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Kurzzusammenfassung

Diese Arbeit befasst sich mit der Entwicklung eines Berechnungsmodells zur Untersu-
chung des Wirkungsgradverhaltens eines hydromechanisch-leistungsverzweigten Trieb-
strangs fur Windenergieanlagen. Eine realitatsnahe Abbildung des hydraulischen
Antriebspfads erfolgt auf Basis von Wirkungsgrad-Kennfeldern. Das Modell erméglicht die
Bewertung verschiedener Auslegungsvarianten dieses Antriebspfads hinsichtlich ihrer
Effizienz in verschiedenen Betriebspunkten der Windenergieanlage.
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Abstract

This thesis presents the development of a computational model for analysing the effi-
ciency behaviour of a hydraulic power-split drivetrain for wind turbines. The hydraulic
power path is represented in a realistic manner by using efficiency maps. The model en-
ables the evaluation of different design variants of this power path in terms of their effi-
ciency at various operating points of the wind turbine.
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Tabelle 6.3: Leistungswirkungsgrad nr.¢es des Triebstrangs, arithmetisch gemittelt fir den
WEA-Betrieb bei Teillast, Volllast und im gesamten Betriebsbereich, sowie energetischer
Wirkungsgrad Nrenerg des Trieb-strangs , ermittelt fur Windverhaltnisse Onshore (Vwindm =
7,5 m/s) und OffShore (Vwind,m = 10 IM/S) ceiiiiieeiriiiieeeeeieiciirieeee e e e s eserrreeeeeeesssesssrbaeeeeesssnns 100
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NOMENKLATUR

Symbole

Zeichen Einheit

a 1/K

A m?

c -

D m

f 1/s

F -

h mm, m

H (%)

i -

k m

K bar

/ m

m kg

M Nm

n U/min

N -

p bar

P W

q -

Q [/min

R m

Re -

T °C
m/s

v I

X -

7 -

A -

Beschreibung
Volumenausdehnungskoeffizient
Flache

Leistungsbeiwert, Schubbeiwert
Durchmesser

Frequenz

Formelement

Hub, H6he

Haufigkeit
Ubersetzungsverhaltnis
Absolute Rohrrauigkeit
Kompressionsmodul
Lange

Masse

Drehmoment

Drehzahl

Anzahl

Druck

Leistung
Skalierungsfaktor
Volumenstrom
Rotorradius

Reynoldszahl

Temperatur
Geschwindigkeit

Volumen

Anzahl

Zahnezahl

Winkel, Durchflussbeiwert

Differenz
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Zeichen Einheit
r] -

A .

v cSt

p kg/ms

Indizes

Index
OHS
45°
90°

Betr
BIN
Cut-In
Cut-Out

Di
DBV

energ
Fluid
ges
Gen
Getr
GH
Grenz
hm
hydr

HG

Beschreibung

Wirkungsgrad

Schnelllaufzahl, Rohrwiderstandsbeiwert
Kinematische Viskositat

Dichte

Lokaler Widerstandsbeiwert

Beschreibung
StandUbersetzung
45°-Rohrbogen

90°- Rohrbogen
Hauptleitung A
Hauptleitung B

Betrieb
Windgeschwindigkeitsklasse
Aufstarten der WEA
Abschalten der WEA
Durchfluss

Direktgang
Druckbegrenzungsventil
effektiv

energetisch
Hydraulikfluid

gesamt

Generator

Getriebe

Getriebe (mechanisch) zu Hydraulik
Grenzwert
hydraulisch-mechanisch
hydraulisch

Hohlrad

Hydraulik zu Getriebe (mechanisch)
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Index Beschreibung

j Zahlvariable

K Kompression

/ laminar

L Leckage

m mittel

max maximal

mech mechanisch

min minimal

Motor Motor

Nabe Nabe

nenn Nenn- bzw. Auslegungswert
Netz Stromnetz

opt optimal

P Leistung; Planetentrager bei Drehzahlen, Drehmomenten
Pi Pitch

Polp Polpaare (bei elektrischen Maschinen)
Pumpe Pumpe

real real

R Rohr

Ref Referenz

Rotor Rotor, Rotornabe

S Sonne

Skal Skalierung

Sp Speisepumpe

th theoretisch

t turbulent

T Schub

Tr Triebstrang

Tip Rotorblattspitze

vol volumetrisch

v Verdrangungsvolumen

Wind Wind
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Abklirzungen

Abkiirzung
AEP

DDM

DDP

DoT

DTU

DTU 10 MW RWT
EEG

FCT

Gen

HAW

HDT

MHI Vestas
NTNU
Pl-Regler
Rot

RWTH

TU Delft

Vi
V-T-Verhalten
WEA

ZIM

Beschreibung

Annual Energy Production

Digital Displacement Motor

Digital Displacement Pump

Delft Offshore Turbine

Technical University of Denmark

10 MW Reference Wind Turbine developed by DTU
Erneuerbare-Energien-Gesetz

Floating Cup Technology

Generator, generatorseitig

Hochschule fur Angewandte Wissenschaften Hamburg
Hydrautrans Drive Train

Joint Venture zwischen Vestas und Mitsubishi Heavy Industries
Norwegian University of Science and Technology in Trondheim
Regelschaltung mit Proportional- und Intergralanteil
Rotor, rotorseitig

Rheinisch-Westfalische Technische Hochschule in Aachen
Delft University of Technology

Viskositatsindex

Viskositats-Temperatur-Verhalten

Windenergieanlage

Zentrales Innovationsprogramm Mittelstand
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1 Einleitung 1

1 EINLEITUNG

Mit 2,2% liegt das Wachstum des globalen Energiebedarfs im Jahr 2024 deutlich Uber dem
jahrlichen Durchschnitt der vergangenen Dekade von 1,3% [1, S. 8]. Damit einhergehend
erreichen auch die CO,-Emissionen aus der Energieerzeugung, trotz des wachsenden An-
teils erneuerbarer Energien, im selben Jahr erneut einen Hochstwert [1, S. 32]. Gleichzeitig
werden die Folgen der Nutzung fossiler Energietrager immer deutlicher spurbar: 2024
markiert das bislang heil3este Jahr seit Beginn der Aufzeichnungen - begleitet von Hitze-
wellen, Stirmen, Dlrren und Uberschwemmungen [2]. Weltweit haufen sich Extremwet-
terereignisse und gefahrden die menschliche Gesundheit, das gesellschaftliche Zusam-
menleben (Konflikte, Fluchtbewegungen) und den Bestand naturlicher Okosysteme
[3, S. 6 f.]. Um diese Auswirkungen abzumildern, ergibt sich wiederum ein zusatzlicher
Energiebedarf - insbesondere zur Gebaudeklimatisierung. Zudem fuhren die Elektrifizie-
rung des Mobilitatssektors, die zunehmende Digitalisierung sowie die Transformation der
Industrie zu wasserstoffbasierten Prozessen und die damit ansteigenden Elektrolyseka-
pazitaten zu einem erhohten Verbrauch elektrischer Energie [1, S. 6][4, S. 12]. Diese Ent-
wicklungen verdeutlichen die Dringlichkeit, die globalen CO,-Emissionen zlgig und mas-
siv zu reduzieren sowie den Ubergang zu regenerativen Energiequellen zu beschleunigen.

Die Windenergie nimmt hierbei eine zentrale Rolle ein. Mit einem Anteil von 49% an der
Bruttostromerzeugung aus regenerativen Quellen stellt sie auch 2024 die bedeutendste
regenerative Energieform in Deutschland dar [5, S. 17]. Trotz einer Nettozubaus von
2,6 GW an Land - unter BerUcksichtigung ruckgebauter alter Anlagen - bleibt das im Er-
neuerbare-Energien-Gesetz (EEG) vorgesehenen Ziel unerreicht [5, S. 33]. Zur Dekarboni-
sierung der Energieversorgung sind daher nicht nur politische MalBhahmen, sondern
auch technologische Innovationen von gro3er Bedeutung. Das Projekt HyDrive knupft ge-
nau an diesem Punkt an. Es wird im Rahmen des Zentralen Innovationsprogramms Mit-
telstand (ZIM) durch das deutsche Bundesministerium fur Wirtschaft und Klimaschutz ge-
férdert und gemeinsam von der Hochschule fur Angewandte Wissenschaften Hamburg
und einem mittelstandischen Industriepartner umgesetzt. Ziel ist die Entwicklung eines
Triebstrangs fur Windenergieanlagen mit einer neuartigen Kombination aus mechani-
schem Getriebe und hydraulischen Komponenten. Durch eine anteilig hydraulische Leis-
tungsubertragung wird eine variable Rotordrehzahl bei konstanter Generatordrehzahl er-
moglicht. Dadurch kann der Frequenzumrichter, welcher Ublicherweise die Verbindung
zwischen Generator und Netz darstellt, entfallen, was gegenuber klassischen Triebstran-
gen Potenzial fur Effizienzsteigerungen sowie Kosten- und Gewichtseinsparungen bietet
[6, S. 1]. Die Hydraulik stellt dabei das zentrale Innovationsmerkmal dar und soll hier, auf-
bauend auf den in [7] erarbeiteten grundlegenden Erkenntnissen, detaillierter betrachtet
werden.

Hochschule fir Angewandte Wissenschaften Hamburg
Hamburg University of Applied Sciences



2 Grundlagen 2

2 GRUNDLAGEN

Im Folgenden werden die grundlegenden technischen Zusammenhange zum Aufbau und
der Funktionsweise von Windenergieanlagen erlautert. Insbesondere wird dabei auf ver-
schiedene Triebstrangkonzepte eingegangen. Des Weiteren werden die wesentlichen Ei-
genschaften und Wirkprinzipien hydraulischer Maschinen und Systeme erklart, wie sie in
hydrostatischen sowie hydromechanisch-leistungsverzweigten Getrieben Anwendung
finden. Dadurch wird das notwendige Verstandnis geschaffen, auf dessen Basis die Kon-
zeptionierung und Auslegung des hydraulischen Antriebspfads im HyDrive-Triebstrang
erfolgen kann.

2.1 Windenergieanlagen

Um die im Wind gespeicherte Energie nutzbar zu machen, gab und gibt es eine Vielzahl
an technischen Losungsansatzen [8, S. 67-81][9, S. 17-35, 51 f.]. Im Bereich der kommer-
ziellen Energieerzeugung haben sich die sogenannten Auftriebsldufer - Windenergieanla-
gen (WEA) mit aerodynamischen Blattprofilen, wie sie von Flugzeugen bekannt sind -
durchgesetzt, da sie im Vergleich die hochsten Wirkungsgrade erzielen [9, S. 45 ff.]. Unter
den verschiedenen Bauarten sind heute fast ausschlie3lich dreiblattrige Anlagen mit ho-
rizontal angeordneter Rotorachse vorzufinden [9, S. 50, 55]. Auf diesen Typ WEA soll daher
bei allen nachfolgenden Erlduterungen Bezug genommen werden.

