarf
der aktiven Verbraucher aus Bedienervorgaben (z. B. Ferngeberauslenkung)
und installierter Sensorik (z. B. Lastdriicke) abgeleitet wird. Die Signale fiir
die Ansteuerung von Verstellpumpe(n) und ggf. Wegeventilen werden dabei
mittels elektronischer Steuerungssysteme bestimmt, hdufig unter Beriicksichti-
gung in der Steuerung hinterlegter Kennfelder (z. B. Ventilcharakteristiken).
Ein Uberblick iiber existierende Schaltungen und die Entwicklungen der
letzten Jahre wird in [Dju07], [Fed08] und [Fin11] gegeben.

Bei Mehrverbraucherbetrieb von LS- und Bedarfsstromsystemen treten stets
Drosselverluste auf, insbesondere bei stark unterschiedlichen Verbraucher-
lastdriicken. Je nach Schaltungskonzept fallen diese an den IDW oder an den
Steuerkanten der Wegeventile der niedrigbelasteten Verbraucher an. Zudem
miissen bei der Leistungsbereitstellung Druck- und/oder Volumenstrom-
reserven zur Storgrofenkompensation und zur Systemstabilisierung vorgehal-
ten werden. Diese wirken sich stets nachteilig auf die Systemeffizienz aus.
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2.5 Energieeffizienz verdrangergesteuerter Antriebssysteme

Bei verdringergesteuerten Antriebssystemen erfolgt die Dosierung der
hydraulischen Leistungsfliisse durch hydrostatische Pumpen und Motoren mit
konstantem oder verstellbarem Verdringervolumen. Es wird zwischen Ver-
drangersteuerungen mit aufgepriagtem Volumenstrom und mit aufgepragtem
Druck unterschieden.

Verdringersteuerungen mit aufgeprigtem Volumenstrom, auch als
Volumenstromsteuerungen bezeichnet, sind in mobilen Arbeitsmaschinen in
Form hydrostatischer Getriecbe weit verbreitet. Beispiele sind hydrostatische
Fahrantriebe im geschlossenen oder offenen Kreis, hydrostatische Liifter-
antriebe sowie die sogenannte Leistungshydraulik fiir rotatorische Arbeits-
antriebe mit groBem Leistungsbedarf (z. B. in Gerétetrdgern). Volumenstrom-
gesteuerte Linearantriebe sind die Ausnahme. Untersuchungen zur Darstellung
sdmtlicher Fahr- und Arbeitsfunktionen eines Radladers und eines Baggers
mittels Verdrangersteuerung werden in [Rah04] und [Wil08] vorgestellt.

Die Verbrauchergeschwindigkeit ist stets liber das Verdriangervolumen des
Verbrauchers mit dem aufgeprigten Volumenstrom verkniipft. Motoren mit
verstellbarem Verdrangervolumen ermoglichen die Variation der Abtriebs-
drehzahl. Mehrverbraucherbetrieb ist dabei durch Reihenschaltung mdoglich.
Zur Realisierung eines Mehrverbraucherbetriebs ohne Volumenstromkopplung
muss jeder aktive Verbraucher iiber eine eigene Pumpe gespeist werden.

Die Nutz- und Verlustleistungen eines volumenstromgesteuerten Systems mit
zwel Verstellpumpen, die jeweils einen Verbraucher speisen, zeigt Bild 2.8.
Aufgrund der gewihlten Systemgrenze sind in den p-Q-Diagrammen die an
den Verstellpumpen anfallenden Leistungsverluste sowie der Leistungsbedarf
der zugehorigen Stelleinrichtungen nicht abgebildet. Der Pumpenausgangs-
druck (hier: pp; qp bzZW. Ppy qp) stellt sich selbststéindig auf Basis des Verbrau-
cherlastdruckes und der auftretenden Stromungsverluste ein. prinzipbedingte
Verlustleistungen durch Drosselung von Druck- und Volumenstromiiber-
schiissen sind bei solchen Systemen nicht vorhanden. Interne Leckage kann bei
Verwendung von schaltenden Wegeventilen auftreten. Diese sind zur
Steuerung der Bewegungsrichtung erforderlich.
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Bild 2.8: Verdriingersteuerung mit aufgepriigtem Volumenstrom

Der Systemwirkungsgrad wird malgeblich vom betriebspunktabhingigen
Wirkungsgrad der aktiven Verdrangereinheiten beeinflusst. Die Auslegung der
Verdriangereinheiten orientiert sich stets an den maximal auftretenden
Verbraucherlasten und -geschwindigkeiten. Der Wirkungsgrad volumenstrom-
gesteuerter Systeme ist somit bei Volllast aller Verbraucher hervorragend. Im
Gegensatz dazu kann der Teillastbetrieb der Verdrangereinheiten, der bei
mobilen Arbeitsmaschinen zumeist mit groem Zeitanteil auftritt, zu einer un-
giinstigen Systemeffizienz fiihren. Beim Einsatz 4-quadrantenféhiger hydro-
statischer Einheiten besteht bei volumenstromgesteuerten Systemen die Mog-
lichkeit zur drosselfreien Riickspeisung von Senk- und Bremsenergie.

Bei verdringergesteuerten Antriebssystemen mit aufgeprigtem Druck,

wird die Leistungsdosierung verbraucherseitig durch Antriebe mit stufenlos
verstellbarem Verdrangervolumen realisiert. Durch Anpassung des Schwenk-
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winkels ¢y, der Verdringereinheit wird ein temporirer Gleichgewichts-
zustand zwischen dem aktuellen Verbraucherlastmoment M, ,,; und dem vor-
gegebenen konstanten Druckabfall Apy, 4, eingeregelt, Formel (2.23).

Apy - Vi, * PMrel
Mygse = Myap = ;n;x a~ “NM,nm (2.23)

Dieses Funktionsprinzip wird als Sekundirregelung bezeichnet. Je nach An-
forderung werden die Verstelleinheiten im Drehzahl-, Drehwinkel- oder Dreh-
momentregelkreis betrieben. Der gleichzeitige Betrieb einer beliebigen Anzahl
sekunddrgeregelter Verbraucher ohne gegenseitige Beeinflussung ist bis zum
Erreichen der Sittigung der Druckversorgung moglich. Einen Uberblick iiber
Entwicklungen auf dem Gebiet der Sekundérregelung liefern [Kor96], [Bie05].
Fiir den verdriangergesteuerten Betrieb von linearen und rotatorischen Kon-
stantmotoren am Netz mit aufgepragtem Druck ist der Einsatz von Hydro-
transformatoren erforderlich. Diese konnen in aufgeloster Bauweise in Form
eines sekundérgeregelten Motors mit mechanisch angekoppelter Pumpe oder
als Kompakteinheit (vgl. [Ach99]) realisiert werden. Schaltungskonzepte fiir
den Betrieb von Hydrozylindern am Drucknetz werden in [DIu89] diskutiert.
Ein sekundirgeregelter Antrieb nimmt aus dem Netz die hydraulische Leistung
auf, die seiner aktuellen mechanischen Leistungsabgabe zuziiglich der im
Triebwerk auftretenden Verlustleistung entspricht. Von der Speisung wird die
Olmenge nachgefordert, die zur Beibehaltung des Systemdruckniveaus
erforderlich ist. Somit sind Konstantdrucksysteme mit sekundirgeregelten
Antrieben frei von Volumenstrom- und Druckiiberschiissen die zu prinzip-
bedingten Drosselverlusten fithren.

Die Nutz- und Verlustleistungen beim Betrieb eines sekundirgeregelten Ver-
stellmotors sowie bei der Bewegungssteuerung eines Zylinders mittels Hydro-
transformator mit konstantem Versorgungsdruck sind in Bild 2.9 dargestellt.
Aufgrund der in Zu- und Riicklaufleitungen auftretenden Stromungsverluste
Psirvery féllt der effektiv nutzbare Druckabfall an den sekundérgeregelten
Antrieben stets geringer aus als das Systemdruckniveau. Die hydraulische
Leistung fiir die fortlaufende Schwenkwinkelverstellung der sekundérgeregel-
ten Einheiten (hier: Py ¢¢ bzw. Pr ;) wird zumeist dem Hochdruck entnommen

und stellt somit eine relevante Verlustquelle dar. Beim Betrieb von Hydro-
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zylindern und Konstantmotoren treten zusétzliche Wandlungsverluste Pry.pq

in den Hydrotransformatoren auf.
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Bild 2.9: Sekundérgeregelte Antriebe am Netz mit aufgeprigtem Druck

Der Systemwirkungsgrad wird stark beeinflusst von den betriebspunkt-
abhingigen Wirkungsgraden der hydrostatischen Einheiten. Insbesondere im
Teillastbetrieb mit kleinen Schwenkwinkeln ist der Wirkungsgrad der Verstell-
einheiten und somit des gesamten Systems besonders ungiinstig.

Bei Stand-by-Betrieb, d. h. bei aktivem Stillstand der Verbraucher, steht an
den Triebwerken weiterhin Hochdruck an. Dadurch treten einerseits Leckagen
iiber die stillstehenden Triebwerke auf. Des Weiteren besteht eine Leistungs-
aufnahme der Stelleinrichtungen zur Anpassung des Verdrangervolumens.

Zur Vermeidung dieser Leistungsverluste bei Stand-by kann dem Motor der in
[Haa89] vorgeschlagene Steuerungs- und Sicherheitsblock vorangestellt wer-
den. Dieser verfiigt einerseits iiber ein hydraulisch angesteuertes 2/2-Wege-
Sitzventil (Hauptstufe), welches in Grundstellung die Druckversorgung des
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angeschlossen Verbrauchers bei anstehendem Steuerdruck unterbricht. Fiir das
Offnen der Hauptstufe wird die Steuerleitung mittels elektrisch angesteuertem
Vorsteuerventil zum Riicklauf hin entlastet. Das Vorsteuerventil wird im
stromlosen Zustand mittels Federkraft in Grundstellung riickgestellt. Die Dreh-
zahl des Verstellmotors wird elektronisch iiberwacht. Bei Detektion einer
Uberdrehzahl sowie bei Ausfall der elektrischen Spannungsversorgung wird
die Ansteuerung des Vorsteuerventils unterbrochen. Die Hauptstufe schlief3t.
Der Steuerungs- und Sicherungsblock nach [Haa89] beinhaltet zusdtzlich ein
Riickschlagventil zwischen Zu- und Riicklaufseite des Verstellmotors. Durch
die Moglichkeit zum Nachsaugen von Hydraulikdl von der Riicklaufseite wird
beim Nachlaufen des Motors nach einer unvorhergesehenen schlagartigen
Unterbrechung der Druckversorgung Kavitation vermieden.

Ansétze zur Optimierung der Energieeffizienz von Konstantdrucksystemen mit
sekundargeregelten Antrieben werden in [UIm88], [Z4h93] und [K5g95] vor-
gestellt. Durch die Anpassung des konstanten Systemdrucks und der damit
verbundenen Steigerung der Schwenkwinkel verschieben sich die Betriebs-
punkte der Verstellpumpe und aller Verstellmotoren, insbesondere im Teillast-
bereich, in Richtung eines giinstigeren Wirkungsgrades.

2.6 Verfahren zur Bewertung der Energieeffizienz

Fiir eine aussagekriftige und praxisbezogene Bewertung der Energieeffizienz
eines mobilhydraulischen Antriebssystems ist es zielfiihrend, diese auf Basis
maschinenrelevanter Betriebszustdnde oder von Einsatzzyklen durchzufiihren.
Fiir ausgewihlte Maschinen stehen in der Literatur standardisierte Einsatz-
zyklen zur Verfligung (z. B. Gabelstaplerzyklus [VDI02], DLG-PowerMix fiir
Traktoren [Deg05]). Des Weiteren wurden Testzyklen von Herstellerfirmen
entwickelt. Hierzu zéhlen der Gabelstapler-Leistungstest von Linde Material
Handling sowie der sogenannte Liebherr-Normtest fiir Radlader. Eine Gegen-
iiberstellung bekannter Testzyklen fiir mobile Arbeitsmaschinen gibt [Fle13].
In [Hol98] werden Arbeitszyklen eines Raupenbaggers mit Zwei-Pumpen-LS-
Hydrauliksystem definiert und messtechnisch erfasst. Auf Basis der aufge-
zeichneten Bewegungs- und Lastverldufe sowie der zugehorigen Steuer- und
Regelgrofien wird die Energieeffizienz eines Drei-Pumpen-Baggerhydraulik-
systems durch Simulation mit dem Ausgangssystem verglichen.
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Ein durch Messungen generiertes Einsatzprofil des Arbeitshydrauliksystems
eines Méhdreschers wird in [Fle11] fiir die simulative Untersuchung der Ener-
gieeffizienz zweier alternativer Antriebskonzepte verwendet.

In [Finll] wird am Beispiel eines Raupenbaggers ein Verfahren zur Gene-
rierung synthetischer Arbeitszyklen durch Analyse von Videoaufzeichnungen
vorgestellt. Das Bewegungsprofil wird dabei zunédchst durch Auswertung von
Einschaltdauer und Position fiir jeden Aktor der Arbeitsausriistung individuell
bestimmt. Der Lastverlauf an den Aktoren wird im zweiten Schritt mithilfe
eines Mehrkorpermodells ermittelt.

Ein Verfahren zur Standardisierung von Lastzyklen durch Aufbereitung
und stochastische Auswertung wiederholt durchgefiihrter Versuchsfahrten
wird in [Dei09] am Beispiel des Y-Fahrzyklus eines Radladers vorgestellt.
Anhand dieses Fahrzyklus werden in der Simulation die Energieeffizienz des
Fahrantriebs des Radladers beim Einsatz eines hydrostatischen Mehrmotoren-
getriebes und eines hydraulisch-mechanisch leistungsverzweigten Getriebes
gegeniibergestellt. In [Ste08] werden Werkzeuge zur Effizienzbewertung und
-steigerung von mobilen Arbeitsmaschinen und Nutzfahrzeugen vorgestellt.
Zum einen wird eine Auswahlmethode fiir die optimale Antriebsstrang-
konfiguration vorgeschlagen. Diese basiert auf der Korrelation von fahrzeug-
spezifischen Anforderungen und Eigenschaften bekannter Antriebsstrang-
konzepte. Des Weiteren wird ein Verfahren zur Ermittlung des Kraftstoff-
verbrauchs sowie der Emissionen eines Fahrzeugs durch Simulation des
Antriebsstrangs bei Verwendung maschinentypischer Lastzyklen erldutert.

Verfahren zur Generierung von Last- und Fahrzyklen fiir die simulative
Effizienzbewertung werden in [Dopll] beschrieben. In dieser Verdffentli-
chung werden eingangs eine auf Messungen basierende Zyklengenerierung
sowie eine auf Erfahrungswerten basierende Zyklengenerierung gegeniiber-
gestellt. Des Weiteren werden so genannte ereignisbasierte Lastzyklen durch
Verwendung eines Bedienermodells bei der Simulation mobiler Arbeits-
maschinen vorgestellt. Das Bedienermodell wird auf Basis gemessener Zyklen
generiert. Eine vorgegebene Arbeitsaufgabe (hier: Beladen eines Anhingers
mit einem Traktorfrontlader im Y-Zyklus) wird mittels eines so genannten
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Bahnplaners in einzelne Bedienerschritte, hier als Ereignisse bezeichnet, auf-
gelost. Der so genannte Bahnregler setzt diese in Ansteuersignale (z. B. fiir
Gas, Bremse, Lenkrad und Werkzeugbedienhebel) um. Die Bedienermodel-
lierung im Zuge der Effizienzbestimmung durch ein Gesamtmodell (dieses
besteht aus Bedienermodell, Fahrzeugmodell sowie Belastungsmodellen) ist
Thema weiterer Verdffentlichungen, z. B. [Stall], [Stal4].

Im Verbundforschungsprojekt ,,Entwicklung von Technologien fiir energie-
sparende Antriebe mobiler Arbeitsmaschinen (TEAM) wird in einem
Zusammenschluss von Maschinenherstellern, Zulieferern und Hochschul-
instituten an Konzepten, Methoden und Losungen zur Verbesserung der
Effizienz mobiler Arbeitsmaschinen gearbeitet [TEA13]. Im zugehdrigen
Teilprojekt ,,Ermittlung der Energieeffizienz wird eine Methodik fiir die
Erzeugung von Bewegungs- und Lastzyklen als Grundlage fiir die Effizienz-
bewertung mobiler Arbeitsmaschinen entwickelt [Sch14].

Eine Methodik zur Bestimmung der Energieeffizienz hydraulischer
Antriebskonzepte fiir mobile Arbeitsmaschinen in einer friihen Entwicklungs-
phase wird in [Stul2] vorgestellt. In diesem Beitrag werden eingangs die
existierenden Mdglichkeiten fiir die realistische Abbildung des Maschinenein-
satzes in der Simulation erldutert sowie eine Auswahlhilfe in Form einer
Tabelle gegeben, Tabelle 2.2.

Die Methodik nach [Stul2] sieht zwei Schritte vor, um aus einer Reihe
vorgegebener Antriebssystemkonzepte das fiir eine definierte Arbeitsaufgabe
energieeffizienteste System herauszufinden. Im ersten Schritt erfolgt eine
Effizienzbewertung der einzelnen Konzepte auf Basis gemessener oder simu-
lierter LeistungsgroBen. Hierbei werden die Hohe und die Lage der indivi-
duellen Energieeinsparpotentiale bestimmt. Beriicksichtigt werden Energie-
einsparpotentiale durch Verringerung so genannter Priméarverluste (Abdrosse-
lungsverluste bei der Ansteuerung der Aktoren), sogenannter Sekundir-
verluste (vorhandenes Potential zur Energieriickgewinnung wird nicht genutzt)
sowie der Verluste bei der Bereitstellung der hydraulischen Leistung (z. B.
ungiinstiger Betriebspunkt der Pumpe). Das System ist im ersten Schritt auf
das hydraulische Antriebssystem begrenzt.
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( Simulation Simulation vollstandiger )
Arbeitszykl
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L PowerMix) Zyklus) )

Tabelle 2.2: Methoden fiir die Abbildung des Maschineneinsatzes [Stul2]

Im zweiten Schritt erfolgt der Vergleich dieser Antriebssystemkonzepte im
Kontext der Gesamtmaschine, indem die von der Maschine geleistete Nutz-
arbeit auf den Energieinhalt jeweils verbrauchten Kraftstoffs bezogen wird.

Ein Verfahren zur Verlustanalyse und zur Effizienzbewertung hydrau-
lischer Antriebe in mobiler Arbeitsmaschinen wird in [Fle13] vorgestellt und
am Beispiel eines Mahdreschers angewendet. In fiinf Hauptschritten werden
die Randbedingungen definiert, Einsatzprofile festgelegt, die Verlusteigen-
schaften des Antriebssystems modelliert sowie eine Verlustanalyse und eine
Effizienzbewertung durchgefiihrt. Auf Basis der gewonnenen Erkenntnisse
werden MafBnahmen zur Optimierung des Antriebssystems abgeleitet. Zur
Reduzierung des Arbeitsaufwandes erfolgt im zweiten Schritt des Verfahrens
eine Identifizierung der fiir die Systemeffizienz relevanten Maschinen-
funktionen und -einsatzprofile. Das Einsatzprofil des Mé&hdreschers wird durch
fiinfzehn als relevant eingestufte Betriebspunkte abgebildet. Eine zeitliche
Gewichtung dieser Betriebspunkte erfolgt auf Basis mittels Telemetrie
aufgezeichneter Daten mehrerer Mahdrescher iiber eine Erntesaison.

In [Ind13] wird der Ansatz verfolgt, dass eine Steigerung der Energieeffizienz
einer mobilen Arbeitsmaschine durch Umsetzung einer bzw. durch Kombi-
nation mehrerer der nachfolgenden fiinf MaBBnahmen erreicht werden kann:
e Optimierung der eingesetzten Hydraulikkomponenten sowie der
Steuerungs- bzw. Regelungsalgorithmen
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e  Erginzung von Einrichtungen zur Energieriickgewinnung
e Substitution einzelner Wegeventile oder Antriebe durch alternative
Funktionsprinzipien
e FEinsatz neuer Systemlosungen (z.B. hydraulischer Schaltungs-
konzepte oder durch Hybridisierung)
e  Erfahrener Bediener
Unter Beriicksichtigung dieser MaBnahmen (ausgenommen: der erfahrene
Bediener) werden am Beispiel des Zwei-Pumpen-LS-Systems eines Hydraulik-
baggers, 15 alternative Systemvarianten erzeugt. Mittels Simulation wird deren
Energieeffizienz bei einem Grab-, einem Lade- und einem Fahrzyklus sowie
im Leerlauf ermittelt. Hierbei zeigt sich, dass die nachfolgenden System-
konzepte das grofte Effizienzsteigerungspotential aufweisen:
e  Verdriangersteuerung im geschlossenen Kreis mit Versorgung aller
Antriebe liber separate 4-quadrantenfihige Verstellpumpen
e Verdrangersteuerung im offenen Kreis fiir die Hydrozylinder von
Baggerarm, Stiel und Schaufel sowie den Liifterantrieb mit jeweils
separater Verstellpumpe, Verdringersteuerung im geschlossenen
Kreis fiir die beiden Antriebe des Kettenfahrwerks und den
Schwenkantrieb
e Verdringersteuerung im geschlossenen Kreis mit separaten
hydraulischen Transformatoren fiir alle Verbraucher

Im Zuge des Forschungsvorhabens ,,Antriebsstrang mit Energieriickgewin-
nung: Entwicklungsmethodik und Betriebsstrategien fiir mobile Arbeitsma-
schinen® (vgl. [Nagll]) wird ein Verfahren zur Bewertung des Potentials
zur Energierekuperation bei einem hydraulischen Mehrverbrauchersystem
entwickelt (vgl. [Roo12]). Hierbei wird die zu jedem Zeitpunkt aufgrund von
Brems- und Senkvorgéngen einzelner Antriebe mdgliche Leistungsriickfiihr-
ung mit dem gleichzeitigen Leistungsbedarf anderer Antriebe der Maschine
mit dem Ziel einer direkten Nutzung gegeniibergestellt. Es wird zusétzlich die
Moglichkeit zur Energiezwischenspeicherung in Hydrospeichern beriick-
sichtigt sofern die energetisch vorteilhafte direkte Nutzung aufgrund eines zum
Zeitpunkt vorhandenen Leistungsiiberschusses nicht moglich ist. Sofern die
Rekuperation aufgrund eines unzureichenden Druckgefilles zwischen einer
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Quelle und der zum Zeitpunkt zur Verfligung stehenden Senken nicht erfolgen
kann, muss der Leistungsiiberschuss als Verlustwérme abgefiihrt werden. Das
Verfahren wird exemplarisch fiir den Ladezyklus eines Teleskopladers ange-
wendet. Nach [Rool2] hingt das tatsichliche Potential zur Reduzierung des
Energiebedarfs einer fiir Rekuperation entsprechend ausgeriisteten mobilen
Arbeitsmaschine im Wesentlichen davon ab, dass mittels einer geeigneten
Betriebsstrategie eine Entscheidung getroffen wird, ob die zum Zeitpunkt
riickgefiihrte Leistung direkt genutzt, gespeichert bzw. mittels Dissipation aus
dem System abgeleitet wird.
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3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

Fiir eine Bewertung der Energieeffizienz eines Konstantdrucksystems mit
sekundirgeregelten Verstellantrieben ist es zweckdienlich, dieses in der Simu-
lation mit einem etablierten System mit identischer Funktion und Leistungs-
fahigkeit zu vergleichen. Hier wird als Referenz ein Load-Sensing-System ver-
wendet. Bei systematischer Variation von System- und Betriebsparametern
wird untersucht, unter welchen Bedingungen das jeweilige Konzept ener-
getisch vorteilhaft ist.

Zu diesem Zweck wird in Unterkapitel 3.1 ein Referenz-Hydrauliksystem mit
Verstellpumpe und zwei rotatorischen Verbrauchern definiert. Die Modellbild-
ung fiir beide Schaltungskonzepte wird in Unterkapitel 3.2 erldutert. Das
betriebspunktabhéngige Verlustverhalten realer Hydraulikkomponenten wird
durch hinterlegte Kennfelder beriicksichtigt. Durch die applikationsneutrale
Herangehensweise besitzen die in Unterkapitel 3.3 aufgezeigten Trends Giil-
tigkeit fiir vielfdltige Anwendungen. AbschlieBend werden mittels Sensi-
bilitdtsanalyse die Einfliisse von Komponentenwirkungsgraden, Stromungs-
widerstdnden und Leckagen auf das Modellierungsergebnis untersucht.

3.1 Systemvarianten mit zwei rotatorischen Verbrauchern

Die beiden zu vergleichenden Schaltungskonzepte werden stets mit einem ein-
heitlichen Aufbau mit zwei Hydromotoren und der Speisung mittels Verstell-
pumpe im offenen Kreis modelliert. Zur Erzeugung von Systemvarianten
werden die Verdriangervolumina von Pumpe und Motoren, die Pumpendreh-
zahl sowie die Verbraucherlasten verdndert.

Das LS-System ist als Stromregelschaltung mit vorgeschalteten Individual-
druckwaagen ausgefiihrt. Die beiden Hydromotoren verfiigen iiber ein kon-
stantes Verdrangervolumen, Bild 3.1, links. Das zweite Konzept beinhaltet ein
Konstantdrucksystem mit druckgeregelter Verstellpumpe und zwei sekundér-
geregelten Verstelleinheiten, Bild 3.1, rechts. Des Weiteren verfligt dieses
System iiber 2/2-Wegeventile in Sitzbauweise. Diese werden im realen System
als Sicherheitseinrichtung zur Unterbrechung der hydraulischen Energiezufuhr
der Verstellmotoren verwendet. Fiir beide Systemkonzepte wird der
volumenstromabhingige Druckabfall in Ventilen, Leitungen, Formstiicken und
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3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

im Riicklauffilter modelliert. Des Weiteren wird ein druckabhingiger

Leckvolumenstrom beriicksichtigt.

[]M

| 11,d1, (1

I2,d2, (2~ Viz

I5,d3,¢3~_|

Vmi= 0..max.

11,d1,(1

I2,dz2,G2~_|

EPF

Vmz= 0.max.

13,d3,{3~_|

Bild 3.1: Systeme mit zwei rotatorischen Verbrauchern

Die in den Systemvarianten verwendeten System- und Betriebsparameter sind
in Tabelle 3.1 zusammengefasst:

Parameter Werte Einheit
Verdrangervolumen Vb max 45; 63 cm?

Verstell- | Eingangsdrehzahl np 2000; 2500; 3000 1/min
pumpe | Ausgangsdruck LS Pp,ab 20..200 bar
Regeldruckdifferenz Ap;s 20 bar
Verdriangervolumen Vit 7;14; 28 cm?

Motor M1 | Abtriebsdrehzahl Ny 500.. 2000 1/min
Lastmoment My1ap| 0,2..0,9 * Mg max Nm
Verdriangervolumen Vo 7; 14; 28 cm?

Motor M2 | Abtriebsdrehzahl Ny 500.. 2000 1/min
Lastmoment Myz.ap| 0,2..0,9 * My2 max Nm

Tabelle 3.1: Variation von Systemparametern und Verbraucherlasten
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3.2 Modellierung der Varianten

Die Baugrofien der Verstellpumpe basieren auf der Stufung der Produktpalette
eines Herstellers [Bos11a], die Baugrofien der Motoren sind frei gewéhlt.

Vor dem Hintergrund der Variation der Verdridngervolumina der Motoren
werden die jeweiligen Lastmomente M,,; auf das motorspezifische maximale
Lastmoment Myy; maxn (bei Annahme idealer Motoren mit 77y, = 1) beim
maximalem Pumpenausgangsdruck pp g5 max = 200 bar bezogen:

_ Viimax * Pp.abmax

Myimax,th = o 3.1

3.2 Modellierung der Varianten

Die Modellierung der Varianten erfolgt anhand eines Leistungsflussmodells in
MATLAB/Simulink. Dieses wird iiber Eingabewerte parametriert. Innerhalb
des Modells werden die Nutz- und Verlustleistungen des LS-Referenzsystems
und des Konstantdrucksystems berechnet. Das Modell wird sequentiell mittels
Routinen in MATLAB fiir jede Variante aufgerufen und gibt die relative
Verdanderung des Systemwirkungsgrades An aus. Die Ein- und Ausgabewerte
des Modells sind in Bild 3.2 dargestellt:

Parameter: .
Leistungsflussmodell zur Berechnung
Ve, np von Nutz- und Verlustleistungen
Vm1 # e,
- physikalische Zusamenhange i _Prauce
Vinz - Wirkungsgradkennfelder An= Prauls -
Lasten: ' (Verstellpumpe,Verstell- und Konstantmotor):
1 - Durchflusscharakteristiken
i (Wegeventile, Leitungen, Riicklaufilter) :
| Mmz,ap, N2 P A

Bild 3.2: Ein- und Ausgabewerte Leistungsflussmodell
Die im Modell hinterlegten physikalischen Zusammenhénge zur Abbildung
der Komponenten werden in den nachfolgenden Abschnitten erldutert.
Modellierung der Eigenschaften des Fluids

Bei der Modellierung wird eine homogene Betriebstemperatur im gesamten
System von ¥ = 50°C vorausgesetzt. Als Medium wird ein Hydraulikol
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3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

HLDP 46 mit der Dichte p;5. = 0,88 g/cm?® und der kinematischen Viskositit
Vora0oc = 46 mm?/s verwendet.

Die Druckabhingigkeit der Viskositdt wird innerhalb des Modells nicht
berticksichtigt.

Die Umrechnung der Dichte auf die Betriebstemperatur erfolgt anhand der
Definition des Ausdehnungskoeffizienten y [Murl2a].

Po

P Ty @ G.2)

mity = 7 - 10™* 1/°C (fiir Mineral&l)

Bei der Modellierung wird die kinematische Viskositéit v 500c = 30 mm?/s

sowie die Dichte pggoc = 0,86 g/cm® verwendet.

Modellierung der Verstellpumpen

Die Verstellpumpe stellt den vom System angeforderten Volumenstrom Qp 4
mit Pumpenausgangsdruck pp,, bei einer Eingangsdrehzahl np und beim
Pumpenschwenkwinkel ¢@p bereit. Die Pumpendrehzahl np, wird im Modell,
wie bei einer realen Maschine vom Verbrennungsmotor, von auflen vorgege-
ben. Fiir die Modellierung des Konstantdrucksystems wird der Pumpenaus-
gangsdruck auf pp 45, cp = 200 bar festgelegt. Beim LS-System wird der Pum-
penausgangsdruck pp 45 1.5 als Summe aus hochstem Verbraucherlastdruck und
Regeldruckdifferenz Ap, ¢ berechnet. Hier gilt:

Prabrs = Max(Py zu Puzzn) + DPrs 3.3)

In mobilen Arbeitsmaschinen mit hydraulisch-mechanischen Load-Sensing-
Systemen betrigt die Regeldruckdifferenz iiblicherweise 20..30 bar [Fin08,
Mat14]. Hier wird die Regeldruckdifferenz zu Ap; s = 20 bar festgelegt. Somit
wird ein aus energetischer Sicht bestmogliches LS-System als Referenz
herangezogen.

