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Bewegungsgesetze schwingungsarmer Kurvengetriebe"

0. Einleitung

Bei hohen Drehzahlen treten in Kurvengetrieben stérende Schwin-
gungen auf, so daf sie funktionsuntiichtig werden. Konstrukteure
sind an MaBnahmen interessiert, mit denen Maximaldrehzahlen er-
reichbar sind, da solche Maschinen eine héhere Produktivitdt be-
sitzen.

Die Ursache der Funktionsstérungen besteht darin, dafl das Arbeits-
organ (Abtriebsglied) nicht die Bewegung vollfithrt, die durch das
Bewegungsgesetz des Kurvengetriebes vorgegeben ist. Besonders bei
Rast-in-Rast-Bewegungen und bei Schrittgetrieben beobachtet man
in der Praxis innerhalb der Rastphasen h#ufig unerwinschte
Schwingungen.

Es kommt darauf an, die maschinendynamischen Effekte zu beriick-
sichtigen, die sich aus dem Zusammenwirken des Kurvengetnebes
mit den benachbarten Baugruppen ergeben, also das elastische
System vom Antrieb bis zum Abtrieb komplex zu betrachten. Ent-
sprechende Untersuchungen sind aus der Literatur bekannt [1] [2]
[4] bis [6] [8]. Fur viele Betrachtungen reicht es demnach aus, die
niedrigste Eigenfrequenz der elastischen Maschine zu beriicksichtigen
[7] bis [9]. Das elastische Verhalten der realen Baugruppen, die sich
zwischen der Kurvenscheibe und dem Abtriebsglied befinden, 148t
sich niherungsweise durch einen Schwinger mit einem Freiheitsgrad
beschreiben, Bild 1.

Die wesentlichen Kennzeichen dieses Schwingers sind seine Eigen-
frequenz f und sein Dimpfungsgrad §. Diese Kenngrofen lassen sich
an einem realen System mit einfachen Mitteln experimentell bestim-
men, z. B. durch einen Ausschwingversuch. Thre Vorausberechnung
ist infolge der meist schwierig angebbaren realen Steifigkeit ¢ und
Dampfung & nur bedingt moglich, obwohl die Masse m oft hin-
reichend genau bekannt ist. Die storenden Schwingungen der Kur-
vengetriebe sind meist Schwingungen mit der ersten Eigenfrequenz.
Welche Profilform miissen Kurvengetriebe haben, damit diese
Schwingungen moglichst wenig angeregt werden ¢ Die Antwort auf
diese Frage soll dieser Beitrag geben.

1. Bewegungsgesetze fiir schwingungsarme Kurvengetriebe

Das im Bild 1 dargestellte Berechnungsmodell entspricht einem
Kurvengetriebe, bei dem sich der Weg s des Abtriebsgliedes infolge
des elastischen Ubertragungsmechanismus von dem Weg x des
Antriebsgliedes um den Weg g unterscheidet. Aus der Gleichgewichts-
bedingung des wegerregten Schwihgers

1) Ein Vortrag zum gleichen Thema wurde zum 70. Kolloguium ,, Maschinen-
dynamik“ an der TH Karl-Marx-Stadt am 4. November 1983 gehalten.

S=X+q x(p)

Bild 1. Berechnungs-
modell eines schwin-
gungsfahigen Kurven-
getriebes
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. der AnschluB} ,stoBfrei”
- gungsgesetze sind in der Fachliteratur, z. B. [1] bis [3], in Form nor-

ms + c(s—z) + b(s—=z) =0 1)
folgt durch Einfithrung des relativen Schwingweges ¢ = s — « die
Bewegungsgleichung

g =2%wq + wiq = —z"’ Q2. (2)