Die Herausforderung bei der Wandlung von Wind in elektrische Energie liegt in der Varia-
bilitat der Windgeschwindigkeit. Um eine mdglichst effiziente Energiewandlung zu errei-
chen, muss sich der Rotor entsprechend der aerodynamischen Auslegung der Rotorblat-
ter bei einer bestimmten Schnelllaufzahl drehen [9, S. 46. 53]. Die Schnelllaufzahl A be-
schreibt dabei das Verhaltnis von Rotorblattspitzen-Geschwindigkeit zur umgebenden
Windgeschwindigkeit, siehe Gleichung (2-1):

vTip

A= (2-1)

Ywind
Bei modernen WEA liegt die Schnelllaufzahl bei etwa A = 7 [9, S. 54]. Daraus lasst sich
mittels nachfolgender Gleichung (2-2) die optimale Rotordrehzahl ngowor in Abhangigkeit
der Windgeschwindigkeit berechnen:

_ VYwina"’ A (2-2)
nROtOT - R . 27_[ . 60
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2 Grundlagen 3

Folglich muss eine WEA mit variabler Rotordrehzahl betrieben werden, um in allen Be-
triebsbereichen den maximalen Wirkungsgrad zu erreichen. Diese Betriebsweise fuhrt
daruber hinaus zu reduzierten Gerauschemissionen, geringer ausgepragten Drehmo-
mentspitzen und einer verbesserten Anpassungsfahigkeit an standortspezifische Wind-
bedingungen [10, S. 1]. Aus Abbildung 2.1 wird ersichtlich, dass die Rotordrehzahl im Teil-
lastbereich - vom Einschalten der Anlage bei veu.in bis zum Erreichen der Nennleistung
bei vvenn - stetig der ansteigenden Windgeschwindigkeit nachgefihrt wird und dadurch
permanent bei (annahernd) optimalem A arbeitet. Im Volllastbereich wird davon hingegen
abgewichen. Zum Schutz der Anlagenkomponenten wird bei hohen Windgeschwindigkei-
ten, die zu einer Uberschreitung der Nennleistung fiihren wiirden, das Rotordrehmoment
durch sogenanntes Pitchen reguliert. Hierzu werden die Rotorblatter um ihre Langsachse
verdreht und damit der Anstrémwinkel angepasst, woraus eine Anderung der am Rotor-
blatt angreifenden Kréfte resultiert. Auf diese Weise kann eine Uberlastung vermieden
werden [9, S. 427].

Die Betriebsstrategie mit drehzahlvariablem Poond :

Rotor steht im Gegensatz zur konstanten | Zonet1f i Zone2
Drehzahl des Generators, die bei einer direk- g

ten Netzkopplung durch die Netzfrequenz vor- %

gegeben ist. Aus diesem Grund wurde bei o :

friheren Anlagengenerationen auf eine vari- ] '1 =hopt 1 A <doy |

able Rotordrehzahl unter Inkaufnahme von Ef- j
fizienzeinbuRen und starkeren strukturellen E };

Belastungen verzichtet [9, S. 464]. Moderne o P |
Anlagen nutzen hingegen einen Frequenzum- Ech:.m ViNenn Veutout
richter, um diesen Zielkonflikt zu 16sen und g 22:: """"""" """""" |

den Generator drehzahlvariabel mit dem Netz % 250_1—| /__,_

zu koppeln. Der Generator dreht dadurch je- - 0l ; i

doch haufig fernab seiner optimalen Betriebs- 4m/\SNindgescth1ir;d1i§Ir<ré/i? 20-25m’s
punkte [10, S. 1]. Zudem ist der Frequenzum- Stillstand \S.t‘?\ﬂ Teillast lVoIIIast Abst/:halten
richter ebenfalls mit Verlusten behaftet und Trudeln/ kein Pitchen ~ Pitchen Trudeln
stellt als zusatzliche Komponente im Trieb- var. Drehzahl’  n,,,,+10%

strang eine weitere potenzielle Fehlerquelle
Abbildung 2.1: Beispielhafte Darstellung der Leis-

tung, Rotordrehzahl und des Pitch-Winkels in den
verschiedenen Betriebsbereichen einer drehzahl-
und zugleich lange Ausfallzeiten verursacht variablen WEA [8, S. 418]

[11, S. 265]. Es besteht deshalb die Bestre-

bung, den mittels Frequenzumrichter Ubertragenen Leistungsanteil so weit wie madglich

dar, welche unter den drei haufigsten Ursa-
chen fur einen Anlagenausfall zu finden ist

zu reduzieren oder aber komplett auf diesen zu verzichten.
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2 Grundlagen 4

Zur Bestimmung der mit einer WEA in einem gewissen Zeitraum - Ublicherweise in einem
Jahr - erzeugten Energiemenge sind neben dem Leistungsverhalten (vgl. Abbildung 2.1)
auch Kenntnisse zu den standortspezifischen Windverhaltnissen erforderlich. Da die
Windgeschwindigkeiten an einem Standort sowohl kurzfristig als auch Uber Jahre hinweg
deutlichen Schwankungen unterliegen, ist eine Vielzahl an Messwerten Uber eine mog-
lichst lange Zeit fUr eine statistisch zuverlassige Erfassung der Windbedingungen notwen-
dig [8, S. 571]. Eine zeitlich aufgeldste Darstellung ist in diesem Zusammenhang nicht
zweckmalig. Fur eine komprimierte Veranschaulichung der Windverhaltnisse wird daher
eine Haufigkeitsverteilung der Windgeschwindigkeiten genutzt (vgl. Darstellung a in
Abbildung 2.2). Dazu werden die Messdaten in Windgeschwindigkeitsklassen - den soge-
nannten BINs - zusammengefasst und die relativen Haufigkeiten H ermittelt, mit der die
einem BIN zugeordneten Windgeschwindigkeitswerte jeweils auftreten [9, S. 140]. Das
Windgeschwindigkeitsintervall, welches ein BIN umfasst, kann grundsatzlich frei gewahlt
werden. In der Norm DIN EN IEC 61400-12-1 wird hierfur ein Wert von v;= 0,5 m/s vorge-
geben [12, Kap. 8.5].

Klassen-Ertrag 600.000 -

E, in kWh
500.000 -
400.000
300.000 -
200.000
_ 100.000 - c
Klassenleistung I ls.
P, in kW S —
1 v in m/s
Klassen- ;-’ggg 1
a e ] %
hquﬁgkelt 1500- v
hin % 1250~
15,0 1000F
750+
12,5 ggg: I y
| /
10,0
v, in m/s
7.5
5,0
25 a
0,0 =

05 25 45 65 85 105125 145 165 185 205 225 245 v in m/s

Abbildung 2.2: Berechnung des Energieertrags Ej pro Windgeschwindigkeitskasse (c) flr einen Zeitraum At aus
dem Histogramm der Windgeschwindigkeitsverteilung (a) und der Leistungskurve der WEA (b) [9, S. 150]

Wie in Abbildung 2.2 gezeigt, ergibt sich der Energieertrag (c) durch die VerknUpfung der
Windgeschwindigkeitsverteilung in Rotornabenhdhe (a) mit der Leistungskurve der WEA
(b, hier auch als Histogramm visualisiert). Dabei werden gemal3 Gleichung (2-5) anhand
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2 Grundlagen 5

der Haufigkeiten H; und Leistungen P; zunachst die pro Windgeschwindigkeits-BIN pro-
duzierten Energiemengen E; berechnet und anschlieBend Uber die Gesamtzahl N der BINs
aufsummiert. Das Ergebnis ist die Jahresenergieerzeugung E4 - auch AEP (Annual Energy
Production) genannt [9, S. 150]:

N
Ey = AEPzz H;- B - At 2-3)
=1

Als Bezugszeitraum gilt nach DIN EN IEC 61400-12-1 ein Jahr mit At = 8760 h [12, Kap. 9.3].
Dieser Zeitraum kann jedoch durch zeitlich begrenzte Abschaltungen der WEA, wie bei-
spielsweise zum Artenschutz [8, S. 648] oder aufgrund von Eisabwurf [8, S. 648] und
Schlagschattenwurf [9, S. 514 f.], deutlich geringer ausfallen. Seitens der Leistung kénnen
sich nachtliche Drosselungen zur Reduktion von Schallemissionen negativ auf den Jahres-
energieertrag Ex auswirken [8, S. 634 f.].

Neben einer standortspezifischen AEP auf Grundlage von Windgeschwindigkeitsmessun-
gen kann alternativ auch eine allgemeine AEP berechnet werden, sofern keine ausrei-
chende Messdatenbasis vorhanden ist. In diesem Fall wird eine analytische Verteilungs-
funktion genutzt, um vergleichbar mit einer Hullkurve Gber dem Histogramm, die tatsach-
liche Windgeschwindigkeitsverteilung anzundhern. An europaischen Standorte eignet
sich dafurr die Rayleigh-Verteilung [9, S. 141] [12, Kap. 9.3]:

2
H(@)=1-exp <—%- (vwf’d ) ) (2-4)
ind,m

Eingangsparameter der Rayleigh-Verteilung ist die mittlere jahrliche Windgeschwindigkeit

Vwina,m. 1M Kontext der AEP-Berechnung muss hier ein Wert verwendet werden, welcher
die Windbedingungen in Rotornabenhohe wiedergibt [12, Kap. 9.3].

Werden anstatt diskreter Darstellungen wie in Abbildung 2.2 kontinuierliche Verlaufe
far die Windgeschwindigkeitsverteilung und das Leistungsverhalten der WEA genutzt, ist
bei der Berechnung der AEP die nachfolgende Gleichung (2-9) entsprechend DIN EN IEC
61400-12-1 anzuwenden [12, Kap. 9.3]:

N
P_i+P,
E, = AEP = Z [H(v,) - H(v;_)] - (%) At (2-5)
j=1
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2 Grundlagen 6

2.2 Triebstrangkonzepte

Hinsichtlich der Art und Weise, wie der Energiewandlungsprozess von der Windstrémung
am Rotorblatt zur elektrischen Energie erfolgt, gibt es keine technisch Uberlegene Losung.
Vielmehr bestehen verschiedene Konzepte in unterschiedlichen Auspragungen parallel
zueinander. Grundsatzlich 1&sst sich jedoch eine Unterscheidung zwischen Triebstrangen
mit Direktantrieb und Triebstrangen mit Getriebe vornehmen. Wahrend bei letzterer Bau-
art Ublicherweise mechanische Getriebe mit festem Ubersetzungsverhéltnis zum Einsatz
kommen, um das Drehzahlniveau anzuheben, kdnnen alternativ auch hydrostatische
oder leistungsverzweigte Drehzahlwandler Anwendung finden. [9, S. 74][8, S. 332 f.]

Tabelle 2.1: Ubersicht (iber die globalen Marktanteile sowie die Anzahl installierter Einheiten fiir verschie-
dene Triebstrangtypen im Jahr 2024 [13, S. 33]

TRIEBSTRANG DIREKT- MECHANISCHES GETRIEBE HYDROSTATISCHES LEISTUNGS-
TYP ANTRIEB schnell- mittelschnell GETRIEBE VERZWEIGT
laufend laufend
GLOBALER
8,7 62,2 291

MARKTANTEIL (%)

INSTALLIERTE
EINHEITEN

1.938 15.690 5.470

Ein Uberblick Gber die globalen Marktanteile und die Anzahl installierter Einheiten ver-
schiedener Triebstrangtypen im Jahr 2024 kann anhand von Tabelle 2.1 gewonnen wer-
den. Mit einem Anteil von insgesamt 91,3% dominieren Triebstrange mit mechanischem
Getriebe den Markt, wobei schnelllaufende Varianten 62,2% und mittelschnell-laufende
Varianten 29,2% ausmachen. WEA mit Direktantrieb erreichen lediglich einen Marktanteil
von 8,7%. Hydrostatische und leistungsverzweigte Triebstrange sind in nennenswertem
Umfang Uberhaupt nicht vertreten. Diese Verhaltnisse spiegeln sich in etwa auch in der
jeweiligen Anzahl installierter Einheiten wider, wobei diesbezuglich der Anteil schnelllau-
fender Triebstrange etwas hoéher und jener von mittelschnell-laufenden Triebstrangen
etwas niedriger ausfallt. [13, S. 33]