Der Betriebspunkt der Verstellpumpe wird auf Basis von Kennfeldern
Np hm (BDp, Np, Pp rer) UNd Np 1,0, (APp Np Pp rer) ermittelt. Diese stammen aus
der herstellerseitigen Vermessung einer Axialkolbenpumpe in Schrigscheiben-
bauweise [Bosl1a] mit Vp .0, = 45 cm®, Anhang A.1.
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3.2 Modellierung der Varianten

Vor dem Hintergrund, dass die Kennfelder einer entsprechenden Verstellpum-
pe der Baugrofie Vp qx = 63 cm? nicht zur Verfiigung stehen, werden die vor-
handenen Kennfelder der BaugroBe Vp ., =45 cm® verwendet. Dies ist
innerhalb des Teilmodells mdglich, da die Kennfelder dort in Abhéngigkeit der
Betriebsparameter App, np und @p ¢ hinterlegt sind. Eine rechnerische An-
passung der Kennfelder ist in diesem Fall nicht erforderlich. Diese Verfahrens-
weise erfolgt unter der Annahme, dass der auftretende Fehler vernachlissigt
werden kann, da es sich um benachbarte Baugrofen derselben Pumpen-
baureihe handelt.

Der Steuer6lverbrauch des Pumpenreglers wird nicht abgebildet. Das Modell
der Verstellpumpe ist fiir beide Systemkonzepte identisch, die Eingabe- und
Ausgabegrofien sind in Bild 3.3 dargestellt:

Vemax » | Verstellpumpe
Appr-Qrab
Py AD7 Qe
....... e
~" |\ nenm(Ap,nPrel) |

| Nevol(Ap,nPre) |

Bild 3.3: Modellierung einer Verstellpumpe

Bei der Modellierung der Verstellpumpe tritt eine algebraische Schleife auf, da
der Pumpenschwenkwinkel @p ,.; zugleich Eingangs- und Ausgangsgrofe bei
der kennfeldbasierten Bestimmung des volumetrischen Wirkungsgrades 7p 1,0
ist. In MATLAB/Simulink kann diese algebraische Schleife mit Hilfe des
Solvers ,,Algebraic Constraint™ gelost werden, Anhang A.3.

Modellierung der Konstantmotoren

Die Ein- und Ausgabegroflen bei der Modellierung eines Konstantmotors des
LS-Systems sind in Bild 3.4 dargestellt.

_Vu )| Hydraulikpfad

Konstantmotor

s T]M,hm(Mrel,n)E

‘ApRﬁck : UM,VOI(MreI,n) ,

Bild 3.4: Modellierung des Hydraulikpfads eines Konstantmotors
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3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

Der Lastdruck py 5, wird als Summe von Druckabfall am Motor und Druck-

verlust in der Riicklaufleitung ermittelt:
Pm,zu = APy + BDrick (3.4

Fiir den Druckabfall am Konstantmotor Ap,, gilt:

Ay = (3:5)
Vy - M,hm
Die Volumenstromaufnahme @y, ,,, des Konstantmotors berechnet sich zu:
Vi -y
Qmzu = Notoot (3.6)

Die betriebspunktabhéngigen Wirkungsgrade der bei der Modellierung
betrachteten fiktiven Baugréfen (7 cm?®, 14 cm?® und 28 cm?®) werden unter Ver-
wendung von Daten aus der Vermessung eines Auflenzahnradmotors [Buc03]
mit Verdriangervolumen V,, = 15 cm? berechnet, [Fiel2], Anhang A.1. Hierzu
werden innerhalb des Modells sogenannte normierte Wirkungsgradkennfelder
Nt nm (Myer, 1) und 17 301 (M1, 1) €ingesetzt, Anhang A.4.

Die baugroBeniibergreifende Nutzung der Wirkungsgradkennfelder erfolgt un-
ter der Annahme, dass der auftretende Fehler vernachldssigt werden kann, da
es sich um benachbarte Baugrofien derselben fiktiven Motorbaureihe handelt.

Modellierung der Verstellmotoren

Bei der Modellierung eines sekundérgeregelten Verstellmotors ist nur der zu-
geflihrte Volumenstrom Q; ,,, als Ausgabegrofe relevant, Bild 3.5.

Vimax »| Hydraulikpfad

Verstellmotor

E L, d (i |
Mo l{  apusi(Q) |
AéRﬁ6k> EnM,hm(Mrel,n,(prel):

AéRohn0> s qMvol(Mrel, 1, Prel)

Bild 3.5: Modellierung des Hydraulikpfads eines Verstellmotors

Die Bestimmung der betriebspunktabhingigen Wirkungsgrade 7, und
Nmwor fir die fiktiven BaugroBen Vi q, = 7 cm® und Vi gy = 14 cm?® sowie
fiir die real verfiigbare Baugrofe Vi mqx = 28 cm? erfolgt auf Basis normierter

42



3.2 Modellierung der Varianten

Kennfelder 0y pm (Myer, M @rer) Und 0y 501 (Myer, M, @rer), Anhang A.4. Diese
basieren auf der herstellerseitigen Vermessung eines Axialkolbenmotors in
Schrigscheibenbauweise [Bos10] mit Vi 1,4, = 28 cm®, Anhang A.1. Bei der
Messung wurde der Motor ohne Schwenkwinkelaktor [Bos08] betrieben so
dass dessen Steuerdlverbrauch nicht in den Kennfeldern beriicksichtigt ist.

Die baugrdofeniibergreifende Nutzung der Wirkungsgradkennfelder erfolgt
unter der Annahme, dass der auftretende Fehler vernachlissigt werden kann,
da es sich um benachbarte Baugréfien einer fiktiven Motorbaureihe handelt.

In Analogie zur Verstellpumpe tritt bei der Ermittlung des Schwenkwinkels
@umrel €ines Verstellmotors eine algebraische Schleife auf, Anhang A.3.

Fiir den Druckabfall am Verstellmotor gilt folgender Zusammenhang:
Apm,cp = Pp.ab,cp — DPronr,o = APronri — BPv,str — BPrick 3.7

Die Herleitung der Stromungsverluste in der Rohrleitung Apgyp,; erfolgt im
nachfolgenden Abschnitt. Die Stromungsverluste im Sitzventil Apy g werden
auf Basis der Durchflusscharakteristik abgebildet, Anhang A.6.

Die Volumenstromaufnahme des Verstellmotors Qy ,,, wird berechnet zu:

_ VM,max *Pumrel
QM,zu -

Ny +0
Trtvol M,St 3.8

Der Steuerdlverbrauch fiir die hydraulische Vorsteuerung der Schwenkwinkel-
verstellung wird mit @y s = 0,5 I/min als konstant angenommen.

Modellierung der Rohrleitungen und des Riicklauffilters

Innerhalb des Modells werden Stromungsverluste in geraden Rohrabschnitten
Apg (Formel(2.15)) und Formstiicken App (Formel(2.18)) beriicksichtigt.

Die Rohrinnendurchmesser d; werden individuell an die maximalen Volumen-
strome der jeweils eingesetzten hydrostatischen Einheiten angepasst. Die Zu-
ordnung erfolgt unter Beriicksichtigung standardisierter Rohre und Verschrau-
bungen der Reihen L bzw. S [DIN11a], [DIN12a] sowie der nach [Murl2a]
anzustrebenden Stromungsgeschwindigkeiten.

Das Auswahldiagramm in Anhang A.6 verdeutlicht die Zuordnung der Rohr-
leitungsdurchmesser.

43



3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

Als Widerstandsbeiwert der Formstiicke wird mit {; = 0,14 der in [Murl2a]
angegebene Wert fiir 90°-Kriimmer verwendet. Der Stromungsverlust in einer
Rohrleitung wird durch Addition der Einzelverluste von Rohrabschnitten und
Formstiicken (Formel (2.19)) bestimmt.

Die Modellierung des Druckverlustes in der Riicklaufleitung Apgic, erfolgt
unter der Annahme, dass der Riicklauf der beiden Motoren iiber eine gemein-
same Leitung (I3, d3, {3) und einen Riicklauffilter in den Tank erfolgt.

APrick = APronr3 + APritter 3.9

Das Kennlinienfeld des betrachteten Riicklauffilters [Hydl1] ist in
Anhang A.6 dargestellt.

Modellierung der Leckage

Innerhalb des Modells wird die druckabhingige Leckage iiber den exzentri-
schen Ringspalt von Ventilen in Schieberbauart (Formel (2.11)) beriicksichtigt.
Hierdurch wird die Leckage im Hydrauliksystem einer realen mobilen Arbeits-
maschine abgebildet.

Die bei der Modellierung der Systemkonzepte verwendeten Rohrldngen, die
Anzahl der Formstiicke sowie Anzahl und Geometrie der Ringspalte sind in
Anhang A.7 aufgefiihrt.

3.3 Trends hinsichtlich Steigerung der Energieeffizienz

Die Visualisierung der Ergebnisse des Systemvergleichs erfolgt in Form von
Hoéhenliniendiagrammen. Jeder Diagrammpunkt reprisentiert hierbei einen
Betriebspunkt mit vorgegebenen Systemparametern entsprechend Tabelle 3.1.
Die Bewertungsgrofle An beschreibt die relative Verdnderung der System-
effizienz eines Konstantdrucksystems mit sekundérgeregelten Antrieben
gegeniiber dem entsprechenden LS-System:

_ PP,Z‘U.,CP

An

= -1 3.10
PP,zu,LS ( )

Unter der hier erfiillten Voraussetzung einer identischen Leistungsabgabe kann
An auch in Abhéngigkeit der beiden Systemwirkungsgrade dargestellt werden:
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3.3 Trends hinsichtlich Steigerung der Energieeffizienz

Nsys,Ls
Anp=—"—-1
Nsys,cp G.11)

Die Bewertungsgrofie An wird im Hohenliniendiagramm in Abhingigkeit des
relativen Lastmoments My ,o; bzw. My, 1, der rotatorischen Verbraucher in
Form von Isolinien dargestellt. Als Bezugsgrof3e fiir die Normierung wird das
theoretische maximale Lastmoment My maxen (vgl. Formel (3.1) bei
Pp.abmax = 200 bar und Annahme idealer, d. h. verlustfreier, hydrostatischer
Einheiten herangezogen:

MMi,ab

MMi,rel = (3.12)

MMi,max,th

Die Hohenliniendiagramme werden fortan als Effizienzlandkarten bezeichnet.
In Anlehnung an [DINO09] wird das Verhiltnis von maximaler theoretischer
Leistungsabgabe im motorischen Systemteil zu Leistungsaufnahme im
generatorischen Systemteil als ,,Theoretischer Pumpenauslastungsgrad™ (TPA)
bezeichnet:

Papen  Zi=1(Muimax,en - nmi) + 2j=1(Fzjen - Vzj)

= D
Pouin Zk=1(MPk,th “Mpy)

Unter Annahme verlustfreier hydrostatischer Einheiten wird TPA filir ein

TPA =

(3.13)

Hydrauliksystem mit zwei rotatorischen Verbrauchern und einer Pumpe wie
folgt berechnet:

Vimimax - i1 + Vizmax - Mz

TPA = (3.14)

VP,max ‘np

In den nachfolgenden Abschnitten werden anhand von Effizienzlandkarten
Trends hinsichtlich der Steigerung der Energieeffizienz bei Variation der
Systemparameter herausgearbeitet. Es wird untersucht, ob die Grofle TPA als
Indikator fiir das Potential zur Steigerung der Energieeffizienz beim Einsatz
eines Konstantdrucksystems mit sekundérgeregelten Antrieben geeignet ist.

Referenzkonfiguration

Zur Schaffung einer Vergleichsbasis wird fiir beide Konzepte ein System mit
zwei Hydraulikmotoren mit identischem Verdrangervolumen festgelegt. Die
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3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

beiden Motoren werden mit identischer Drehzahl betrieben. Die theoretische
Pumpenauslastung TPA betrigt in diesem Fall ca. 83 %.

A\ Mmzab Vp=45cm®  np=3000 1/min
Mmzmaxth | Vm1=28 cm® nmz= 2000 1/min
0.91 Vmz=28cm® nmz= 2000 1/min
4 ’ S o ITPA=
1 o
081 3 S P R it
’ ©

y

0.7

0.61

0.51

0.4

0-31 Mwm1,ab
MMl,max,Li

0.2 ¢ ¢ T r . . .
02 03 04 05 06 07 08 09

Anmerkung: bei 47 < 0 ist das Konstantdruck-
system energetisch vorteilhaft.

Bild 3.6: Effizienzlandkarte der Referenzkonfiguration

Die Effizienzlandkarte der Referenzkonfiguration weist einen Bereich gestei-
gerter Energieeffizienz An < 0 sowie einen Bereich verringerter Energieeffizi-
enz An > 0 des Konstantdrucksystems auf, Bild 3.6. Letzterer wird zur Ver-
besserung der Sichtbarkeit fortan mit grauem Hintergrund dargestellt. Die Iso-
linie mit An = 0 wird fortan als Grenzlinie bezeichnet. Aufgrund identischer
Baugrofle sowie Drehzahl der beiden rotatorischen Verbraucher ist die Effizi-
enzlandkarte der Referenzkonfiguration symmetrisch zur Winkelhalbierenden
des ersten Quadranten. Bei der Referenzkonfiguration besitzt das LS-Konzept
nur im Teillastbereich bei symmetrischer oder anndhernd symmetrischer
Verbraucherlast eine hohere Energieeffizienz. Das Konstantdrucksystem mit
sekundirgeregelten Verstellantrieben ist insbesondere bei asymmetrischer
Belastung der beiden Verbraucher besonders effizient. Am Verlauf der Iso-
linien ist ersichtlich, dass bei symmetrischer Belastung und mittlerer bis
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3.3 Trends hinsichtlich Steigerung der Energieeffizienz

hoherer Verbraucherlast die Energieeffizienz der beiden Konzepte annéhernd
identisch ist. Fiir die Bewertung der Einfliisse der Systemparameter wird in
den folgenden Abschnitten die Verlagerung der Grenzlinie Apn =0 in der
Effizienzlandkarte im Vergleich zur Referenzkonfiguration betrachtet.

Variation der Drehzahlen im motorischen Systemteil

Durch Variation der Verbraucherdrehzahlen wird die Leistungsabgabe der
beiden Motoren verdndert. Die Effizienzlandkarten in Bild 3.7 sind auf die
Grenzlinien An =0 bei unterschiedlichen Systemparametern reduziert. Die
Pfeile in den Effizienzlandkarten zeigen jeweils auf eine Grenzlinie An =0
und geben die verwendeten Systemparameter sowie den zugehorigen ,,Theo-
retischen Pumpenauslastungsgrad*“ (TPA) an. Hier wird zwischen einer sym-
metrischen Verteilung (Bild 3.7, links) und einer asymmetrischen Verteilung
(Bild 3.7, rechts) der Verbraucherdrehzahlen unterschieden.

Mm2ab | Vp=45cm® np=3000 1/min Mm2,ab | VP=45cm® np=3000 1/min
MM2,max,th| VM1= 28 cm® nm1: variiert MMz maxth|VM1= 28 cm* nm1= 2000 1/min
0,91 VM2= 28 cm® nmz: variiert 0,91 VM2= 28 cm® nM2: variiert
08- TPA (nm1/inm2) 081 TPA (nm1inm2)
<
0,71 An<0 0,71 4n<0 <0
o (1o %% \2000I

0,61 0,61

0,51 0,51

0,41 0,41

0,3 03

02 4 MM1,max,th A MMm1,max,th
"0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 "0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9

Bild 3.7: Grenzlinien bei Variation der Verbraucherdrehzahl

Mit fortschreitender Reduzierung der Leistungsabgabe an den beiden Motoren,
gleichbedeutend der Verringerung von TPA, tritt eine Verschiebung der
Grenzlinie Ay = 0 in der Effizienzlandkarte zu Ungunsten der Energieeffizienz
des Konstantdruck-Konzeptes auf. Des Weiteren verlagert sich die Grenzlinie
mit der Zunahme der Asymmetrie der Verbraucherlasten in Richtung der
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3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

Achse des hoher belasteten Verbrauchers. Eine Symmetrie der Isolinien
beziiglich der Winkelhalbierenden existiert in diesem Fall nicht.

Variation des Verdrangervolumens im motorischen Systemteil

Unter Beibehaltung der Parametrierung des generatorischen Systemteils sowie
der Verbraucherdrehzahlen werden die Verdringervolumina Vy, und Vy,, der
Motoren gegeniiber der Referenzvariante schrittweise verringert, Bild 3.8.

Mwmzab [VP=456m®  np=3000 1/min Muzap [ VP=45cm® np= 3000 1/min
Mz max th| VM1: variiert nm1= 2000 1/min MM2,max,th|VM1= 28 cm® nm1= 2000 1/min
0,917 | Vmz: variiert_nmz= 2000 1/min| 0,91 Vimz: variiert_nmz= 2000 1/min
0,81 JPA (Vm1/Vmz) (g TPA (Vm1/Vim2)
0,71 0,71 4n<0
0,61 0,61
0,51 0,51

0,4+

0,4+

0,3 0,31 £ Mwui,ab
MMl,max,th b MMl,max,th

0,2 0,3 04 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 0,2 0,3 04 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9

Bild 3.8: Grenzlinien bei Variation des Motorverdringervolumens

Mit abnehmender Baugrofie und somit einer Reduzierung von TPA aufgrund
verringerter Leistungsabgabe im motorischen Systemteil verschiebt sich die
Grenzlinie An = 0 zu Ungunsten des Konstantdrucksystems. Bei einseitiger
Verkleinerung des Verdrangervolumens verlagert sich die Grenzkurve in Rich-
tung der Achse des groBBeren Motors.

Variation der Drehzahl und des Verdrangervolumens im
generatorischen Systemteil

Unter Beibehaltung der Parametrierung des motorischen Systemteils werden
Drehzahl np und Verdrangervolumen Vp gegeniiber der Referenzkonfiguration
verdndert. Hierbei werden np und Vp so kombiniert, dass die Verstellpumpe
iiber den gesamten Betriebsbereich der Motoren nicht in Unterversorgung ge-
raten kann. Beim Verdringervolumen Vp = 45 cm?® gilt np i, = 2700 1/min,
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3.3 Trends hinsichtlich Steigerung der Energieeffizienz

Bild 3.9, links. Bei einer VergroBerung von Vp sind auch geringere Pumpen-
drehzahlen moglich, Bild 3.9, rechts.

Mm2z,ab | VP=45cm? np: variiert Mwm2,ab |VP: variiert  np: variiert

‘MMz max.th|VM1= 28 cm® nM1= 2000 1/min Mz max.th|VM1= 28 cm® nmi= 2000 1/min
0,9 17 V2= 28 ome nmz= 2000 ymin| 097 |Viz= 28 cm® nmz= 2000 1/min
081 TPA (Vrinp) 08 TPA (Vrinp)
0,71 An<0 0.7 An< 0
0,61
0,54 /
0,4
0,31 Mwmi1,ab

7
Y _AnLab
b'(\ MM1,max,th b MM1,max,th

02— T gl MY
0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 0,2 0,3 04 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9

Bild 3.9: Grenzlinien bei Variation von Pumpendrehzahl und -grifie

Durch eine Reduzierung der Pumpendrehzahl np unter Beibehaltung des Ver-
drangervolumens Vp verschiebt sich die Grenzlinie An =0 zu Gunsten des
Konstantdruck-Konzeptes. Dieser Effekt, der sich nicht auf das Betriebsverhal-
ten der Verbraucher auswirkt solange keine Unterversorgung auftritt, basiert
auf den unterschiedlichen Betriebspunkten der Verstellpumpe bei beiden Kon-
zepten. Aufgrund des in der Regel hoheren Systemdrucks arbeitet die Verstell-
pumpe des Konstantdrucksystems bei identischer Leistungsaufnahme bei klei-
nerem Pumpenschwenkwinkel und somit in einem energetisch ungiinstigeren
Betriebspunkt als beim entsprechenden LS-System. Das Potential zur Steige-
rung des Wirkungsgrades der Verstellpumpe bei Drehzahlreduzierung ist dem-
entsprechend grofler. Unter der Annahme, dass zwei Pumpen unterschiedlicher
BaugroBe eine vergleichbare energetische Qualitit aufweisen, wirkt sich eine
Reduzierung der Pumpengrofe zu Gunsten des Konstantdruck-Konzeptes aus.

Variation mehrerer Systemparameter

Zur Untersuchung des Einflusses der Grole TPA auf die Effizienzlandkarte
werden Varianten modelliert, die bei abweichenden Systemparametern iiber
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3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

den TPA-Wert der Referenzkonfiguration verfiigen. Der Verlauf der Grenz-
linien von Systemvarianten mit TPA = 83 % ist in Bild 3.10 dargestellt:

Mwmz,ab sy T an O/
0.9/ MMm2,max,th {TPA= 83 %;
(Vm1/nm1) (Vmzinmz) (Vpinp)
0,8 1 [cm3/ 1/min]
] 4An<0 750)
0,7 o0

0,61

0.2 y. MM],max,th
"0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9

Bild 3.10: Grenzlinien bei Variation mehrerer Parameter

Anhand der in Bild 3.10 dargestellten Grenzlinien ist ersichtlich, dass sich
diese auch bei der Variation mehrerer Systemparameter stets innerhalb des
Arbeitsbereichs der beiden Antriebe befinden. Fiir die hier modellierten
Systemvarianten mit identischem theoretischen Pumpenauslastungsgrad TPA
gibt es beim Einsatz eines Konstantdrucksystems mit sekundéirgeregelten
Antrieben jeweils einen individuellen Bereich gesteigerter Energieeffizienz.
Somit ist die GroBe TPA fiir eine Prognose der Position der Grenzlinie An =0
in der Effizienzlandkarte nicht geeignet. Vor diesem Hintergrund ist es erfor-
derlich, die Effizienzlandkarte fiir die Gegeniiberstellung der Energieeffizienz
der Konzepte stets individuell zu berechnen.

3.4 Sensitivititsanalyse

Anhand einer Sensitivitidtsanalyse wird der Einfluss der innerhalb der Model-
lierung verwendeten Komponenten auf das Ergebnis untersucht. Hierzu wer-
den die in den Teilmodellen hinterlegten Wirkungsgradkennfelder und Durch-
flusscharakteristiken skaliert bzw. idealisiert. Die Auswirkungen auf die
Effizienzlandkarte werden durch Gegeniiberstellung mit der Referenzkonfigu-
ration, Bild 3.6, aufgezeigt.
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3.4 Sensitivitdtsanalyse

Skalierung der Wirkungsgrade der hydrostatischen Einheiten
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Tabelle 3.2: Einfluss der Wirkungsgrade der hydrostatischen Einheiten
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3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

Bei einer Reduzierung des Gesamtwirkungsgrads aller hydrostatischen Ein-
heiten der beiden Konzepte um 9,75 % ist ersichtlich, Tabelle 3.2, oben, dass
im Gegensatz zur Referenzkonfiguration die Betriebspunkte mit hohen Last-
momenten nicht mehr angefahren werden konnen. Beim LS-System kann
dieser Effekt mit der Begrenzung des Systemdrucks auf p,,,, = 200 bar am
Druckregler des DFR-Pumpenreglers begriindet werden. Beim Konstantdruck-
System wird aufgrund des ungiinstigeren Wirkungsgrades das maximale Ver-
drangervolumen der Verstellmotoren schon bei geringerem Lastmoment
erreicht. Im umgekehrten Fall konnen bei einer Steigerung der Wirkungsgrade
um 10,25 % nun Betriebspunkte mit hdherem Lastmoment angefahren werden,
Tabelle 3.2, unten. Die direkte Gegeniiberstellung dieser Effizienzlandkarten
zeigt bei ansteigendem Wirkungsgrad der hydrostatischen Einheiten einen
Trend zur geringfiigigen Verschiebung der Isolinien zugunsten der Energie-
effizienz des LS-Systems auf.

Idealisierung des Komponentenverhaltens

In Tabelle 3.3 sind Effizienzlandkarten der Referenzkonfiguration mit ideali-
sierten Komponenten dargestellt.

Im ersten Schritt erfolgt die Modellierung der beiden Konzepte unter Annahme
eines idealen Wirkungsgradverhaltens aller hydrostatischen Einheiten im mo-
torischen und generatorischen Systemteil, Tabelle 3.3, oben.

Im zweiten Schritt wird zusétzlich ein ideales Komponentenverhalten im
konduktiven Systemteil ohne Stromungsverluste und interne Leckage
betrachtet, Tabelle 3.3, unten.

Bei Annahme idealer hydrostatischer Einheiten ist das Konstantdruck-Konzept
dem LS-Konzept hinsichtlich Energieeffizienz in allen Betriebspunkten deut-
lich tiberlegen. Wird zusétzlich ein ideales Komponentenverhalten im konduk-
tiven Systemteil vorausgesetzt, erfolgt bei der gewéhlten Modellparametrie-
rung eine geringfiigige Verschiebung der Isolinien zugunsten des Konstant-
druck-Konzeptes. Dieser Umstand ist der Tatsache geschuldet, dass bei einem
Konstantdrucksystem zumeist geringere Volumenstrome und somit geringere
Stromungsverluste als beim entsprechenden LS-System auftreten.

Im Gegenzug fallt die druckabhéngige interne Leckage bei Konstantdruck in
der Regel groBer aus. Aufgrund der gegenldufigen Effekte dieser Verlust-
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3.4 Sensitivitdtsanalyse

mechanismen erfolgt stets eine teilweise Kompensation der Auswirkungen auf
die Effizienzlandkarten.
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Tabelle 3.3: Einfluss idealisierter Komponenten

Anhand der Definition der Vergleichsgrofle An, Formel (3.11), kann die
Effizienzlandkarte fiir ein System mit zwei rotatorischen Verbrauchern und
idealisiertem Komponenten analytisch bestimmt werden, Anhang A.S. Unter
der Voraussetzung, dass beim LS-Konzept der hochste Verbraucherlastdruck
am Motor M1 auftritt, gilt Formel (3.15):
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3 Systematischer Vergleich der Energieeffizienz

M M
Prapmax’ (Vw1 M g7 ML — 1 Vi, - T, 'MM#M
= M1,max,th M2,max,th
= -1 3.15)

M
(Pp,abmax '# + Aprs) * Vir * y1 + Vg * n2)

1,max,th

Unter Beriicksichtigung der symmetrischen Festlegung der Verdrangervolumi-
na und Drehzahlen der Verbraucher der Referenzkonfiguration vereinfacht
sich Formel (3.15) zu:

MMl,ab + MMz,ab

An = Prab ’ (MMl,max,th Myzmax,th _1 3.16
MMl,ab ( : )
2- (pP,ab g — + ApLS)
MMl,max,th

Diese Funktion beschreibt exakt die durch Modellierung erzeugte Effizienz-
landkarte, Tabelle 3.3, unten. Somit wird die Richtigkeit des verwendeten
Gesamtmodells direkt bestitigt.

Der Verlauf der Isolinien in dieser Effizienzlandkarte ist anhand der Funkti-
onsweise der beiden hier als idealisiert betrachteten Konzepte plausibel erklar-
bar. Wihrend das Konstantdruck-Konzept in allen Betriebspunkten verlustfrei
arbeitet, muss die LS-Regeldruckdifferenz (hier: Ap; ¢ = 20 bar) stets vollstin-
dig abgedrosselt werden. Somit ist das idealisierte Konstantdrucksystem hier
grundsitzlich energieeffizienter. Insbesondere im Teillastbereich ist der Ein-
fluss der systembedingten LS-Regeldruckdifferenz besonders grof3. Bei asym-
metrischer Last fiihrt der systembedingte Druckabfall an der IDW des geringer
belasteten Verbrauchers zu einer zusitzlichen Verschlechterung der Energie-
bilanz des LS-Systems.
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4 Methodik zur Bewertung von Chancen und Risiken

In diesem Kapitel wird eine Methodik zur Bewertung von Chancen und
Risiken beim FEinsatz von Konstantdrucksystemen mit sekundirgeregelten
Verstellantrieben in mobilen Arbeitsmaschinen vorgestellt

Bei Anwendung in einer frithen Entwicklungsphase einer mobilen Arbeits-
maschine kann diese dazu beitragen, die beiden besonderen Féahigkeiten dieser
Technologie, also die Vermeidung von Drosselverlusten bei der Leistungs-
dosierung bei Mehrverbraucherbetrieb sowie die Moglichkeit zur Energie-
riickgewinnung, zu quantifizieren und die Energieeffizienz und die Wirtschaft-
lichkeit alternativer Losungskonzepte gegeniiberzustellen. Des Weiteren wer-
den die Systemkonzepte hinsichtlich sicherheitskritischer Zustinde sowie
technischer Einsatzgrenzen beurteilt. Die strukturierte Vorgehensweise ist
applikationsneutral und kann in Umfang und Detaillierungsgrad auf die
Anforderungen des Anwenders zugeschnitten werden. Die Methodik besteht
aus sechs Hauptschritten die sequentiell bearbeitet werden, Bild 4.1.

|Schritt 1: Relevante Antriebe |

- Identifizierung der Antriebe mit Potential zur Steigerung der Energieeffizienz
sowie mit groRem Anteil am Gesamtenergieumsatz anhand von Indikatoren

|Schritt 2: Belastungen |

- Ermittlung der Belastungen und Nutzleistungen an den relevanten Antrieben
bei maschinenspezischen Einsatzsituationen

| Schritt 3: Leistungsflussanalyse |

- Modellierung des Ausgangsssystems und Bestimmung der Verlustleistungen
in den Hydraulikpfaden der relevanten Antriebe mittels Leistungsflussanalyse

|Schritt 4: Auswahl der zu modifizierenden Verbraucher |

- Verfahren zur Auswahl der Verbraucher, die bei der Variantenrechnung
modifiziert werden, auf Basis der tatsachlichen Verlustleistungen

Die sechs Schritte der Methodik

| Schritt 5: Variantenrechnung |

- Systematische Erzeugung von alternativen Systemkonzepten und
Bestimmung der Energieeffizienz mittels Leistungsflussmodellierung

|Schritt 6: Chancen und Risiken |

\/ - Bewertung des Effizienzsteigerungspotentials und Beurteilung der Chancen
und Risiken bei der Darstellung der alternativen Systemkonzepte

Bild 4.1: Die sechs Schritte der Methodik
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4 Methodik zur Bewertung von Chancen und Risiken

4.1 Schritt 1: Relevante Antriebe

Zur Begrenzung des methodischen Aufwandes werden zunichst die fiir die
Energieeffizienz maf3geblichen Antriebe identifiziert, Bild 4.2.