Dabei ist wo = [/c/m die Eigenkreisfrequenz des ungeddmpften
Schwingungssystems und ¢ = b/2 VcTn sein Dampfungsgrad. Far die
weiteren Betrachtungen ist es unwesentlich, wie grof3 die Parameter
¢, b und m sind. Die wesentlichen KenngroBen sind die Eigen-
kreisfrequenz w; = wp ]/1 — 92 und der Dampfungsgrad 8, die die
erste Eigenschwingung des elastischen Getriebes beschreiben.
Kurvengetriebe werden fiir eine gegebene Bewegungsaufgabe kon-
struiert [1] [2]. Die sog. Bewegungsaufgabe enthilt alle Forde-
rungen, die die Bewegung des Abtriebsgliedes erfiillen soll, wobei
meist der Verlauf einer Sollfunktion Z(p) in bestimmten Bereichen
(Pna = @ = @ne) z. B. mit Stillstinden (Rasten), vorgegeben wird.
Zwischen diese Bereiche werden dann iiblicherweise Ubergangs-
kurven gelegt, fiir die solche Randbedingungen gestellt werden, dal
und ,ruckfrei” ist. Diese iiblichen Bewe-

mierter Ubertragungsfunktionen zusammengestellt.

Als solche Ubertragungsfunktionen werden Potenzgesetze, trigono-
metrische Gesetze und kombinierte Funktionen benutzt. Es ist
jedoch aus prinzipiellen physikalischen Griinden nicht méglich, mit
Kriterien, die von einem kinetostatischen Modell ausgehen, Aus-
sagen iber das dynamische Verhalten schwingungsféhiger Mechanis-
men zu begriinden, weil die Ursachen der Schwingungsanregung un-

*beriicksichtigt bleiben.

Wesentlich far die Schwingungserregung sind die Harmonischen,
d.h. das Erregerspektrum des Bewegungsgesetzes des Kurven-
profils z(p). In [4] wurden acht der am hidufigsten benutzten Bewe-
gungsgesetze fiir die Rast-in-Rast-Bewegung hinsichtlich ihres
Spektrums analysiert. Alle Bewegungsgesetze, die abschnittsweise
Geraden enthalten, besitzen ein Erregerspektrum, das unendlich viele
Harmonische enthilt. Eine in [5] angestellte Betrachtung beweist,
daB allein die Tatsache, dafl Spriinge in héheren Ableitungen an den
Ubergangsstellen auftreten, zu einem Erregerspektrum mit unend-
lich vielen Harmonischen fithrt.

Die stérenden Schwingungen am Abtrieb periodischer Kurven-
getriebe haben ihre Ursache in der Resonanz des Schwingers mit den
k-ten Harmonischen des Bewegungsgesetzes 2x(p). Aus diesem
Grund wird in Ubereinstimmung mit einem schon in [6] [7] enthal-
tenen Vorschlag empfohlen, das gesamte Kurvenprofil einer vollen
Periode konsequent durch Bewegungsgesetze zu beschreiben, die nur
aus wenigen niedrigen Harmonischen (méglichst kleines %) bestehen:

K
() :a0+2 (axcosk @ + bxsink ) . (3)
iz

Dieses Bewegungsgestz ist im Gegensatz zu iiblichen Profilformen
nicht nur in den niedrigen, sondern in allen héheren Ableitungen
stetig. Mit ihm lassen sich mit einer gewissen Genauigkeit beliebige
Bewegungsaufgaben niherungsweise l6sen, darunter auch Soll-
funktionen mit stiickweisen Geradenabschnitten.

Welche Bewegung fithrt das Abtriebsglied bei der Benutzung solcher
Bewegungsgesetze aus? Die zweite Ableitung von z(g) nach dem

Antriebswinkel @ folgt aus Gl. (3):
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Drehgeschwindigheif §2 = %’

Bild 2. Resonanzkurven fiir die maximale Abweichung der Sollfunktion von
der Istfunktion gmax = | $ — & |max fiir iibliche und neue Profil-
formen zum Vergleich

K
(@) = — D k¥ (accos kot bysinkg). (4)
k=1
Nach dem Einsetzen in Gl. (2) entsteht eine gewohnliche Differential-
gleichung. Zur Beurteilung des Dauerbetriebes interessiert nur die
stationdre Losung (n = 2/wo ~ Q/w1):
K k252 (ax cos k ¢ + bk sin & )
q(m ) =2 . ®)
k=1 ]/(1 — k2n2)2 - 4 92k22
Die Bewegung des Abtriebsgliedes wird durch die Koordinate der
Istfunktion s = = 4 ¢ beschrieben, die sich mit Gl. (3) und (5) zu

K
s(n, @) =ao+ > (Axcosk g + Bysink g) (6)
k=1

ergibt.