2.2.1 Direktantrieb

Bei Triebstrangen mit Direktantrieb ist der Generator drehzahlstarr mit dem Rotor ver-
bunden und meist unmittelbar in dessen Nahe positioniert (vgl. Abbildung 2.3 bzw.
Abbildung 2.4). Die daraus resultierenden niedrigen Drehzahlen - bei modernen Anlagen
bis ca. 20 U/min - erfordern den Einsatz sogenannter Ringgeneratoren [8, S. 332]. Diese
meist als permanenterregte Synchronmaschinen ausgefihrten Generatoren erzeugen
durch ihre Vielzahl an Polpaaren (bis zu 100) selbst unter diesen Betriebsbedingungen
eine Wechselspannung mit hoher Frequenz [14, S. 29]. Die Netzkopplung erfolgt mittels
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2 Grundlagen 7

eines nachgeschalteten Frequenzumrichters, welcher einerseits die Drehzahlvariabilitat
des Rotors ermdglicht und andererseits dafur sorgt, dass die Baugrol3e des Generators
auf das notwendige Mal3 reduziert werden kann, weil dieser nicht auf die Netzfrequenz
ausgelegt werden muss. [8, S. 332, 343]

-4~ Umrichter

N\
Generator

y/74

N
R

Netz

Abbildung 2.3: WEA vom Typ GE Haliade 150-6 MW Abbildung 2.4: Schematischer Aufbau eines
mit direktgetriebenem Ringgenerator [11, S. 252] Triebstrangs mit Direktantrieb

Neben der kompakten Bauweise stellt der Verzicht auf eine drehzahlwandelnde Kompo-
nente und die damit verbundene, verminderte Storanfalligkeit den zentralen Vorteil des
Direktantriebs dar. Dies fuhrt zu geringeren Ausfallzeiten und einem reduzierten War-
tungsaufwand gegenuber Triebstrangen mit Getrieben. Nachteilig wirkt sich hingegen
aus, dass die verwendeten Ringgeneratoren mit teilweise mehr als 10 m Durchmesser
[14, S. 29] als kostspielige Sonderanfertigungen eigens fur den jeweiligen Anlagentyp ent-
wickelt werden mussen [8, S. 343]. Hinsichtlich des Turmkopfgewichts sind direktgetrie-
bene WEA mit permanentmagneterregten Generatoren grundsatzlich mit Getriebe-WEA
vergleichbar, auch wenn sich der Schwerpunkt je nach Bauart zum Rotor hin verlagert
[11, S. 251 ff.]. Im Gegensatz dazu Ubersteigt das Volumen eines Ringgenerators jenes
eines konventionellen Generators, wie er bei Getriebe-WEA der gleichen Leistungsklasse
zum Einsatz kommt, etwa um den Faktor 100 [15, S. 391]. Der damit einhergehende hohe
Bedarf an seltenen Erden fur Permanentmagnete sowie an Kupfer fur die Spulenwicklun-
gen tragt ebenfalls zu den hohen Kosten eines Direktantriebs bei [11, S. 251].

2.2.2 Mechanisches Getriebe

Das ,klassische Triebstrangkonzept bei WEA zeichnet sich durch ein mechanisches Uber-
setzungsgetriebe aus, welches - wie in Abbildung 2.5 und Abbildung 2.6 dargestellt - zwi-
schen Rotor und Generator angeordnet ist. Durch das Anheben des Drehzahlniveaus wird
die Verwendung von Standardbauteilen wie z.B. kompakten, konventionellen Genera-
toren moglich. Gleichzeitig sinkt mit zunehmender Drehzahl das Ubertragene Drehmo-
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2 Grundlagen 8

ment, wodurch dem Getriebe nachgeschaltete Komponenten mechanisch geringer belas-
tet werden und entsprechend filigraner dimensioniert werden konnen. Auf diese Weise
lassen sich die Kosten reduzieren. Mit dem Getriebe befindet sich jedoch auch das me-
chanisch komplexeste Bauteil an zentraler Position im Triebstrang, was dessen Fehleran-
falligkeit erhdht und im Storfall zu erheblichen Ausfallzeiten fuhren kann [11, S. 236]. Die
Entwicklung in den letzten Jahren zeigt allerdings eine deutliche Verbesserung hinsichtlich
der Zuverlassigkeit sowie den Trend zu hohen Drehmomentdichten, die zurzeit etwa bei
200 Nm/kg liegen [15, S. 390]. Manche Hersteller erreichen bei ihren Getrieben auch
Werte deutlich dartuber hinaus [16]. [8, S. 335, 343]

Abbildung 2.5: WEA vom Typ Siemens SWT 3,6-107 mit klassischem Triebstrang mit Getriebe [8, S. 339]

( Getriebe s Generator =%~ Umrichter

)7/
I

Netz

Abbildung 2.6: Schematischer Aufbau eines Triebstrangs mit Getriebe

Das erforderliche Ubersetzungsverhéltnis und damit auch die BaugroRe des Getriebes
ergeben sich aus der Spreizung zwischen Rotor- und Generatordrehzahl. Letztere unter-
scheidet sich je nach verbauter Polpaar-Anzahl und den Bedingungen, welche das elekt-
rische Netz vorgibt. Konventionelle Asynchron- und Synchrongeneratoren verfugen ubli-
cherweise Uber Npopaar = 2 Polpaare, wodurch sich bei direkter Netzkopplung und einer
Netzfrequenz von f= 50 Hz gemal} Gleichung (2-6) eine (Uber-)synchrone Nenndrehzahl
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2 Grundlagen 9

VON Ngennenn = 1500 U/min einstellt. Varianten mit drei bzw. vier Polpaaren und Nenndreh-
zahlen von ngennenn= 1000 U/min bzw. 750 U/min sind ebenfalls verbreitet [9, S. 92 f.].

60 - fNetz

NPolpaar

(2-6)

NGgenNenn =

Auch bei drehzahlvariabler Leistungsubertragung ins Netz mittels Frequenzumrichter lie-
gen die optimalen Generator-Betriebspunkte meist in diesem Drehzahlbereich. Daher ist,
um beispielsweise eine Rotordrehzahl von 15 U/min auf das Drehzahlniveau des Genera-
tors von 1500 U/min anzuheben, ein Ubersetzungsverhéltnis von 1:100 erforderlich.
Ubersetzungsverhaltnisse dieser GréRenordnung lassen sich nur mittels mehrstufiger
Zahnradgetriebe realisieren, weil einerseits hohe Leistungen Ubertragen werden mussen
und andererseits die Ubersetzung pro Zahnradstufe begrenzt ist. [8, S. 338] [9, S. 83 f]

Hohlrad | Hohlrad Il Ritzelwelle

7
y g/ y :’T_‘ —

’ Stirnrad

Sonne |l
Pl:aneten 1l
i - Planeten |
P .
L. LVe Tﬁ

Abbildung 2.7: Dreistufiges WEA-Getriebe mit Leitungsdurchfiihrung in der Getriebe-Mittelachse, dargestellt
als Teilschnitt (links) und als reine Ansicht der Verzahnungen (rechts) [11, S. 225, 236]

Stirnradstufen erméglichen Ubersetzungsverhéltnisse bis 1:5 mit einem Wirkungsgrad
von ca. n = 98%. Dagegen erreichen Planetenstufen - bei kompakterer Bauweise und ho-
herer Leistungsdichte - Ubersetzungen bis 1:12 bei einem Wirkungsgrad von etwa
n =99%. In modernen WEA mit Nennleistungen im MW-Bereich kommen daher fast aus-
schliel3lich mehrstufige Planetengetriebe zum Einsatz, wie exemplarisch in Abbildung 2.7
dargestellt. Haufig werden diese mit einer nachgeschalteten Stirnradstufe kombiniert,
welche einen seitlichen Versatz des Leistungsflusses bewirkt. Dadurch lasst sich eine Lei-
tungsdurchfihrung Uber eine Hohlwelle entlang der Getriebe-Mittelachse realisieren, wie
sie zur Versorgung der Pitch-Antriebe und der Sensorik in der Rotornabe erforderlich ist
(vgl. Abbildung 2.7, linke Seite). [8, S. 387 f., 390, 395]
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2 Grundlagen 10

Planetengetriebe zeichnen sich dadurch aus, dass drei oder mehrere konzentrisch ange-
ordnete Planeten sowohl in die zentral positionierte Sonne als auch in das umliegende
Hohlrad eingreifen [9, S. 86]. Die Planeten sind dabei auf einem gemeinsamen Planeten-
trager gelagert, der diese auf einer Kreisbahn um die zentrale Drehachse des Getriebes
fahrt (in Abbildung 2.7 blau gestrichelt dargestellt). Es ergeben sich verschiedene Mog-
lichkeiten zur Drehzahl-Ubersetzung zwischen den drei Komponenten. Ist beispielsweise
der Planetentrager (P) fixiert, stellt sich zwischen Sonne (S) und Hohlrad (H) ein festes
Ubersetzungsverhaltnis ious ein. Diese sogenannte Standibersetzung wird durch folgende
Gleichung beschrieben [17, S. 905]:

. ny Zg MS>
= |— = . = - 2-7
tors (n5> ( ZH) ( My _ 27

np=0 np=0

Ubersetzungsverhaltnis der Standlbersetzung
Drehzahlen

~.

Zahnezahlen der jeweiligen Verzahnung

SR

Drehmomente an der jeweiligen Verzahnung

Im Gegensatz zu Stirnradgetrieben bieten Planetengetriebe aulerdem die Moglichkeit
der Leistungsverzweigung bzw. -summierung, indem sie als sogenanntes Uberlagerungs-
getriebe arbeiten (vgl. Kapitel 2.2.4 und 3.2). Dabei ist gegenuber der StandUbersetzung
auch die dritte Komponente der Planetenstufe frei ansteuerbar, wodurch das Uberset-
zungsverhaltnis zwischen den beiden Ubrigen Verzahnungen eingestellt werden kann.
Dieser Zustand kann mithilfe der zentralen Gleichung (2-8), auch Willis-Gleichung genannt,
beschrieben werden [17, S. 908]. Aus dieser lassen sich alle weiteren Zusammenhange
zwischen den einzelnen Komponenten eines Uberlagerungsgetriebes ableiten:

ny — iops " Ns — (1 — iops) *np =0 (2-8)

Neben den Triebstrangen mit schnelllaufendem Generator gewinnen Triebstrange, die
auf einer mittelschnell laufenden Auslegung basieren, zunehmend an Bedeutung. Diese
sogenannten Hybridantriebe zielen darauf ab, die Vorteile von Direktantrieb und Trieb-
strangen mit Getriebe zu vereinen. Durch die Verwendung von Generatoren mit erhéhter
Polpaar-Anzahl und/oder einem Betrieb deutlich unter der netzsynchronen Drehzahl, auf
einem Drehzahlniveau von 500 - 150 U/min, kénnen gegenuber der schnelllaufenden Bau-
art ein oder mehrere Getriebestufen eingespart werden. Dies wird als Plus bezlglich Zu-
verlassigkeit und Verschleil angesehen. Der Generator muss jedoch fur geringere Dreh-
zahlen und héhere Drehmomente ausgelegt werden, wodurch dieser schwerer und teu-
rer wird. [8, S. 341 f.]
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2.2.3 Hydrostatisches Getriebe

Die aus technischer Sicht optimale Lésung zur Leistungsubertragung zwischen Rotor und
Generator liegt sicherlich in einer drehzahlwandelnden Komponente mit stufenlos vari-
ablem Ubersetzungsverhéltnis. Auf diese Weise kann bei variabler Rotordrehzahl der Ge-
nerator direkt netzgekoppelt betrieben und gleichzeitig auf einen Frequenzumrichter ver-
zichtet werden. Sowohl Rotor als auch Generator befinden sich in diesem Szenario in op-
timalen Betriebsbereichen. [8, S. 333]

Die Realisierung eines derartigen Getriebes ist beispielsweise mittels einer hydrostati-
schen Leistungsubertragung maoglich, wie sie insbesondere als Fahrantrieb bei Land- und
Baumaschinen Anwendung findet [18, S. 247]. Hydrostatische Getriebe bestehen grund-
satzlich aus einer oder mehreren angetriebenen Pumpen, welche uUber ein Fluid in einem
hydraulischen Kreis mit einem oder mehreren Motoren verbunden sind. Durch Ausfuh-
rung der hydraulischen Maschinen mit verstellbarem Forder- bzw. Schluckvolumen kann
ein variables Ubersetzungsverhaltnis erreicht werden. Allerdings liegen die Wirkungs-
grade mit Bestwerten von n = 85...90% dabei deutlich niedriger als jene von vergleichba-
ren mehrstufigen Zahnradgetrieben [19, S. 51] [20]. Damit die hydraulischen Maschinen
moglichst in Bereichen hoher Effizienz arbeiten, konnen dem jeweiligen Einsatzzweck ent-
sprechend zusatzlich Zahnradgetriebe seriell vor- bzw. nachgeschaltet werden, um das
Drehzahl- und Drehmomentniveau an die Charakteristik der Komponenten anzupassen
oder die Leistungsubertragung auf mehrere Pfade aufzuteilen [21, S. 1512] [19, S. 12].