Teilschritt Vorgehensweise
1a) Systemgrenze Festlegung von Maschine und Systemgrenze
1b) Systemaufbau Auflistung der Hydraulikkreise und der zugehdrigen
Antriebe
1c) Betriebsverhalten Beschreibung des Betriebsverhaltens der Maschine
¢ und Ableitung maschinentypischer Einsatzsituationen
1d) Verbraucherleistungen ~ Abschéatzung der Verbraucherleistung und -einsatzzeit
¢ bei allen Einsatzsituationen
1e) Antriebe mit Effizienz- Identifizierung der Antriebe mit Effizienzsteigerungs-
steigerungspotential potential anhand vorgegebener Indikatoren bei allen

Einsatzsituationen

1f) Vereinigungsmenge Bilden der Vereinigungsmenge aus den Antrieben mit
Effizienzsteigerungpotential und mit groRem Anteil am
Gesamtenergieumsatz fir alle Einsatzsituationen

Bild 4.2: Teilschritte bei der Bestimmung der relevanten Antriebe

Im Teilschritt 1a) ,,.Systemgrenze® erfolgt die Festlegung auf eine konkrete
Maschine durch den Anwender. Des Weiteren wird bereits zu diesem Zeit-
punkt diskutiert, in welchem Umfang eine Modifikation des Antriebssystems
sinnvoll ist. Neben der Betrachtung der hydraulischen Antriebe erlaubt die
Methodik die Beriicksichtigung von Funktionen, die bei der Ausgangs-
maschine mechanisch bzw. elektrisch ausgefiihrt sind und im Zuge der Weiter-
entwicklung ebenfalls hydraulisch angetrieben werden sollen.

Im Teilschritt 1b) ,,Systemaufbau werden die Hydraulikkreise der Ausgangs-
maschine identifiziert und diesen die jeweiligen linearen und rotatorischen
Verbraucher zugeordnet. Hierzu werden in einem Formblatt neben einer
eindeutigen Bezeichnung auch technische Daten dokumentiert, Tabelle 6.1.

Im Teilschritt 1c) ,Betriebsverhalten erfolgt eine erfahrungsbasierte
Beschreibung des Maschineneinsatzes durch den Anwender. Das Betriebs-
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4.1 Schritt 1: Relevante Antriebe

verhalten kann in Form von FEinsatzsituationen charakterisiert werden. An
dieser Stelle der Methodik ist es fiir die Identifizierung der relevanten Antriebe
zumeist ausreichend, wenn drei bis fiinf typische Fahr- und Arbeitssituationen
mit wesentlichem Anteil an der Gesamteinsatzzeit Beriicksichtigung finden.

Im Teilschritt 1d) ,,Verbraucherleistungen wird fiir die Einsatzszenarien auf
Basis des bekannten zulédssigen Systemdrucks sowie der Abschétzung der auf-
tretenden maximalen Verbrauchervolumenstrome die theoretische Maximal-
leistung aller hydraulischen Verbraucher berechnet. Unter Beriicksichtigung
der relativen Einsatzzeit wird fiir alle Verbraucher die ,,gemittelte Maximal-
leistung* bestimmt. Diese fiktive Grofe wird auf die Leistung der Antriebs-
quelle (i.d.R. Verbrennungsmotor) normiert und fortan als Bewertungskri-
terium fiir den Energieumsatz an einem Verbraucher herangezogen.

Ein Verfahren zur Identifikation des Effizienzsteigerungspotentials der hydrau-
lischen Antriebe einer mobilen Arbeitsmaschine anhand von Indikatoren wird
in [Drel0] vorgestellt, Bild 4.3. Dieses basiert auf der Systematik der MafB3-
nahmen zur Energieeinsparung in der Hydraulik nach [Bac94].

Steigerung der Energieeffizienz beim

Einsatz eines Konstantdrucksystems
mit verdrangergesteuerten Antrieben

v N\

durch Reduzierung

prinzipbedingter Effekt durch Energie-
Verluste rickgewinnung

! l

Potential zur Reduzierung Potential zur Energie-
von Verlusten Indikator _riickgewinnung
PRV=PG-EU-LV PER=PE-EU-BV

Bild 4.3: Indikatoren fiir das Effizienzsteigerungspotential, nach [Dre10]

Die energetischen Vorteile von Konstantdrucksystemen mit verdrangergesteu-
erten Antrieben gegeniiber ventilgesteuerten Systemen resultieren zum einen
aus dem Wegfall prinzipbedingter Drosselverluste im konduktiven Systemteil.
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4 Methodik zur Bewertung von Chancen und Risiken

Zum anderen, eine geeignete Systemarchitektur vorausgesetzt, existiert die
Féhigkeit zur Energieriickgewinnung im motorischen Systemteil. Der gewahlte
Ansatz basiert darauf, dass ein vorhandenes ,,Potential zur Reduzierung von
Verlusten (PRV) und/oder ein vorhandenes ,,Potential zur Energieriick-
gewinnung™ (PER) notwendige Voraussetzung fiir die Steigerung der Energi-
eeffizienz eines Hydrauliksystems sind. Die Indikatoren PRV und PER werden
anhand der Kriterien EU, LV, BV, PG und PE berechnet. [Drel0]

Das Kriterium EU dient zur Charakterisierung des Energieumsatzes in einem
Hydraulikpfad. Dieses ist fiir beide Indikatoren relevant, da ein hoher Energie-
umsatz notwendige Voraussetzung sowohl fiir ein groBles Potential zur Redu-
zierung von Verlusten als auch fiir ein grofles Potential zur Energieriickgewin-
nung ist. Als Bewertungsgrdf3e fiir den Energieumsatz eines Verbrauchers wird
die ,,normierte mittlere Maximalleistung® herangezogen.

Vor dem Hintergrund, dass mehrere parallele Verbraucher zumeist iiber eine
gemeinsame Pumpe und somit mit identischem Versorgungsdruck gespeist
werden, ist der Vorteil eines Systems mit verdringergesteuerten Antrieben
besonders groB. Dieser Effekt tritt insbesondere beim gleichzeitigen Betrieb
mehrerer Verbraucher (= Kriterium PG) mit stark unterschiedlichen Verbrau-
cherlastdriicken (= Kriterium LV) auf.

Die notwendige Voraussetzung zur Energieriickgewinnung ist dann gegeben,
wenn an einem Antrieb potentielle und/oder kinetische Energie vorhanden ist,
die durch interne Widerstinde (Drosselung) oder externe Widerstinde (z. B.
Bremseinrichtung) in Warme umgewandelt wird. Das Kriterium PE wird die-
sem Umstand als Prédmisse fiir das Vorhandensein riickgewinnbarer Energie
gerecht. Wéhrend beim quasistatischen Betrieb (z. B. Liifterantrieb mit kon-
stanter Last und Drehzahl) kein Potential zur Energieriickgewinnung besteht,
ist bei einem zyklischen Betrieb das Potential besonders grofB3. Dies ist ins-
besondere bei Beschleunigungs- und Verzdgerungsvorgingen mit hoher Wie-
derholfrequenz der Fall. Das Betriebsverhalten eines Antriebs wird mit dem
Kriterium BV charakterisiert. Die Kriterien EU, LV und BV werden anhand
des vom Anwender festzulegenden Klassierungsschliissels bewertet. Bei Ver-
wendung der in Tabelle 4.1 vorgeschlagenen Klassifizierungsstufen besteht
ein hohes Effizienzsteigerungspotential in einem Verbraucherpfad, sobald
PRV = 6 und/oder PER > 6 erfiillt ist.
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4.2 Schritt 2: Belastungen

Kriterium Beschreibung Klassierungsstufen
EU Energieumsatz an einem Antrieb [0,1,2,3]
LV Lastdruckverhalten eines Antriebs [0,1,3]
BV Betriebsverhalten eines Antriebs [0,1,3]
PG Pramisse ,Gleichzeitiger Betrieb weiterer Antriebe® [0,1]
PE Pramisse ,rickgewinnbare kin. oder pot. Energie  [0,1]

im Verbraucherpfad des Antriebs vorhanden®
Tabelle 4.1: Kriterien fiir die Bewertung des Effizienzsteigerungspotentials

Die Antriebe mit groBem Anteil am Energieumsatz werden anhand des Kri-
teriums EU identifiziert. Als Schwellenwert fiir eine hohe Bedeutung eines
Verbrauchers am Energieumsatz wird EU > 2 angesetzt.

Die Vereinigungsmenge (Teilschritt 1f) aus den Antrieben mit groem Effi-
zienzsteigerungspotential und den Antrieben mit groem Anteil am Energie-
umsatz wird fortan als ,,Relevante Antriebe‘ bezeichnet.

4.2 Schritt 2: Belastungen

Im zweiten Schritt der Methodik werden bei der betrachteten Maschine die
Belastungen an den relevanten Antrieben ermittelt, Bild 4.4.

Teilschritt Vorgehensweise
2a) Einzellastzyklen Beschreibung maschinentypischer Einzellastzyklen
2b) Gesamtzyklus Erzeugung eines synthetischen Gesamtzyklus durch
* zeitliche Gewichtung der Einzellastzyklen
2c) Ermittlung der Ermittlung der tatsachlichen Belastungen sowie der
Belastungen Nutzleistungen an den relevanten Antrieben

Bild 4.4: Teilschritte zur Bestimmung der Belastungen

Im Teilschritt 2a) werden die Einzellastzyklen festgelegt. Als Einzellastzyklus
wird innerhalb dieser Methodik ein vordefinierter, maschinenspezifischer
Bewegungsablauf mit dem zugehorigen Lastverlauf aller relevanten Antriebe
einer Maschine bezeichnet.

Sofern fiir die betrachtete Maschine verfiigbar, kann hierbei auf standardisierte
Zyklen (z. B. Radladerzyklus [Dei09], Gabelstaplerzyklus [VDI02]), in der
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4 Methodik zur Bewertung von Chancen und Risiken

Literatur beschriebene Zyklen (z. B. Grabzyklus eines Hydraulikbaggers nach
[Hol98]) sowie unternechmensinterne Daten zuriickgegriffen werden. Diese
vorliegenden Zyklen konnen hiufig weiter in Teilschritte untergliedert werden,
die direkt als Einzellastzyklen herangezogen werden konnen. In [Hol98] wird
beispielsweise eine Unterteilung eines Grabzyklus in ,,Graben®, ,,Schwenken +
Heben®, ,,Entleeren‘ und ,,Riickschwenken + Senken‘ vorgeschlagen.

In der Praxis ist es hiufig nicht moglich, das Einsatzverhalten einer Maschine
anhand existierender Zyklen représentativ zu beschreiben. Zur Ergénzung vor-
liegender Zyklen kann es zweckdienlich sein, auf Basis fundierter Kenntnisse
iiber den Maschineneinsatz, synthetische Einzellastzyklen zu definieren.

Im Teilschritt 2b) werden diese Einzellastzyklen unter Beriicksichtigung einer
zeitlichen Gewichtung zu einem synthetischen Gesamtkollektiv kombiniert.

Bei gleichzeitigem Betrieb mehrerer hydraulischer Antriebe mit gemeinsamer
Speisung wirkt sich das Verhéltnis der Verbraucherlasten mafigeblich auf die
Systemeffizienz aus. Vor diesem Hintergrund werden in Teilschritt 2¢) die
Belastungen an allen relevanten Antrieben bei den zuvor festgelegten Einzel-
lastzyklen ermittelt. Hierfiir kdnnen mehrere Verfahren angewendet werden.
Zum einen kdnnen anhand vorliegender Daten (z. B. aus firmeninternen Mes-
sungen) die Verbraucherlasten abgeleitet werden. Stehen diese Daten nicht
oder nicht in ausreichendem Umfang zur Verfiigung, kénnen diese durch
gezielte Messungen bei der Maschine im Einsatz oder durch eine erfahr-
ungsbasierte Abschiatzung erzeugt werden. Auf Basis der nun bekannten Ver-
braucherlasten werden die von den Verbrauchern abgegebenen Nutzleis-
tungen berechnet.

4.3  Schritt 3: Leistungsflussanalyse

Zur Bestimmung der Verlustleistungen in den Hydraulikpfaden der relevanten
Antriebe des Ausgangssystems wird im dritten Schritt der Methodik eine
Leistungsflussanalyse durchgefiihrt, Bild 4.5.

In Teilschritt 3a) wird ein Leistungsflussmodell des Ausgangssystems erstellt,
welches die in Schritt 1 identifizierten relevanten Antriebe umfasst. Die in
Hydraulikschaltpldnen, Stiicklisten und Funktionsbeschreibungen verfiigbaren

60



4.4 Schritt 4: Auswahl der zu modifizierenden Verbraucher

Informationen werden in einer geeigneten Simulationsumgebung als Modell
abgebildet. Als Eingangsgrofen fiir das Modell werden die in Teilschritt 2c)
generierten Verbraucherlasten herangezogen. Der Detaillierungsgrad des Mo-
dells obliegt der Erfahrung des Anwenders. In jedem Fall ist es zielfithrend, im
Modell neben den physikalischen Zusammenhéngen Wirkungsgradkennfelder
und Durchflusscharakteristiken der fiir die Energieeffizienz mafigeblichen
Komponenten zu beriicksichtigen.

Teilschritt Vorgehensweise

3a) Modellbildung Abbildung der relevanten Antriebe des Ausgangs-

¢ systems als Leistungsflussmodell
3b) Validierung Validierung des Leistungsflussmodells, z. B. anhand

von Messschrieben der Einzellastzyklen
3c) Leistungsfluss- Bestimmung der Verlustleistungen in den Hydraulik-
modellierung pfaden der relevanten Antriebe anhand des Modells

3d) Mittelwertbildung Berechnung der arithmetischen Mittelwerte der Verlust-

¢ leistungen der Einzellastzyklen und des Gesamtzyklus
3e) Visualisierung Visualisierung der Leistungsfliisse zur Férderung des

Verstandnisses der Verlustmechanismen
Bild 4.5: Teilschritte der Leistungsflussanalyse

Zur Validierung des Leistungsflussmodells in Teilschritt 3b) koénnen
Messschriebe herangezogen werden. Die in den Hydraulikpfaden der
relevanten  Verbraucher auftretenden  Verlustleistungen werden in
Teilschritt 3c) fiir simtliche Einzellastzyklen modelliert.

Im Teilschritt 3d) werden die als Zeitverldufe vorhandenen Daten fiir die
spétere Interpretation zusammengefasst. Hierzu wird fiir alle Einzellastzyklen
der jeweilige arithmetische Mittelwert der Verlustleistung berechnet, die in
den Hydraulikpfaden der relevanten Verbraucher auftritt.

4.4 Schritt 4: Auswahl der zu modifizierenden Verbraucher

Verlustleistungen an den Antrieben des Ausgangssystems sind notwendige
Voraussetzung fiir die Steigerung der Energieeftizienz (vgl. Unterkapitel 4.1).
Vor diesem Hintergrund werden die in Schritt 3 quantifizierten Verlust-
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4 Methodik zur Bewertung von Chancen und Risiken

leistungen fiir die Bewertung der tatsdchlichen Relevanz des jeweiligen
Verbrauchers flir das Effizienzsteigerungspotential der Gesamtmaschine
herangezogen.

Die Auswahl der Verbraucher, die in der Variantenrechnung in Schritt 5
modifiziert werden, erfolgt in zwei Teilschritten, Bild 4.6.

Teilschritt Vorgehensweise
4a) Rankingverfahren Ordnen der Verbraucher nach dem Kriterium
¢ »Verlustleistung im Hydraulikpfad®
4b) Ausschlussverfahren Klassierung der relevanten Verbraucher mittels

ABC-Analyse, Ausschluss der C-Verbraucher
Bild 4.6: Teilschritte zur Auswahl der zu modifizierenden Verbraucher

In Teilschritt 4a) werden alle Verbraucher anhand des Kriteriums ,,Verlust-
leistung im Hydraulikpfad* nach abnehmender Verlustleistung geordnet und
mit Rankingpositionen versehen.

Das Ausschlussverfahren in Teilschritt 4b) erfolgt mittels ABC-Analyse.
Diese wird in [VDI87] als Werkzeug zur Identifikation von Schwerpunkten
durch Trennung des Wesentlichen vom Unwesentlichen vorgeschlagen. Eine
Mengengrofe (hier: die Verbraucher mit Effizienzsteigerungspotential) wird
hierbei einer Wertgroflie (hier: die Verlustleistung im Hydraulikpfad dieser
Verbraucher) zugeordnet. Die Wertgréf8en werden in der Reihenfolge der Ran-
kingposition kumuliert. Im Anschluss erfolgt die Einteilung der Wertgro3en
anhand der kumulierten Verlustleistung in wichtige A-Verbraucher, mittel-
wichtige B-Verbraucher und untergeordnete C-Verbraucher. Die Vorauswahl
der relevanten Verbraucher in Schritt 1 fiihrt dazu, dass die Anzahl der C-
Verbraucher in der Regel gering ausfillt. Alle C-Verbraucher werden aufgrund
der geringen Relevanz fiir das Effizienzsteigerungspotential ausgeschlossen.
Die nach dem Ausschlussverfahren verbleibenden Verbraucher der Klassen A
oder B werden in der nachfolgenden Variantenrechnung modifiziert.

4.5 Schritt 5: Variantenrechnung

Im Schritt ,,Variantenrechnung® erfolgt eine Gegeniiberstellung der Energie-
effizienz des Ausgangssystems mit alternativen Losungskonzepten, Bild 4.7.
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4.5 Schritt 5: Variantenrechnung

Teilschritt Vorgehensweise
5a) Lésungsraum Festlegung der Randbedingungen bei der Varianten-
l rechnung zur Abgrenzung des Lésungsraums
5b) Variantenerzeugung Systematische Erzeugung von alternativen Lésungs-
¢ konzepten mittels morphologischer Analyse
5c) Leistungsfluss- Abbildung der Lésungskonzepte als Leistungsfluss-
modellierung modelle und Bestimmung des jeweiligen Leistungs-

bedarfs bei den Einzellastzyklen

Bild 4.7: Teilschritte der Variantenrechnung

Im Teilschritt 5a) legt der Anwender vorab die technischen Randbedingungen
hinsichtlich Speisung, Systemdruckniveau, Systemarchitektur, Komponenten-
einsatz und Energieriickgewinnung bei der Erzeugung von Konzepten fiir die
Variantenrechnung fest. Hierdurch wird der Losungsraum abgegrenzt.

Die Erzeugung von alternativen Systemkonzepten erfolgt im Teilschritt Sb)
unter Zuhilfenahme der morphologischen Analyse nach Zwicky [Zwi66].
Hierbei handelt es sich um ,eine Kreativititstechnik zur Generierung von
Losungskonzepten durch Kombination von Losungsprinzipien der Teilfunktio-
nen eines Systems™ [EHRO09]. Ein analoger Ansatz zur Analyse und zur Gene-
rierung hybrider Antriebsstrangkonzepte wird in [Thil2] vorgestellt.

Bei der Bestimmung der Merkmale ist darauf zu achten, dass diese eine
logische Unabhéngigkeit sowie eine allgemeine Giiltigkeit besitzen. Des Wei-
teren sollen diese relevant, d. h. zur Charakterisierung des Systems erforderlich
sein. Die Merkmale werden untereinander in der ersten Spalte einer Matrix,
dem so genannten morphologischen Kasten, aufgetragen. Die zuldssigen Aus-
pragungen werden den Merkmalen in den jeweiligen Zeilen zugeordnet. Durch
geeignete Zerlegung in Teilmatrizen kann eine Reduzierung der Komplexitét
erreicht werden. [Bac07]

Die Untergliederung von Hydrauliksystemen erfolgt in der Literatur haufig
entsprechend der Funktion in einen generatorischen, konduktiven und
motorischen Teil [Murl2a]. In Anlehnung an diese etablierte Systematik wird
hier ein Hydrauliksystem in die Teilsysteme ,,Speisung® und ,,Verbraucher-
pfade* gegliedert, Bild 4.8.
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4 Methodik zur Bewertung von Chancen und Risiken

Generatorischer Teil: Teilsystem
(Umformung von mech. in hydr. Energie) Speisung

|
|
Konduktiver Teil: | e .
|
|

(Leitungen, Ventile, Speicher, Zubehor) I Tailevetom err; d |

Tailovet [ I n
Motorischer Teil: Teilsystem ;‘]ad 9 pfad 2/----"
(Umformung von hydr. in mech. Energie)| | [Verbraucherpfad 1

Bild 4.8: Gliederung von Hydrauliksystemen, links nach [Murl2a]

In der Teilmatrix ,,Speisung* werden anhand von neun Klassifizierungsmerk-
malen und den jeweiligen Auspriagungen die charakteristischen Merkmale von
Verdréngereinheiten sowie systemspezifische Merkmale wie die Verschaltung
(offener bzw. geschlossener Kreis) und die Befdahigung zur Energieriick-
gewinnung beschrieben, Tabelle 4.2.

Auspragungen
Merkmale A B C D
offener geschlossener
Verschaltung Kreis Kreis
Betriebsart generatorisch generatorisch mot. und generat.
Verdrangereinheit |eine Forderrichtung| zwei Forderricht. | zwei Forderricht.
g Verdrangerdrehzahl konstant verstellbar
o)
B Verdrangervolumen konstant verstellbar
*GE" Regelgrof
|| NEgfEIE el keine Druck Volumenstrom
2’| Verstelleinheit
2 System- stellt sich verbrau- variabel - konstant
druckniveau cherabhéngig ein | gesteuert / geregelt
Signalverarbeitung keine mechanisch hydraulisch elelzjtir&rg;?ch/
Energiespeicherung nein ja
Energiertick- ) . }
gewinnung keine Regeneration Rekuperation

Tabelle 4.2: Morphologischer Kasten fiir das Teilsystem Speisung

Die Klassifizierungsmerkmale des konduktiven und motorischen Teils eines
Hydrauliksystems werden in der Teilmatrix ,,Verbraucherpfad® zusammenge-
fasst, Tabelle 4.3. Die Charakterisierung von Verbraucherpfaden erfolgt in
dieser Arbeit anhand von sieben Merkmalen. Fiir die Beschreibung eines
Hydraulikkreises werden eine Teilmatrix ,,Speisung™ und, entsprechend der
Anzahl der Verbraucher, mehrere Teilmatrizen ,,Verbraucherpfad® bendtigt.
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4.5 Schritt 5: Variantenrechnung

Zur Charakterisierung eines Hydrauliksystems werden fiir alle Merkmale die
entsprechenden Auspragungen mit einer Linie verbunden.

Auspragungen
Merkmale a b Cc d
Verbraucher- rotatorisch - stetig | rotatorisch - stetig |rotatorisch - absatzig|translator. - absatzig
B |bewegung in einer Richtung [in zwei Richtungen | in zwei Richtungen | in zwei Richtungen
o
& |Betriebsart motorisch mot. und generat.
=]
>
g Verdrangervolumen konstant verstellbar
(]
E Regelgroke keine Drehzahl / Drehmoment / Drehwinkel /
2 | Verbraucher Geschwindigkeit Kraft Position
| Verbraucher- Verdranger- -
& |steuerung steuerung Ventilsteuerung
Energiewandlung keine Transformation - Ubersetzung -
(hydr>mech~hydr.) stetig abséatzig
Energiespeicherung nein ja

Tabelle 4.3: Morphologischer Kasten fiir das Teilsystem Verbraucherpfad

Zur eindeutigen Bezeichnung von Pfaden in den morphologischen Késten wer-
den die Kurzzeichen der betreffenden Ausprdgungen in der Reihenfolge der
Merkmale aufgelistet (z. B. Speisung: ,,AAABCBCAA®, Verbrauchpfad:
,,aaabbaa“).

Zur Erzeugung alternativer Losungskonzepte in Teilschritt Sb) wird zunéchst
das Ausgangssystem in die abstrakte Darstellungsform des morphologischen
Kastens tberfiihrt, Bild 4.9. Die in Teilschritt 5a) definierten Randbedin-
gungen finden Beriicksichtigung im morphologischen Kasten, indem betref-
fende Auspriagungen gestrichen werden. Insgesamt fiihren die Randbedingun-
gen zu einer Reduzierung der zuldssigen Ausprigungen und somit zu einer
transparenten und nachvollziehbaren Begrenzung des Losungsraumes. Im An-
schluss werden fiir das Teilsystem ,,Verbraucherpfad neue Losungsvarianten
erzeugt. Wéhrend dieses Prozesses soll nach [Bac07] keine Bewertung er-
folgen, da dies dazu fiihren kann, dass vorteilhafte Varianten vorzeitig und
ohne Dokumentation ausgeschlossen werden.

Die Teillosungen fiir die Verbraucherpfade werden, unter Beriicksichtigung
der in Teilschritt Sa) definierten Randbedingung und einem Abgleich der
spezifischen Anforderung an die Speisung, zu Verbrauchergruppierungen
kombiniert.

65



4 Methodik zur Bewertung von Chancen und Risiken

Abstraktion des .
Ausgangssystem Abstraktion
Speisung
Verbr. 1 Verbr. 2 Verbr. n
Abstraktion T N o
Verbraucher-
pfade .
Abbildung der
Randbedingungen Randbed.
Speisung
Verbr. 1 Verbr. 2 Verbr. n
Randbed.
Verbraucher-
pfade . H
Var. f. Verbr. 1 Var. f. Verbr. 2 Var. f. Verbr. n

Variantenerzeu-

gung fur die Ver-

braucherpfade T
L] []

Gruppierung von Gruppierung @

Teillssungen der i Verbr. 1 Verbr.2 T Verbr. n_
Verbraucherpfade

L B | T
Gruppierung @!

in Hydraulikkreise — qemmommresme e R e e

Reduzierung der Bewertung der Verbrauchergruppierungen
Variantenvielfalt @ bis @ anhand vorgegebener Kriterien

Var. f. Grup.(i)  Var. f. Grup.(ii)

Verbraucherspezi-
fische Varianten-
erzeugung fur die
Speisung

Reduzierung der Ausschluss von Lésungskonzepten
Variantenvielfalt anhand vorgegebener Kriterien

Konkretisierung Darstellung der Losungskonzepte als Hydraulikschaltplan

Bild 4.9:Vorgehensweise bei der Erzeugung von Lésungskonzepten
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4.5 Schritt 5: Variantenrechnung

Vor dem Hintergrund einer groBen Anzahl von Losungskonzepten, ist eine de-
taillierte Modellierung aller Varianten in der Regel mit einem hohen Aufwand
verbunden. Aus diesem Grund erfolgt entsprechend der Vorgehensweise der
morphologischen Analyse eine Reduzierung der Variantenvielfalt.

In [Ehr09] werden Methoden fiir die einfache sowie fiir die intensive Bewer-
tung von Losungsvarianten vorgestellt. An dieser Stelle wird die einfache Be-
wertungsmethode der Auswahlliste verwendet, die bei dem hier vorliegenden
geringen Kenntnisstand iiber die Eigenschaften eingesetzt werden kann. Diese
besteht tiberwiegend aus allgemeingiiltigen, in [Pah07] erlduterten Kriterien.
Bei Nichterfiillung der iibergeordneten Kriterien A und B erfolgt der sofortige
Ausschluss eines Losungskonzeptes [Ehr09]. Die im Zuge dieser Arbeit ver-
wendeten Kriterien der Auswabhlliste sind in Tabelle 4.4 dargestellt.

Randbedingungen werden erfillt
grundséatzliche Realisierbarkeit ist gegeben

erwarteter Aufwand ist zulassig
Know-how ist vorhanden bzw. beschaffbar

moo|o >

Energieeffizienz: Uberpriifung auf relevante Verlustmechanismen

Tabelle 4.4: Kriterien der Auswahlliste, nach [Pah07]

Insbesondere die Bewertung des zu erwartenden Aufwandes (Kriterium C) so-
wie die Energieeffizienz (Kriteritum E) kdnnen zu diesem Zeitpunkt nur auf
qualitative Weise erfolgen, z. B. indem der zu erwartende Komponentenbedarf
bzw. die Verlustmechanismen betrachtet werden. Durch geeignete Dokumen-
tation bleibt dieser Entscheidungsprozess nachvollziehbar und kann zu einem
spéteren Zeitpunkt bestétigt oder im Bedarfsfall korrigiert werden.

Fiir die verbleibenden Verbrauchergruppierungen werden systematisch Vari-
anten zur Darstellung der Speisung generiert. Die aus technischer Sicht nicht
sinnvollen Ausprdgungen werden hierbei in der jeweiligen Teilmatrix
»dpeisung® zur Eingrenzung des Losungsraumes ebenfalls gestrichen.

Ein Losungskonzept setzt sich somit aus der Kombination je einer Teillosung
aller Verbraucherpfade und den auf die Gruppierungen der Verbraucherpfade
zugeschnittenen Teilldsungen der Speisung zusammen.
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4 Methodik zur Bewertung von Chancen und Risiken

Durch die anschlieBende Ubertragung in die hydraulische Schaltplandarstel-
lung erfolgt eine Konkretisierung, welche die Eigenschaftsfriiherkennung und
damit die Vergleichbarkeit der Losungskonzepte unterstiitzt [Ehr09].

Im Teilschritt 5c) erfolgen die Auslegung der erforderlichen Hydraulikkom-
ponenten bei den verbliebenen Systemkonzepten und die Modellierung der
Leistungsfliisse fiir alle Einzellastzyklen. Fiir die Optimierung dieser Konzepte
hinsichtlich der Energieeffizienz ist in der Regel eine iterative Vorgehens-
weise, unter Beriicksichtigung der in Teilschritt 5a) festgelegten Randbedin-
gungen, zielfithrend.

4.6 Schritt 6: Chancen und Risiken

Im finalen Schritt der Methodik erfolgt eine Beurteilung der Chancen und
Risiken, die bei einer Realisierung der alternativen Systemkonzepte auftreten
konnen.

Als Chancen werden alle Aspekte bezeichnet, die fiir Hersteller, Nutzer oder
Umwelt zu einem Mehrwert gegeniiber dem Ausgangszustand fiihren. Diese
konnen energetischer, wirtschaftlicher und/oder funktionaler Natur sein.
Beispiele fiir Chancen alternativer Losungskonzepte sind in Anhang A.9 auf-
gefithrt. Die Bewertung des Effizienzsteigerungspotentials der alternativen
Losungskonzepte durch den Einsatz sekundérgeregelter Antriebe mit Kon-
stantdruckversorgung erfolgt auf Basis der in Teilschritt 5¢) quantifizierten
Nutz- und Verlustleistungen. Es obliegt dem Anwender der Methodik, die
Leistungsflussmodelle fiir die Bestimmung weiterer quantitativer Bewertungs-
groBen (z. B Kraftstoffverbrauch, Abgasemissionen) zu erweitern. Verfahren
fiir die Beurteilung nicht-quantifizierbarer Aspekte (z. B. Imagegewinn,
Bedienkomfort) stehen in der Literatur zur Verfiigung, z. B. [Oph05], [Pah07],
[Ehr09].