Die darin enthaltenen Koeffizienten stehen mit den Koeffizenten
des Bewegungsgesetzes (3) in folgendem Zusammenhang:

Ax By k2n?

gy 7 : (@)
‘/(1 — k22)2 + 4 92U2

Bei Vernachldssigung der Dampfung (& = 0) ergibt sich aus (6)
und (7)

ax by

axcosk @ + besink ¢

s ®)

K
s(n, @) =ao+ >
k=1

Aus GIl. (5) geht hervor, dafl die Abweichung der Bewegung des.

Abtriebsgliedes von der Bewegung des Antriebsgliedes, mef3bar durch
die Funktion ¢ (%, ¢), eine Funktion des Abstimmungsverhiltnisses 5
ist. Nur bei starrem Ubertragungsmechanismus (¢ — co, 7 = 0)

gilt s(¢) = z(p) und ¢ = 0. Da dieser Idealfall in der Praxis nicht -

vorkommt, treten immer Abweichungen g auf, die dann am gréBten
sind, wenn eine der Harmonischen in Resonanz mit der Eigenfrequenz
kommt.

Aus Gl. (8) folgt, dafl Resonanzen immer dann auftreten, wenn
kn=1 9)
ist. Daraus folgen die kritischen Drehgeschwindigkeiten k-ter Ord-
nung

Qe =wifk, k=1,2,... K (10

bei denen unangenehme Stérbewegungen auftreten. Sie werden

niherungsweise durch den k-ten Summanden in Gl. (5) bestimmt
! L ( k by sin k ) 11

q E,‘P.—Qk—ﬁakcos @+ bxsink g), (11)

da die anderen Summanden demgegeniiber vergleichsweise klein

sind, vgl. auch [9], Abschn. 4.3.1.

Aus Gl. (11) folgt, daB der Resonanzausschlag der k-ten Harmo-

nischen einen Maximalwert des Schwingweges von

T
Yot 412 ..k

Y] (12)

max k =
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Fin) =3 [ (s(n, ) — z(9))?d ¢ = Minimum!

ergibt. Er hiingt also von den Koeffizienten der k-ten Harmonischen
und dem Diampfungsgrad, der in der Praxis meist im Bereich # =
0,01 bis 0,05 liegt, ab. Da der Dampfungsgrad schr klein ist, kommt
es darauf an, die Koeffizienten aller hohen Ordnungen méglichst
klein zu halten.

Beim Anfahren eines Kurvengetriebes werden alle Drehgeschwindig-
keiten von -Null bis zur Betriebsdrehzahl durchlaufen. Falls alle
Fourier-Koeffizienten (k =1, 2, ... oo) vorhanden sind, miissen
die Resonanzstellen aller hoheren Harmonischen durchfahren wer-
den. Wenn die hohen Harmonischen hinreichend klein sind (das ist
von einer bestimmten Ordnung an meist erfullt [4]), storen diese
Resonanzen nicht, vgl. Gl. (12) und Bild 2. Von einer gewissen Grofe
an ist aber die zulissige Abweichung gzu1 = gmax, S0 dall unertrig-
liche Funktionsstérungen auftreten.

Viele Kurvengetriebe miissen in einem weiten Drehzahlbereich (von
Null an) sicher und genau funktionieren. Aus diesem Grund diirfen im
gesamten Drehzahlbereich die zuldssigen Abweichungen nicht iiber-
schritten werden. Resonanzdrehzahlen der héheren Harmonischen
konnen ganz vermieden werden, wenn die Anzahl der Summanden
in Gl. (3) auf eine kleine Zahl K beschrinkt wird.