Hydrostatische Triebstrange konnten sich bislang jedoch nicht wettbewerbsfahig am
Markt etablieren [13, S. 34]. Tabelle 2.2 gibt eine Ubersicht zu den bisherigen relevanten
Konzepten und Entwicklungen in diesem Bereich, mit Fokus auf die Anwendung bei mo-
dernen WEA. Anspruch auf eine vollstandige Auflistung besteht hierbei nicht - diesbezlg-
lich wird auf [21] verwiesen.

Erste Umsetzungen einer WEA mit hydrostatischem Getriebe erfolgen bereits 1980 mit
der 3 MW-Versuchsanlage SWT-3 der Bendix Corporation. Beim verwendeten Triebstrang-
konzept wird die am Rotor anliegende Leistung mittels eines drehzahlanhebenden Ge-
triebes auf 14 Konstantpumpen Ubertragen. Die Pumpen sind im Maschinenhaus der
WEA angeordnet und tUber Hydraulikleitungen mit 18 verstellbaren Motoren am Turmful}
gekoppelt, welche - ebenfalls Uber ein drehzahlanhebendes Getriebe - den direkt netz-
gebundenen Generator antreiben. Aufgrund des geringen Gesamtwirkungsgrads, insbe-
sondere im Teillastbetrieb, wurde das Konzept nach Projektende nicht weiterverfolgt. Ur-
sache hierfur war im Wesentlichen, dass die damals erhaltlichen Hydraulikkomponenten
aufgrund ihrer Bauart, aber auch ihres Entwicklungsstands, nicht fur den Einsatz unter
den bei WEA gegebenen Rahmenbedingungen geeignet waren.[19, S. 12] [22,S. 1 f.]
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2 Grundlagen 13

Mit der Weiterentwicklung und Verbesserung von hydraulischen Maschinen, vor allem
den Pumpen, rickt der Einsatz hydrostatischer Getriebe bei WEA wieder starker in den
Fokus. Die Verfugbarkeit von leistungsstarken Radialkolbenpumpen, welche auf das ge-
ringe Drehzahlniveau des Rotors abgestimmt sind, ermdglichen es je nach Ausfuhrung
des Triebstrangs, auf zusatzliche Zahnradubersetzungen sowie die Aufteilung auf meh-
rere Leistungspfade zu verzichten [19, S. 12]. Im Rahmen eines Forschungsprojekts an der
Rheinisch-Westfalischen Technischen Hochschule in Aachen (RWTH) wurden in diesem
Zusammenhang grundlegende Untersuchungen zur Konzipierung von hydrostatischen
Triebstrangen durchgefiihrt, wobei die Eigenschaften verschiedener Bauarten durch
Simulationen miteinander verglichen wurden [19, S. 23-31]. Dazu zahlt auch ein leistungs-
verzweigtes Triebstrangkonzept (vgl. Kapitel 2.2.4). Der Fokus liegt jedoch bei vollhydro-
statischen Triebstrangen mit schaltbaren Komponenten, welche hinsichtlich eines vorwie-
genden Teillastbetriebs den besten Kompromiss aus Effizienz, Komplexitat und Kosten
bieten [19, S. 31]. Das finale Triebstranglayout des Projekts ist in Abbildung 2.8 schema-
tisch veranschaulicht und umfasst eine mit der Rotorwelle gekoppelte Tandem-Radialkol-
benpumpe sowie vier Axialkolbenmotoren - davon drei mit variablem und einer mit kon-
stantem Schluckvolumen ausgefuhrt. Jeweils zwei Motoren bilden eine Einheit und trei-
ben einen Asynchrongenerator bei Netzfrequenz an. Die Leistungssummierung erfolgt
Uber das elektrische Netz. Durch die Art der Verschaltung ist es mdglich, alle hydrauli-
schen Maschinen im Betrieb modular ab- und zuzuschalten, um den Systemwirkungsgrad
im Teillastbereich zu erhéhen [19, S. 52]. Prifstandsmessungen an einem skalierten Pro-
totyp des Triebstrangs im 1 MW-Leistungsbereich zeigen Wirkungsgrade von annahernd
n = 85% uber weite Teile des Betriebskennfelds und bestatigen die vorangegangenen Si-
mulationen [19, S. 53].

Generator

UL

Generator

y//4
"

1/
I/

Netz

Abbildung 2.8: Schematischer Aufbau des hydrostatischen Forschungs-Triebstrangs der RWTH Aachen,
dargestellt nach [19, S. 41]

Hochschule fir Angewandte Wissenschaften Hamburg
Hamburg University of Applied Sciences



2 Grundlagen 14

An dieser Stelle ist anzumerken, dass der Hersteller Hagglunds AB, dessen Radialkolben-
pumpen hier zum Einsatz kommen, auch eigene Triebstrangslosungen in ahnlicher Bau-
weise anbietet, wobei jedoch nicht verstellbare Radialkolbenmotoren und nur eine
Pumpe verbaut werden [23, S. 19 ff.] [24]. Konkrete Realsierungen sind aber nicht bekannt
[21, S. 1506].

Auch die Konzeptstudie Hydrautrans Drive Train (HDT) des Unternehmens Hydrautrans BV
nutzt mehrere Pumpen, Motoren und Generatoren (siehe Abbildung 2.9). Dabei wird der
technologische Ansatz der SWT-3 Windturbine aufgegriffen: Die Leistung am Rotor wird
Uber einen Zahnkranz auf der Rotorwelle an mehrere Pumpen verteilt. Eine jeweils zwi-
schengeschaltete Planetenstufe erhoht die Drehzahl auf ein fur den Pumpbetrieb gunsti-
ges Niveau. Zwei Einheiten, bestehend aus Generator und je zwei Olmotoren in Tan-
demanordnung, Ubertragen die Leistung aus dem Hydrauliksystem ins elektrische Netz.
Dabei wird jeder Motor von 4 der insgesamt 16 Pumpen gespeist. Das resultierende hyd-
raulische Ubersetzungsverhaltnis von 1:4 ermoglicht den Betrieb der Generatoren bei
1500 U/min und damit direkt bei Netzfrequenz. [25]

-EL

\!: !_

< Generator
= N

Netz

( (
) )
r//

Abbildung 2.9: Vereinfachter schematischer Aufbau (links) und 3D-Darstellung (rechts) des Hydrautrans
Drive Train [25] [26]

Wesentliche Komponente des Triebstrangs bildet eine Axialkolbenmaschine des Herstel-
lers INNAS BV, die hier in baugleicher Ausfuhrung als Hydraulikpumpe und -motor zum
Einsatz kommt. Durch die verwendete Floating Cup Technology (FCT) arbeiten diese insbe-
sondere bei langsamen Drehzahlen deutlich effizienter als herkommlichen Axialkolben-
maschinen (vgl. Kapitel 2.3.1). Der damit einhergehende hohe prognostizierte Gesamtwir-
kungsgrad von uber 95% soll das Konzept zu konventionellen Triebstrangen konkurrenz-
fahig machen [27]. Ob die hydraulischen Maschinen in verstellbarer Ausfihrung zur An-
wendung kommen und modular zu- bzw. abschaltbar sind, wird nicht beschrieben.
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Im Gegensatz zu den zuvor erlauterten Triebstrangarchitekturen setzen die nachfolgen-
den Konzepte auf eine Einzelpumpe-Einzelmotor-Konfiguration. In diesem Zusammen-
hang beispielhaft zu erwahnen ist das WindSmart Hydraulic Drive Train System des Herstel-
lers WindSmart, dargestellt in Abbildung 2.10. Dieses umfasst eine Radialkolbenpumpe
mit konstantem Fordervolumen, welche direkt mit der Rotorwelle verbunden ist und auf
deren Drehzahlniveau betrieben wird. Die erzeugte hydraulische Leistung wird auf einen
verstellbaren Axialkolbenmotor Gbertragen, mit dem das Ubersetzungsverhaltnis zum bei
konstanter Drehzahl arbeitenden Generator variabel eingestellt werden kann [28]. Im Fo-
kus der Anwendung stehen hier primar kleinere und mittlere WEA. Wahrend im Leistungs-
bereich von 20-100 kW eine effiziente und wartungsarme Alternative zu den sonst ubli-
chen drehzahlkonstanten Triebstrangen geboten werden soll, stellt das Antriebssystem
bei Leistungen von 100-700 kW eher eine Option zur Nach- und Umrustung alterer Anla-
gen dar [29].

Der sogenannte ChapDrive, entwickelt vom Unternehmen ChapDrive AS in Kooperation
mit der Norwegian University of Science and Technology (NTNU) in Trondheim, zielt hin-
gegen drauf ab, das gleiche Konzept bei modernen WEA mit mehreren Megawatt Nenn-
leistung zu etablieren. Je nach Anforderungen werden die einzelnen Baugruppen dabei
unterschiedlich angeordnet: Bei Offshore-WEA auf schwimmenden Plattformen ist ein
niedriger Schwerpunkt von grol3er Bedeutung, weshalb Hydraulikmotor und Generator
bei dieser Anwendung im Turmful platziert werden [19, S. 14]. Alternativ werden Ol-
pumpe und -motor in integrierter Bauweise ausgefthrt und in einer Einheit zusammen-
gefasst [30]. Wahrend erstere Variante bereits anhand von Prototypen am Prufstand
(50 kW 7/ 300 kW) bzw. in Versuchs-WEA (225 kW / 900 kW) untersucht und evaluiert wer-
den konnten, befindet letztere Version fur Leistungen von 3 MW / 5 MW noch im Status
der Konzeptionierung [21, S. 1503].