Als Risiken werden alle Aspekte der alternativen Losungskonzepte betrachtet,
die zu negativen Auswirkungen fiihren kdnnen. Beispiele fiir Risiken alternati-
ver Losungskonzepte sind in Anhang A.9 aufgefiihrt. Im Rahmen der Risiko-
beurteilung werden die Losungskonzepte hinsichtlich sicherheitskritischer
Zustinde sowie technischer und wirtschaftlicher Einsatzgrenzen untersucht.
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4.6 Schritt 6: Chancen und Risiken

Fiir eine systematische Sicherheitsbetrachtung der Losungskonzepte kann die
in [DIN11b] vorgestellte Strategie zur Risikobeurteilung und Risikominimier-
ung angewendet werden (vgl. Unterkapitel 6.6). Zur Bewertung der techni-
schen Einsatzgrenzen ist es zielfiihrend, die Losungskonzepte hinsichtlich der
Verfiigbarkeit der erforderlichen Komponenten und des Know-hows sowie der
Existenz weiterer Restriktionen zu iberpriifen. Die Wirtschaftlichkeit eines
Losungskonzeptes kann mittels Amortisationsrechnung, Formel (6.8), unter
Beriicksichtigung der zu erwartenden Kraftstoffeinsparung sowie der zukiinfti-
gen Systemkosten, bestimmt werden.
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5 Anwendungsbeispiel Traktor mit Diingerstreuer

Die Anwendung der in Kapitel 4 vorgestellten Methodik erfolgt am Beispiel
eines Traktors mit Zweischeiben-Diingerstreuer. In diesem Kapitel werden der
Aufbau und die Funktionsweise dieser Maschinenkombination erldutert und
der messtechnische Aufbau beschrieben. Des Weiteren werden deren Betriebs-
arten und das maschinenspezifische Einsatzverhalten erlautert.

5.1 Aufbau und Funktionsweise

Als Beispielanwendung wird die in Bild 5.1 dargestellte Maschinenkombi-
nation aus Traktor und Zweischeiben-Diingerstreuer verwendet:

Traktor:

Hersteller: AGCO GmbH

Typ: Fendt 412 Vario

Leistung: 81 kW (ECE R24)

" Diingerstreuer:
Hersteller: RAUCH Landmaschinen-

_ fabrik GmbH
Typ: AXERA H EMC

Bild 5.1: Traktor mit Diingerstreuer

Der Traktor ist mit einem hydraulisch-mechanischen Load-Sensing-System fiir
die Arbeits- und Lenkungshydraulik ausgestattet. In diesem Fall handelt es
sich um eine Stromregelschaltung mit vorgeschalteten Individualdruckwaagen.
Diese wird, trotz der bekannten Nachteile bei Unterversorgung, in Landma-
schinen héufig eingesetzt [Finl1]. Der Diingerstreuer verfiigt zur Versorgung
seiner hydraulischen Verbraucher iiber einen LS-Hydrauliksteuerblock der
iiber die PowerBeyond-Schnittstelle [ISO05] des Traktors versorgt wird. Der
Hydraulikschaltplan der Maschinenkombination ist in Bild 5.2 dargestellt.

Das Hydrauliksystem wird von einer Axialkolbenpumpe (1) mit Druck-Forder-
stromregler (DFR) gespeist. In Abweichung zur Serienausstattung A10VO40
[Boslla] wurde eine auf dem Priifstand vermessene Verstellpumpe Typ
A10VNO45 [Bos12a] mit integriertem Schwenkwinkelsensor [Bos05] verbaut.
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5 Anwendungsbeispiel Traktor mit Diingerstreuer

Traktor Zweischeiben-Dingerstreuer
Lenkung :
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Bild 5.2: Hydraulikschaltplan mit Messstellen, nach [Agc09], [Rau09]
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5.1 Aufbau und Funktionsweise

Eine zusitzliche Konstantpumpe (2) und ein Prioritdtsventil (PVL) gewéhrlei-
sten die Versorgung des Lenkorbitrols (3), sobald die Férdermenge der Ver-
stellpumpe erschopft ist. Uberschiissiges Fordervolumen dieser so genannten
Lenkhilfspumpe wird iiber einen Olkiihler zum Tank geleitet. Dem Funktions-
prinzip des hm-LS entsprechend wird der hochste Verbraucherlastdruck durch
logischen Vergleich in einer Wechselventilkette ermittelt und als hydraulisches
Signal an den Steuerdruckanschluss des DFR-Pumpenreglers gemeldet. An der
LS-Druckwaage (4) des DFR ist die LS-Regeldruckdifferenz Ap;s = 20 bar
eingestellt. Der maximale Pumpenausgangsdruck ist durch Voreinstellung am
Druckregler (5) auf ca. 200 bar begrenzt. Bei drucklosem Steuerdruck-
anschluss stellt sich ein Nullhubdruck von ca. 22 bar ein. Zum Laden der
Druckspeicher der Vorderachsfederung verfiigt der Traktor liber ein elektrisch
angesteuertes Wegeventil (MVL), welches im aktivierten Zustand den
Pumpenausgang mit dem Steuerdruckanschluss verbindet. Hierdurch wird die
LS-Druckwaage (4) in der Durchflussstellung blockiert. Die Verstellpumpe
arbeitet jetzt druckgeregelt und stellt den erforderlichen Volumenstrom mit
dem am Druckregler (5) eingestellten Wert bis zum Erreichen des maximalen
Schwenkwinkels bereit. Zur Vorwidrmung des Hydraulikdls kann {iber ein
Spiilventil (MVV) und eine nachgeschaltete Blende ein Kurzschluss zwischen
P- und T-Leitung hergestellt werden. Die elektrisch betitigten Wegeventile
von Frontkraftheber und die vier Zusatzsteuerventile werden hydraulisch
vorgesteuert. Der hierfiir erforderliche Steuerdruck wird iiber ein elektrisch
angesteuertes Druckminderventil (MVST) freigegeben und auf 22 bar ein-
geregelt. Bei Freigabe des Steuerdrucks durch Tastendruck in der Kabine
werden gleichzeitig die Wegeventile entriegelt und der Steuerdruck {tiber die
Wechselventilkette an die Verstellpumpe gemeldet. Der Stand-by-Druck der
Verstellpumpe erhoht sich hierbei auf 42 bar. Durch die permanente Auf-
rechterhaltung dieses Stand-by-Drucks nach der Freigabe wird das Ansprech-
verhalten der betreffenden Hydraulikfunktionen verbessert.

Dieses Freigabe-Konzept dient zum einen dazu, eine ungewollte Betéitigung
hydraulischer Funktionen, z. B. im Straenbetrieb des Traktors, zu verhindern.
Zum anderen fiihrt die Absenkung des Druckniveaus auf 22 bar zu einer Redu-
zierung der Leistungsaufnahme der permanent angetriebenen Verstellpumpe,
insbesondere aufgrund der Verringerung der Leckage an den Ventilschiebern.
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5 Anwendungsbeispiel Traktor mit Diingerstreuer

Eine Absenkung des Systemdrucks unter ca. 20 bar ist nicht zuléssig. Dieser
Mindestdruck ist erforderlich, um des Abheben der Kolbengleitschuhe von der
Schwenkscheibe der hier eingesetzten Axialkolbenpumpe in Schrigscheiben-
bauweise zuverlissig zu verhindern.

Der Diingerstreuer verfiigt iiber zwei Wurfscheiben, die iiber Au3enzahnrad-
motoren [Buc08] angetrieben werden. Die Drehzahl der beiden Wurfscheiben
wird in einem geschlossenen Regelkreis aus Drehzahlsensor an der Wurfschei-
be und elektrisch angesteuertem Proportionalventil (6, 7) sowie digitalem PID-
Regler im Jobrechner auf den Sollwert eingeregelt. Die Drehzahl des langsam
laufenden Orbitalmotors des Riithrwerks wird {iiber ein 2-Wege-Strom-
regelventil (8) lastunabhéngig auf einem konstanten Wert gehalten. Als wei-
tere Funktion verfiigt der Diingerstreuer iiber eine elektronische Durch-
flussregelung fiir den Diinger-Massenstrom (EMC). Mittels Messung des
Druckabfalls wird das auftretende Lastmoment an den Wurfscheibenmotoren
ermittelt. Anhand von hinterlegten Kennlinien wird die Offnungsweite der
Dosierschieber geregelt. Diese werden beim Rauch AXERA H EMC iiber zwei
elektrische Linearaktuatoren betétigt. Die EMC-Funktion kann deaktiviert
werden. FEine Diingeraufgabepunktverstellung, d. h. eine variable Positionie-
rung der Wurfscheiben unterhalb der Dosierschieberdffnung zur Beeinflussung
der Flugbahn des Diingers, ist vorgesehen. Zwei Positionen fiir den Aufgabe-
punkt kdnnen vom Benutzer manuell voreingestellt werden. Der Wechsel
zwischen den beiden Positionen erfolgt fiir die linke und rechte Seite getrennt
durch zwei Differentialzylinder (9). Diese Funktion wird fiir das Umschalten
zwischen Normalstreuen und Grenz- bzw. Randstreuen (vgl. Unterkapitel 5.3)
bendtigt. Als Bedienschnittstelle wird ein ISOBUS-Terminal eingesetzt.

5.2 Messdatenerfassung

Zur Erfassung der hydraulischen Leistungsfliisse sind bei den Versuchen Trak-
tor und Diingerstreuer mit Messtechnik ausgestattet. Die Einbaupositionen der
Messstellen sind im Hydraulikschaltplan in Bild 5.2 dargestellt. Als System-
grenze fiir die Bewertung der Energieeffizienz des Hydrauliksystems werden
die mechanische Leistungsaufnahme der Verstellpumpe sowie die mechani-
sche Nutzleistung der hydraulischen Verbraucher verwendet. Auf die Messung
der Drehmomente an der Antriebswelle der Verstellpumpe sowie den
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5.3 Einsatzverhalten eines Diingerstreuers

Abtriebswellen der Motoren wird verzichtet. Stattdessen werden diese auf
Basis vorliegender Wirkungsgradkennfelder berechnet. Zur Bestimmung des
Betriebspunktes der Verstellpumpe werden die Eingangsdrehzahl, der
Pumpenschwenkwinkel sowie der Druck und der Volumenstrom am Pumpen-
ausgang erfasst, Bild 5.3.

Bild 5.3: Einbausituation der Verstellpumpe und der zugehorigen Sensorik

Insgesamt sind elf Drucksensoren, fiinf Volumenstromsensoren, vier Dreh-
zahlsensoren, zwei Temperatursensoren sowie ein Drehwinkelsensor fiir den
Pumpenschwenkwinkel eingebaut. Die Messstellen sowie die eingesetzte Sen-
sorik sind in Anhang A.8 aufgelistet. Zur Messdatenerfassung wird ein
CompactDAQ-System von National Instruments verwendet.

5.3 Einsatzverhalten eines Diingerstreuers

Ein Zweischeiben-Diingerstreuer wird im Einsatz mit wechselnden Streu-
giitern, Streubreiten und Ausbringmengen betrieben, die zu einer Spreizung
von Drehzahlen und Lastmomenten an den drei rotatorischen Antrieben
fiihren. Die Betriebsarten des im Zuge dieser Arbeit eingesetzten Diinger-
streuers werden in Tabelle 5.1 charakterisiert.

Beim Normalstreuen handelt es sich um eine Betriebsart, bei der durch iden-
tische Drehzahl und identische Ausbringmenge an beiden Wurfscheiben eine
homogene Diingerverteilung in der Feldmitte erreicht wird. Die beiden Wurf-
scheibenantriebe werden hierbei symmetrisch belastet. Als Randstreuen wird
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5 Anwendungsbeispiel Traktor mit Diingerstreuer

das ertragsorientierte Ausbringen von Mineraldiinger am Feldrand bezeichnet.
Fiir eine moglichst homogene Diingerverteilung bis zum Feldrand wird in
Kauf genommen, dass Diingemittel iiber den Feldrand hinaus gelangt. Im
Gegensatz dazu soll beim umweltorientierten Grenzstreuen kein Mineral-
diinger tiber das Feld hinaus verteilt werden. [DIN12b]

Betriebsart: Charakterisierung:

Normalstreuen | Nyinks = Nrechts; Miinks = Mrechtss Mrinr # 0
Randstreuen Nyinks F Nrechtss Miinks  Mrechts> Mrinr # 0
Grenzstreuen | Nyngs # Nrechtss Miinks # Mrecntss Mrinr # 0

Leerlauf Nyinks = Nrechtss Miinks = Mreches = 05 Npanr = 0

Entleeren Ninks = Nrechts = 05 Minks = Mrecnes = 05 Nggnr # 0
Tabelle 5.1: Betriebsarten eines Zweischeiben-Diingerstreuers

Beim Rand- und Grenzstreuen sind die Wurfscheibenantriebe asymmetrisch
belastet. In der Regel wird zusétzlich der Diingeraufgabepunkt verstellt. Das
Rithrwerk im Behélter wird wihrend der Diingerabgabe zur Verbesserung des
FlieBverhaltens des Diingers durch die Dosierschieberdffnung stets mit kon-
stanter Drehzahl betrieben. Die Einstellwerte fiir Wurfscheibendrehzahl, Do-
sierschieberdffnung und Aufgabepunkt kénnen maschinen- und diingerspezi-
fischen Streutabellen entnommen werden.

Beim Wenden am Feldende wird kein Diinger ausgebracht. Die Wurfscheiben
werden unbelastet mit der Normalstreudrehzahl betrieben, das Riithrwerk wird
zur Schonung des Streugutes deaktiviert. Diese Betriebsart wird fortan als
Leerlauf bezeichnet.

Als Sonderfall kann die Restentleerung der beiden Kammern des Behilters mit
Rithrwerkunterstiitzung betrachtet werden. Hierzu werden bei der betrachteten
Maschine die Wurfscheiben demontiert und der Dosierschieber vollstindig
geoffnet, damit das Streugut ziigig aus dem Behilter in einen Auffangbehilter
abflieBen kann.

Die Wurfscheibenantriebe werden im realen Maschineneinsatz mit Drehzahlen
zwischen 450 1/min und 1200 1/min betrieben. Bei einem maximalen Aus-
gangsdruck der Verstellpumpe von 200 bar werden aufgrund der Motorwir-
kungsgrade sowie der Stromungsverluste in Komponenten in Zu- und Riick-
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leitung Lastmomente bis ca. 40 Nm erreicht. Im Leerlauf, d. h. ohne Belastung
durch die Abgabe von Streugut, treten aufgrund des Luftwiderstandes dreh-
zahlabhiangige Lastmomente bis ca. 3 Nm auf. Das Betriebsverhalten der
Wurfscheiben kann im eingeschwungenen Zustand als anndhernd stationér
betrachtet werden. Die zyklische Anregung durch den abwechselnden Streu-
gutabwurf der zweifach vorhandenen Wurffliigel fiihrt aufgrund der Massen-
tragheit zu Schwankungen der Wurfscheibendrehzahlen. Bei aktiviertem Riihr-
werk betridgt die Drehzahl der Rithrwerkwelle 24 1/min. Das Lastmoment am
Rithrwerkantrieb betragt 12..18 Nm bei gefiilltem Behélter. Bei leerem Behl-
ter verbleiben 2..3 Nm aufgrund von Lagerreibung.

5.4 Stationare Streuversuche

Die Leistungsfliisse im Hydrauliksystem von Traktor und Diingerstreuer wer-
den in Streuversuchen bei stehendem Traktor und mit Streugut Feinkies
gemessen. Zur Gewdhrleistung von Vergleichbarkeit und Wiederholbarkeit
werden Versuchsrandbedingungen und -ablauf vorab festgelegt, Tabelle 5.2.

Parameter: Wert:
Bezeichnung Streugut Feinkies 2-4
Kérnung (DIN EN 12620) 2.4 mm

Dichte 1,8 g/lcm?
Betriebsmodus manueller Betrieb
Wourfscheibentyp Rauch D4-H-VxR
Vorgabewerte fiir n, DW und AGP vgl. Anhang A.10
Fahrgeschwindigkeit 0 km/h (Stillstand)
Drehzahl Dieselmotor 1200 1/min

9¢; im Tank zu Versuchsbeginn 50°C £ 2°C
Ausrichtung in Quer- und Léngsrichtung waagerecht
Fullgrad Behalter zu Versuchsbeginn 2 30%

Tabelle 5.2: Randbedingungen stationiire Streuversuche

Die Drehzahl des Dieselmotors ist so gewihlt, dass das Load-Sensing-System
nicht in Unterversorgung geraten kann.
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5 Anwendungsbeispiel Traktor mit Diingerstreuer

Das Hydrauliksystem wird vor Versuchsbeginn auf Betriebstemperatur ge-
bracht. Hierfiir wird bei lastfrei laufenden Wurfscheibenantrieben ein Olstrom
iiber eine am Hecksteuerblock des Traktors angeschlossene Drossel geleitet,
bis die Oltemperatur im Hydrauliktank den Ausgangswert erreicht.

Der Versuchsablauf besteht aus sechs Schritten Tabelle 5.3. Die Zeitschritte
sind so gewdhlt, dass an den Wurfscheibenantrieben bei den auftretenden Ein-
schwingvorgiangen die Solldrehzahl nach Erreichen stets fiir ein Zeitintervall
At = 5 s gehalten wird. Die stationdren Streuversuche mit Feinkies werden mit
dreimaliger Wiederholung durchgefiihrt.

Schritt Zeit Aktion
1 t=0s Start Messdatenerfassung
2 t=5s Start Wurfscheiben
3 t =20s | Offnen Dosierschieber (Start Riihrwerk)
4 t =35s | SchlieRen Dosierschieber (Stopp Riihrwerk)
5 t=50s | Stopp Streuscheiben
6 t=60s | Stopp Messdatenerfassung

Tabelle 5.3: Versuchsablauf stationire Streuversuche mit Feinkies

5.5 Gegeniiberstellung stationdrer und realer Maschineneinsatz

Der Bezug zum realen Maschineneinsatz wird hergestellt, indem Feldversuche
bei fahrendem Traktor unter Verwendung von granuliertem Diingekalk
durchgefiihrt werden. Die Einstellwerte des Diingerstreuers werden vom Ein-
zellastzyklus RS2 iibernommen, Anhang A.10. Die Versuchsrandbedingungen
werden an die der stationdren Streuversuche nach Tabelle 5.2 angepasst.
Abweichungen sind in Tabelle 5.4 aufgefiihrt.

Bei dem eingesetzten Diingekalk Optiflor 80/10 handelt es sich um ein granu-
liertes Streugut, welches im Vergleich zu Feinkies 2-4 eine geringere Dichte
sowie eine unterschiedliche KorngroBenverteilung besitzt. Die physikalischen
Eigenschaften von Optiflor 80/10 sind in [Haul2] dokumentiert.
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Parameter:

Wert:

Bezeichnung Streugut
Vorgabewerte fir n , DW und AGP
Kérnung / Dichte
Fahrgeschwindigkeit

Streubreite

Schlaglange

Ausbringmenge

Optiflor 80/10 [Hau12]
Analog RS2 (Anhang A.10)
2.5mm/1,1 g/lcm?

9 km/h

24 m

180 m

2000 kg/ha

Tabelle 5.4: Randbedingungen Feldversuche mit Diingekalk

In Bild 5.4 sind der Verlauf der Wurfscheibendrehzahl sowie der Druckabfall
beim Ausbringen von Feinkies 2-4 und Diingekalk Optiflor 80/10 gegeniiber-

gestellt. Aufgrund der Betriebsart ,,Randstreuen werden der linke und der

rechte Wurfscheibenantrieben mit unterschiedlicher Drehzahl betrieben.

linker Wurfscheibenantrieb:

1/min
8001
600/:
400;
2001}

N\

Optiflor 80/10
Feinkies 2-4

100 ApMlinks

Optiflor 80/10
bar -
60
40

20

\Feinkies 2-4 ¢t
20 s 40

0 .
0 10 ]

rechter Wurfscheibenantrieb:

1200 | Mrechts Streuen
1/min -
8001 /nM,rechts,soll
B00 | 1 Corsporsssspiesspmommed T
4001 \\Optiﬂor 80/10
200+ Feinkies 2-4 .
0+ .
1001 ApM,rechts
bar
60 Feinkies 2-4
Optiflor 80/1 0\\
40-
20 ¢
0 : . . :
0 10 20 s 40

Bild 5.4: Variation des Streugutes beim Einzellastzyklus RS2
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5 Anwendungsbeispiel Traktor mit Diingerstreuer

Anhand des nédherungsweise deckungsgleichen Drehzahlverlaufs an beiden
Wourfscheiben ist ersichtlich, dass sich die physikalischen Eigenschaften des
Streugutes nur geringfiigig auf das Einschwingverhalten sowie die Sollwert-
folge der drehzahlgeregelten Motoren auswirken, Bild 5.4. In [Keu0O] wird
anhand einer theoretischen Betrachtung und von Messungen aufgezeigt, dass
zwischen Druckabfall und dem Streugut-Massenstrom bei Beriicksichtigung
der Wirkungsgrade des Konstantmotors ein nahezu idealer linearer Zusam-
menhang besteht.

Aufgrund des besseren FlieBverhaltens von Diingekalk gegeniiber Feinkies ist
der fiir die Druckdifferenz mafgebliche Massenstrom iiber den konstanten
Querschnitt der Dosierschieber6ffnung trotz der geringeren Dichte des Diinge-
kalks geringfiigig groBBer. Bei Gegeniiberstellung der gemittelten Werte ergibt
sich fiir Diingekalk am hoherbelasteten linken Wurfscheibenantrieb eine um
ca. 4 %, am rechten Antrieb eine um ca. 2 % groBere Druckdifferenz.

Beim realen Maschineneinsatz auf dem Feld werden von der Verstellpumpe
neben den Antrieben des Diingerstreuers weitere hydraulische Verbraucher im
Traktor versorgt. Wahrend eines typischen Streuzyklus sind dies insbesondere
die Lenkung, die Lageregelung des Heckkrafthebers sowie die Aufladung der
Druckspeicher der Vorderachsfederung.

In Bild 5.5 werden das Lastdrucksignal ps¢yeyer s und der dem Diingerstreuer
zugeflihrte Volumenstrom Qgereyerzy dem Ausgangsdruck ppg, und dem
Ausgangsvolumenstrom Qp,p, der Verstellpumpe gegeniibergestellt. Anhand
dieser bei einem Feldversuch gemessenen Groflen wird der zusitzliche hydrau-
lische Leistungsbedarf des Traktors, und somit die Abweichungen zu den sta-
tiondren Streuversuchen, untersucht. Anhand des Druck- und Volumenstrom-
verlaufs ist ersichtlich, dass in den Teilschritten (1), (2) und (4) der Pumpen-
volumenstrom Qp 4, vollstindig an den Diingerstreuer geleitet wird. Sobald
die Lastdruckanforderung den Stand-by-Druck von 42 bar iibersteigt, folgt der
Pumpenausgangsdruck pp,;, dem Lastdrucksignal psireyer s zuziiglich der
LS-Regeldruckdifferenz (Ap,s = 20 bar). Diese Beobachtung stimmt mit der
Erwartung {iberein, dass wahrend der Geradeausfahrt bei der Diingerabgabe in
der Regel nur minimale Lenkbewegungen ausgefiihrt werden.
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5.5 Gegeniiberstellung stationdrer und realer Maschineneinsatz

Die tiber den Teilschritt ,,Fahren/Streuen™ gemittelte Volumenstromdifferenz
AQ = Qpap — Qstrever v Stimmt beim Feldversuch und beim stationéren Ver-
such RS2 mit ca. 1,5 I/min iiberein. Wéhrend des Wendevorgangs in Teil-
schritt (3) laufen die Wurfscheibenantriebe lastfrei im Leerlauf. Es ist ersicht-
lich, dass wéhrend der Lenkbewegungen beim Ein- und Ausfahren in die
Streugassen die Lenkung den grofiten Verbraucherlastdruck anfordert. Wah-
rend der Geradeausfahrt am Vorgewende stellen die lastfrei laufenden Wurf-

scheibenantriebe die einzigen Verbraucher dar. Der Pumpenausgangsdruck
entspricht in diesem Fall dem Stand-by-Druck.

@ @ ® @

Stillstand/ Fahren/ Wenden/ Fahren/
Anlauf Streuen Leerlauf Streuen
10004 ™M
1/min 4 \I‘IM,Iinks
500
250 - \nM,rechts t
O T T T T T T T T T T T T T T
304 1M
1/min
1 \nM,Rahr

10

min Pab
I/min Q
30
%8 : ‘ QStreuer,zu
O ] T T T T T T T
0 20 40 60 80 100 S 140

Bild 5.5: Feldversuch mit fahrendem Traktor fiir Einzellastzyklus RS2

Das Aufladen der Druckspeicher der Vorderachsfederung mit einer Erhdhung
des Systemdrucks bis zur Druckbegrenzung des Pumpenreglers (vgl.
Unterkapitel 5.1) konnte wéhrend der Feldversuche nicht beobachtet werden.
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5 Anwendungsbeispiel Traktor mit Diingerstreuer

Die Druckverluste im LS-Hydrauliksystem von Traktor und Diingerstreuer fiir
einen Umlauf sind in Bild 5.6 fiir die Hydraulikpfade der Wurfscheiben und
des Riihrwerks dargestellt. Die Werte wurden durch Mittelwertbildung {iber
ein Zeitintervall der Dauer At= 60s mit quasistatischer Belastung der Antriebe
anhand der aufgezeichneten Druckmessstellen (vgl. Anhang A.8) ermittelt.

p Ausbringen von Dingekalk mit Einstellwerten analog Einzellastzyklus RS2.
120 — Arithm. Mittelwerte iber das Zeitintervall [30s, 90s] beim Fahren/Streuen.
Y — - = ﬁeab I [ ;l
bar — A[_)Str, Verl, LS 15 A5
_| Apts _ DStrVerl,Zul i DStrVerl,Zul, Riihr
p i —— PMzulinks —-
80—
= A[_)Str, Verl,VS,links AﬁDV, Verl,DWi AﬁDr, Verl,DW,Rithr
60 —
] A[_)Str,VerI,VS,rechts
40 _ Apwmi | _
i max(pm,zu,i) ADstr;Verl BL Rithr
1 N~ _
20 Apstr; Verl Riick i Apw Riihr
_| /\ Aﬁszr, VerI,RﬁCkR&
0 I I
LS-Verstell- linke rechte Ruhr-
pumpe Wurfscheibe Wurfscheibe werk

Bild 5.6: Druckverluste im LS-Hydrauliksystem fiir einen Umlauf

Der Druckabfall iiber die Ventilschieber der beiden Proportional-Wegeventile
bzw. iiber die Blende des 2-Wege-Stromregelventils wird entsprechend der
Herstellerangaben [Rau09] mit Apge, verivsi= ADstr verypLriny=> bar beriick-
sichtigt.

Unter Apsyryeris Werden die Druckverluste in der LS- Meldeleitung zusam-
mengefasst. Diese setzen sich aus den Stromungsverlusten in den Rohr- und
Schlauchleitungen, in der Wechselventilkette sowie in der Schnellkupplung
zusammen. Apgy,yerirs Wird hier berechnet als Differenz zwischen dem
groBten Verbraucherlastdruck pujinkszu, gemessen am Zulauf des linken
Waurfscheibenantriebs, und pp;s, gemessen am Steuereingang X des DFR-
Pumpenreglers. In vorliegendem Fall betrdgt Apgy yer s ca. 3 bar.
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In diesem Kapitel wird die in Kapitel 4 vorgestellte Methodik an einem Trak-
tor mit hydraulischem Zweischeiben-Diingerstreuer angewendet. Zur Verdeut-
lichung der Vorgehensweise werden die sechs Schritte der Methodik ausfiihr-
lich bearbeitet. Hierbei werden die zugehorigen Werkzeuge eingesetzt.

6.1 Schritt 1: Relevante Antriebe

Die sechs Teilschritte zur Bestimmung der ,,Relevanten Antriebe” werden
sequentiell bearbeitet.

Teilschritt 1a): Systemgrenze

Bei der zu untersuchenden Maschine handelt es sich um den Traktor Fendt 412
Vario mit angebautem hydraulischem Zweischeiben-Diingerstreuer RAUCH
AXERA H EMC, Bild 5.1. Als Systemgrenze wird das Hydrauliksystem von
Traktor und Diingerstreuer festgelegt, Bild 5.2. Diese entspricht der in Unter-
kapitel 2.1 erlauterten Systemgrenze SG_2, Bild 2.1. Es werden die
Leistungsfliisse liber diese Systemgrenze betrachtet. Dem System wird iiber
die Antriebswellen der beiden Pumpen mechanische Leistung vom Pumpen-
verteilergetriebe zugefiihrt. Das System gibt, je nach Betriebsverhalten, an den
Arbeitsantrieben (Hydrozylinder von Front- und Heckkraftheber, Hydro-
motoren von Wurfscheiben- sowie Rithrwerkantrieben) und den Aktoren von
Komfort- und Stellfunktionen (Hydrozylinder von Lenkung, Vorderachs-
federung und Aufgabepunktverstellung) mechanische Nutzleistung ab. Des
Weiteren flieBBen iiber die Systemgrenze auftretende Verlustleistungen in Form
von Wirme ab.

Teilschritt 1b): Systemaufbau

Auf Basis vorliegender Hydraulikschaltpline [Agc09], [Rau09] wird das
Hydrauliksystem der Maschinenkombination in Unterkapitel 5.1 analysiert.

Als Vorbereitung fiir die nachfolgenden Teilschritte werden die Hydraulik-
kreise und die zugehorigen hydraulischen Verbraucher in einem Formblatt
aufgelistet, Tabelle 6.1. Neben den Arbeits-, Komfort- und Stellantrieben
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6 Anwendung der Methodik

werden auch sonstige Verbraucher, wie die hydraulische Vorsteuerung oder
der Kiihlkreislauf, aufgefiihrt. Die Geometriedaten der rotatorischen und
linearen Antriebe werden im Formblatt erginzt.

Teilschritt 1¢): Betriebsverhalten

Ein landwirtschaftlicher Traktor wird als Universalmaschine fiir vielfiltige
Arbeitsaufgaben eingesetzt [Ren87]. Ein Uberblick iiber die zeitlichen Anteile
typischer Tétigkeiten in Abhéngigkeit von der Motornennleistung von Stan-
dard-Traktoren wird in [Ren94] gegeben. In [O1f84] werden fiir einen Traktor
beim Pfliigen sowie bei der Futterbergung mit dem Ladewagen Werte fiir eine
zeitliche Unterteilung der Gesamtarbeitszeit genannt. Die Gesamtarbeitszeit
setzt sich so z. B. beim Pfliigen aus der Hauptzeit, der Wendezeit, der Verlust-
zeit, der Riistzeit sowie der Wegezeit zusammen.