Die obere Grenze der Betriebsdrehzahl Qpnax ist durch die héchste
Ordnung K der in Gl. (3) enthaltenen Harmonischen bestimmt, die
zu unzulissig grofen Resonanzausschligen gemdf Gl. (12) fiithren
wiirde:

Omax = Nmax 01 < wi/K . (13)

Die Eigenkreisfrequenz w; liBt sich durch Versteifung der Uber-
tragungselemente und eine Verminderung der Masse des Abtriebs-
gliedes erhohen. Generell existieren dafiir aber objektive Grenzen,
d. h. die niedrigste Eigenfrequenz eines Antriebes laft sich nicht
beliebig vergroBern. Andererseits kann K mnicht beliebig klein ge-
withlt werden, weil dann die Sollfunktion 2(¢) nicht mehr hinreichend
genau durch den Ansatz (3) approximierbar ist. Als Kompromif sind
also Profilformen zu benutzen, die bei héheren Harmonischen nur
solche kleinen Fourier-Koeffizienten besitzen, daBl gzui = ¢max bleibt.
Das maximal zulidssige Abstimmungsverhiltnis fmax 188t sich aus
Gl. (5) berechnen, wenn ¢z und die ayx und by bekannt sind.

Bild 2 zeigt als gestrichelte Linie die Resonanzkurve, die sich mit
den gebriuchlichen Profilformen ergibt. Zum Vergleich stellt die
volle Linie dar, wie die Resonanzkurve aussieht, wenn die vor-
geschlagenen Bewegungsgesetze mit wenigen Harmonischen verwen-
det werden.

2. Berechnung der Koeffizienten der Polynome

Wie sind die Koeffizienten aj und by des vorgeschlagenen schwin-
gungsarmen Profils gemafl Gl. (3) zu bestimmen ? Sie ergeben sich
aus der Forderung, dafl die Schwingwege ¢ innerhalb der vorge-
gebenen N Bereiche (n =1, 2, N) des Antriebswinkels
@na = @ = gne bis zu einem moglichst hohen Abstimmungsver-
hiltnis fmax minimal werden oder einen zuldssigen Héchstwert gzu
nicht iiberschreiten. Diese Forderung kann mathematisch in ver-

schiedener Weise formuliert werden.
Am einfachsten liBt sie sich als Forderung nach der minimalen
mittleren quadratischen Abweichung des Abtriebsweges s (1, ¢) von
dem durch die Bewegungsaufgabe in den Bereichen @na < @ < @pe
gegebenen Sollweg z (p) ausdriicken:
N %ne
(14)
n=1gp, -
Bild 3 illustriert diesen Sachverhalt fiir die einer Rast entsprechenden
Funktion z(@) = zn. Analog konnen Forderungen nach dem Fehler-
quadratminimum beziglich héherer Ableitungen der Istfunktion
s (n, ) formuliert werden. '
Erfolgt die Approximation der Sollfunktion (@) nur in bestimmten
endlich vielen Stellungen @; an die Istfunktion, dann entsteht aus
Gl (14) die Summe

Fa(n) = 2 (s (9, pi)— = (p1))2 = Minimum!

K2

(1)
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Bild 3. Verlauf der Istfunktion s (7, @) in einem approximierten Rastbereich

Aus den GIn. (14) und (15} folgt durch Nullsetzen der partiellen
Ableitungen nach den ax und by ein lineares Gleichungssystem zur
Berechnung dieser Koeffizienten. Dieses Verfahren wurde durch das
Rechenprogramm KUSY realisiert [11]. Es steht Interessenten fur
Anwendungen zur Verfugung.

Als weiteres Verfahren kommt in Betracht, die Koeffizienten aus der
Forderung zu bestimmen, daf die maximale Abweichung der Soll-
funktion z von der Istfunktion s im interessierenden Bereich ein
Minimum sein soll:

F3(n) =Max
Pna = "4 = Pne

|'s (1, 9) — z(p) | = Minimum! (16)

Dieser Losungsweg erfordert einen etwas hdheren rechentechnischen
Aufwand, aber es werden bei gleichen K geringere maximale Ab-
weichungen gmax erreicht.

Ayg den Gln. (14) bis (16) geht hervor, daB die Zielfunktionen F; vom
Abstimmungsverhiltnis 7 abhidngen. ‘Das Abstimmungsverhéltnis
Nopt bei dem die geringsten Schwingwege auftreten, kann vom
Bearbeiter vorgegeben werden. Es ist zweckmiBig, fir = 0 und
7 = Nmax den Wert g,y auszunutzen. Diese Bedingung wird durch
die Resonanzkurve der neuen Profilform im Bild 5 erfiillt.