Generator
F N
( Generator (
v
N Generator
Netz S S
Netz

Abbildung 2.10: Vereinfachter schematischer Aufbau  Abbildung 2.11: Vereinfachter schematischer Aufbau
des WindSmart Hydraulic Drive Train Systems bzw. eines Triebstrangs mit digital verstellbarer Pumpe
ChapDrive, dargestellt nach [30] bzw. Motor, dargestellt nach [23, S. 19]
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Einen etwas anderen technischen Ansatz, welcher die Vorteile der bislang beschriebenen
Konzepte vereinen soll, verfolgt die Firma Artemis Intelligent Power Ltd. Zusammen mit
der WEA-Sparte von Mitsubishi Heavy Industries (MHI bzw. MHI Vestas) entwickelt das auf
Hydraulikpumpen und -motoren spezialisierte Unternehmen unter anderem eigens fur
die Anwendung in WEA der MW-Leistungsklasse ausgelegte hydraulische Maschinen in
Radialkolbenbauweise [21, S. 1502] [19, S. 13 f.]. Die Variation der Volumenstrome erfolgt
dabei nicht frei variabel, sondern in kleinen zu- und abschaltbaren Stufen nach dem Digital
Displacement Prinzip (vgl. Kapitel 2.3.1). Durch die Verwendung von computergesteuerten
Hochgeschwindigkeits-Magnetventilen lassen sich die Kolben bei jedem Hub einzeln zu-
und abschalten, wodurch Uber einen grof3en Betriebsbereich hohe Wirkungsgrade von
95-97% erzielt werden kdnnen [20]. In Kombination mit einer Vielzahl an Kolben wird zu-
dem eine annahernd stufenlose Drehzahlvariation erreicht [31]. Abbildung 2.11 zeigt den
Aufbau des Triebstrangs in einer verbesserten Version, mit einer Digital Displacement
Pump (DDP) sowie zwei Einheiten aus Digital Displacement Motor (DDM) und Generator, von
denen sich jeweils eine im Teillastbetrieb abkoppeln lasst [23, S. 19]. Von dem genannten
Einzelwirkungsgrad fur die Pumpe bzw. den Motor Iasst sich ein Gesamtwirkungsgrad des
Systems von durchschnittlich 90% ableiten [20]. Nach Prototypen-Tests am Prufstand
(2,4 MW) und in einer Versuchs-WEA (1,5 MW) befindet sich das Triebstrangkonzept seit
2015 als Baugruppe der 7 MW Mitsubishi Offshore-WEA Sea Angel im Praxiseinsatz [21, S.
1502].

Die Delft Offshore Turbine (DOT), entwickelt von dem Unternehmen DOT BV und der Delft
University of Technology (TU), unterscheidet sich durch das verwendete Hydraulikfluid
und die damit einhergehenden Moglichkeiten zur Energiewandlung grundlegend von den
vorangegangenen Konzepten. Eine explizite Auslegung auf den Betrieb an Offshore-
Standorten ermoglicht die Nutzung von Seewasser in einem offenen Kreislauf, wie in Ab-
bildung 2.12 veranschaulicht. Gegenluber einem geschlossenen Hydrauliksystemen ent-
fallt dabei die Notwendigkeit zur Kihlung des Fluids und es kdnnen leicht mehrere WEA
hydraulisch miteinander zu einem System gekoppelt werden. Die reduzierte Anzahl an
Komponenten senkt die Komplexitat, verringert die Ausfallwahrscheinlichkeit und mini-
miert den Wartungsaufwand. Zudem kann das Maschinenhausgewicht reduziert und die
Tragstruktur entsprechend filigraner dimensioniert werden. Nachteilig wirken sich jedoch
die korrosiven Eigenschaften und potenziellen Verunreinigungen des Seewassers aus. Au-
Rerdem gestaltet sich die Verfugbarkeit geeigneter Komponenten insbesondere bei Leis-
tungen von mehreren Megawatt als schwierig - ein Bereich, in dem schon 6lhydraulische
Maschinen an ihre Grenzen stofBen. Deshalb verfugt der in Abbildung 2.12 dargestellte
Aufbau der 500 kW Versuchs-WEA Uber einen geschlossenen Zwischenkreis mit Hydrauli-
kél: Eine Radialkolbenpumpe Ubertragt das Rotormoment auf einen Olmotor, der eine
Hochdruck-Wasserpumpe antreibt. Diese speist - gesteuert Uber ein Nadelventil - eine
Pelton-Turbine, die mit einem Generator gekoppeltist. [23,S. 13 f., 37 f.] [32]
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Aufgrund des zusatzlichen

Zwischenkreises und der
daraus resultierenden be-
grenzten Systemintegra- <
tion wird im realen Betrieb
lediglich ein  Gesamtwir-

kungsgrad von 37-50 % er- Y

reicht. Das finale Trieb-
W
strang-Layout umfasst nur [Cirotn| 1 el S

noch eine Radialkolben- !
~ Ventil Turbine ]

fw

pumpe an der Rotorwelle, ' 1
die Nadelventilsteuerung T[
sowie einer Peltonturbine i t—p:

mit Duse. Mit diesem Auf-
bau wird ein mittlerer Wir- Abbildung 2.12: Schematischer Aufbau der DOT-Versuchs-WEA [30]
kungsgrad von 90 % ange-

strebt. Um dies zu erreichen, wird aktuell eine speziell fir den Betrieb mit Seewasser aus-
gelegte Radialkolbenpumpe entwickelt. [32] [33]

2.2.4 Leistungsverzweigung

Die Vorteile eines stufenlos drehzahlvariablen Getriebes (vgl. Kapitel 2.2.3) und die hohen
Wirkungsgrade eines mechanischen Getriebes (vgl. Kapitel 2.2.2) lassen sich durch den
Einsatz einer Leistungsverzweigung miteinander vereinen. Dabei wird die anliegende Ge-
samtleistung P; in zwei Leistungspfade aufgeteilt, wie Abbildung 2.13 veranschaulicht: In
einen rein mechanischen Anteil mit fester Zahnrad-Ubersetzung (Pmec - grin) und einen
regelbaren Anteil mit variabler Ubersetzung (Pna- - blau). Beide Leistungspfade werden
anschliel3end mittels einer Planetenstufe wieder zusammengefuhrt. [18, S. 252-255]

Phydr
Mm-N; Y
P, = M’IZ
' EZ@G . MH/I/I/I 1T

] N ~n
Verzweigung n; Pnech  Summierung :

Abbildung 2.13: Visualisierung einer hydraulischen Leistungsverzweigung, hier dargestellt mit Ubersetzung
ins Langsame n7 > n2 und M2 > M7 [18, S. 252] nach [34, S. 48]
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Sowohl das Hohlrad als auch der Planetentrager und das Sonnenrad dieser Planetenstufe
sind Uber separate Wellen frei drehbar. Dadurch Gberlagern sich die Drehzahlen aus dem
Leistungspfad mit fester, mechanischer Ubersetzung und dem Leistungspfad mit variab-
ler Ubersetzung zur Abtriebsdrehzahl n; an der jeweils dritten Welle (vgl. Kapitel 2.2.2).
Das Gesamtlbersetzungsverhaltnis kann durch Variation des Ubersetzungsverhaltnisses
im regelbaren Teil des Getriebes eingestellt werden. Ublicherweise wird dies durch den
Einsatz drehzahlvariabler elektrischer Antriebe, hydraulischer Maschinen oder hydrody-
namischer Wandler erreicht. Solche Ausfiihrungen der variablen Ubersetzung sind gegen-
Uber einem Zahnradgetriebe mit groBeren Verlusten behaftet. Daher wird nur ein mog-
lichst kleiner Teil der Gesamtleistung (etwa 10-15% bei optimaler Auslegung) auf diese
Weise Ubertragen [10, S. 2]. Insgesamt ergibt sich dadurch - unter Berucksichtigung der
anteilig gewichteten Teilwirkungsgrade - ein hoher Gesamtwirkungsgrad. Mit abnehmen-
dem Anteil der drehzahlvariabel Ubertragenen Leistung steigt der Gesamtwirkungsgrad
an, wobei sich gleichzeitig der mogliche Wandlungsbereich reduziert. Die zentrale Her-
ausforderung bei der Auslegung besteht folglich darin, bei moéglichst grolRem nutzbaren
Drehzahlband die regelbare Leistung zu minimieren. [18, S. 252] [8, S. 398]

Im Bereich der Fahrantriebe mobiler Arbeitsmaschinen und Nutzfahrzeuge, insbesondere
in der Landtechnik, finden leistungsverzweigte Triebstrange bereits seit Ende der 1990er
Jahre erfolgreich Anwendung, um die konstante Drehzahl des Verbrennungsmotors in
eine variable Drehzahl an den Antriebsachsen zu wandeln [18, S. 254 f.]. Eine ahnliche
Umsetzung dieser Art Triebstrang ist grundsatzlich auch im Bereich der WEA realisierbar.
Die damit einhergehenden Vorteile entsprechen - mit Ausnahme des héheren Wirkungs-
grads - jenen von vollhydrostatischen Getrieben (vgl. Kapitel 2.2.3). Tabelle 2.3 auf S. 20
gibt einen Uberblick zu den zentralen Entwicklungen und relevanten Forschungsarbeiten
auf diesem Gebiet.

Bereits 1982 gab es erste Ansatze zur Verwendung elektrisch-leistungsverzweigter Trieb-
strange bei WEA [8, S. 398 f.], welche aufgrund eines unzureichenden Entwicklungsstands
drehzahlvariabler Antriebe zunachst nicht weiterverfolgt wurden. In der Forschung findet
das Konzept seitdem jedoch wiederholt Beachtung - siehe beispielsweise in [35], [36] und
[37] - und wird unter anderem in den Patenten [38], [39] sowie [40] mit unterschiedlichen
technischen Ausfihrungen beschrieben.

Abbildung 2.14 zeigt beispielhaft den schematischen Aufbau eines solchen Triebstrangs.
Der Uberwiegende Anteil der Rotorleistung wird Uber den Synchrongenerator, dessen
Drehzahl fest an die Netzfrequenz gekoppelt ist, direkt ins Netz gespeist. Um dennoch
eine veranderliche Rotordrehzahl zu ermdglichen, kann mittels eines regelbaren Servo-
motors an der Planetenstufe eine variable Drehzahldifferenz zwischen Rotor- und Gene-
ratorwelle eingestellt werden. Das Hauptgetriebe mit festem Ubersetzungsverhaltnis
dient in diesem Zusammenhang lediglich der Anhebung des Drehzahlniveaus.
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Die Leistungsverzweigung erfolgt bei dieser Triebstrang-Konfiguration Uber das Netz. Der
Servomotor wird Uber einen netzbetriebenen Frequenzumrichter angesteuert. Auf diesen
Leistungspfad, der dadurch mit zusatzlichen Verlusten behaftet ist, entfallen jedoch ma-
ximal 12% der Gesamtleistung. Im Vergleich dazu betragen die Leistungsanteile, welche
mittels Leistungselektronik ins Netz Ubertragen werden, bei konventionellen WEA-Trieb-
strangen mit doppelt gespeisten Asynchrongeneratoren etwa 30% und bei der Verwen-
dung von Synchrongeneratoren 100% (vgl. Kapitel 2.2.2). [37]

Stirnradstufe
—| Servo —#~Umrichter
|
Haupt- L
. _ = (Generator N

( Getriebe X

| . %

Planeten N
-stufe etz

Abbildung 2.14: Schematischer Aufbau eines elektrisch-leistungsverzweigten Triebstrangs nach [37]

Obgleich bislang keine Umsetzung in Form von Prototypen oder Versuchs-WEA bekannt
ist, belegen Simulation und experimentelle Untersuchungen an einem 110 kW-Labormo-
dell grundsatzlich die Funktionsfahigkeit des Konzepts im stationaren und dynamischen
Betrieb [37]. Zudem zeigen sich drehmomentbegrenzende Eigenschaften bei transienten
Lastfallen [35]. Anhand von Prifstandsmessungen konnte ein Gesamtwirkungsgrad von
bis zu 85% nachgewiesen werden, wobei eine Steigerung dieses Werts bei Verwendung
optimal abgestimmter Baugruppen zu erwarten ist [37]. Allerdings stellt sich - neben der
Regelung (Pitch, Drehzahl Servomotor) - der Umgang mit Netzspannungseinbrichen als
herausfordernd dar, weil Synchrongenerator und Servomotor nur Uber das Netz mitei-
nander gekoppelt sind [40, S. 4].