Fiir einen Traktor mit Diingerstreuer werden vom Autor die nachfolgenden
maschinentypischen Einsatzsituationen festgelegt:

e Ausbringen von Diinger auf dem Feld mit einsatzspezifischen
Fahrgeschwindigkeiten und Streuparametern (hier: inklusive Wende-
vorgang am Feldende)

e Uberfiihrungsfahrten auf StraBen und Feldwegen

e Stillstand des Traktors mit Leerlaufdrehzahl (zum Befiillen von
Diingerbehélter oder Dieseltank, Riist- und Reinigungsarbeiten)

Eine zeitliche Gewichtung der aufgefiihrten Einsatzsituationen ist fiir die
Charakterisierung des Betriebsverhaltens an dieser Stelle der Methodik nicht
erforderlich. Das Betriebsverhalten der hydraulischen Antriebe ist exempla-
risch fiir das Ausbringen von Mineraldiinger in Tabelle 6.1 beschrieben. Die
Angaben basieren auf der Abschiatzung des Autors fiir einen Streuzyklus aus
Normalstreuen, Wenden und Grenzstreuen an der oberen Leistungsgrenze des
Diingerstreuers. Hierbei wurden Erkenntnisse aus Feldversuchen mit dieser
Maschine, Unterkapitel 5.5, beriicksichtigt. Bei der Uberfiihrungsfahrt eines
Traktors mit am Heckkraftheber angebautem Diingerstreuer werden die Len-
kung, die hydropneumatische Vorderachsfederung und die Lageregelung des
Heckkrafthebers von der Verstellpumpe versorgt.
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6 Anwendung der Methodik

Die Konstantpumpe fordert zusétzlich einen drehzahlabhingigen Volumen-
strom iiber den Olkiihler. Hiervon stellt die Lenkung den groBten Verbraucher
dar. Beim Stillstand des Traktors mit Leerlaufdrehzahl treten nach Ein-
schitzung des Autors, mit Ausnahme des permanenten Volumenstroms iiber
den Olkiihler, keine nennenswerten hydraulischen Leistungsfliisse auf.

Teilschritt 1d): Verbraucherleistungen

Fiir die einsatzspezifische Quantifizierung der an den einzelnen Verbrauchern
auftretenden Leistungen wird als Bewertungsgrofle die ,,theoretische
hydraulische Maximalleistung® auf Basis des in Teilschritt 1¢) abgeschétzten
Betriebsverhaltens berechnet:

Pyerbrmax,theo = Pverbr.zumax * Qverbr,zumax (6.1)
fiir Linearantriebe gilt:
Qzzumax = Azmax * Vzmax (6.2)
fiir rotatorische Antriebe gilt:
Qum,zumax = Vi * ymax 6.3)

Die relative Einsatzzeit der Verbraucher wurde vom Autor abgeschitzt. Die
gemittelte Maximalleistung wird berechnet als Produkt aus theoretischer
Maximalleistung eines Verbrauchers und der jeweiligen relativen Einsatzzeit.
Anhand dieser Bewertungsgrofie ist ersichtlich, dass bei einem Streuzyklus
stets die beiden Wurfscheibenantriebe und der Rithrwerkantrieb den grofiten
Energieumsatz aller hydraulischen Verbraucher aufweisen.

Teilschritt 1e): Antriebe mit Effizienzsteigerungspotential

Zunichst wird der Klassierungsschliissel fiir die Bewertungsfaktoren EU, LV
und BV festgelegt. Dieser wird im Tabellenkopf des Formblatts ,,Relevante
Antriebe vermerkt, Tabelle 6.2. Der Klassierungsschliissel wird auf alle iden-
tifizierten Einsatzsituationen angewendet. Samtliche Verbraucher werden ein-
zeln anhand der fiinf Kriterien bewertet. AnschlieBend werden die Bewer-
tungszahlen der Indikatoren berechnet.
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6.1 Schritt 1: Relevante Antriebe
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6 Anwendung der Methodik

Der Indikator PRV =zeigt fiir die in dieser Arbeit ausfiihrlich betrachtete
Einsatzsituation ,,Streuzyklus® mit der Bewertungszahl ,9“ fiir die beiden
Wurfscheibenantriebe ein hohes Potential zur Effizienzsteigerung durch Redu-
zierung von Verlusten auf. Auch fiir den Rilthrwerkantrieb kann anhand der
erreichten Bewertungszahl ,,6° auf ein vorhandenes Effizienzsteigerungs-
potential geschlossen werden. Der Indikator PER zeigt fiir die Wurfscheiben-
antriebe ein geringes Effizienzsteigerungspotential durch Riickgewinnung
kinetischer Energie beim Verzogern der Wurfscheiben an.

Bei den Einsatzsituationen ,,Uberﬁjhrungsfahrten“ und ,,Stillstand bei Leer-
laufdrehzahl“ (beide Formblatter sind in dieser Arbeit nicht dargestellt) wird
fiir keinen der hydraulischen Antriebe von Traktor und Diingerstreuer ein
nennenswertes Effizienzsteigerungspotential aufgezeigt.

Teilschritt 1f): Vereinigungsmenge

Durch Bilden der Vereinigungsmenge aus den Antrieben mit groem Energie-
umsatz und den Antrieben mit groBem Effizienzsteigerungspotential ergibt
sich die Menge der ,,relevanten Antriebe®. Diese setzt sich fiir die Anwendung
Traktor mit Diingerstreuer aus den beiden Wurfscheibenantrieben und dem
Rithrwerkantrieb zusammen.

6.2 Schritt 2: Belastungen

Fiir die Beschreibung des Einsatzverhaltens eines Traktors mit Diingerstreuer
kann nur sehr eingeschrénkt auf Daten aus der Literatur zuriickgegriffen wer-
den. In [Ren94] wird das Ausbringen von Mineraldiinger mit einem Standard-
Traktor der Tatigkeitsgruppe ,,Diingen und sonstige verbleibende Aufgaben*
zugeordnet. Die enthaltene Information, dass der zeitliche Anteil dieser
Tétigkeiten ca. 16% der gesamten Einsatzzeit eines 80 kW-Traktors betrédgt, ist
fiir die Beschreibung maschinentypischer Einzellastzyklen in Teilschritt a)
nicht ausreichend. Auch der fiir die Kraftstoffverbrauchsmessung bei Trak-
toren hdufig herangezogene ,,.DLG-PowerMix“-Zyklus [Deg05] berticksich-
tigt das Diingerstreuen nicht. Mangels einer geeigneten Datengrundlage wird
das Einsatzverhalten der betrachteten Anwendung (vgl. Unterkapitel 5.3)
durch vom Autor definierte synthetische Einzellastzyklen abgebildet.
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6.2 Schritt 2: Belastungen

Teilschritt 2a): Einzellastzyklen

Die Gegeniiberstellung von stationdrem und realem Maschineneinsatz in
Unterkapitel 5.5 beweist, dass die stationéren Streuversuche mit Feinkies die
hydraulischen Leistungsfliisse im realen Maschineneinsatz gut abbilden
konnen. Vor dem Hintergrund, dass Lenkbewegungen sowie Einschalt- und
Ausschaltvorgénge nur einen geringen Zeitanteil eines Streuzyklus ausmachen,
werden diese hier bei der Bewertung der Energieeffizienz nicht beriicksichtigt.

Betriebsart: Bezeichnungen: Anmerkungen:

Normalstreuen | NS1; NS2; NS3; NS4 - gréRerer Index entspricht

Randstreuen RS1; RS2; RS3; RS4 héherem Leistungsbedarf

Grenzstreuen GS1; GS2; GS3; GS4 - Rand- und Grenzstreuen

Leerlauf LL1; LL2 erfolgen stets an der rechten
Wourfscheibe

Tabelle 6.3: Definition von Einzellastzyklen

Die im Zuge dieser Arbeit definierten synthetischen Einzellastzyklen sind in
Tabelle 6.3 aufgefiihrt. Die Einstellparameter fiir Wurfscheibendrehzahl,
Dosierschieberwert und Diingeraufgabepunkt sind in Anhang A.10 aufgelistet.

Teilschritt 2b): Gesamtzyklus

Die 14 Einzellastzyklen beim Einsatz eines Traktors mit Diingerstreuer werden
unter Berticksichtigung einer vom Autor festgelegten zeitlichen Gewichtung
zu einem Gesamtzyklus mit einer Dauer von t =3600 s kombiniert, Bild 6.1.
Unter den getroffenen Annahmen wird diese Maschine zu 60 % in der
Betriebsart Normalstreuen, zu jeweils 10 % in den Betriebsarten Randstreuen
und Grenzstreuen sowie zu 20 % im Leerlauf beim Wenden betrieben.

Teilschritt 2c): Ermittlung der Belastungen

Die in Streuversuchen (vgl. Unterkapitel 5.4) erzeugten Messdaten wurden
fiir jeden Einzellastzyklus mit einer vorgegebenen Abtastrate (hier:
f = 1000 Hz) aufgezeichnet.
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6 Anwendung der Methodik

Einzel- Zeit Zeit-

lastzyklus| [s] anteil
LL2 =L NS1 432 12%
NS2 288 8%
NS3 1080| 30%
NS4 360| 10%
RS1 72 2%
Gs2 RS2 36 1%
RS3 180 5%

GS81 RS4 72 2%
RS4 NS3 GS1 72 2%
GS2 36 1%

RS2 GS3 180 5%
RS1 GS4 72 2%

LL1 180 5%

Asymmetrische Symmetrische LL2 540  15%
Lastverteilung Lastverteilung  ‘Symme: | 3600] 100%

Bild 6.1: Synthetischer Gesamtzyklus fiir den Diingerstreuer

Auf die direkte Messung der Drehmomente an den Antriebswellen der Wurf-
scheiben, des Rithrwerks sowie der Verstellpumpe wird aufgrund des hohen
Aufwandes zur Applikation der erforderlichen Drehmomentmessstellen ver-
zichtet. Stattdessen werden diese GroBen auf Basis gemessener hydraulischer
GroBen, Drehzahlen und des Pumpenschwenkwinkels mittels so genannter
ninverser Verbrauchermodelle“ unter Beriicksichtigung der betriebspunkt-
abhéngigen Wirkungsgrade berechnet, Bild 6.2.

Konstantmotor
__Vm=const.
i dpi ) |
vl Apw ) |

Bild 6.2: Inverses Verbrauchermodell am Beispiel eines Konstantmotors

Die Betriebspunkte der Wurfscheibenantriebe sowie des Rithrwerkantriebs bei
den 14 Einzellastzyklen sind in Bild 6.3 dargestellt.
Die Lastmomente und Drehzahlen an den Wurfscheibenantrieben und am
Rithrwerkantrieb werden mit der zugehoérigen Drehzahl des Dieselmotors
zusammengefiihrt und fiir die spitere Verwendung als Eingangswerte der
Leistungsflussmodelle als Zeitschrieb abgespeichert.
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6.3 Schritt 3: Leistungsflussanalyse

Mmab Betriebspunkte Wurfscheibenantriebe und Riihrwerkantrieb

DM,ab

i St t: Feinkies 2-4
40 )MM"b Arbeitsbereich reugut- Feinkles

| nm .
Nm pMzu Wurfscheiben ® Normalstreuen NS1..NS4

| Arbeitsbereiche
20| Ruhrwerk: ® X Randstreuen RS1..RS4

|7~ bei geflilitem ® X

Behalter & & Grenzstreuen GS1..GS4
104" beileerem ®
/
% Behalter ,ﬁ,i?nM % Leerlauf LL1..LL2

O+ T LI B |
0 250 500 750 1/min 1250
Bild 6.3: Betriebspunkte der Konstantmotoren bei den Einzellastzyklen

Die entsprechenden Betriebspunkte der Verstellpumpe zeigt Bild 6.4:

200 4 Prab & Betriebspunkte Verstellpumpe
| @ Streugut: Feinkies 2-4
bar phab ® Normalstreuen NS1..NS4

np / .
: & o
1004 ®m @ B0 B Randstreuen RS1..RS4
] ® B .
50 4 o np= 1565 1/min & Grenzstreuen GS1..GS4
+ w (nvm= 1200 1/min)
] @ | % Leerlauf LL1..LL2
0 T T T ;

04 05 06 07 08 09

Bild 6.4: Betriebspunkte der Verstellpumpe bei den Einzellastzyklen

6.3  Schritt 3: Leistungsflussanalyse

In den nachfolgenden Teilschritten wird das Hydrauliksystem von Traktor und
Diingerstreuer als Leistungsflussmodell in MATLAB/Simulink abgebildet.
Nach der Validierung werden anhand des Modells die Verlustleistungen in den
Hydraulikpfaden der relevanten Verbraucher quantifiziert.

Teilschritt 3a): Modellbildung

Bei der Modellierung des LS-Ausgangssystems werden die in Schritt 1
identifizierten relevanten Antriecbe des Diingerstreuers sowie die Verstell-
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6 Anwendung der Methodik

pumpe des Traktors beriicksichtigt. Zur Verbesserung der Ubersichtlichkeit
sind in Bild 6.5 die Hydraulikpfade der Wurfscheibenantriebe und des Riihr-
werkantriebs sowie der Verstellpumpe als Teilmodelle dargestellt.

Eingabe- Ausgabe-
werte || Teilmodell [ werte
| Hydraulikpfad ___.p .
MM,ab,Imks Wurfscheibe : : Pfad,zu,
1 abinks links | Vo § 1 Puai
+—| : % E ! Pumab,i
+ . + 1 Lab,i
™ Teilmodell | + | 1S g L,
. [T -+ "2 E! by,
| Hydraulikpfad Lok AL
MM,ab,rechts Waurfscheibe ecl : E |; : PDnVer“
NM,ab,rechts rechts - TS o —
1O T,
19 o PStr,VerI,i
=
Teilmodell i | Predkven
Misabginr Hydraulikpfad | | L Qrab
- " 0 —{max Prau
Mg Rihrwerk | ] - Teimodell |-
7 N Peab_\erstellpumpe |22 o
nvm Apust—1* Traktor Prvert

Bild 6.5: Leistungsflussmodell des Ausgangssystems

Die fiir Load-Sensing-Systeme charakteristischen Verlustmechanismen sowie
innere Leckagen und Leitungsverluste werden im Modell durch physikalische
Zusammenhédnge abgebildet (vgl. Unterkapitel 3.2).

Teilschritt 3b): Validierung

Das Leistungsflussmodell wird anhand der Messergebnisse der Streuversuche
mit der Load-Sensing-Ausgangsmaschine validiert.

In Bild 6.6 werden exemplarisch der Ausgangsdruck und der Schwenkwinkel
der Verstellpumpe fiir eine Gegeniiberstellung von gemessenen und durch
Modellierung erzeugten Werte herangezogen. Hierbei handelt es sich um
Systemgroflen, die im Modell mittels Interpolation von Kennfeldern und durch
mehrere Rechenschritte ermittelt wurden. Diese stellen somit ein aussage-
kréftiges Giitekriterium fiir das Gesamtmodell dar.

Die Abweichung des Leistungsflussmodells liegt bei den betrachteten Einzel-
lastzyklen fiir den Ausgangsdruck der Verstellpumpe stets in einem Bereich
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6.3 Schritt 3: Leistungsflussanalyse

von -1,6% bis +0,6% um den Referenzwert. Beim Schwenkwinkel der
Verstellpumpe betrdgt die Abweichung -1,3% bis +1,9% des Referenzwertes.

NS1 +0,3% NS1 1-0,4%
NS2 +0,6% NS2 1+0,2%

NS3 | — - 1 6% NS3 1+0,2%

NS4 -0,1% NS4 1-1,3%
RS1 RS1 ) +0.6%
RS2 RS2 1+1,9%
RS3 -0,8% RS3 1+1,5%
RS4 -0,1% RS4 +0,2%
0 50 100 bar 200 Phb 00 02 04 07 08 Pera
[ ppab (Messung) M pras (Modell) O@prei(Messung) B Pere (Modell)

Bild 6.6: Validierung des Leistungsflussmodells

Teilschritt 3c) Leistungsflussmodellierung

Nach erfolgreicher Validierung des Leistungsflussmodells wird dieses zur
Berechnung der Verlustleistungen bei den 14 Einzellastzyklen eingesetzt. Der
Aufruf des Simulink-Modells erfolgt aus MATLAB mittels einer Routine
sequentiell fiir alle Einzellastzyklen. Die im Modell berechneten Werte werden
fiir die spétere Auswertung ausgegeben und abgespeichert.

Teilschritt 3d): Mittelwertbildung

Uber die als Zeitschrieb vorliegenden Ausgabewerte der Leistungsfluss-
modellierung wird fiir die Einzellastzyklen NS1 bis LL2 der jeweilige
arithmetische Mittelwert der Verlustleistung in den Hydraulikpfaden der
Wourfscheibenantriebe und des Rithrwerkantriebs berechnet:

PPfad,Verl,i = PPfad,zu,i - PM,ab,i (6.4)

Teilschritt 3e): Visualisierung

Die Visualisierung der Berechnungsergebnisse fordert das Verstindnis der
Verlustmechanismen und verdeutlicht, an welchen Antrieben des Ausgangs-
systems das grof3te Potential zur Steigerung der Energieeffizienz steckt.
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6 Anwendung der Methodik

Die Leistungsfliisse gruppiert nach Verlustmechanismen zeigt Bild 6.7.

P
16 —
kW
14—
13— 2 PMab,i
Sys= —————
12 s PpPzu
11—
10—
9
8
X
o
"o
m i
6 —| IJ% 2 PM,Verl i
b -_—
5+ 2 Porverli
4 L
37 % Psurverl LK
2— —
2 P’I‘rak,VerI
1 ] -_—
— | Ppver

 NS1NS2NS3 NS4 RS1RS2RS3RS4 GS1GS2GS3GS4 LL1 LL2 Ges Legende

Bild 6.7: Nutz- und Verlustleistungen des LS-Ausgangssystems

In Bild 6.7 ist ersichtlich, dass die beim LS-Ausgangssystem vorhandenen
Drosselverluste Zﬁmym,i stets den grofiten Verlustanteil darstellen. Diese
Verluste resultieren aus dem Druckabfall an den IDW der Proportional-Wege-
ventile der beiden Wurfscheibenantriebe bzw. der Druckwaage im 2-Wege-
Stromregelventil des Riihrwerkantriebs. Diese Druckwaagen regeln jeweils
einen konstanten Druckabfall (hier: 5 bar) {iber die Ventilschieber bzw. die
Blende ein. Die iiberschiissige Differenz zum Eingangsdruck wird in Warme
umgewandelt. Die Drosselverluste an den Druckwaagen sind als Voraus-
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6.3 Schritt 3: Leistungsflussanalyse

setzung fiir die Lastdruckunabhéngigkeit der Verbrauchervolumenstrome bei
LS- Systemen somit prinzipbedingt. Der Anteil der Drosselverluste ist ins-
besondere bei stark unterschiedlichen Verbraucherlastdriicken, z. B. bei
asymmetrischer Belastung der beiden Wurfscheibenantriebe besonders grof3.
Die Stromungsverluste iiber die Ventilschieber der beiden Proportional-Wege-
ventile und iiber die Blende des Stromregelventils konnen vor diesem Hinter-
grund als konstant betrachtet werden. Diese sind als Zﬁsmvm,v&i bertick-
sichtigt. Die Druckverluste in Rohr- und Schlauchleitungen, Volumenstrom-
messeinheiten und Schnellkupplungen von Zu- und Riicklauf sowie {iber den
Riicklauffilter sind als Stromungsverluste Zﬁswyerl‘u{‘i zusammengefasst.
Vor dem Hintergrund der Volumenstromabhingigkeit von Stromungsverlusten
ist deren Anteil bei den Einzellastzyklen mit hoher Wurfscheibendrehzahl (vgl.
NS3, NS4, RS3, RS4, LL2) besonders grof3. Unter ), ﬁka‘Vm wird die durch
zwei Volumenstrommesseinheiten bestimmte Differenz zwischen Ausgangs-
volumenstrom der Verstellpumpe und den iiber die P-Leitung der Power
Beyond-Schnittstelle an den Diingerstreuer geleiteten Volumenstrom dar-
gestellt. Diese Differenz stammt zum einen aus druckabhéngiger innerer
Leckage im Hydrauliksystem des Traktors. Leckagen treten u. a. permanent an
den Ventilschiebern der Steuerventile auf. Zum anderen wird der P-Leitung ein
vergleichbar geringer, im Zuge dieser Arbeit nicht ermittelter, Volumenstrom
fiir Steueraufgaben entnommen.

14 p 1. p
pmax Load-Sensing NS3 pmax Load-Sensing RS1
- Normalstreuen - Randstreuen rechts
R moy i - grole Streubreite T AN oy i - Kleine Streubreite
’75J’5_5316% - kleine Ausbringmenge U5y5_3015%J - kleine Ausbringmenge
PpVer PstrVerl LK
=] : =< PstrVerlVs PRVerl
P P Potrerl L
—_ EM, Verl BS tr,Verl,VS
—PDr,Verl /—ES tr, Verl, BL
>’—E Trak,Verl y /—E Dr,Verl
//—EM,ab,Iinks /—Ii Trak,Verl
L +—PM,ab,rechts B /—EM,ab,links
—PM,ab,Riihr Q ,/—IiM,ab,rechts Q
0 Qmax 0 = —PM,ab,Riihr Qmax
0 Qr 170 or 1

Bild 6.8: Nutz- und Verlustleistungen im p-Q-Diagramm
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6 Anwendung der Methodik

Fiir eine detaillierte Darstellung der Verlustanteile konnen zudem p-Q-
Diagramme verwendet werden, Bild 6.8. Anhand der Flachenverhiltnisse der
p-Q-Diagramme ist ersichtlich, dass im Hydraulikpfad des Riihrwerkantriebs
trotz geringer erforderlicher Nutzleistung, Verlustleistungen in vergleichbarer
Hohe der Verluste in den Hydraulikpfade der Wurfscheibenantriebe auftreten.
Es wird deutlich, dass der niedrige Lastdruck des Riihrwerkantriebs sich
merklich zu Ungunsten der Energieeffizienz des Gesamtsystems auswirkt.

6.4 Schritt 4: Auswahl der zu modifizierenden Verbraucher

Die in Schritt 1 identifizierten Verbraucher mit hohem Effizienzsteigerungs-
potential werden in einem zweistufigen Verfahren {iberpriift und bei geringer
tatsdchlicher Verlustleistung noch vor der Variantenrechnung ausgesondert.

Teilschritt 4a): Rankingverfahren

Die Verlustleistungen in den Verbraucherpfaden der Wurfscheibenantriebe
und des Rithrwerkantriebs werden fiir alle Einzellastzyklen in einer Tabelle
zusammengefasst, Tabelle 6.4.

Bezei . Wourfscheibe links Wourfscheibe rechts Rihrwerk
ezeich- | Zeit- —T— = —T—
nung | anteil % Prfadverl |Rang % Prfadvert [Rang % Prpadvert |Rang
NS 12%| 100%| 0,81 kW] 1 100%| 0,71 kKW| 2 100%| 0,46 KW| 3
NS 8%| 100%| 0,91 kW[ 1 100%| 0,77 kW| 2 100%| 0,72 kW| 3
NS 30%| 100%| 0,93 kW| 1 100%| 0,88 KW| 2 100%| 0,83 kW| 3
NS 10%| 100%| 1,08 kW| 2 100%| 0,99 kW| 3 100%| 1,34 kW] 1
S| RS 2%| 100%| 0,68 kW| 2 100%| 0,77 kW| 1 100%| 0,44 kW| 3
X| RS 1%| 100%| 0,75 kW| 2 100%| 1,03 KW| 1 100%| 0,68 KW| 3
21 Rs 5%| 100%| 0,81 kW[ 2 100%| 1.17 kW] 1 100%| 0,79 kW| 3
S| RS 2%| 100%| 0,93 kW] 3 100%| 1.61 kW[ 1 100%| 1,30 kW| 2
g GS 2%| 100%| 0,69 kw| 1 100%| 0,61 kW| 2 100%| 0,45kW| 3
im| GS 1%| 100%| 0,77 kW| 2 100%| 0,90 kW| 1 100%| 0,70 kW| 3
GS 5%| 100%| 0,85 kW| 2 100%| 1,60 KW| 1 100%| 0,82 kW| 3
GS 2%| 100%| 0,97 kW| 3 100%| 2,11 kW| 1 100%| 1,29 kW| 2
LL 5%| 100%| 0,60 kW[ 1 100%| 0,60 KW| 2 0% 0| 0
LL 15%| 100%]| 0,67 kW[ 2 100%| 0,69 kW|[ 1 0% 0] 0
Gesamt | 100%| 100%| 0,85 kW] 2 100%| 0,90 kW[ 1 80%| 0,66 kW| 3

Tabelle 6.4: Rankingverfahren auf Basis der Pfadverlustleistung

Im Anschluss werden die drei Verbraucher individuell fiir jeden
Einzellastzyklus nach dem Kriterium ,,gro8te Pfadverlustleistung® mit
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6.4 Schritt 4: Auswahl der zu modifizierenden Verbraucher

Rankingpositionen versehen. Die gemittelten Pfadverlustleistungen des
Gesamtzyklus sowie die relative Betriebszeit aller Antriebe werden unter
Beriicksichtigung der zeitlichen Gewichtung bestimmt. Beim Betrieb des
Rithrwerkantriebs treten trotz des geringen Leistungsbedarfs der Rithrwerk-
welle stets groBBe Verlustleistungen im Hydraulikpfad des Konstantmotors auf.
Beim Einzellastzyklus NS4 {iibersteigen diese sogar die Verlustleistungen in
den Hydraulikpfaden der Wurfscheibenantriebe. Diese Verlustleistungen
resultieren einerseits aus dem ungiinstigen Betriebspunkt des mit 24 1/min sehr
langsam laufenden Orbitalmotors. Zum anderen stammen diese aus der
Drosselung des Systemdrucks am 2-Wege-Stromregelventil auf den geringen
Lastdruck des Orbitalmotors. Insbesondere bei hohem Lastdruck an den
Wurfscheibenantrieben ist dieser Verlustanteil besonders gro. Der
Rithrwerkantrieb besitzt somit neben den Wurfscheibenantrieben ein hohes
Optimierungspotential.

Teilschritt 4b): Ausschlussverfahren

Die Identifikation untergeordneter Verbraucher erfolgt mittels ABC-Analyse.

Die Summenkurve zeigt, dass die beiden Wurfscheiben bei Verwendung ge-

bréuchlicher Richtwerte den wichtigen A- Verbrauchern, der Rithrwerkantrieb

den mittelwichtigen B- Verbrauchern zugeordnet werden konnen, Bild 6.9.
A-Klasse  B-KI.  C- Klasse

100 i
o % £ Richtwerte bei der ABC- Analyse:
S 80l Se (nach [VDI87], [Ehr09])
(2]
S 70 @ Bereich
5 0. % . : Klasse | Bedeutung WertgroRe
5 50+ €= | A wichtig 70..80 %
A& 40- 2 '
Q 0 © ' : . . . o
5 30 % | | B mittel-wichtig| 15..20 %
= [2] |
=} = 1
IS 20 [8] % | -
5 .. |28 | ! c unter 5.10 %
X 10 § | I geordnet
|
0 ' —t—
o 1 2 3 n1 n

Zahl der Verbraucherpfade

Bild 6.9: Summenkurve und Richtwerte der ABC-Analyse
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6 Anwendung der Methodik

Vor dem Hintergrund, dass die Pfadverlustleistungen aller drei Antriebe in der
gleichen Grofenordnung liegen, existieren hier keine C- Verbraucher. Als C-
Verbraucher konnen die bereits in Schritt 1 ausgesonderten Antriebe
angesehen werden.

6.5 Schritt 5: Variantenrechnung

Im Rahmen der Variantenrechnung werden durch systematische Modifikation
der beiden Wurfscheibenantriebe und des Riihrwerkantriebs alternative
Losungskonzepte erzeugt und im Anschluss modelliert.

Teilschritt 5a): Randbedingungen der Variantenerzeugung

Fir die Betrachtung des Traktors mit Diingerstreuer werden die Rand-
bedingungen bei der Variantenerzeugung vorab festgelegt, Tabelle 6.5.

Die Erzeugung alternativer Systemkonzepte findet unter der Voraussetzung
statt, dass der Dieselmotor unverdndert beibehalten wird. Die Verdnderung des
Ubersetzungsverhiltnisses im Pumpenverteilergetriebe und im Riihrwerk-
getriebe ist zuldssig. Fiir den Betrieb sekundérgeregelter Verstellmotoren wird
eine Versorgung mit eingepragtem Druck vorausgesetzt.

Aspekt: zuldssige Ausflihrung(en):

Antriebsquelle - unveranderte Beibehaltung des Dieselmotors
Schnittstellen - Ubersetzungsverhaltnis von Getrieben wéhlbar
Speisung - genau eine Verstellpumpe

- Load-Sensing

- eingepragter Druck

- eingepragter Druck (druckvariabel)

Druckniveau - Begrenzung des Druckniveaus (Pp 1,4, = 205 bar)

Verschaltung - genau ein offener Hydraulikkreis

Energieriickgew. |- keine
Tabelle 6.5: Randbedingungen bei der Variantenerzeugung

Innerhalb der Variantenrechnung sollen die energetischen Vorteile einer
druckvariablen Speisung gegeniiber einer Speisung mit konstantem Druck-
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6.5 Schritt 5: Variantenrechnung

niveau sowie gegeniiber alternativen LS-Konzepten untersucht werden. In An-
lehnung an [DIN99] wird der Systemdruck auf 205 bar begrenzt. Wie bei der
Ausgangsmaschine sollen sdmtliche hydraulischen Antriebe von einer gemein-
samen Verstellpumpe im offenen Kreis versorgt werden. Die notwendige
redundante Versorgung der Traktorlenkung, die hydraulische Anhéngerbremse
sowie der Kiihlkreislauf bleiben hierbei unberiicksichtigt. Vor dem Hinter-
grund des in Schritt 1 identifizierten geringen Potentials wird der Aspekt der
Energieriickgewinnung nicht betrachtet.

Teilschritt 5b): Erzeugung von Varianten

Eingangs wird der Systemaufbau des LS-Ausgangssystems in die abstrakte
Systemdarstellung des morphologischen Kastens iiberfiihrt, Bild 6.10.

Hierbei werden nur die relevanten Verbraucher beriicksichtigt. Das Load-
Sensing-Ausgangssystem kann als ,,AAABCBCAA®“- Pfad im morpholo-
gischen Kasten des Teilsystems ,,Speisung* dargestellt werden, Tabelle 4.2.
Die abstrakte Darstellung der Wurfscheibenantriebe und des Rithrwerkantriebs
ist in der Teilmatrix ,,Verbraucherpfad mit ,,aaabbaa‘“ identisch, Tabelle 4.3.