Bild 3 illustriert das Gesagte fiir die Approximation eines Rast-
bereiches der Hohe z,. Die zulissige Abweichung von der Geraden
¢zu1 wird im Kriechgang (7 — 0) und bei Maximaldrehzahl (7max)
ausgenutzt. Dazwischen gibt es ein Abstimmungsverhiltnis 7opt, bei
dem dje Gerade im Sinne von Gl. (14) am besten approximiert wird.

Im Gegensatz zur herkémmlichen Auffassung, nach der z(p) die
Geraden im Rastbereich exakt realisiert, wird mit der vorgeschlage-
nen Herangehensweise im gesamten Rastbereich eine stetig ver-
dnderliche Funktion, die die Rast nur in wenigen Punkten exakt
erfallt, von vornherein zugelassen.

Aufgrund der endlichen Fertigungsgenauigkeit des Profils sind
Harmonische hoher Ordnung unvermeidlich (k3> K). Diese sind
aber auch bei den tblichen Profilen vorhanden und infolge ihrer
Kleinheit ohne Bedeutung.

Es sei betont, daf} sich diese neue Art von Kurvenprofilen nicht
dadurch ergibt, dafl man (wie frither bereits praktiziert) in der
Fourier-Reihe fir die iiblichen Bewegungsgesetze [4] die hoheren
Harmonischen einfach wegldt. Die Koeffizienten des trigonome-
trischen Polynoms (3) ergeben sich nicht aus den Euler-Fourierschen
Integralen. Sie &ndern sich in Abhéingigkeit von K, d. h. bei Hinzu-
nahme weiterer Harmonischer erhalten (im Gegensatz zu den
Koeffizienten einer Fourier-Reihe) alle Koeffizienten verinderte
Werte.

Die genannten Verfahren wurden auf die Berechnung der Koeffizien-
ten der Bewegungsgesetze von Rastgetrieben, Schrittgetrieben und
anderen Bewegungsaufgaben, die aus unmittelbaren praktischen An-
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Bild 4. Versatzbewegung der Legeschiene einer Kettenwirkmaschine bei
hohen Drehzahlen bei konventioneller Profilform
— — — Sollfunktion z(@) des Profils

Istfunktion s (), @) der Legeschiene

wendungen stammten, angewendet, und es wurden neue technische
Lésungen gefunden.

Die praktische Erprobung dieser neuartigen Kurvenprofile hat bei
mehreren Maschinen, darunter einer Nahwirkmaschine des VEB
Malimo Karl-Marx-Stadt und an einem Auswerfersystem fiirr Blech-
teile an schnellaufenden Kurbelpresseh des VEB Blema Aue die
erwarteten (theoretisch vorhergesagten) guten dynamischen Eigen-
schaften bestitigt. Etwas ausfihrlicher soll auf ein Anwendungs-
beispiel aus dem VEB Wirkmaschinenbau Limbach-Oberfrohna ein-
gegangen werden.

3. Anwendungsheispiel : Versatzgetriebe einer Kettenwirkmaschine

Das Versatzgetriebe der Legeschienen einer Kettenwirkmaschine
besteht aus einem XKurvenkérper, einer Abtastrolle und Uber-
tragungselementen zur Legeschiene. Sein Berechnungsmodell ent-
spricht dem im Bild 1 dargestellten Schwinger. Das Kurvenprofil
setzt sich aus verschiedenen, sich abwechselnden Bereichen der Rast
und des Uberganges zusammen, wobei bisher die Bereiche der Rast
als ideale Stillstinde und die Bereiche des Ubergangs als die iiblichen
normierten Ubergangsfunktionen [1] bis [3] ausgebildet waren.

Bei hohen Arbeitsdrehzahlen waren bei Benutzung der herkémm-
lichen Kurvenprofile den Sollkurven stérende Schwingungen (vgl.
die Gln. (5) und (9)) iiberlagert. Bild 4 zeigt als Beispiel eine ge-
messene reale Abtriebsbewegung s(g) im Vergleich zur Sollbewegung
().