Erganzend zu erwahnen ist an dieser Stelle das Triebstrangkonzept der 2,5 MW WEA
Liberty von Clipper, welches eine ganzlich andere Art der Leistungsverzweigung als die
zuvor beschriebene darstellt. Das verbaute, mehrstufige Stirnradgetriebe Quantum Drive
verteilt die Leistung an der Rotorwelle auf vier Abtriebswellen, welche ebenso viele bau-
gleiche Generatoren antreiben. Im Fokus steht hierbei nicht die Einsparung des Frequen-
zumrichters, sondern eine erhohte Zuverlassigkeit und die Reduktion von Ausfallzeiten.
Fallt einer der Generatoren/Frequenzumrichter aus oder muss gewartet werden, kann die
Anlage dennoch bei reduzierter Leistung weiter betrieben werden. Allerdings bestehen
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durch das komplexe Getriebe und die erhéhte Anzahl an Bauteilen auch deutlich mehr
Fehlerquellen. [41, S. 22] [42, S. 199]

Tabelle 2.3: Ubersicht zu relevanten leistungsverzweigten Triebstrangkonzepten bei WEA

BEZEICHNUNG ELEKTRISCHE WINDRIVE VARIABLE RATIO HYDROSTATISCHE
LEISTUNGS- SPEED (VRS) LEISTUNGSVER-
VERZWEIGUNG ZWEIGUNG
(HYDRIVE)
ENTWICKLUNG,  Skaliertes Modell, Serienreife, Serienreife, Forschung,
STATUS Laborprifstand Feldeinsatz Feldeinsatz Prototyp / Modell,
Laborprifstand
UNTERNEHMEN,  University of Voith, Nordex, Wikov Industry Zhejiang University
INSTITUTION Bologna (2010), DeWind, BARD (2013 - heute) (2014 - 2019),
RWTH Aachen (2003 - 2011) Polytech. University
(2013 -2017) of Bari (2018),
University Moulay
Ismail (2020),
HAW Hamburg
& Stabo GmbH
(2024 - 2025)
TECHNISCHE Regelbarer Servo- Hydrodynamischer Hydraulischer Kreis ~ Hydraulischer Kreis
UMSETZUNG motor, netzbetrie- Wandler und Uber- mit verstellbaren mit verstellbaren
ben Uber Frequen- lagerungsgetriebe; Pumpen / Motoren Pumpen / Motoren
zumrichter (ca. 12%  Einsatz als Modul (+ weitere Bauteile);  und Uberlagerungs-
der WEA-Nennleis- zwischen Generator  Einsatz als Modul getriebe, intergiert
tung) und Hauptgetriebe zwischen Generator  in Hauptgetriebe
und Hauptgetriebe
LEISTUNGS- 110 kW 2 MW 3-10 MW+ -
KLASSE (Prufstand) (DeWind 8.2 WEA) (Prufstand)
6,5 MW
(Prototyp-WEA,
geplant mit BARD)
GESAMTWIR- <85% <92,6% nicht bekannt <93 %
KUNGSGRAD (am Prufstand) (berechnet) (am Prufstand,
Zhejiang Univ.)
FOKUS DES Einsparung Vollum-  Einsparung Fre- Um- und Nachrus- Einsparung Fre-
KONZEPTS richter, Alternatives ~ quenzumrichter, tung konventionel- quenzumrichter,

Konzept zu anderen
Teilumrichter-Syste-
men fur WEA mit
MW-Leistungen

Dampfung von
Lastspitzen,
reduzierter War-
tungsaufwand,
verbesserte
Zuverlassigkeit

ler Triebstrange

Dampfung von
Lastspitzen,
reduzierter War-
tungsaufwand,
verbesserte
Zuverlassigkeit,
Gewichtsreduktion
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Aufgriffen wird dieses von Clipper verwendete Konzept durch den Altanus-Triebstrang von
Urs Giger. Im Vordergrund steht hierbei, die Logistik, Installation und Wartung des Trieb-
strangs stark zu vereinfachen und moglichst unabhangig eines externen Krans zu gestal-
ten, damit auch schwer zugangliche Standorte flur den WEA-Betrieb erschlossen werden
kdnnen. Erreicht wird dies unter anderem durch eine erhdhte Generatoranzahl. Die Ge-
samtleistung verteilt sich auf insgesamt 12 Generatoren, sodass diese leicht und kompakt
(mgen = 127 kg) ausgefuhrt werden. AulBerdem ergibt sich die Mdglichkeit der Teillastab-
schaltung (vgl. hydrostatischer Triebstrang der RWTH Aachen, Abbildung 2.8). Die Anbin-
dung der Generatoren an die Rotorwelle erfolgt Gber ein vorgelagertes, zweistufiges Pla-
netengetriebe sowie ein zentrales Stirnrad, in das die einzelnen Stirnrader der ringférmig
angeordneten Generatoren eingreifen. Derzeit ist das Konzept auf eine WEA-Nennleis-
tung im Bereich von 3 MW ausgelegt. [43, S. 8 f.] [44, S. 29 ff.]

Auch im Bereich der hydraulischen Leistungsverzweigung gehen die ersten Versuche zur
Implementierung dieser Technik bei WEA bis zurtck in die 1980er Jahre. Ein Patent [45]
von 1982 beschreibt die Verwendung dieser Art Triebstrang im Zusammenhang mit WEA,
wahrend ein weiteres aus dem Jahr 2004 diesen Ansatz - erweitert um schaltbare Kupp-
lungselemente und in kompakterer Bauweise - erneut aufgreift [46]. Eine marktreife Um-
setzung dieser Konzepte ist bislang nicht bekannt. Im Gegensatz dazu befindet sich ein
leistungsverzweigter Triebstrang auf Basis eines hydrodynamischen Drehmomentwand-
lers bereits im praktischen Einsatz (WEA DeWind 8.2). In Abbildung 2.15 ist der schemati-
sche Aufbau dieses sogenannten WinDrive, entwickelt von der Voith Turbo GmbH in Ko-
operation mit dem WEA-Hersteller Nordex SE, dargestellt [47]. Es handelt sich dabei nicht
um einen vollstandigen Triebstrang, sondern um eine Einheit mit variabler Ubersetzung,
die aufgrund des erforderlichen Drehzahlniveaus an der Antriebswelle zwischen einem
konventionellen, mechanischen Getriebe und dem Generator platziert wird [19, S. 17].

WinDrive

[ ]
H t -E
( aupt- Generator
Getriebe ‘E
[

Wandler g
Planeten
-stufen Netz

/4

Abbildung 2.15: Schematischer Aufbau eines Triebstrangs mit integriertem WinDrive-Modul nach [48, S. 43]
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Wie aus Abbildung 2.15 ersichtlich, wird die Antriebsleistung mittels einer Planetenstufe,
welche als Uberlagerungegetriebe ausgefiihrt ist, auf zwei Pfade aufgeteilt. Der Uberwie-
gende Leistungsanteil wird Uber die Sonne direkt an den Generator Ubertragen, wahrend
ein kleiner Teil zum Antrieb der Pumpe des Wandlers dient. Der erzeugte Olstrom treibt
wiederum die Turbine des Wandlers an, welche durch eine Standubersetzung mit dem
Hohlrad der Planetenstufe verbunden ist. Mit den Leitschaufeln des Wandlers lassen sich
somit auch die Drehmomentverhaltnisse am Uberlagerungsgetriebe einstellen, wodurch
dessen Ubersetzungsverhéltnis stufenlos angepasst werden kann. Um bei geringen Ro-
tordrehzahlen einen besseren Wirkungsgrad zu erzielen, kann optional eine zusatzliche
Strémungskupplung zur Uberbriickung des Wandlers verbaut werden. [47, S. 7, 10]

Der Drehmomentwandler wirkt jedoch nicht nur als Regelaggregat, sondern dampft auch
Lastspitzen direkt innerhalb des Triebstrangs [8, S. 398 f.]. Neben der Einsparung des Fre-
quenzumrichters soll der Triebstrang dadurch auch deutlich wartungsarmer, robuster
und zuverlassiger werden [48, S. 22 f.]. Da nur ein sehr geringer Anteil von 3% auf den
Leistungspfad mit hydrodynamischer Komponente entfallt, ergibt sich ein ginstiger Wir-
kungsgrad von maximal 92,6%, wobei die Drehzahlspreizung allerdings stark begrenzt ist
[8,S.399][19, S. 17].

Der Getriebehersteller Wikov Industry a.s. bie-
tet mit dem VRS-Modul ebenfalls eine Ge-
triebe-Einheit mit stufenlos variablem Uber-
setzungsverhaltnis an, ausgelegt fur Leistun-
gen im Bereich von etwa 3...10 MW. Wie Abbil-
dung 2.16 zu entnehmen ist, kommt hierbei
anstatt eines hydrodynamischen Wandlers
eine hydraulische Verschaltung von Pumpe
und Motor zum Einsatz. Zum konkreten Auf-
bau und der Regelung des Systems gibt es
keine Informationen [21, S. 1512 f.].

Die grundlegende Struktur einer hydrauli- Abbildung 2.16: VRS-Modul mit hydraulisch ver-
schen Leistungsverzweigung ist in der Regel je- stellbarer Ubersetzung von Wikov Industry [45]
doch so ausgefuhrt, wie in Abbildung 2.17 bei-

spielhaft dargestellt. Zur Regelung des Ubersetzungsverhéltnisses an der Planetenstufe
wird ein Hydraulikreis verwendet, wie er bereits im Kontext von vollhydrostatischen Ge-
trieben erldutert wurde (vgl. Kapitel 2.2.3). Dabei kann mithilfe mindestens einer verstell-
baren Pumpe bzw. eines Motors die hydraulische Ubersetzung frei variiert werden. Um
das erforderliche Gesamtubersetzungsverhaltnis abbilden zu kénnen, wird neben dem
drehzahlvariablen Teil des Treibstrangs haufig ein mechanisches Hauptgetriebe benétigt.
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Simulationen und Pruftstandsmessungen an einem 30 kW-Prototyp bestatigen hohe
Gesamtwirkungsgrade von bis zu 93% - diese liegen im Nennlastbereich damit nur etwa
2% unter den durchschnittlichen Werten vergleichbarer, rein mechanischer Triebstrange
[49]. Zudem zeigt sich die drehmomentglattende Wirkung des hydraulischen Leistungs-
pfads. Dadurch werden die Triebstrangkomponenten im Betrieb geschont und es ergibt
sich eine hdhere Zuverlassigkeit. Um dies zu erreichen, bedarf es jedoch einer aufwendi-
gen Regelung des Hydraulikkreises sowie des Gesamtsystems (Abstimmung der Volumen-
strome und Drucke auf die aktuelle Lastsituation), wie beispielsweise in [50] beschrieben.

Hydraulikkreis

Stirnradstufe Stirnradstufe
Pumpe Motor
[ 1
Haupt-
< Getriebe j— = (Generator
| \
Planeten )

-stufe Netz

Abbildung 2.17: Schematischer Aufbau eines Triebstrangs mit hydraulischer Leistungsverzweigung, darge-
stellt in Anlehnung an [50, S. 2115]

Hinsichtlich des konkreten Aufbaus und der Ausfuhrung des Triebstrangs gibt es verschie-
dene Moglichkeiten. Die Konzipierung von Teilaspekten sowie die Auslegung des Gesamt-
systems ist Bestandteil aktueller Forschungsarbeiten (vgl. Tabelle 2.2).

Die optimale Integration der hydraulischen Leistungsverzweigung in den Triebstrang,
also die Aufteilung sowie die anschlieBende Zusammenfuhrung der Leistungspfade, wird
in [51] diskutiert. Dabei wird insbesondere auf die Verknupfung der Planetenstufen und
ihrer Einzelkomponenten (Sonne, Planetentrager, Hohlrad) eingegangen. Verschiedene
Konfigurationen haben hier einen unterschiedlichen Einfluss auf die Leistungsdichte
(Volumen, Masse) des Getriebes. Betrachtet man den Leistungsfluss von Rotor zum Ge-
nerator, ist es moglich, dass die Gesamtleistung zunachst verzweigt und anschlieend
vereint wird, wie in Abbildung 2.17 veranschaulicht. Alternativ dazu kann die leistungs-
summierende Planetenstufe auch vor der Abzweigung des hydraulischen Pfades im
Triebstrang angeordnet werden, wie in Abbildung 2.15 gezeigt. Mit maximal 10% hydrau-
lischem Leistungsanteil stellt die erste Variante hierbei die effizientere Lésung dar, vergli-
chen mit 15% bei der zweiten Anordnungsmoglichkeit [7, S. 35] [10, S. 2]. Weitere
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Untersuchungen zeigen, dass die Integration eines Druckspeichers in den Hydraulikkreis
dessen dampfende Eigenschaften verbessern kann und dieser dadurch in der Lage ist,
Druckspitzen und -einbriche sowie Fluktuationen im Volumenstrom effektiv auszuglei-
chen[6, S. 3121, S. 1513].