Wurfscheiben Ruhrwerk ‘ LS-Verstellpumpe
links rechts i
LNy
—
§

Wourfscheibe links
Wurfscheibe rechts|

} Riihrwerk
1
t

$

Bild 6.10: Abstraktion der relevanten Antriebe des Ausgangssystems

Im Anschluss wird durch Streichen von unzuldssigen Auspragungen der
Losungsraum begrenzt. Die Erzeugung alternativer Losungspfade erfolgt
durch Kombination der verbleibenden Auspriagungen, Tabelle 6.6.
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6 Anwendung der Methodik

Auspragungen

Merkmale a

Verbraucher- (e IB Gl rotatorisch - stetig  rotatorisch - absétzig translator. - absatzig
bewegung R NEnOL Il in zwei Richtungen in zwei Richtungen  in zwei Richtungen
Betriebsart i mot. und generat.

RegelgroRe
Verbraucher

Verbraucher-
steuerung

Teilsystem Verbraucherpfad

Verdrangervolumen

Drehwinkel /
Position

Drehmoment /

Energiewandlung

(hydr>mech=~hydr.)

Ubersetzung -

Transformation -
i absatzig

stetig

Energiespeicherung

ja

Tabelle 6.6: Alternative Losungen fiir das Teilsystem Verbraucherpfad

In Tabelle 6.6 ist ersichtlich, dass im Teilsystem Verbraucherpfad der beiden

Wurfscheibenantriebe und des Riihrwerkantriebs mit ,,aaabaaa“, ,,aaabbaa“,

»aabbaaa“ und ,,aabbbaa‘“ prinzipiell vier Losungspfade existieren.

Lésungs-
pfade

Wurfscheibenantriebe links / rechts

aaabbaa (2x) aabbbaa (2x) aabbaaa (2x)

aaabbaa

RUhrwerkantrieb
aabbbaa

aabbaaa

W: Wurfscheibenantrieb

R: Ruhrwerkantrieb

Tabelle 6.7: Gruppierung der zulissigen Losungspfade in Hydraulikkreise
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6.5 Schritt 5: Variantenrechnung

Der Losungspfad ,,aaabaaa“ entspricht dabei einem verdringergesteuerten
Konstantmotor. Bei diesem Schaltungskonzept ist ein unabhingiger Betrieb
mehrerer paralleler Verbraucher an einer gemeinsamen Verstellpumpe aus
technischer Sicht nicht mdglich. Vor dem Hintergrund, dass ,,aaabaaa“ eine
Randbedingung verletzt, sind nur drei der vier Losungspfade zuléssig.

Bei identischer Ausfiihrung von linkem und rechtem Wurfscheibenantrieb
ergeben sich schlieflich neun Kombinationsmoglichkeiten, Tabelle 6.7.

Fiir die Einschridnkung der Variantenvielfalt wird hier als Werkzeug eine Aus-
wahlliste mit vordefinierten Kriterien eingesetzt, Tabelle 6.8.

Gruppierungen der Verbraucherpfade

Kriterien @@@@@@
A Randbedingungen erfllt? + |+ |+ |+ |+ |+ |+ |+
B Realisierbarkeit gegeben? é))'g + |+ |+ |+ |+ |+ |+ ]|+
C Aufwand zulassig? S - | 2| -|-|-|2|-]?2
D Know-how vorhanden? § R+ [+ |+ |+ +]|+]+]+
E Verlustmechanismen? 21?21?21 ?2|?2|?2?2]|°?
Entscheidung -l =+ ===+ -+

Tabelle 6.8: Einschrinkung der Variantenvielfalt

Vor dem Hintergrund, dass die Gruppierung i das Ausgangssystem abbildet,
wird diese Variante nicht weiterverfolgt. Beim direkten Vergleich mit den
iibrigen Gruppierungen stellen die bei ii, iv, v, vi und viii auftretenden Kombi-
nationen von Verstellmotor und vorgeschaltetem Drosselventil einen unzu-
lassig hohen Aufwand dar. Somit kann die Menge der Verbraucher-
gruppierungen auf die Varianten iii, vii und ix reduziert werden.

Im Anschluss werden die Randbedingungen der Variantenrechnung sowie die
spezifischen Anforderungen der drei verbleibenden Verbrauchergruppierungen
im morphologischen Kasten des Teilsystems ,,Speisung® abgebildet, indem
unzuldssige Auspragungen gestrichen werden, Tabelle 6.9.

Die Erzeugung alternativer Losungspfade fiir das Teilsystem ,,Speisung® er-
folgt durch Kombination der verbleibenden Ausprigungen.

Unter der Annahme, dass der Leistungsbedarf der ,,Signalverarbeitung® ver-
nachléssigt werden kann, ist es fiir die Modellierung der Systemkonzepte nicht
erforderlich, die Auspriagung dieses Merkmals vorab festzulegen.
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6 Anwendung der Methodik

Auspragungen

Merkmale A
offener geschlossener
Verschaltung Kbis Kreis
Betriebsart generdtorisch generatorisch mot. und generat.
AECTERVEICTI T ERRl Syt dhll zwei Forderricht. || zwei Forderricht.

g Verdréngerdrehzahl kone! verstellbar
o)
& | Verdringervolumen konstant W
'°E3 Regelgroke
= :
| Verstelleinheit keine ” Volumenstrom
() . .
= | System- stellt sich verbrau- varig ™
druckniveau cherabhangig ein  [eEEE ,m ,.K" !
——— ——
Signalverarbeitung keine »w
— — |
Energiespeicherung ] ja
Energierlick- g .
gewinnung Regeneration Rekuperation

Tabelle 6.9: Alternative Losungspfade fiir das Teilsystem Speisung

Diese Annahme ermoglicht eine Reduzierung des Losungsraums fiir die Spei-

sung auf die Losungspfade ,AAABBB_AA*“ und ,,AAABBC_AA“.

Teil- Verbrauchergruppierungen

I6sungen
| T, |
u?v%&}) ?{}x(%?a” 105
w W R W W IHR w W R
DR DR

DR
pp,ab= const. pP.ab= const. pP.ab= const.

n n n

{ { {

©
AAABBC_AA

Speisung

L
[
n )C)%) ?3
W W R
n Dy——

= DR
=

[R]

pp.ab= f(t)

S,
AAABBB_AA
I:_
EV:
: | EV:
m\_/

Tabelle 6.10: Visualisierung der Losungskonzepte
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6.5 Schritt 5: Variantenrechnung

Die Kombination der drei Verbrauchergruppierungen mit den zwei Losungen
fiir das Teilsystem Speisung fiihrt zu sechs Losungskonzepten, Tabelle 6.10.
Teilschritt 5¢) Leistungsflussmodellierung

Die im vorherigen Teilschritt ermittelten sechs Losungskonzepte werden als
Leistungsflussmodelle in MATLAB/Simulink abgebildet, Bild 6.11.

Eingabe- Ausgabe-
werte ||| Teilmodell M‘ worte
17| Hydraulikpfad | Pm,ab,links ApRick Prtinksrel
Mot nks Wurfscheibe W Q) l—’(p
NM,links links — M,rechts,rel
® ApZulauf > |- P riere
Teilmodell | “Mrechtsrel + i Rihnrel
Musamroas 111 Hydraulikpfad |Quzurechs 71* || T (Piablinks, [
M,ab,rechts .
— Wurfscheibe >|+ } PM,ab,recht_v
1M, rechts rechts Prosbivats (;(p)k - m N
Lec ,ab,Kunr +
™ . QM,zu,Rﬁhr * )75
L .| Teilmodell Ourra Pea Vs,
MusabRiihr Hydraulikpfad |F2Rehnre ¢ /
Riih Pwab,Riihr Qr
NMRikr Uhrwerk  [-M.abRihr g i
~ Teilmodell
DPab
Verstellpumpe Gl
L Traktor  |———

Bild 6.11: Modellierung der Losungskonzepte

Hierzu werden in dem in Schritt 3 entwickelten Modell des Ausgangssystems
die Teilmodelle der Verbraucherpfade von Wurfscheiben und Rithrwerk ange-
passt. Die AuBlenzahnradmotoren der Wurfscheibenantriebe und der Orbital-
motor des Rithrwerkantriebs werden konzeptspezifisch durch Verstellmotoren
substituiert. Die Ubersetzung des Riihrwerkgetriebes wird angepasst. Bei der
Modellierung der Verstellmotoren wird das Wirkungsgradverhalten beriick-
sichtigt, Anhang A.1. Das Teilmodell der Verstellpumpe, die Teilmodelle zur
Abbildung der Druckverluste in Zu- und Riicklaufleitungen sowie der Leckage
werden unverdndert {ibernommen. Die Systemeffizienz wird aus der kumu-
lierten Nutzleistung der drei Motoren und der Leistungsaufnahme der Ver-
stellpumpe berechnet. In Unterscheidung zum LS-System wird das System-
druckniveau mit der Drehzahl des Dieselmotors und den Belastungen als
Eingangswert an das Modell iibergeben. Fiir die Modellierung des Systems mit
konstantem Versorgungsdruck (Teillosung ,,AAABBC AA*) wird hier der

103



6 Anwendung der Methodik

konstante Systemdruck zu 205 bar vorgegeben. Das Systemdruckniveau der
Losungskonzepte mit druckvariabler Speisung (Teillosung ,,AAABBB AA®)
wird hinsichtlich der Systemeffizienz iterativ bestimmt. Der angewendete
Algorithmus ist in Bild 6.12 dargestellt. Das jeweilige Leistungsflussmodell
wird mittels einer Schleife aus MATLAB wiederholt aufgerufen. Bei jedem
Durchlauf wird das Systemdruckniveau schrittweise um 1 bar reduziert bis
mindestens ein Abbruchkriterium erfiillt ist. Als Abbruchkriterien werden die
Uberschreitung des maximalen Férdervolumens der Verstellpumpe (Kriterium:
@prer < 1) und das Uberschreiten eines vorgegebenen Grenzschwenkwinkels
an den Verstellmotoren (Kriterium: @ ;o1 < @ grenzrer) verwendet. Eine
Schwenkwinkelreserve ist Voraussetzung dafiir, dass die Verstellmotoren bei
Abweichungen von der Solldrehzahl {iber die Verdnderung des Verdridnger-
volumens geregelt werden konnen.

Peabmit= 205 ba

Leistungsflussmodellierung mit prab:
Bestimmung 1)sys, Peret und Pumrel

nein

ja
ja

J

nein peab > 70 bar

ja
@ DEab= PPab -1 bar

Bild 6.12: Algorithmus zur Optimierung der Energieeffizienz

In Anlehnung an [K6g95] wird hier @y grenzrer = 0,8 verwendet. Vor dem
Hintergrund, dass Stelleinrichtungen zumeist iiber eine hydraulische Vor-
steuerung mit Steuerdl aus dem Hochdruck verfiigen, ist die Verstelldynamik
der Verstellmotoren vom Systemdruckniveau abhingig. Im Zuge der Anpas-
sung des Systemdruckniveaus zur Optimierung der Systemeffizienz wird hier
eine Absenkung bis pp ;= 70 bar zugelassen.
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6.6 Schritt 6: Chancen und Risiken

6.6 Schritt 6: Chancen und Risiken

Im finalen Schritt der Methodik werden die Chancen und Risiken bei einer
Realisierung der erarbeiteten sechs Losungskonzepte betrachtet. Neben der
Quantifizierung der Energieeffizienz und der darauf basierenden Wirtschaft-
lichkeit werden die Losungskonzepte hinsichtlich potentieller Sicherheitsrisi-
ken sowie technischer Einsatzgrenzen untersucht.

Energieeffizienz der Losungskonzepte

Anhand einer Gegeniiberstellung der Systemeffizienz bei den Einzellastzyklen
und beim Gesamtzyklus wird verdeutlicht, welche Losungskonzepte zu einer
Steigerung der Energieeffizienz gegeniiber dem Ausgangszustand fiihren.

In Bild 6.13 ist die Systemeffizienz der Losungskonzepte I/iii, I/vii und I/ix
d. h. bei Speisung mit Systemdruck 205 bar, dargestellt.

—————————————————————————————————————————————

) (O (A
wTw TR

DR
pra= 205 bar

0
NS1 NS2 NS3 NS4 RS1 RS2 RS3 RS4 GS1 GS2 GS3 GS4 LL1 LL2 Ges

Bild 6.13: Systemeffizienz der Losungskonzepte I/iii, I/vii und I/ix

Bei Betrachtung des Gesamtzyklus Ges ist ersichtlich, dass das Ausgangs-
system mit einer Systemeffizienz von 48,8 % den Konstantdruck-Konzepten
iiberlegen ist. Das System mit drei Verstellmotoren (I/ix) erreicht hier mit
42,2 % zwar eine etwas geringere Systemeffizienz, ist aber bei den Einzellast-
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6 Anwendung der Methodik

zyklen mit hoherem Leistungsbedarf (NS4, RS4 und GS4) besser als das Aus-
gangssystem. Bei geringerem Leistungsbedarf wirken sich die im Teillastbe-
reich ungiinstigen Wirkungsgrade der Verstellmotoren spiirbar auf die System-
effizienz aus.

Durch Anpassung des Systemdrucks wird eine Steigerung der Energieeffizienz
aller Losungskonzepte im Vergleich zur Versorgung mit konstantem Druck
erreicht, Bild 6.14. Beim Gesamtzyklus wird die grofite Systemeffizienz von
55,4 % beim Konzept II/ix prognostiziert. Dieses Konzept verspricht bei allen
14 Einzellastzyklen eine deutliche Steigerung der Energieeffizienz gegeniiber
dem LS-Referenzsystem. Die Konzepte II/iii und II/vii weisen mit 51,4% bzw.
49,8% fiir den Gesamtzyklus ein geringeres Verbesserungspotential auf.

Referenz
(Load-Sensing)

0
NS1 NS2 NS3 NS4 RS1 RS2 RS3 RS4 GS1 GS2 GS3 GS4 LL1 LL2 Ges

Bild 6.14: Systemeffizienz der Losungskonzepte 1l/iii, II/vii und II/ix

Wirtschaftlichkeit der Losungskonzepte

Wie zuvor aufgezeigt, verfligen einige der betrachteten Losungskonzepte iiber
das Potential, die Energieeffizienz zu steigern. Dies kann letztlich zu einem
geringeren Kraftstoffverbrauch und zur Reduzierung der Betriebskosten
fithren. Im Gegenzug dazu tritt bei den alternativen Losungskonzepten zumeist
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6.6 Schritt 6: Chancen und Risiken

ein Mehraufwand bei der Herstellung auf. Dieser muss vom Hersteller i.d.R. in
Form eines hoheren Verkaufspreises an den Nutzer weitergegeben werden.

Fiir die Bewertung der Wirtschaftlichkeit werden hier auf Basis der reduzierten
Verbrauchskosten die relativ zuldssigen Systemzusatzkosten (RZS) ermittelt.
Zu diesem Zweck wird im ersten Schritt die potentielle Kraftstoffeinsparung
quantifiziert. Die Berechnung des einsatzspezifischen Kraftstoffverbrauchs
erfolgt in MATLAB/Simulink unter Beriicksichtigung der Ergebnisse der
Leistungsflussmodellierung und eines Verbrauchskennfeldes.

Das im Modell hinterlegte Verbrauchskennfeld wurde durch lineare Extrapola-
tion der in [NeuO8] veroffentlichten Werte eines Fendt 415 Vario mit bau-
gleichem Dieselmotor generiert, Bild 6.15.

Abe nach [Neu08]: Traktor: Fendt 415 Vario
Y. nvm= 1260 1/min Motor: Deutz TCD2012 L04-4V
1 " s PvM,Nenn= 103 kW (ECE R-24)
259 5
N nvM,Nenn= 2100 1/min
g/kWh S
DR PyM,ab nvm be
2264 . +. 41,2 kKW
Extrapolation: . ~y (0,4_13VMNW) 1260 1/min 259 g/kWh
ES ”nVM— 1200 1/min Pvm,ab 61,8 KW | (0,6°nvaNenn) 226 g/kWh

0
0 412 KW 618  (0.6'Pvmnenn)

Bild 6.15: Verbrauchskennfeld des Dieselmotors, Werte nach [Neu08]

Der Traktordieselmotor stellt die von Fahrantrieb, Hydraulikpumpe und
sonstigen Nebenverbrauchern bendtigte Leistung bereit:

Pymap = Prazu + Ppzu + Py zu (6.5)

Die Messungen mit der Ausgangsmaschine, vgl. Unterkapitel 5.4, wurden bei
stehendem Traktor mit konstanter Motordrehzahl 1200 1/min durchgefiihrt.
Fiir die Ermittlung des Kraftstoffverbrauchs wird die Annahme getroffen, dass
sich der Traktor mit 9 km/h iiber das Feld bewegt. Die kumulierte Leistungs-
aufnahme von Fahrantrieb und Nebenverbrauchern (ohne Hydraulikpumpe)
wird mit 25 kW als konstant angenommen:

Pypap =25 kW +Pp 5, (6.6)
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6 Anwendung der Methodik

Die Leistungsaufnahme der Hydraulikpumpe wird anhand der Leistungsfluss-
modelle der Losungskonzepte bestimmt. Der Kraftstoffverbrauch wird aus der
Leistungsabgabe des Verbrennungsmotors, dem spezifischen Kraftstoffver-
brauch und der Kraftstoffdichte berechnet:

PVM ab ’ b
Qvm = —— 6.7)

Pbiesel

Der Kraftstoffverbrauch der Losungskonzepte 1/ix und I1/ix wird in Bild 6.16
dem LS-Referenzsystem gegeniibergestellt. Bei Speisung mit einem konstan-
ten Systemdruck von 205 bar entsprechend Losungskonzept I/ix wird fiir den
Gesamtzyklus ein Anstieg des Kraftstoffverbrauchs um 0,22 I/Betr.-h auf-
gezeigt. Bei Anpassung des Systemdrucks entsprechend Konzept II/ix kann
der Kraftstoffverbrauch um 0,32 1/Betr.-h. verringert werden.

______________________________

peav= f(t):

(Load-Sensing)

;
1
1
1
1
1
Referenz X
1
1
1
1
1
1
1

3 (Diesel

______________

13

I’h

11+

10+

NS1 NS2 NS3 NS4 RS1 RSZ RS3 RS4 GS1 GSZ GS3 GS4 LL1 LL2 Ges

Bild 6.16: Kraftstoffverbrauch der Losungskonzepte I/ix und II/ix
Die Berechnung der relativ zuldssigen Systemzusatzkosten RZS erfolgt anhand

der zuldssigen Amortisationszeit AZ, der spezifischen Kosteneinsparung KEh,
der durchschnittlichen jahrlichen Einsatzzeit EZa und der Kosten des Aus-
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gangssystems ASK. Abschreibungen, Betriebskosten und schwankende Kraft-
stoffkosten werden innerhalb dieses Ansatzes nicht beriicksichtigt.

RZS = AZ -KEh-EZa
= ASK 6.8)

Die spezifische Kosteneinsparung KEh wird bestimmt als Produkt von Kraft-
stoffersparnis Aqyy, und Kraftstoftkosten Kp;pge;:

KEh = —Kpieser - Aqym (6.9)

Die relativ zuldssigen Systemzusatzkosten RZS fiir die Losungskonzepte 1/ix
und II/ix sind in Bild 6.17 gegeniibergestellt. Als Wert fiir die Ausgangs-
systemkosten ASK wird hier der Listenpreis der Basismaschine angesetzt.

7 RZS System- AZ=5a
SN konzept
% +— I/ ix ACIVM(ViX): 0,22 |/Betr.-h
System- .
2:8 ] konzept A (Il/ix)=-0,32 I/Betr.-h
25 . /X Kpieser= 1,50 €/1
' - ——L___ FZ
5 : & ASK=19.278 € [Rau'1]
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Bild 6.17: Relativ zuléssige Systemzusatzkosten

Bei einer durchschnittlichen jéhrlichen Einsatzzeit von 400 Betr.-h und der
Forderung nach Amortisation innerhalb von fiinf Jahren sind System-
zusatzkosten fiir das Losungskonzept II/ix von ca. 5 % zuléssig.

Sicherheitsbetrachtung fiir die Losungskonzepte

Im Rahmen der Sicherheitsbetrachtung werden potentielle Sicherheitsrisiken
der erarbeiteten Losungskonzepte identifiziert. Vor dem Hintergrund, dass die
sechs Losungskonzepte aus technischer Sicht sehr dhnlich sind, wird die in
[DIN11b] vorgeschlagene Risikobeurteilung hier nur einmal durchgefiihrt.
Diese besteht aus den nachfolgenden vier Schritten:

1. Festlegung der Grenzen der Maschine, einschlieBlich deren

bestimmungsgeméafBer Verwendung und verniinftigerweise
vorgesehenen Fehlanwendung.
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6 Anwendung der Methodik

2. Identifizieren von Gefahrdungen und zugehorigen
Gefahrdungssituationen.

3. Einschétzen des Risikos fiir jede identifizierte Gefdhrdung und
Gefahrdungssituation.

4. Bewertung des Risikos und Treffen von Entscheidungen iiber die
Notwendigkeit der Risikominimierung.

Bei der betrachteten Maschine handelt es sich um einen modifizierten
Zweischeiben-Diingerstreuer Typ Rauch AXERA H EMC. Die Funktionen
und Betriebsarten stimmen, soweit hier nicht explizit angegeben, mit der
Serienmaschine iiberein und sind in [Rau09] beschrieben. Abweichend zur
Serienmaschine sind die rotatorischen Antriebe der beiden Wurfscheiben und/
oder des Riihrwerks als sekundirgeregelte Verstellmotoren mit Konstantdruck-
versorgung ausgefiihrt. Der Diingerstreuer wird in der Regel am Dreipunkt-
kraftheber im Heckanbauraum eines Traktors angebaut und iiber dessen
PowerBeyond-Schnittstelle [ISO05] mit hydraulischer Energie versorgt. Unter
Beriicksichtigung der Vorgaben von [DIN99] betrdgt der maximale System-
druck 205 bar. Zweischeiben-Diingerstreuer stellen bauartbedingt keine in-
hérent sichere Konstruktion dar. Das fortgeschleuderte Streumittel fithrt unver-
meidlich zu einer Gefdahrdung der in der Wurfzone befindlichen Personen.
Entsprechend der Bedienungsanleitung des Herstellers [Rau09] muss der
Benutzer beim Einschalten und Betrieb sicherstellen, dass sich keine Personen
im Gefahrenbereich befinden.

Unter Beriicksichtigung der Vorgaben in [DIN11b] werden Gefdhrdungen
(Anhang A.11) und Gefahrdungssituationen (Anhang A.12) ermittelt.

Im Vergleich zur Serienmaschine fithren insbesondere
e das dauerhaft hohe Druckniveau
e der Einsatz drehzahlgeregelter Verstellmotoren

e der Einsatz von Druckspeichern (optional)

zu zusétzlichen Gefahrdungen und Gefahrdungssituationen.
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6.6 Schritt 6: Chancen und Risiken

Im néchsten Schritt wird eine Risikoeinschitzung fiir die entsprechenden
Gefahrdungsereignisse durchgefiihrt, Tabelle 6.11. Das Risiko setzt sich
zusammen aus dem Schadensausmal} und der Eintrittswahrscheinlichkeit des
Schadens, [DIN11b].

Modifikation Schadens- Eintritts-
gegenuber der Gefahrdungsereignis ausmal wahrsch.-
Serienmaschine lichkeit
aulere Leckage bei vorzeitigem
g?ﬂg;:if;gﬁhes Komponentenversagen durch hoch niedrig
Dauerbeanspruchung

Zerstdrung eines Verstellmotors
und dessen Anbauteile durch
Uberdrehzahl bei

- schlagartigem Lasteinbruch hoch mittel
drehzahl- - Fehler im Drehzahlregelkreis hoch mittel
geregelte unkontrollierte Bewegungen der
Verstellmotoren | Verstellmotoren bei

- Fehler im Drehzahlregelkreis hoch mittel

- Kabelbruch/ Kurzschluss hoch mittel

- Unterbrechung der Spannungs- hoch mittel

versorgung

Bei ausgeschaltetem Dieselmotor:

- unerwartete Bewegung von
hydraulischen Antrieben

Austritt von Medium unter Druck,
z. B. beim Offnen von hoch mittel
Leitungsverschraubungen

hoch mittel

Druckspeicher

Tabelle 6.11: Risikoeinschiitzung fiir den modifizierten Diingerstreuer

Im Zuge der Sicherheitsbetrachtung werden
e die Zerstorung der Verstellmotoren bei Uberdrehzahl,
e das Vorhandensein gespeicherter hydraulischer Energie bei
ausgeschaltetem Dieselmotor,

e das unerwartete Anlaufen bzw. Wiederanlaufen von Antrieben

als zusitzliche Geféahrdungsereignisse identifiziert.
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6 Anwendung der Methodik

Vor dem Hintergrund, dass diese zusétzlichen Gefdhrdungsereignisse bei
Bedienern und weiteren Personen zu schweren physischen Verletzungen
fiihren konnen, muss der Hersteller im Zuge der Serienentwicklung geeignete
Schutzeinrichtungen und MaBnahmen zur Risikominimierung festlegen.

Zwei Varianten zur hydromechanischen Volumenstrombegrenzung im Zulauf
sekundirgeregelter Verstelleinheiten werden in [Bie05] zur Vermeidung von
Uberdrehzahlen diskutiert. Beim Einsatz einer blendenformigen Drossel nach
[Gee03] tritt im Nutzbetrieb ein vergleichsweise hoher Druckverlust auf. Des
Weiteren kann ein Stromregelventil mit einem scharfen Ansprechverhalten bei
Erreichen eines eingestellten Volumenstroms eingesetzt werden. Nach [Bie05]
ist diese zweite Variante hinsichtlich des auftretenden Druckverlustes im
Nutzbetrieb giinstiger.

Ein weiteres Sicherheitskonzept wird in [Haa89] vorgestellt. Zur Trennung
einer drehzahlgeregelten Verstelleinheit von der Druckversorgung wird ein
Steuerungs- und Sicherheitsblock eingesetzt und die Drehzahl iiberwacht. Bei
Detektierung einer unzuldssigen Drehzahl, bei Ausfall der Spannungs-
versorgung oder Ausfall der Regelung unterbricht das Sitzventil die hydrau-
lische Energieversorgung. Zur Verhinderung von Kavitation im Storfall er-
mdglicht ein Riickschlagventil das Nachsaugen von Ol aus der Tankleitung.

Technische Einsatzgrenzen der L6sungskonzepte

Zur Uberpriifung der technischen Realisierbarkeit werden die Lésungskon-
zepte hinsichtlich der Komponentenverfiigbarkeit, des erforderlichen Know-
hows und der Bauraum bzw. Gewichtsrestriktionen diskutiert.

Zur Darstellung sekundérgeregelter Antriebe sind Verstelleinheiten mit stetig
verstellbarem Hubvolumen erforderlich. Hierbei haben sich Axialkolben-
einheiten in Schragscheibenbauweise bewéhrt. Diese sind aufgrund der im
Vergleich zur Schridgachsenbauart geringeren zu verstellenden Masse
hinsichtlich der Verstelldynamik vorteilhaft. [K6g95], [Kor96], [Bie05]
Hersteller bieten heute Axialkolbeneinheiten in Schrigscheibenbauweise fiir
den 4-Quadrantenbetrieb mit Hubvolumina ab 40 cm? an (z. B. Bosch Rexroth
Baureihe A4VSO [Bos12b]). Werden Einheiten mit kleinerem Verdringer-
volumen benétigt, muss derzeit auf Sonderlosungen zuriickgegriffen werden.
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6.6 Schritt 6: Chancen und Risiken

Im Zuge des in Kapitel 3 durchgefiihrten systematischen Vergleichs von LS-
System und Konstantdrucksystem mit sekundérgeregelten Verstellantrieben
wurde fiir die Modellierung der betriebspunktabhangigen Wirkungsgrade der
sekundirgeregelten Verstellmotoren auf gemessene Kennfelder eines serien-
méfigen Axialkolbenmotors in Schrigscheibenbauweise der Baureihe A1I0OVM
[Bos10] mit BaugroBe 28 cm?® zuriickgegriffen. Diese Mafinahme erfolgte
unter der Annahme, dass das Wirkungsgradverhalten des fiir den Betrieb im
ersten Quadranten konzipierten Triebwerks mit dem Verhalten einer rein
motorisch betriebenen 4-Quadranteneinheit iibereinstimmt.

Fiir die Darstellung der Drehzahlregelung der Wurfscheiben- und des Riihr-
werkantriebs mit Verstellmotoren ist ein robustes Regelungskonzept erforder-
lich. Beginnend mit [Mur83] werden in zahlreichen Arbeiten elektrische bzw.
elektronische Drehzahlregelungen fiir Verstelleinheiten untersucht. In [Bie05]
wird ein Uberblick iiber diese Arbeiten in den Bereichen der Industrie-
hydraulik und der Luftfahrtechnik gegeben.

Des Weiteren werden in [Z4h93] und [K6g95] Regelungskonzepte zur Stei-
gerung der Effizienz von Konstantdrucksystemen mit sekundérgeregelten An-
trieben durch Anpassung des Systemdrucks vorgestellt.

Der erfolgreiche Einsatz in der Industriehydraulik, hinzu kommt die verein-
zelte Verwendung in der Mobilhydraulik (vgl. [Kor96], [Bos11b]) und nicht
zuletzt im Airbus A380, [Hau06], lasst den Schluss zu, dass die Drehzahl-
regelung von Verstellmotoren beherrscht und die erforderliche Steuerungs-
hardware in ausreichender Leistungsfahigkeit verfligbar ist.

Die Integration von Verstellmotoren sowie von zusitzlichen Komponenten,
z. B. Sicherheitsventile oder Druckspeicher, wird fiir die Anwendung Diinger-
streuer sowohl unter Bauraum- als auch Gewichtsgesichtspunkten als unkri-
tisch bewertet.
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7 Realisierung und Erprobung eines Demonstrators

In diesem Kapitel werden die Realisierung und Erprobung des anhand der
Methodik erarbeiteten Losungskonzeptes I/ix am Beispiel des Fendt 412 Vario
und Rauch AXERA H EMC vorgestellt. Hierzu werden zunéchst die
Wirkungsgrade der fiir diesen Zweck entwickelten Verstellmotoren auf einem
Motorenpriifstand gemessen und eine Drehzahlregelung entworfen. Das hier
vorgestellte Sicherheitskonzept beriicksichtigt die Erkenntnisse der im Zuge
der Methodik durchgefiihrten, in Unterkapitel 6.6 vorgestellten, Sicherheits-
betrachtung. Des Weiteren werden der hydraulische Aufbau und das Steue-
rungskonzept erldutert sowie die Integration der Komponenten in den
Diingerstreuer aufgezeigt. Abschliefend werden die Ergebnisse der Erprobung
des Demonstrators im Streueinsatz vorgestellt und diskutiert.