Infolge der angeregten Schwingungen mit der iberwiegenden 9. Har-
monischen wurden die durch , R“ gekennzeichneten Rasten, die zur
Erfillung der technologischen Funktion gebrauchti werden, nich
eingehalten. Das Abtriebsglied (die Legeschiene) verblieb nicht in
den geforderten Ruhelagen, was zu Stérungen des Maschenbildungs-
prozesses fiihrte. Die Benutzung der bisher iiblichen Ubergangs-
funktionen zwischen den Rasten begrenzte auf diese Weise die er-
reichbare Maximaldrehzahl.

Der technologische Prozef fordert die Einhaltung der Rastbereiche
R mit einer bestimmten vorgegebenen Genauigkeit. Diese Rasten
wurden in den skizzierten vier Bereichen als Sollfunktion im Sinn
von Gleichung (14) bzw. (15) vorgegeben und danach mit dem
Programm KUSY die Koeffizienten ax und by berechnet. Die Rasten
R lassen sich in der auf Bild 3 dargestellten Weise approximieren,
wenn die hochste Ordnung K der Harmonischen aus der Anzahl der
Bereiche N

3
K=-N
2

(16)
gewdhlt wird.
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Bild 5. Neuartiges Kurvenprofil fiir die Versatzbewegung der Legeschiene
im Vergleich zur konventionellen Profilform
neue Sollfunktion und Istfunktion s(@) = z(p)
— — — iibliche Profilform z(g).

Im gegebenen Fall besitzt die Funktion die Eigenschaft
' (p+ 7)) = — (). (7

Aus diesem Grund verschwinden die geradzahligen Harmonischen
und es ergibt sich fiir ¥ = 4 nicht K = 6, sondern K = 5.

Bild 5 zeigt das auf diese Weise berechnete neue Kurvenprofil. Es
unterscheidet sich wesentlich von herkémmlichen Kurvenprofilen
und ist dadurch gekennzeichnet, dafl die Bewegungsrichtungen am
Anfang und Ende jeder Rast entsprechend Bild 3 iibereinstimmen
und damit den Extremlagen ein tiber die betreffende Versatzhéhe
hinausragendes Kurvenstiick nachgeordnet ist. Die Bewegung des
Abtriebsgliedes s (7, ) unterscheidet sich dank der neuartigen Pro-
filform nur unwesentlich von der Profilform x(¢p) und wird (im Gegen-
satz zu dem im Bild 4 gezeigtem Sachverhalt) im Betriebsdrehzahi-
bereich nicht durch stérende Schwingungen iberlagert. Die Anwen-
dung dieser neuartigen Kurvenscheiben erlaubte die Vermeidung von
Resonanzbereichen und eine Erhohung der Maschinendrehzahl um
etwa 309, gegeniiber iiblichen Kurvenscheiben. Die Anwendung auf
andere Legungen zeigte dhnlich gute Ergebnisse.

4. Zusammenfassung und Ausblick

Die maximal erreichbare Betriebsdrehzahl vieler Kurvengetriebe
wird durch stérende Schwingungen begrenzt. Durch die neuartige

Gestaltung des Kurvenprofils ist eine Erhohung der Betriebsdreh-
zahlen bis in die Nihe der Resonanzdrehzahl der héchsten benutzten
Harmonischen mdéglich. Die Grenzdrehzahlen einiger konkreter
Maschinen konnten durch Anwendung der vorgeschlagenen Kurven-
profile betrichtlich erhtht werden.

Das Rechenprogramm KUSY, sowie die fiir Rastgetriebe und
Schrittgetriebe gefundenen Lésungen, die an anderer Stelle ver-
offentlicht werden, kénnen zur Anwendung empfohlen und nach-
genutzt werden. Die Einfithrung der neuartigen Kurvenprofile er-
fordert die Erarbeitung neuer technologischer Fertigungsunterlagen.
Fir die Umstellung des Kurvenscheibensortiments sind moderne
Fertigungsverfahren auf der Basis von NC-Maschinen notwendig.
Dafiir wird eine CAD/CAM-Losung in Zusammenarbeit mit der
Sektion RT/DV der TH Karl-Marx-Stadt erarbeitet, die demniichst
Interessenten zur Verfiigung steht.
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