Das HyDrive-Projekt setzt die Forschung an dieser Stelle fort, indem mithilfe eines Berech-
nungsmodells der Einfluss der Triebstrangauslegung auf verschiedene Betriebsstrategien
untersucht wird. Im Fokus steht dabei die Variation des Direktgangs, dem effizientesten
Betriebspunkt mit rein mechanischer Ubersetzung ohne hydraulische Regelleistung
(siehe Kapitel 3.23.3).

2.3 Hydraulische Anlagen

Hydraulische Systeme zum Einsatz in Triebstrangen von WEA unterliegen besonderen An-
forderungen. Diese ergeben sich vornehmlich aus den grol3en Gbertragenen Leistungen,
aber auch aus den hohen Anspruchen hinsichtlich des Wirkungsgrads, um mit herkémm-
lichen und alternativen Triebstrangkonzepten konkurrieren zu kénnen [6, S. 5].

2.3.1 Pumpen und Motoren

Die zur Energiewandlung benotigten Pumpen und Motoren zahlen zu den Hauptbestand-
teilen eines hydraulischen Systems. Die beiden wichtigsten Kriterien hinsichtlich der Ver-
wendung von hydraulischen Maschinen bei WEA sind, neben einem maoglichst hohen Wir-
kungsgrad, der bauartspezifische Nenndruck sowie der abbildbare Drehzahl- und Dreh-
momentbereich. Im Vergleich zu den sonst bei hydraulischen Systemen eingesetzten
Energiequellen (Verbrennungs- und Elektromotoren) erfordert das niedrige Drehzahini-
veau des Rotors einen Arbeitsbereich, der auch geringe Drehzahlen bei akzeptabler Effi-
zienz abdeckt [6, S. 5] - insbesondere wenn auf ein vorgeschaltetes mechanisches Ge-
triebe verzichtet wird (vgl. Direktantrieb Kapitel 2.2.1). Sollen hohe Leistungen Ubertragen
werden, resultiert daraus nach Gleichung (2-9), dass grol3e Volumenstrome bei hohen
Nenndricken geférdert werden mussen [52, S. 115]. Um Dimension und Platzbedarf der
Hydraulikkomponenten zu begrenzen, sollte der maximale Systemdruck daher moglichst
hoch gewahlt werden [52, S. 109]:

Phyar. = Qin - Ap (2-9)
Der theoretische Volumenstrom Qs ergibt sich dabei aus der Drehzahl n und dem Forder-

volumen (Pumpe) bzw. Schluckvolumen (Motor) V, wie in nachfolgender Gleichung (2-10)
dargestellt [52, S. 111]:
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Qun=V-n (2-10)

Die Bezeichnung theoretisch bedeutet in diesem Fall, dass damit der Volumenstrom be-
schrieben wird, welcher sich unter Idealen Bedingungen einstellen wirde. In der Realitat
ist jedoch nur ein demgegenuber verminderter effektiver Volumenstrom Q. nutzbar, da
ein Teil des geforderten Fluids durch Leckagen an Dichtspalten (Q;) aus der Maschine ent-
weichen kann [52, S. 113]. Zudem ergeben sich im Zusammenhang mit dem genutzten
Fluid volumetrische Verluste durch Kompressibilitat (Q«) und Kavitation bzw. Gasein-
schlusse (Qg), welche in der Praxis jedoch meist vernachlassigt werden [52, S. 114]. Unter
dieser Annahme lasst sich der volumetrische Wirkungsgrad n.. folgendermal3en formu-
lieren [53,S. 76 f.]:

n _ Qeff _ ch - QL - QK - QG ~ ch - QL (2-11)
LT Qen Qtn Qtn

Zusatzlich sind Verluste zu berucksichtigen, die aus jeglicher Form von Reibung in der
hydraulischen Maschine resultieren. Dazu zahlen auch Scher- und Stromungsverluste des
Fluids. Diese Verluste werden mit dem hydraulisch-mechanischen Wirkungsgrad nmm zu-
sammengefasst. FUr den Gesamtwirkungsgrad hydraulischer Maschinen folgt [18, S. 811]:
Nges = Mvot * Mhm (2-12)
Insgesamt ergeben sich - unter Berucksichtigung des Gesamtwirkungsgrades fges - die

folgenden Varianten der Gleichung (2-13) fur eine hydraulisch-mechanische Leistungs-
wandlung bei Pumpe und Motor [18, S. 66]:

. Qtn* A
fir Pumpe:  Prech = th ' 2P

far Motor: Prech = Qen* AP " Nges (2-13)

Nges

Abbildung 2.18 gibt einen Uberblick Uber das typische Verhalten der Teilwirkungsgrade
Nvor bZW. Npm und des Gesamtwirkungsgrades ng.s bei modernen Hydraulikpumpen. Es wird
insbesondere deutlich, dass der Gesamtwirkungsgrad nges sowohl in Richtung geringer
Drehzahlen als auch geringer Drucke sehr stark abfallt. Daher sind solche Betriebszu-
stande, die beispielsweise beim Anfahren oder Reversieren des Motors auftreten, aus
Effizienzgrinden moglichst zu vermeiden. Gleiches gilt fur die Einstellung geringer Férder-
und Schluckvolumina, da sich bei verstellbaren hydraulischen Maschinen die Wirkungs-
grade mit abnehmender Volumenverdrangung erheblich verschlechtern [53, S. 101].

Insbesondere Axialkolben- und Radialkolbenmaschinen erflllen die zuvor beschrieben
Anforderungen (hohe Drucke, Verdrangung und Wirkungsgrade sowie niedrige Dreh-
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zahlen) fur die Verwendung bei WEA-Triebstrangen. Daher kommen diese auch vorrangig
in vollhydrostatischen bzw. hydromechanisch-leistungsverzweigten Triebstrangkonzep-
ten zum Einsatz (siehe Kapitel 2.2.3 und 2.2.4 ). Ubliche BetriebsgréRen der genannten
Bauarten sind in Tabelle 2.4 aufgefuhrt.

100
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% / gy :n vol \Q ~Mhm
80 / nges A '_nges
z Drehzahl n = const, Arbeitsdruck p = const,
E 60 Z B 2/3 " Nmax ] B Z B 2/3 ' pmux ]
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Abbildung 2.18: Typisches Wirkungsgradverhalten moderner Hydraulikpumpen, in etwa mal3stablich darge-
stellt fUr Gbliche Betriebsviskositaten, aufgetragen Gber Drehzahl (links) bzw. Druck (rechts) [18, S. 84]

Tabelle 2.4: BetriebsgrofRen gebrauchlicher hydraulischer Maschinen, Auszug aus [18, S. 80] [53, S. 100]

BAUART UBLICHER VOLUMEN MAXIMALE MAXIMALER
NENNDRUCK VERDRANGUNG DREHZAHL WIRKUNGSGRAD
(bar) (cm3) (U/min) (%)
AXIALKOLBENPUMPE
. 280 -420 1000-5 500 - 5000 85-90
(SCHRAGSCHEIBE)
AXIALKOLBENPUMPE
. 280-420 4000 -5 500 - 7500 85-95
(SCHRAGACHSE)

RADIALKOLBENPUMPE

350 -420 15000 - 50 30- 1000 85-90
(LANGSAM LAUFEND)

Axialkolbenmaschinen, wie beispielhaft in Abbildung 2.19 veranschaulicht, zeichnen sich
durch eine achsparallele Anordnung der Kolben in einer rotierenden Zylindertrommel (B)
aus. Der Kolbenhub (h) entsteht durch die Abstutzung der Kolben auf einer zur Drehachse
der Zylindertrommel geneigten Ebene (A), wodurch die Rotationsbewegung in eine trans-
latorische Kolbenbewegung umgesetzt wird. Eine gegenuber der Zylindertrommel fest-
stehende Steuerscheibe (C) mit zwei nierenformigen Schlitzen trennt die Saugseite (S bzw.
blau) von der Druckseite (D bzw. rot) und steuert somit den periodischen Wechsel von
Ansaug- und Férdervorgang. Es wird zwischen zwei Konstruktionsprinzipien, der Schrdg-
scheiben- und der Schrdgachsenbauweise, unterschieden [52, S. 137]
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Abbildung 2.19: Schematischer Aufbau einer Schrag-  Abbildung 2.20: Schematischer Aufbau einer Axialkol-

achsen-Axialkolbenpumpe nach [53, S. 97] benpumpe mit Floating Cup System des Unterneh-
mens INNAS, dargestellt nach [54, S. 8]

Bei der Schrédgscheibenmaschine (nicht abgebildet) ist die geneigte Ebene als Scheibe aus-
gefUhrt, die verdrehfest mit dem Maschinengehause verbunden ist. Die Kolben sttitzen
sich in axialer Richtung Uber Gleitschuhe auf der Schragscheibe ab, wahrend diese in Um-
fangsrichtung durch die Zylindertrommel, die mit der Welle rotiert, in einer Drehbewe-
gung gefihrt werden. Uber eine Anderung des Neigungs- bzw. Schwenkwinkels (a) der
Schragscheibe lasst sich das Fordervolumen kontinuierlich verstellen, wodurch auch eine
Umkehr der Forderrichtung (,Durchschwenken”) moglich ist. Sind Schragscheibe und
Stirnseite der Zylindertrommel exakt parallel zueinander ausgerichtet (a = 0), ergibt sich
keine Hubbewegung und damit auch kein Fluidstrom. Nachteilig sind bei dieser Bauart
die am Kolben auftretenden Querkrafte und Kippmomente, welche den Schwenkwinkel
begrenzen und das Anlaufverhalten erschweren. [52, S. 137 f.]

Die Schrédgachsenbauweise vermeidet diese Querkrafte, indem die Zylindertrommel, die
Kolben und die geneigte Ebene eine miteinander verbundene, rotierende Einheit bilden
(vgl. Abbildung 2.19). Dadurch werden grolRere Schwenkwinkel (bis 45°), bessere Wir-
kungsgrade und hohere Leistungsdichten ermaoglicht. Gegenuber der Schragscheiben-
bauweise ist die geneigte Ebene zur Abstutzung der Kolben bei dieser Konstruktionsweise
als Flansch ausgefuhrt, der direkt mit der Welle gekoppelt ist und nicht geschwenkt wer-
den kann. Um trotzdem einen Schwenkwinkel darstellen zu kénnen, muss die Zylinder-
trommel ausgelenkt werden. Daraus resultiert eine aufwandigere und volumindsere Bau-
weise - eine Durchtriebswelle kann nicht realisiert werden. [53, S. 96 f.]