7.1  Darstellung der Antriebe

Die Verstellmotoren fiir die Realisierung der Wurfscheibenantriebe und des
Riithrwerkantriebs basieren auf Gehiuse und Triebwerk einer Bosch Rexroth-
Verstellpumpe der Baureihe A10, Bild 7.1. Die Anschlussplatten mit integrier-
tem elektroproportionalem Stellaktor fiir die Schwenkwinkelverstellung
wurden vom Hersteller konstruiert und in der Institutswerkstatt gefertigt.

Hersteller: Bosch Rexroth / Institut
Bezeichnung: A10VM-14EP1 DS/31R (2x)
A10VM-14EP1 DS/31L (1x)
Hubvolumen: 18 cm?® (begrenzt auf 14 cm?)
zul. Drehzahl: 4200 1/min
Stellbereich:  ca. -1° bis ca. 13,8°
Stellaktor: Stellpatrone Typ EP [Bos08]
Sensorik: VT-SWA-1 [Bos05]

Bild 7.1: Technische Daten der Verstellmotoren

Fiir die Stillstandsregelung bei anstehendem Systemdruck kann die Schwenk-
wiege geringfiigig tiber Null in den zweiten Quadranten geschwenkt werden.
Die Verstellung der Schwenkwiege ist mechanisch begrenzt auf den Bereich
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7 Realisierung und Erprobung eines Demonstrators

von ca. -1° bis ca. 13,8°. Die Verstelleinheiten weisen bei einem maximalen
Verdringervolumen von 14 cm® somit die Wirkungsgradcharakteristik von
18 cm*-Einheiten auf. Die Ist-Position der Schwenkwiege wird beriihrungslos
iiber einen am Gehduse angebrachten Drehwinkelsensor [Bos05] erfasst.

Insgesamt wurden drei Verstellmotoren (zwei Rechtsldufer und ein Links-
laufer) hergestellt und deren Wirkungsgrade individuell auf einem
Motorenpriifstand [Fiel2] bestimmt. Bei den Messungen wurde festgestellt,
dass insbesondere der volumetrische Wirkungsgrad deutlich unterhalb der in
Serienantrieben iiblichen Werte liegt. Als Ursache fiir die erhdhten inneren
Leckagen wurde eine unzureichende Ebenheit von Steuerflichen der in

Eigenfertigung hergestellten Anschlussplatten identifiziert.

7.2 Regelungs- und Sicherheitskonzept

Fiir den drehzahlgeregelten Betrieb der Verstellmotoren mit Konstantdruck-
versorgung wird ein einschleifiger Regelkreis verwendet, Bild 7.2.

Mwm(t)
___ Regelstrecke _lSt_('jrgiéBe
StellgroRe | " RegelgroRe
I|  Stellaktor —>»| Triecbwerk |l nm,ist(t)
e — = A
Stelleinrichtung Messeinrichtung
Leistungs- Drehzahl-
endstufe sensor
Regler
Istwert
T Steuergréle Digital- < Sollwort l
steuerung < OWe nMsoli(t)

Bild 7.2: Einschleifiger Drehzahlregelkreis, nach [Hof12]

Der Regelkreis wird mit einem PI-Regler geschlossen. Dieser wird auf einer
dSPACE AutoBox abgebildet. Die Ermittlung der Regelparameter erfolgt
durch das experimentelle Verfahren von Ziegler-Nichols [Lunl0] auf einem
Motorenpriifstand, Anhang A.2.

In Anlehnung an den in [Haa89] vorgestellten Steuerungs- und Sicherheits-
block wird jedem Verstellmotor zur Unterbrechung der hydraulischen Energie-
versorgung ein im stromlosen Zustand geschlossenes Sitzventil vorgeschaltet.
Die Ventilmagnete dieser Sitzventile werden {iiber die Leistungsendstufe
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7.2 Regelungs- und Sicherheitskonzept

bestromt, solange der betreffende Verstellmotor in Betrieb ist. Die Anschluss-
leitungen der Ventilmagnete werden iiber die Relaiskontakte von Drehzahl-
wichtern gefiihrt. Diese Relaiskontakte sind geschlossen, solange die gemesse-
nen Motordrehzahlen geringer sind als die jeweils vorgegebene Grenzdreh-
zahl. Bei Detektierung einer Uberdrehzahl an einem Verstellmotor wird das
entsprechende Relais gedffnet. Dieses kann erst nach manuellem Riicksetzen
des Drehzahlwichters wieder betitigt werden.

Die Spannungsversorgung des Demonstrators erfolgt iiber die 12V-Fahrzeug-
batterie des Traktors. Der Strompfad zu den Leistungsendstufen ist mit einer
Selbsthalteschaltung mit Not-Aus-Funktionalitét ausgestattet. Bei Betdtigung
des Not-Aus-Tasters werden die Leistungsendstufen und alle angeschlossenen
Ventilmagnete von der Spannungsversorgung getrennt. Beim Schliefen der
federriickgestellten Sitzventile wird die hydraulische Versorgung der Verstell-
motoren unterbrochen. Durch die Selbsthalteschaltung wird ein ungewolltes
Wiedereinschalten der Spannungsversorgung zuverldssig verhindert.

Zur Entlastung des durch den Druckspeicher vorgespannten Systems, z. B.
zum Abkuppeln des Diingerstreuers, wird ein handbetétigtes Ventil zwischen
Hochdruck und Riicklaufseite verwendet.

Die realisierten Mafinahmen werden fiir den sicheren Betrieb des Demonstra-
tors durch eingewiesene Personen als ausreichend angesehen. Als zusétzliche
Schutzmafinahme muss der Bediener in Analogie zum Einsatz der Serienma-
schine sicherstellen, dass sich keine Personen im Gefahrenbereich aufhalten.
Vor dem Hintergrund, dass an den drei Verstellmotoren sowohl die Ist-
Schwenkwinkelposition als auch der tatsdchliche Druckabfall am Triebwerk
erfasst werden, kann unter Einbezug eines Wirkungsgradkennfeldes das
tatsdchliche Drehmoment dieser Antriebe berechnet werden. Diese Messwerte
konnen zum einen in Kombination mit der ebenfalls gemessenen Drehzahl
ny,; fir die Bestimmung der mechanischen Leistungsabgabe herangezogen
werden. Zum anderen sind an den Wurfscheibenantrieben die sensorischen
Voraussetzungen fiir die Bestimmung des Diinger-Massenstroms vorhanden
(vgl. [Keu00]). Die elektronische Durchflussregelung fiir die Diingermenge
beim Einsatz von Verstellmotoren in Analogie zum EMC-System (vgl.
Unterkapitel 5.1) wird im Zuge dieser Arbeit nicht angewendet.
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7.3 Aufbau des Demonstrators

Als Voraussetzung fiir die Vergleichbarkeit der Energieeffizienz verfiigt der
modifizierte Diingerstreuer iiber die Leistungsfihigkeit der Referenzmaschine.
Der Hydraulikschaltplan des Demonstrators ist in Bild 7.3 dargestellt. Der
modifizierte Diingerstreuer wird weiterhin {iber das Hydrauliksystem des Trak-
tors gespeist. Bei betétigtem Ventil MVL stellt die Verstellpumpe (1) an der
PowerBeyond-Schnittstelle Hydraulikdl mit konstantem Druck bereit. Eine am
Hecksteuerblock des Traktors angeschlossene Verstelldrossel (2) kann zur
Temperierung des Hydraulikdls optional zugeschaltet werden.

Aufgabepunktverstellung  Rihrwerk Wourfscheibe
links rechts

=

=i X]

Detail

Stellaktor EP

Bild 7.3: Hydraulikschaltplan und Steuerungskonzept des Demonstrators

Entsprechend dem Lo&sungskonzept I/’x werden beide Wurfscheibenantriebe
und der Rithrwerkantrieb durch Verstellmotoren dargestellt. Zur Realisierung
der geringen Riithrwerkdrehzahl wird ein Schneckengetriebe (3) eingesetzt.

Die Einbausituationen der Hydraulikblocke, des Dampfungsspeichers und der
Verstellmotoren im Demonstrator sind in Bild 7.4 dargestellt.
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. Hydraulikblécke
und Dampfungs-
druckspeicher

Wurfscheiben-
antrieb

Rahrwerkantrieb
| mit Getriebe

Bild 7.4: Einbausituation der Hydraulikkomponenten im Demonstrator

119



7 Realisierung und Erprobung eines Demonstrators

Von den Funktionen des Hydraulikblocks der Ausgangsmaschine werden der
Stromregler (4) und die Wegeventile der hydraulischen Aufgabepunktverstel-
lung weiterhin genutzt. Die den Verstellmotoren vorgeschalteten Sitzventile
(5,6,7) werden in einen zusdtzlichen Hydraulikblock integriert. Ein Druck-
speicher (8) kann optional zugeschaltet werden. Die Ansteuerung der
Schwenkwinkelaktoren (9) der Verstellmotoren sowie der 2/2-Wege-Sitz-
ventile (5, 6, 7) erfolgt liber die Leistungsendstufen einer dSSPACE AutoBox.
Samtliche Funktionen des Demonstrators werden iiber ein ISOBUS- Terminal
gesteuert. Das Messdatenerfassungssystem wird um die drei Drehwinkel-
sensoren der Verstellmotoren erweitert. Eine Ubersicht der Messstellen und
der verwendeten Sensoren befindet sich in Anhang A.8.

7.4 Erprobung des Demonstrators

Nach der Bestimmung geeigneter PI-Regelparameter fiir die Drehzahlregelung
der drei Verstellmotoren in Vorversuchen [Hof12] wurden diese als Standard
fiir alle Streuversuche tibernommen. Entgegen der in Tabelle 6.5 im Zuge der
Variantenrechnung festgelegten Randbedingungen konnten bei der Erprobung
aufgrund des unerwartet ungiinstigen Wirkungsgrades der Prototyp-Verstell-
motoren bei einem Pumpenausgangsdruck von 205 bar nicht alle Einzel-
lastzyklen durchgefiihrt werden. Aus diesem Grund wurde der Ausgangsdruck
der Verstellpumpe auf 210 bar erhoht. Bei der Wiederholung der Streuver-
suche wurden die Randbedingungen der Referenzmessungen analog der in
Unterkapitel 5.4 vorgestellten Vorgehensweise reproduziert.

Energieeffizienz des Demonstrators

In Bild 7.5 werden die Erprobungsergebnisse der beiden Diingerstreuer-
Konzepte den Simulationsergebnissen gegeniibergestellt. Das Sdulendiagramm
in zeigt die in Leistungsflussmessungen bzw. -simulationen ermittelten
Systemwirkungsgrade der 14 Einzellastzyklen sowie des Gesamtzyklus. Die
Leistungsflussmodellierung wurde mit den auf dem Priifstand gemessenen
Wirkungsgradkennfeldern der Prototyp-Verstellmotoren sowie mit Wirkungs-
gradkennfeldern von Serien-Verstellmotoren durchgefiihrt. Hierbei wurde das
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in Unterkapitel 6.5 vorgestellte Leistungsflussmodell des hier betrachteten
Ldsungskonzeptes 1/ix verwendet.

ns;s LS-Referenzsystem Prototyp-Verstellmotoren = Serien-Verstellmotoren
(Messung) (Messung) (Slmulatlon) (Simulation)

0
NS1 NSZ NS3 NS4 RS1 RS2 RS3 RS4 GS1 GS2 GS3 GS4 LL1 LL2 Ges

Bild 7.5: Energieeffizienz des Demonstrators beim Losungskonzept I/ix

Der Systemwirkungsgrad des Konstantdruck-Demonstrators liegt bei samtli-
chen Einzellastzyklen unterhalb des LS-Referenzsystems. Insbesondere im
Teillastbetrieb der Streuscheibenantriebe (NS1..3, RS1..3, GS1..3, LL1 und
LL2) sind die Abweichungen zwischen den beiden Konzepten besonders gro8.
Bei hoher Last (NS4, RS4 und GS4) wird die Effizienz des LS-Referenz-
systems anndhernd erreicht. Wahrend dieses beim Gesamtzyklus iiber einen
Systemwirkungsgrad von 48,8 % verfiigt, konnten bei der Erprobung des
Demonstrators lediglich 32,2 % nachgewiesen werden.

Bei Verwendung der auf dem Komponentenpriifstand ermittelten Kennfelder
der Prototyp-Verstellmotoren im Leistungsflussmodell wird tendenziell eine
gute Ubereinstimmung mit den Ergebnissen aus der Erprobung erreicht. Die
grofften Abweichungen zwischen Mess- und Simulationsergebnis treten beim
Einzellastzyklus NS2 auf. Wihrend die Simulation einen Systemwirkungsgrad
von 27,5 % aufzeigt, betragt dieser bei der Messung 29,2 %.

Bei Verwendung der Kennfelder von serienmifBigen Axialkolbenmotoren
zeigen die Simulationsergebnisse in Bild 6.13 bei den Einzellastzyklen mit
hoheren Leistungsbedarf (NS4, RS4 und GS4) eine deutliche Steigerung des
Systemwirkungsgrades auf. Aufgrund des ungiinstigen Wirkungsgrades der
Verstellmotoren im Teillastbereich wird hier jedoch auch beim Gesamtzyklus
mit 42,2 % der Wirkungsgrad des LS-Referenzsystems nicht erreicht.
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Regelgiite der Pl-Drehzahlregelung

In diesem Abschnitt wird die Regelgiite der PI-Drehzahlregelung des Demon-
strators mit Drehzahlregelung der Konstantmotoren des serienméfigen LS-
Diingerstreuers gegeniibergestellt.

Zur Charakterisierung der Regelgiite werden anhand von Messschrieben die
Uberschwingweite, die Einschwingzeit sowie die stationire Abweichung der
RegelgroBe ermittelt. Nach [Sti06] stellt die Uberschwingweite h den Betrag
der groBten Regelabweichung nach dem ersten Erreichen des Sollwertes dar.
Die nach einem Sollwert- oder Lastsprung erforderliche Zeit bis die Regel-
abweichung einen vorgegebenen Toleranzbereich betragsmifBig nicht mehr
iibersteigt, wird als Einschwingzeit Ts bezeichnet [Sti06]. Hier wird ein Tole-
ranzbereich von 1% um den Drehzahlsollwert festgelegt. Die stationédre Ab-
weichung ist nach [Sti06] die bleibende Regeldifferenz e, zwischen Regel-
groBe 1y ;¢ () und Sollwert ny; 501, (t) ohne auftretende Stérungen.

In Bild 7.6 ist der Anlauf des linken Wurfscheibenantriebs aus dem Stillstand
beim Streuversuch NS4 dargestellt. Hierbei handelt es sich mit einem Dreh-
zahlsprung von 0 auf 1200 1/min um den grofftmdglichen Sollwertsprung im
praktischen Einsatz dieses Diingerstreuers. Wahrend des Anlaufvorgangs
findet keine Diingerabgabe statt, so dass sich das Lastmoment aus dem
Beschleunigungsmoment zur Uberwindung der Massentriigheit von Triebwerk
und Wurfscheibe der im Triebwerk auftretenden Reibung sowie dem Luft-
widerstand der Wurffliigel zusammensetzt. Aufgrund der groen Regelabwei-
chung zum Anlaufzeitpunkt schwenkt der Verstellmotor fiir eine maximale
Beschleunigung kurzzeitig auf den maximalen Schwenkwinkel von 13,8° aus.
Nach dem Erreichen der Solldrehzahl pendelt sich der Motorschwenkwinkel
auf einen geringeren, nidherungsweise konstanten Wert ein. Die Reduzierung
des Druckabfalls am Verstellmotor resultiert aus dem kurzzeitig hohen
Volumenstrombedarf und der damit verbundenen Steigerung der Druck-
verluste in Zu- und Riicklauf. Neben dem hier dargestellten linken Wurf-
scheibenantrieb schwenkt zeitgleich der Verstellmotor des rechten
Waurfscheibenantriebs mit vergleichbarem Verhalten aus.

Anhand des Drehzahlverlaufs in Bild 7.6 ist ersichtlich, dass die Uberschwing-
weite des Auflenzahnradmotors im LS-Ausgangssystem und des Verstell-
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7.4 Erprobung des Demonstrators

motors im Demonstrator mit h;¢ = 270 1/min und hcp = 290 1/min annihernd
identisch sind. Die Einschwingzeiten betragen Ts ;¢ = 3,2 s bzw. Tgcp = 2,7 s.
Die stationdre Abweichung ist mit e, ;s = -1 1/min und e, cp = +2 1/min in

beiden Fillen gering.
Anv /ApM,Iinks,CP Apm 4
1400 - | 200
/nM,Imks,CP
1/min - T R EEELLEE : A : L
1000_ E NM,links,LS (pM A . _bar
' —14
nM,soll L |
800~ i o -12°
E M,links,CP 100k 100
600~ : / I
; Streuversuch NS4 —8° |
; Drehzahlsprung von .
400+ 0 auf nmsoli= 1200 1/min __6 |50
5 pPabcp= 210 bar |40
200+ E " L
: —2°
| / t r
0 LI Y':-FI LAl TITTTTTTT I TTTTTTTTT I TTTTTTTTT I TTTTTTTTT I TTTTTTTTT I = _OO _O
-1 0 1 2 3 S 5

Bild 7.6: Anlauf eines Wurfscheibenantriebs beim Streuversuch NS4

In Bild 7.7 und Bild 7.8 sind am Beispiel der Streuversuche NS1 und NS4 das
Verhalten der beiden Drehzahlregelungen beim Starten des Streuvorgangs,
d. h. beim Offnen des Dosierschiebers, gegeniibergestellt.

Zum Zeitpunkt des Auftreffens des Diingers auf der Wurfscheibe entsteht ein
Lastmoment. Dieses resultiert aus dem Beschleunigen des Diingers bis zum
Abwurf. Das Offnen des Dosierschiebers durch den elektrischen Linear-
aktuator erfolgt bei laufendem Wurfscheibenantrieb mit einer im Jobrechner
des Diingerstreuers hinterlegten Rampenfunktion. Bis zum Erreichen des
Einstellwerts DW,;; erhoht sich der Diingerfluss kontinuierlich, was letztlich
zu einem nichtlinearen Anstieg des Lastmoments am Wurfscheibenantrieb
fiihrt.
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Bild 7.7: Offnen des Dosierschiebers beim Streuversuch NS1

Das Lastmoment am Wurfscheibenantrieb ist wahrend der Diingerabgabe,
auch nach dem vollstindigen Offnen des Dosierschiebers, nicht konstant. Ins-
besondere der abwechselnde Diingerabwurf durch die beiden Wurffliigel fiihrt
zu zyklischen Lastschwankungen, so dass permanent Storgrofen ausregelt
werden miissen. Aus diesem Grund wird wahrend der Diingerabgabe anstelle
der stationdren Abweichung e, der Mittelwert der Regelabweichung e,,
berechnet. Beim Streuversuch NS1 fiihrt der Anstieg des Lastmoments zu
einem Einbruch der Wurfscheibendrehzahl von An;g = 125 1/min bzw.
Angp = 85 1/min, Bild 7.7. Die Einschwingzeit betrigt Ts;s = 4,7 s bzw.
Tscp = 3,2 s, die gemittelten Regelabweichungen bei Diingerabgabe e, ;s = -
10 1/min bzw. €scp = 2 1/min Der Anstieg des Lastmoments wihrend der

Diingerabgabe fiihrt zu einer Erhhung des Motorschwenkwinkels.

Der Streuversuch NS4 bildet mit dem Dosierschieberdffnungswert DW = 580
und der Wurfscheibendrehzahl 1200 1/min die obere Leistungsgrenze des
serienméfigen Diingerstreuers ab, Bild 7.8. Der Schwenkwinkel des Verstell-
motors liegt bei der Diingerabgabe mit 13,5° dicht an der Schwenkwinkel-
begrenzung. Beim Offnen des Dosierschiebers bricht die Wurfscheiben-
drehzahl beim LS-Diingerstreuer um ca. 120 1/min, beim Demonstrator um ca.
260 1/min ein. Fiir beide Systeme {iberschreitet die Amplitude der
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7.5 Erkenntnisse aus der Erprobung

Drehzahlschwankungen die vorgegebene Toleranz, so dass die Einschwing-
zeiten bei diesem Streuversuch nicht bestimmt werden konnen.
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] ? Gk —bar
1/min— B 14o I
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Bild 7.8: Offnen des Dosierschiebers beim Streuversuch NS4

Die Drehzahlregelung des LS-Diingerstreuers sorgt dafiir, dass, die Wurfschei-
bendrehzahl nach dem Lastanstieg nach ca. 4 s erstmalig den Sollwert erreicht.
Beim Konstantdruck-Demonstrator erfolgt dies nach ca. 7,5 s. Die gemittelte
Regelabweichung liegt mit ey, ;s = -14 1/min beim LS-Diingerstreuer aufler-
halb des Toleranzbereichs, bei e, cp =-11 1/min wird dieser eingehalten. Der
Druckabfall am Verstellmotor verringert sich aufgrund der volumenstromab-
hiangigen Druckverluste in Zu- und Riicklauf von ca. 204 bar bei lastfrei
laufenden Wurfscheiben auf ca. 196 bar wahrend der Diingerabgabe.

7.5 Erkenntnisse aus der Erprobung

Die Energieeffizienz des Konstantdruck-Demonstrators liegt deutlich unter-
halb der des LS-Referenzsystems. Auch der bei der Simulation der realisierten
Variante I/ix unter Beriicksichtigung serientypischer Komponentenwirkungs-
grade prognostizierte Systemwirkungsgrad wird weit verfehlt. In Bild 7.9 sind
die Nutz- und Verlustleistungen dieser Simulation mit den Messergebnissen
am Beispiel der Einzellastzyklen NS1, NS4, RS1 und RS4 gegeniibergestellt.
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)2 : Simulation (serienreife Verstellmotoren)

20 [M]: Messung (Prototyp-Verstellmotoren)
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Bild 7.9: Gegeniiberstellung von Simulation und Messung

Die Nutzleistung setzt sich als Summe von der an den beiden Wurfscheiben-
antrieben und der am Rithrwerkantrieb abgegebenen Leistung Y, Py qp; Zu-
sammen. Diese stimmt bei Simulation und Messung beim gleichen Einzel-
lastzyklus iiberein. Des Weiteren sind in dem Stapeldiagramm jeweils die an
der Verstellpumpe und an den drei Verstellmotoren auftretenden Verlust-
leistungen dargestellt. Die Verlustleistung aufgrund vom Leckage und Steuer-
olbedarf im Hydrauliksystem des Traktors Y, Prrqryery Wird anhand der
Differenz von Pumpenvolumenstrom Qp 4, und dem vom Diingerstreuer auf-
genommenen Volumenstrom Qs¢reyerz, bestimmt. Alle sonstigen Verlust-
leistungen, z. B. Stromungsverluste in Leitungen und Ventilen, sind unter
Y. Psonst vert Zusammengefasst.

Beim Vergleich der gemessenen Leistungsfliisse mit den mittels Simulation
generierten Werten konnen folgende Ursachen fiir die Abweichungen
zwischen Simulations- und Messergebnis identifiziert bzw. bestétigt werden:
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7.5 Erkenntnisse aus der Erprobung

Die Verstellmotoren der Baugrofe 14 cm® wurden durch 18 cm?-
Triebwerke mit Schwenkwinkelbegrenzung dargestellt. Somit
wurden diese stets im energetisch ungiinstigeren Schwenkwinkel-
bereich @y ¢; < 0,78 der 18 cm?-Triebwerke betrieben.

Bei den eingesetzten drei Verstellmotoren handelte es sich um Proto-
typen, die hinsichtlich Wirkungsgrad nicht optimiert wurden. Ins-
besondere die unzureichende Ebenheit der Steuerflichen der in
Eigenfertigung hergestellten Anschlussplatten fithrte zu unerwartet
hohen volumetrischen Verlusten in den Triebwerken.

Aufgrund der sehr geringen Drehzahl der Rithrwerkwelle wurde der
Rithrwerkantrieb zusdtzlich mit einem Getriebe ausgestattet. Dies
fiihrte zu sehr geringen Lastmomenten an der Motorwelle und
letztlich dazu, dass der Verstellmotor stets bei Schwenkwinkeln im
Bereich @y ¢ = 0,2 betrieben wurde.

Die ungiinstigen Wirkungsgrade der Verstellmotoren fiihren zu einer
Steigerung der Verlustleistung an der Verstellpumpe. Wéhrend sich
der Betriebspunkt der Verstellpumpe aufgrund des gestiegenen
Volumenstrombedarfs in Richtung eines hoheren Schwenkwinkels
mit gilinstigerem Wirkungsgrad verlagert, fithrt die deutlich hohere
Leistungsabgabe dennoch zu einer hoheren Verlustleistung.

Die Leckage im Hydrauliksystem des Traktors steigt mit zu-
nehmendem Systemdruck iiberproportional an. Die in den Messun-
gen bei pp 5, = 210 bar nachgewiesenen Werte liegen deutlich hoher
als die bei der Simulation beriicksichtigten Herstellerangaben fiir
Leckage und Steuer6lstrome einer neuwertigen Serienmaschine. Dies
ist nicht zuletzt der Tatsache geschuldet, dass es sich beim Traktor
um eine Vor-Serienmaschine mit hoher Betriebsstundenzahl
handelte.

Die tatsdchlichen Stromungsverluste an den drei Sicherheits-Sitz-
ventilen der sekundirgeregelten Verstellmotoren iibersteigen die bei
der Simulation getroffenen Annahmen. Anhand der Messungen (hier
nicht dargestellt) ist nachvollziehbar, dass diese im Bereich 1..2 %
der Leistungsaufnahme der Verstellpumpe liegen.
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7 Realisierung und Erprobung eines Demonstrators

Als positiver Aspekt von Konstantdrucksystemen konnte anhand der
Messungen eine Reduzierung von Stromungsverlusten in Zu- und Riicklauf-
leitungen nachgewiesen werden. Bei identischer hydraulischer Leistungsiiber-
tragung fiihrt eine Erhdhung des Systemdrucks zur Reduzierung der Volumen-
strome und letztlich zur Verringerung des Druckabfalls in Ventilen, Leitungen
und Armaturen.

Beim parallelen Betrieb der drei Verstellmotoren wurde festgestellt, dass Last-
wechsel an einem Streuscheibenantrieb trotz eingebautem Dimpfungsdruck-
speicher zu Druckschwankungen im gesamten System fithren kénnen. Diese
Druckspitzen bzw. -einbriiche wirken sich als StorgroBen auch auf die rest-
lichen sekundérgeregelten Verstellmotoren in Form kurzzeitiger Drehzahl-
schwankungen aus. Beim Demonstrator war der Membranspeicher aufgrund
seiner zentralen Position am Hydraulikblock von der Quelle der Storgrofe,
also den Verstellmotoren, durch relativ lange Hydraulikschlauchleitungen ge-
trennt. Mittels Positionierung dezentraler Druckspeicher in rdumlicher Néhe
der Verstellmotoren kann das Dampfungsverhalten voraussichtlich verbessert
werden.

Bei der Betrachtung der Regelgiite ist ersichtlich, dass die sekundérgeregelten
Verstellmotoren mit dem eingesetzten PI-Regler mit festen Regelparametern
sowohl bei der Einregelzeit als auch bei der Sollwertfolge die Werte der LS-
Serienmaschine erreichen bzw. diese teilweise auch iibertreffen. Fiir beide
Konzepte gilt, dass die Drehzahlregelungen auf StorgroBen, z. B. nach dem
Offnen eines Dosierschiebers oder dem Auftreten von Druckschwankungen,
stabil, d. h. ohne Aufschwingen bzw. Drehzahlspriinge, reagieren. Dieses bei
Regelungen generell angestrebte stabile Verhalten wirkt sich hier jedoch zu
Ungunsten der Einregelzeit aus. Beim Praxiseinsatz des Diingerstreuers fiihrt
das verzogerte Erreichen der Solldrehzahl unweigerlich zu Beginn des Streu-
vorgangs zur Verringerung der Verteilgenauigkeit.

An den Streuscheibenantrieben und am Rithrwerkantrieb kann mit dem ver-

wendeten PI-Regler der aktive Stillstand (=0 1/min) eingeregelt werden.
Beim Auftreten von StorgroBen, z. B. bei Druckschwankungen, kann es zum
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7.5 Erkenntnisse aus der Erprobung

kurzzeitigen Anlaufen eines Antriebs kommen, bis durch das Nachregeln der
Motorschwenkwinkel wieder ein Gleichgewichtszustand erreicht wird. Dieses
Verhalten bestitigt, dass zumindest beim Demonstrator der Einbau von
Sitzventilen zur sicheren Unterbrechung der hydraulischen Energiezufuhr not-
wendig ist. Auch aus energetischen Griinden ist die Unterbrechung der hydrau-
lischen Energiezufuhr sinnvoll. Anhand der Messungen wurde nachgewiesen,
dass selbst bei Stillstand der Verstellmotoren Volumenstrome von ca.
1..2 I/min je Antrieb auftreten konnen.

Beim Einsatz eines sekundérgeregelten Verstellmotors als Arbeits- oder Fahr-
antrieb in einer mobilen Arbeitsmaschine ist im Zuge des Reglerentwurfs zu
kldren, welche Anforderungen an die Regelgiite bestehen. Die Literatur (z. B.
[Lun10]) stellt hierzu Entwurfsverfahren fiir P-, PI- oder PID-Regler mit festen
oder betriebspunktabhingigen (z. B. tabellierten) Regelparametern, adaptive
(=,,selbsteinstellende*) Regler oder Regelfunktionen auf Basis mathematischer
Prozessmodelle bereit.

Zum Schutz der Bediener vor Verletzungen, aber auch des Demonstrators bei
der Inbetriebnahme und Erprobung, sind Sicherheitsmafinahmen realisiert.
Zentrale Aufgabe ist die schnelle und sichere Unterbrechung der hydraulischen
und elektrischen Energiezufuhr. Diese beinhaltet zudem die Ableitung der im
System gespeicherten Energie sowie einen zuverldssigen Schutz vor unge-
wolltem Wiedereinschalten. Hierdurch wird auf die wichtigsten, in Schritt 6
der Methodik erkannten Gefdhrdungsereignisse reagiert und die technische
Voraussetzung zur Verhinderungen von Schdden bzw. zur Verminderung des
Schadensausmalles geschaffen. Fiir den Serieneinsatz dieser Technologie ist
insbesondere die zuverldssige Detektion von Gefdahrdungsereignissen von
Bedeutung. Beim Demonstrator wird diese einerseits mittels Drehzahlwichtern
zur Erkennung unzulissiger Uberdrehzahlen an den sekundirgeregelten Ver-
stellantrieben dargestellt. Zusitzlich erfolgt in diesem Fall wihrend des
Betriebs eine permanente Uberwachung durch eingewiesene Bediener. Ein
weiterer, beim Demonstrator nicht angewendeter, Ansatz zur Steigerung der
Betriebssicherheit stellt eine Plausibilitétspriifung der gemessenen Drehzahl-
signale dar. Hierdurch kénnen der Ausfall bzw. die Fehlfunktion von Sensoren
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7 Realisierung und Erprobung eines Demonstrators

erkannt und MaBnahmen (z. B. Unterbrechung der Energiezufuhr oder
Warnmeldungen) eingeleitet werden. Dies kann durch redundante Sensorik
und einen Abgleich der Signale in der Steuerung erfolgen. Des Weiteren
konnen tiber den Druckabfall an einer Messblende oder iiber die Auswertung
der Schwenkwinkelsensoren Riickschliisse auf die Korrektheit der gemessenen
Drehzahlen gezogen werden.
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Die vorliegende Arbeit beschaftigt sich mit der Fragestellung, unter welchen
Randbedingungen Konstantdrucksysteme mit sekundargeregelten Antrieben
eine energieeffiziente und wirtschaftlich attraktive Alternative zu bewéhrten
mobilhydraulischen Schaltungskonzepten sein kdnnen. Die enthaltene Metho-
dik unterstiitzt den Entwickler mobiler Arbeitsmaschinen darin, die beiden
besonderen Fihigkeiten dieser Technologie, also die Vermeidung von Drossel-
verlusten bei der Leistungsdosierung bei Mehrverbraucherbetrieb sowie die
Moglichkeit der Energieriickgewinnung, zu quantifizieren und die Chancen
und Risiken direkt mit anderen Schaltungskonzepten zu vergleichen.

Zur Einfiihrung in die Thematik werden eingangs wesentliche Groflen und
Werkzeuge zur Bewertung und Visualisierung der Energieeffizienz mobil-
hydraulischer Systeme diskutiert. Zusétzlich werden die Eigenschaften der fiir
die Mobilhydraulik relevanten Komponenten und Schaltungskonzepte erléu-
tert. Der Fokus liegt dabei auf den komponenten- und schaltungsspezifischen
Verlustmechanismen, deren Zusammenwirken letztlich ausschlaggebend ist fiir
die Systemeffizienz.

Am Beispiel eines typischen Hydrauliksystems mit Verstellpumpe und zwei
rotatorischen Verbrauchern wird die Energieeffizienz eines Konstantdruck-
systems mit sekundérgeregelten Verstellmotoren mit einem entsprechenden
Load-Sensing-System (LS-System) mit ventilgesteuerten Konstantmotoren
verglichen. Hierzu werden in einem Simulationsmodell die hydraulischen
Leistungsfliisse der beiden Konzepte detailliert abgebildet und dabei wesent-
liche Systemparameter (BaugroBle von Pumpe und Motoren) sowie Betriebs-
parameter (Pumpendrehzahl, Drehzahl und Lastmoment der Motoren) syste-
matisch variiert. Der Aufbau der Simulationsmodelle, insbesondere die Abbil-
dung des Wirkungsgradverhaltens hydrostatischer Pumpen und Motoren, wird
ausfiihrlich erldutert. Mittels so genannter Effizienzlandkarten werden, in Ab-
héngigkeit von System- und Betriebsparametern, Bereiche aufgezeigt, in denen
das jeweilige Konzept aus energetischer Sicht vorteilhaft ist. Die gewihlte
Herangehensweise fordert einerseits das Verstdndnis des Lesers fiir die Ver-
lustmechanismen und liefert andererseits den Nachweis, dass Konstant-

131



8 Zusammenfassung und Ausblick

drucksysteme mit sekundirgeregelten Verstellmotoren in weiten Betriebsberei-
chen eine hohere Systemeffizienz aufweisen konnen als entsprechende LS-
Systeme. Das Konstantdruckkonzept ist insbesondere bei hoher Pumpenaus-
lastung und bei asymmetrischer Lastverteilung auf die beiden rotatorischen
Verbraucher vorteilhaft. Im Teillastbereich, der beim Konstantdrucksystem
einhergeht mit kleinen Schwenkwinkeln an den sekundérgeregelten Verstell-
motoren und an der Verstellpumpe, haben die ungilinstigen Verdringerwir-
kungsgrade die Uberlegenheit des LS-Konzeptes zur Folge.

Unter Beriicksichtigung dieser Erkenntnisse wird eine applikationsneutrale
Methodik zur Bewertung der Chancen und Risiken beim Einsatz von Kon-
stantdrucksystemen mit verdringergesteuerten Antrieben in mobilen Arbeits-
maschinen entwickelt. In sechs Schritten werden fiir eine vom Anwender
festzulegende Maschine systematisch alternative Antriebskonzepte erzeugt und
deren Energieeffizienz bei maschinentypischen Einsatzsituationen durch
Leistungsflussmodellierung bestimmt. Hierzu werden eingangs samtliche
Antriebe der Fahr-, Arbeits- und Komfortfunktionen hinsichtlich ihres
Potentials zur Steigerung der Systemeffizienz bewertet. Nur Antriebe, die so-
wohl aufgrund ihres Betriebsverhaltens als auch eines fiir die Gesamtmaschine
relevanten Energieumsatzes vielversprechend sind, werden bei der
anschlieBenden Variantenrechnung modifiziert. Neben der Quantifizierung der
Energieeffizienz und der darauf basierenden Wirtschaftlichkeit erfolgt im
letzten Schritt eine Bewertung der Losungskonzepte hinsichtlich potentieller
Sicherheitsrisiken sowie technischer Einsatzgrenzen.

Die Methodik wird am Beispiel eines Traktors mit hydraulischem Zweischei-
ben-Diingerstreuer angewendet. Dabei werden die sechs Schritte vollstindig
bearbeitet und die Werkzeuge der Methodik eingesetzt. Zur Schaffung einer
Referenz werden Traktor und Diingersteuer, die im Serienzustand mit einer
LS-Arbeitshydraulik ausgestattet sind, mit Messtechnik ausgeriistet. Des Wei-
teren wird ein Versuchsprogramm mit typischen Einsatzsituationen definiert.
Die Leistungsfliisse im Hydrauliksystem werden in stationdren Streuversuchen
mit Feinkies sowie bei Feldversuchen bestimmt.

Anhand der Methodik werden sechs Losungskonzepte mit Konstantdruckver-
sorgung und sekundérgeregelten Verstellmotoren entwickelt. Die Energieeffi-
zienz dieser Konzepte im Vergleich zum LS-Referenzsystem wird durch
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Modellierung der Leistungsfliisse ermittelt. Des Weiteren werden potentielle
Sicherheitsrisiken der sechs Losungskonzepte aufgezeigt und die technischen
Einsatzgrenzen diskutiert.

Zur Bestitigung der Ergebnisse der Methodik werden Traktor und Diinger-
streuer, entsprechend einem der Losungskonzepte, zu einem Demonstrator mit
210 bar- Konstantdruckversorgung und drei sekundirgeregelten Verstell-
motoren umgeriistet. Als Wurfscheiben- und Rithrwerkantriebe werden Proto-
typ-Axialkolbenmotoren in Schriagscheibenbauweise mit elektroproportiona-
ler Schwenkwinkelverstellung eingesetzt. Bei der Erprobung des Demonstra-
tors zeigt sich, dass der in der Simulation prognostizierte Systemwirkungsgrad
bei Abbildung serientypischer Wirkungsgrade nicht erreicht wird. Als Haupt-
ursache werden die aus der Eigenfertigung der Anschlussplatten resultier-
enden ungiinstigen Wirkungsgrade der Prototyp-Verstellmotoren identifiziert.
Bei Beriicksichtigung der auf dem Komponentenpriifstand gemessenen
Wirkungsgradkennfelder der Prototyp-Verstellmotoren im Leistungsfluss-
modell wird eine gute Ubereinstimmung mit den Messergebnissen aufgezeigt.
Mit Hilfe der Methodik wird verdeutlicht, dass es aus energetischen Griinden
voraussichtlich nicht sinnvoll ist, die Serienentwicklung eines Zweischeiben-
Diingerstreuers mit sekundérgeregelten Verstellmotoren und 210 bar-Kon-
stantdruckversorgung voranzutreiben. Wahrend die Fahigkeit zur Riickgewin-
nung kinetischer oder potentieller Energie die Attraktivitit dieser Technologie
bei Maschinen mit geeignetem Einsatzverhalten zusétzlich verstérken kann, ist
speziell bei dieser Anwendung nur ein geringes Potential zu erwarten.

Im Gegensatz dazu sind flir den Diingerstreuer die Losungskonzepte mit An-
passung des Druckniveaus des Konstantdrucksystems auch ohne die Mdglich-
keit zur Energieriickgewinnung vielversprechend. Das Absenken des System-
drucks fiihrt zur VergroBerung der Schwenkwinkel aller Verstellmotoren und
somit zu Betriebspunkten mit besserem Wirkungsgrad. Zusétzlich verlagert
sich der Betriebspunkt der Verstellpumpe aufgrund der gesteigerten Volumen-
strome bei geringerem Systemdruck in Richtung eines hoheren Wirkungs-
grades. Das Schema eines moglichen Regelkreises zur Optimierung der
Betriebspunkte der hydrostatischen Verstelleinheiten ist in Bild 8.1 dargestellt.
Hierbei wird ein in [Zae93] und [Koe95] diskutierter Ansatz aufgegriffen, der
bislang in der Mobilhydraulik nicht umgesetzt wurde.
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Bild 8.1: Regelkreis zur Optimierung der Betriebspunkte

Auch im Hinblick auf die Steigerung des Systemwirkungsgrades durch ein so
genanntes Gesamtmaschinenmanagement ist ein Konstantdrucksystem mit
anpassbarem Systemdruckniveau vorteilhaft. Der zusdtzliche Freiheitsgrad
»Systemdruckniveau® ermoglicht die Verschiebung des Betriebspunktes des
Verbrennungsmotors hin zu einem geringeren Kraftstoffverbrauch.

Dem verbreiteten Einsatz von Konstantdrucksystemen mit sekundirgeregelten
Antrieben stehen heute die unzureichende Verfiigbarkeit hydrostatischer Ver-
stelleinheiten insbesondere in BaugroBen unterhalb von 40 cm® sowie die
hohen Komponentenkosten entgegen. Hier sind nach Ansicht des Autors die
Komponentenhersteller gefragt in Vorleistung zu treten und dem Markt einen
geeigneten Baukasten anzubieten.
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A Anhang

A.1  Wirkungsgradkennfelder hydrostatischer Einheiten
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VpPmax= 45 cm? //0‘ > 0,80— Ve max= 45 cm3 0
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500 1000 1500 2000 1/min 3000 500 1000 1500 2000 1/min 3000

Wirkungsgradkennfelder einer Axialkolbenpumpe in Schrigscheibenbauweise
(Quelle: Bosch Rexroth)
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Apm NMhm Apm NM,vol
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Wirkungsgradkennfelder eines Aufienzahnradmotors, nach [Fiel2]
Apm 1Mhm Apm Mol
250 250
| [ Schwenkwinkel: 50%| o | ['Schwenkwinkel: 50%
bar 03 bar Qg} 7090
o
% oF ; 02— |
|~ 32 ’
R
150 = |150 004=—
L | —Y
——080— | L
100 ——F——=0,75 —— [100 096
— [ 0,70 e | —
50 - 0,50~ | 50 HVsrma= S 0,98
VMmax=28 cm?[ | 'M,max= 28 cm | —
voI= 30 mm?/s nm Vvii= 30 mm?/s nm
0 L 0 L
500 1000 1500 2000  1/min 3000/ 500 1000 1500 2000  1/min 3000
Apm NMhm Apm nMvol
250
250 —
[Schwenkwinkel: 100% | ———Schwenkwinkel: 100%
\Q97 /0‘9 |
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Wirkungsgradkennfelder eines Axialkolbenmotors in Schriigscheibenbauweise
(Quelle: Bosch Rexroth)
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A.2  Priifstand fiir Hydraulikmotoren

Der Priifstand wurde fiir die Vermessung von hydraulischen Konstant- und
Verstellmotoren unter Beriicksichtigung der Vorgaben der ISO 4409:2007
konzipiert. Zusétzlich zur Generierung der fiir diese Arbeit erforderlichen
Wirkungsgradkennfelder wurde dieser fiir den Reglerentwurf der sekundér-
geregelten Verstellmotoren genutzt.

HBM
T32FN

- _V;rsTeII;onor_mi?
EP- Stellaktor

Priifstand fiir Hydraulikmotoren (schematisch), nach [Fiel2]

Der Priifstand wurde iiber die PowerBeyond-Schnittstelle [ISO05] des Trak-
tors gespeist. Hierdurch wurde gewahrleistet, dass sowohl die Bestimmung der
Wirkungsgradkennfelder als auch der Entwurf der Drehzahlregelung unter
denselben Betriebsbedingungen erfolgten wie der Einsatz der Motoren im LS-
Diingerstreuer bzw. im Konstantdruck-Demonstrator.
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A.3 Losen von algebraischen Schieifen bei der Modellierung

Im Teilmodell einer Verstellpumpe tritt eine algebraische Schleife auf, da der
Pumpenschwenkwinkel ¢p,..; zugleich Eingangs- und Ausgangsgrofie bei der
kennfeldbasierten Bestimmung des volumetrischen Wirkungsgrades 71p ,,0; ist.
In MATLAB/Simulink kann diese algebraische Schleife mit Hilfe des Solvers
»Algebraic Constraint* geldst werden:

N Evol
nPVP,'max QBab
Apr
ne |l | Qprecn. i+ Solve| Perel

f(z)=0

(pBrel e J
| T]P,voI(Ap, n,(prel) r

Losen der algebraischen Schleife bei einer Verstellpumpe

Zu diesem Zweck wird die Hilfsgrofle Qp yecnyn. eingefiihrt:

QP,rechn. =MNnp- VP,max *Ppret " Mpwol

Die Differenz von tatsidchlichem Pumpenvolumenstrom Qp,;, und der Hilfs-
groBe Qp rechn, Wird mit Hilfe des Solvers iterativ minimiert.

In Analogie zur Verstellpumpe tritt auch bei der Bestimmung des Schwenk-
winkels @ ,¢; €ines Verstellmotors eine algebraische Schleife auf:

NM,hm
MM,ab ApM VM,max MM,ab
nv |l — I_,L>T|MM,rechn. i+_> Solve (pM,reI
(pM,rel = . - f(Z)=0
‘T]M,hm(MreI,n,(Prel) 2m J

Losen der algebraischen Schleife bei einem Verstellmotor

Zum Losen der algebraischen Schleife mittels des Solvers ,,Algebraic
Constraint wird My ,ecnp. als HilfsgroBe definiert:

ApM : VM,max *PMrel " Mmhm
21

MM,rechn. -

Durch die Wahl geeigneter Initialwerte (hier: @p rmir = @ mie = 0,5) kann der
Solver hinsichtlich Anzahl der Iterationen optimiert werden [Mat11].
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A.4  Verfahren zur Normierung von Wirkungsgradkennfeldern

Fiir eine baugrofeniibergreifende Verwendung vorliegender Wirkungsgrad-
kennfelder von Konstant- und Verstellmotoren in dieser Arbeit werden diese
auf das maximale theoretische Lastmoment des jeweiligen Motors normiert.

nm | Mmab | Qmzu| Apm | nMhm|nMyel  Anmerkungen:
[1/@”] [N[n] [I/rlen] [bfr] ['] [] - Datenbasis: auf einem Priifstand
gemessenes Wirkungsgradkennfeld
(hier: Konstantmotor mit V' =15 cm?)
- Die Normierung des Lastmomentes
I erfolgt auf das maximale theoretische
Normierung | Muabrel= Mwab Lastmoment Mm,maxtn beiAnnahme
" Mumaxth eines idealen Motors (Formel (3.1)):
nM  |MM,ab,rel QM,zu ApM M,hm | NM,vol VM- DM,Bezug
[1/min]{ [[] [[Vmin]| [bar] | [-] [] MM,max,th:T

mit: pM,Bezug = pRabmax = 200 bar
- Die Normierung des Kennfelds eines
Verstellmotors erfolgt analog

Schritt 1: Erzeugung normierter Wirkungsgradkennfelder
(hier: am Beispiel eines Konstantmotors)

nm
Vu
Mwm,ab nM__
]_. Vm . QM,zu
’ nm
M,vol
" MM,ab,reI § nM.vo L
|/
200 b / nM,vol(Mmre, i) Muab_—
par] o -27r *|dpm + pMzu
[bar] Mutabrel IR~ NM,hm -
,ap,rei h— .
Vi
ApRiick M, hm(Mm,rel, M) = L/ |

Schritt 2: Verwendung normierter Wirkungsgradkennfelder
(hier: am Beispiel der Modellierung eines Konstantmotors)
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A.5 Analytische Beschreibung der Effizienzlandkarte

Die Effizienzlandkarte der Referenzkonfiguration (vgl. Bild 3.6) kann in
analytischer Form beschrieben werden.

Ausgehend von der Definition der Bewertungsgrof3e An (Formel (3.10)) gilt:

_ Prouce 4 Mpcp " pcp

An -1 1)

Pp o is Mp 15 " NpLs

Unter Beriicksichtigung der Zusammenhénge in Tabelle 2.1 wird aus (1):

_ Ppabcp * Vpistcr " Mp.cp * NpmLs

An -1 2
Pr.ab,Ls * Veist,Ls “ Mp,Ls * Nphm,cp )
Unter der Annahme, dass My gp 15 = Myz.ap1s, gilt:

Ppabis = APmiLs + APmirickLs + APLs &)

A _ 2m My1ap s
PmiLs = Vo 4

M1 " NM1,hmLS

v _ Qp,ab.cp

PistCcP — — &)

Np,cp " Mpwolcp
\Y _ QP,ab,LS (6)

PistcP = .

Np,s " Mpvol,Ls
Qpabcr = Qmrzuce + Qumzzuce + Qreck,cp @)
Qpabrs = Qmizurs + Qumzzurs + QreckLs ®
0 _ 270 * My ap,cp " Numicp ©)

Mi,zu,CP — . R

Numivot,cp " Mmim,cp * BPumicp

APmicp = Ppav,ce — APwmizutaus,cr — BPmi rick,.cp 10)

0 _ Vmirs nuigs a1
MizulLs = )
NMivolLs * MMihm,LS
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Aufgrund der Randbedingungen des Systemautbaus gilt zudem:

Npcp = NMprs = Np 3 Vpmaxcr = Vemaxts = Vemax 12)

Nm,cp = Muaes = NMm1 s Mmz,ep = NmzLs = Mz 13)
Viimaxcr = Yuies = Vi s Vmzmaxcr = Vmzis = Va2 (a4)
Muy1,ap,cr = My1,abes = Mumi,ab 3 Muzab,cr = Muz,ab,es = Myz,ap 15)

Unter Annahme eines idealen Wirkungsgradverhaltens aller hydrostatischen
Einheiten sowie aller Komponenten im konduktiven Systemteil (d. h. keine
Stromungsverluste, keine Leckagen) gelten die folgenden Vereinfachungen:

Npamcp = NpwmLs = Npwolce = NpvoLLs = 1 (16)
Numihm,cp = MMipmLs = MMivolcp = NMivolLs = 1 a7n
Qreck,cp = Qreckrs =0 as)
APy s Ricklauf = APwmizuiauf,cp = APwmirick,cp = 0 a9)

Werden (3) bis (19) in (2) eingesetzt, dann gilt nach Vereinfachung:

21 - (My1,ap * i1 + My2,ap * Nniz2)

2n-M
(TIIIW + Aprs) * (Vi i + Vinz * igz)

-1

A= (20)

Unter Beriicksichtigung von (Formel (3.1)) kann (20) umgeformt werden zu:

My1,ap My2,ap
Pp,abmax * Vm1 * M1 i L+ Viz N M <
_ M1max,th M2,max,th
An = -1 @

M
(Pp,abmax "M, MLAD 4 ApLs) * (Vs * s + Virz * Tirz)

1,max,th
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A.6 Leistungsflussmodellierung: Kennlinien

Vo
7 m/s (p> 200 bar)

“i¥ 4 m/s (p< 50 bar)

QFluid
—

T T
150 il/min 250

T
0 50 100
ne= 3000 1/min Vp=45cm? Vp=63 cm?

Auswahldiagramm fiir Rohrleitungsquerschnitte,
nach [Murl2], [DIN11a], [DIN12a]

A
5 pert v =30 mm?s

bar{ WS22GNDB-10

34 B
2
A

0 T T T T T r
0 10 20 30 40 U/min 60

QVenti[

Durchflusscharakteristik der 2/2Wege-Sitzventile, nach [Buc09]
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ApVerI,
2,51 v =30 mm?s :
RFM150 AszIter
bar 1
B
1,54
$ ApEIement
1 A ApGehiiuse
0.51
0 QFiIter
0 50 100  Umin 200

Durchflusscharakteristik des Riicklauffilters, nach [Hyd11]

A.7 Leistungsflussmodellierung: Geometrieparameter

Komponente Parameter Zeichen Einheit Wert
Robhrleitung Lange ly [m] 3
L [m] 3
L, [m] 5
l; [m] 5
Innendurchmesser d, [mm] 19; 24; 30
(geman DIN 2353) dq [mm] 9;12; 15
d, [mm] 9;12; 15
ds [mm] 23; 29; 36
Rohrkrimmer Widerstandsbeiwert ¢ [-] 0,14
(90°-Bogen) Anzahl Zy [ 5
Z [-] 3
2, [ 3
Z3 [-] 5
Schieberventil Durchmesser D [mm] 14
(exzentrischer Radiusdifferenz Ar [mm] 0,015
Dichtspalt) Exzentrizitat e [mm] 0,01
Spaltlange l [mm] 10
Anzahl Spalte Z [mm] 10
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A.8 Messstellen und Sensoren im Demonstrator
Messstelle Zeichen BMes.s- Sensor
ereich
P-Anschluss Verstellpumpe Pp.ab
LS-Anschluss Verstellpumpe Pp.Ls
P-Leitung Duingerstreuer Dstreuer.zu HYDAC
LS-Leitung Dlingerstreuer Pstreuer.Ls 0[';‘?]0 HDA 4748-
< Zulauf li. Wurfscheibenmotor PM links.zu H-0250-000
2 |Zulauf re. Wurfscheibenmotor | pu rechts zu
e}
Zulauf Rihrwerkmotor PMm,Riihr.zu
Ruckl.-Leitung Diingerstreuer Pstreuer.ab
Riickl. li. Wurfscheibenmotor | Pyiinks.ab 0.16 nga/;gs
Riickl. re. Wurfscheibenmotor |  pu rechts.an [bar] H-0016-000
Rucklauf Rihrwerkmotor PMm Riihr,ab
0,1..120 VSE
P-Anschluss Verstellpumpe Qp ap V/min] VS2
§ 660 | HYDAC
@ |P-Leitung Diingerstreuer Qstreuer zu i /.rﬁin] EVS 3108-
é H-0060-000
E Zulauf li. Wurfscheibenmotor Qum tinks,zu 12,20 HYDAC
= | Zulauf re. Wurfscheibenmotor | Qu rechtszu [I’/rr.l.in] EVS 3108-
Zulauf Rihrwerkmotor Qum Riihrzu H-0020-000
Heckzapfwelle (PTO) Npro
= - . ' 0..800 IFM
S Linke Wurfscheibe Ny links [Hz] IFT203
S |Rechte Wurfscheibe Ny rechts
ol 0..6000 | Haidenhain
Rahrwerk Motorwelle Ny Rithr [1/min] ERN420
& .| Hydrauliktank Traktor Irank ) HYDAC
£2 25y " | ETS 4s48-
= | Zulauf Diingerstreuer streuerzu H-000
B Verstellpumpe Traktor [
§ E’ Verstellmotor li. Wurfscheibe Pm links -18..+18 Ife(i(srg?h
C o
Ug) =| Verstellmotor re. Wurfscheibe DM rechts ] VT-SWA-1
Verstellmotor Rihrwerk P M Riihr
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A.9 Chancen und Risiken alternativer Lésungskonzepte

Chance:

Mehrwert:

Effizienzsteigerung

Kraftstoffersparnis, Imagegewinn,
Reduzierung von Abgasemissionen

zuséatzliche Funktionalitaten

Produktivitatssteigerung, Imagegewinn,
Bedienkomfort

Technologieflihrerschaft

Imagegewinn

Chancen alternativer Losungskonzepte, nach [Thil2]

Risiko:

Bemerkung:

sicherheitskritische Zustande

DIN EN ISO 12100 [DIN11b] beschreibt
eine Strategie zur Risikobeurteilung und
Risikominimierung

technische Einsatzgrenzen

Beispiele:

- Komponenten nicht verfugbar
- Know-how nicht verfiigbar

- Bauraumrestriktionen

- Gewichtsrestriktionen

wirtschaftliche Einsatzgrenzen

Beispiele:
- unzureichende Amortisationszeit
- fehlende Marktakzeptanz

Risiken alternativer Losungskonzepte
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A.10 Einzellastzyklen des Diingerstreuers mit Einstellparametern

Einzellast- | Streu- | Ausbring- | linke Wurfscheibe | rechte Wurfscheibe
zyklus breite menge n DW |AGP | n DW | AGP
. NS1 ) klein 1000 | 180 5 |[1000| 180 5
‘_E" § NS2 Klein groR 1000 | 340 5 [1000| 340 5
g% NS3 grofs klein 1200 | 330 9 [1200| 180 9
NS4 grofy 1200 | 580 9 [1200| 340 9
o RS1 Klein klein 1000 | 180 5 600 153 F
g % RS2 groR 1000 | 340 5 600 | 289 F
@ | RS3 grofs klein 1200 | 330 9 |[1150| 281 H
RS4 grofy 1200 | 580 9 [ 1150 | 493 H
e GS1 Klein klein 1000 | 180 5 450 153 D
g % GS2 groR 1000 | 340 5 450 | 289 D
o £| GS3 grofs klein 1200 | 330 9 900 | 281 H
GS4 grol 1200 | 580 9 900 | 493 H
5 | LL1 ) . 1000 | - - 1000 - -
T keine Dungerabgabe
§ LL2 Rihrwerk inaktiv 1200 ) ) 1200 ) )

146



Anhang

A.11 Identifizierung von Gefahrdungen
Art der .
Gefhrdung Ursprung mdgliche Folgen

1. Mechanische
Gefahrdungen

auBere Leckage
im Hochdruck

Defekt an Schlauchen/
Leitungen

Defekt an Armaturen/
Ventilen

Defekt an Antrieben

Eindringen von unter
Druck stehenden
Medien; Schneiden;
Abschneiden;
Durchstich; Einstich

sich bewegende
Teile

Zylinder/ Mechanik der
Aufgabepunktverstellung

Dosierschieber

Quetschen; Schneiden,
Scheren; Einziehen;

Dreipunktkraftheber Fangen; Erfassen;
hydraulischer Oberlenker | Reiben; Abschiirfen;
) . | Wurfscheiben/ StoR
rotierende Teile .
Ruhrwerkwelle
Streugut

wegfliegende
Teile

Ablésen Wurfscheibe

Zerstérung Antriebe

Stof3; Durchstich;
Einstich

Quetschen; Stol;

Schwerkraft Senken Heckkraftheber
Scheren
Riickstellfeder der Quetschen; Stol3;
Aufgabepunktverstellung | Scheren

gespeicherte

Quetschen; Scheren;

Energie ) ) Eindringen von unter
Druckspeicher (optional) Druck stehenden
Medien
. Teile kdnnen im Fehlerfall | Kabelbrand;

2. Elektrische .
Gefahrdungen Kurzschluss spannungsfihrend Verbrennung;

9 werden elektrischer Schlag

. Objekte mit heifles Druckmedium bei | Verbrennung;

3. Thermische - .
Gefahrdunaen hoher auBerer Leckage Verbrihung

9 Temperatur heilRe Oberflachen Verbrennung
geféhr dungen Betriebs- Verbrennungsmotor Unbehagen; Stress;
durch LArm gerausch hydraulische Antriebe Schéadigung d. Gehors
7. Flissigkeit Kontakt ml.t austretendem Vergiftung; Infektion

i Druckmedium
Gefdhrdungen Atembeschwerden;
d. Materialien Staub Streugut/ Umgebung . ’
Vergiftung
und Substanzen - - =
Substanz Kontakt mit Streugut Vergiftung; Veratzung

Gefihrdungen am Beispiel des modifizierten
Diingerstreuers, nach [DIN11b]
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A.12 Identifizierung von Gefahrdungssituationen
Phasen der
Lebensdauer Aufgabe Gefahrdungsereignis mdgliche Folgen
der Maschine
Transport unbeabsichtigte Quetschen; Schneiden;
(Personen im Uberfiihrungs- Beweaun dgr Scheren; Einziehen; StoR;
Gefahren- fahrt h draglisc?hen Antriebe Fangen; Abschrfen;
bereich) y Erfassen, Reiben
unbeabsichtiate Quetschen; Schneiden;
9 Scheren; Einziehen; Stol3;
Bewegung der Fangen; Abschurfen;
Erstinbetrieb- hydraulischen Antriebe gen; . ’
Erfassen, Reiben
Montage und nahme Eindringen von unter
9 Austritt von Medium .
Installation (uBere Leckage) Druck stehenden Medien;
(Aufenthalt im 9 Durchstich; Einstich
Gefahren- Trennen von unter Eindringen von unter
bereich ien;
ereic _ Anbau/ Abbau/ Drl.JCk stehenden Druck stehenden Medien;
erforderlich) ) Leitungen Verbrennung
Voreinstellung -
. - Quetschen; Schneiden;
des Duinger- unbeabsichtigte .
Scheren; Einziehen; Stol3;
streuers Bewegung der .
hydraulischen Antriebe Fangen; Abschirfen;
Y Erfassen, Reiben
Befilll ichti
efiillen des unbeabsichtigte Quetschen: Schneiden:
Streugut- Bewegung der -
. N . . Scheren; Einziehen; Stol3;
Betrieb behalters hydraulischen Antriebe .
- —— Fangen; Abschrfen;
. Person befindet sich im .
Streubetrieb . Erfassen, Reiben
Gefahrenbereich
Reinigung . unbeabsichtigte Quetschen: Schneiden:
(Aufenthalt im Bewegung der .
Restentleerung . . Scheren; Einziehen; Stol3;
Gefahren- . hydraulischen Antriebe .
bereich und Reinigung Fangen; Abschiirfen;

erforderlich)

Ruhrwerkwelle dreht

Erfassen, Reiben

Fehlersuche
und Beseitigung
(Aufenthalt im
Gefahren-
bereich
erforderlich)

Fehlersuche

unbeabsichtigter
Wiederanlauf eines
Antriebs nach Stérung

Quetschen; Schneiden;
Scheren; Einziehen; Stol3;
Fangen; Abschrfen;
Erfassen, Reiben

Austritt von Medium
(auRere Leckage)

Eindringen von unter
Druck stehenden Medien;
Durchstich; Einstich

Gefihrdungssituationen am Beispiel des modifizierten
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