Um die Wirkungsgrade von Axialkolbenmaschinen in einem weiten Betriebsbereich wei-
ter steigern zu kénnen, verfolgt das Unternehmen INNAS mit der Floating Cup Technology
einen neuartigen konstruktiven Ansatz, der in Abbildung 2.20 visualisiert ist und durch
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seine Eigenschaften fur den Einsatz bei leistungsverzweigten WEA -Triebstrangen prades-
tiniert sein kénnte [10, S. 5]. Dabei sind die Kolben fest an einem zentralen Rotor auf der
Welle befestigt und interagieren mit beweglichen Zylindern (Cups), die auf den gegenuber
der Welle um bis zu 8° geneigten Zylindertrommeln angeordnet sind. Durch die vollstan-
dige Druckkompensation wirken keine seitlichen Krafte zwischen Kolben und Zylinder,
wodurch Reibung, Verschleil3 und hydromechanische Verluste reduziert werden. Die sym-
metrische Anordnung der Kolben auf beiden Seiten des Rotors sorgt zudem flur einen
vollstandigen Ausgleich axialer Krafte, wodurch die Lagerbelastung verringert und der
mechanische Wirkungsgrad gegenuber konventionellen Axialkolbenmaschinen verbes-
sert wird. [55, S. 3 ff.]

Hauptmerkmal von Radialkolbenmaschinen ist eine sternférmige Anordnung der Zylin-
der, wodurch die Kolben ihre Bewegung radial zur Drehachse der Welle ausfuhren.
Grundsatzlich wird dabei zwischen Bauarten mit AufSen- und Innenabstiitzung unterschie-
den, die zusatzlich in Ausfuhrungen fur hohe und niedrige Drehzahlen (Schnell- und Lang-
samlédufer) eingeteilt werden kdnnen. An dieser Stelle soll jedoch nur auf die zur Anwen-
dung im Kontext von WEA-Triebstrangen geeigneten, langsam laufenden Varianten ein-
gegangen werden. [18, S. 67]

Kolben Kolben

Magnet-
ventil

Abbildung 2.21: Schematischer Aufbau einer ~ Abbildung 2.22: Schematischer Aufbau einer Radialkolben-
Radialkolbenmaschine mit Mehrfachhub & maschine mit Innenabstitzung, ausgefuhrt als Digital Dis-
Aullenabstitzung [18, S. 68] placement Pump und dargestellt in Anlehnung an [56]

Der typische Aufbau einer langsam laufenden Radialkolbenmaschine mit AufRenabstut-
zung, wie unter anderem vom Hersteller Hagglunds AB bekannt, ist in Abbildung 2.21
visualisiert. Die Kolben (1) rollen Gber Walzelemente (2) auf einer feststehenden Kurven-
bahn (3) ab, wahrend der Zylinderstern rotiert. Daraus resultieren - je nach Form der Kur-
venbahn - mehrere Arbeitshibe pro Kolben und Wellenumdrehung. Auf diese Weise ent-
steht ein grolRes Verdrangungsvolumen und damit ein hohes Drehmoment bei einem
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kompakten Bauvolumen, dass sich durch eine mehrreihige Kolbenanordnung entlang der
Welle weiter erhohen Iasst. Die erreichbaren Maximaldrehzahlen sind dabei jedoch deut-
lich begrenzt. Uber eine feststehende Steuerplatte, die teilweise auch eine Umschaltung
des Verdrangungsvolumens (z.B. durch Kolbenabschaltung) erlaubt, erfolgt die Trennung
zwischen Druckseite (rot) und Saugseite (blau). Insbesondere bei niedrigen Drehzahlen
zeigt dieses Maschinenkonzept Vorteile gegentiber Kombinationen aus Axialkolbenmoto-
ren und Getrieben. [18, S. 68]

Bei Bauarten mit Innenabstutzung, wie in Abbildung 2.22 dargestellt, sind die Kolben im
Maschinengehiuse positionsfest um eine rotierende Exzenterwelle angeordnet. Uber
Walzelemente liegen die Kolben an dieser an und fuihren pro Wellenumdrehung eine Hub-
bewegung aus, die der doppelten Exzentrizitat entspricht. In Spezialfallen, bei sehr grol3
dimensionierten Maschinen mit einer Vielzahl an Kolben, kann die Exzentrizitat auch als
Kurvenbahn ausgefiihrt sein - ahnlich wie in Abbildung 2.21 gezeigt, aber in invertierter
Form [57, S. 34]. Die Steuerung des Fluidstroms von Saugseite (S) zu Druckseite (D) erfolgt
Uber Sperrventile. [53, S. 93]

Durch ihre Eigenschaften eignen sich Radialkolbenmaschinen optimal zur Ubertragung
sehr grolRer Leistungen, wie sie bei WEA vorliegen - dies zeigt beispielsweise der konzep-
tionelle Ansatz des Herstellers PMC Servi Cylinderservice A/S fur eine 5 MW Pumpe [58].
Zudem ermoglicht die aul3enliegende Ventilanordnung bei der Bauweise mit Innenabstut-
zung eine Integration von Schaltventilen und bildet damit die Grundlage fur innovative
Konzepte wie die Digital Displacement Pump bzw. den Digital Displacement Motor. Diese
Technologie, entwickelt von Artemis Intelligent Power Ltd, nutzt Hochgeschwindigkeits-
Magnetventile zur individuellen Zylinderansteuerung. Jeder Kolbenraum kann dabei ge-
zielt drucklos geschaltet werden (vgl. Abbildung 2.22). Dies reduziert Leerlaufverluste im
Teillastbereich und fuhrt so zu einer Steigerung des Gesamtwirkungsgrads bei variablen
Betriebsbedingungen. Bereits umgesetzt wurde das Konzept unter anderem in Koopera-
tion mit MHI Vestas fur WEA-Triebstrange der MW-Leistungskasse (vgl. Kapitel 2.2.3). [20]

2.3.2 Ventile und Nebenaggregate

Um ein funktionsfahiges hydraulisches System zu erhalten und einen zuverlassigen Be-
trieb sicherzustellen, sind neben Pumpen und Motoren noch weitere Komponenten er-
forderlich. Dazu zahlen insbesondere die folgenden Bauteile und Baugruppen:

e Ein Speisesystem wird insbesondere bei geschlossenen Hydraulikkreisen beno-
tigt, wie sie bei hydrostatischen Getrieben im Allgemeinen vorliegen (siehe
Kapitel 2.3.3), um die internen Leckverluste auszugleichen. Mithilfe einer soge-
nannten Speisepumpe wird ein Volumenstrom an frischem Hydraulikfluid aus
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dem Tank bereitgestellt, der mindestens die Leckverluste des gesamten Systems
im ungunstigsten Betriebspunkt ersetzen kénnen muss [18, S. 252]. Zusatzlich
dient dieser Volumenstrom auch dazu, ein Teil des Fluids aus dem Arbeitskreis zu
spulen und uber einen Filter und ggf. Warmetauscher in den Tank zurtckzufthren
[18, S. 223]. Aber auch in offenen Hydraulikkreisen, in denen die Pumpe das Fluid
meist direkt aus dem Tank ansaugt, kann ein Speisesystem erforderlich sein, da
manche Pumpenbauarten, vor allem beim Betrieb mit hoherer Drehzahl, einen
Speisedruck auf der Saugseite voraussetzen [53, S. 79]. Ubliche Speisedriicke lie-
gen im Bereich von 10...30 bar [53, S. 271]. Dieses Druckniveau kann auch als hyd-
rostatische Hilfsenergie zur Verstellung der Aggregate genutzt werden, z.B. zur Ein-
stellung des Schwenkwinkels bei Axialklobenmaschinen (vgl. Kapitel 2.3.1). Bei den
verwendeten Speisepumpen handelt es sich meistens um Zahnringpumpen mit
konstantem Fordervolumen, die teilweise direkt in das Gehause der Hauptpumpe
integriert sind und Uber die gleiche Welle angetrieben werden, vgl. [59, S. 1.1].

Druckbegrenzungsventile sorgen fur einen Abbau unzulassig hoher Dricke im
System und schutzten auf diese Weise alle Komponenten vor Uberbeanspruchung.
Uberschussige Volumenstréome werden méglichst drucklos in den Tank zurtickge-
fuhrt, wobei die enthaltene hydraulische Energie in Warme umgewandelt wird [53,
S. 140]. Druckbegrenzungsventile sind dadurch hinsichtlich der Sicherheit hydrau-
lischer Anlagen essenziell. Ihre Ausfuhrung wird durch DIN EN ISO 4413-04 festge-
legt [18, S. 159] [52, S. 200].

Wegeventile bestimmen den Weg des Fluidstroms und ermdglichen eine unter-
schiedliche Verschaltung von Baugruppen innerhalb des Systems [53, S. 148].

Sperrventile sperren den Durchfluss bzw. die Durchflussrichtung. Am haufigsten
zum Einsatz kommen federbelastete Ruckschlagventile, welche den Fluidstrom nur
in einer bestimmten Flussrichtung freigeben. [53, S. 157]

Leitungen dienen der Kopplung einzelner Komponenten. Dabei sollte eine mog-
lichst direkte Verbindung gewahlt werden. Sind grof3ere Abstande zwischen den
einzelnen Bauteilen nicht vermeidbar, kommen Rohrleitungen und Schlduche mit
entsprechenden Armaturen zum Einsatz. Die Auslegung erfolgt vorrangig mit dem
Ziel minimaler Druckverluste, wobei die mittlere Stromungsgeschwindigkeit als An-
haltspunkt zur Dimensionierung dient. Generell kann der Verwendung und dem
Druckniveau entsprechend zwischen Saugleitungen (Unterdruck), Druckleitungen
(Hochdruck), Versorgungsleitungen (Speisedruck) und Rucklauf- bzw. LeckflUssig-
keitsleitungen (Niederdruck) unterschieden werden. Je nach Ausfihrung des Hyd-
raulikkreises (vgl. Kapitel 2.3.3) ist eine Zuordnung von Druck- und Rucklauf weni-
ger zweckmaRig, da bei unterschiedlichen Betriebspunkten gegebenenfalls beide
Funktionen von derselben Leitung Gbernommen werden. [18, S. 159] [52, S. 301]
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e Filter reduzieren die Anzahl im Hydraulikfluid mitgefUhrter Fremdkdrper und Par-
tikel, wodurch Ausfalle und Verschleild im gesamten System mal3geblich verhindert
werden. Dazu stehen Filterbauarten mit unterschiedlicher Feinheit, Abscheideleis-
tung und Aufnahmekapazitat und zur Verfugung. Neben diesen Parametern ist
auch die Positionierung des Filters im Hydrauliksystem fur die Filtrationsleistung
und den damit verbundenen Druckverlust von zentraler Bedeutung. Bei geschlos-
sen Hydraulikkreisen kommen vorwiegend Niederdruck- und/oder Ruckstromfilter
zur Anwendung. Erstere schutzen durch ihre Anordnung direkt nach der Speise-
pumpe alle folgenden Komponenten (vgl. Abbildung 2.24), wahrend letztere si-
cherstellen, dass ausschliel3lich gereinigte DruckflUssigkeit in den Tank gelangt,
wobei Fremdkdrper auf dem Weg durch das System dorthin potenziell Schaden
anrichten kdénnen. [53, S. 63 ff.]

e Kiihler, Vorwarmer und Tank sorgen fur die Einhaltung des im Betrieb zulassigen
Temperaturbereichs, welcher durch das Hydraulikfluid und die Systemkomponen-
ten (Dichtungen etc.) vorgegeben ist [6, S. 180 f.]. Zusatzliche Kahler fihren die im
Hydraulikfluid gespeicherte Warme ab, wenn diese Aufgabe nicht in ausreichen-
dem Male durch den Vorratstank bzw. alle anderen Systemkomponenten erfullt
werden kann [52, S. 294]. Zum Einsatz kommen luftgekihlte und wassergekuhlte
Warmetauscher [52, S. 300]. Vorwarmer hingegen heben die Temperatur des
Fluids an, damit sich dessen Viskositat in einem fur den Betrieb des Hydrauliksys-
tems zulassigen Bereich befindet. Dies kann beispielsweise bei einem Kaltstart er-
forderlich sein oder wenn die Betriebstemperatur des Systems nicht in einer an-
gemessenen Zeit erreicht werden kann [53, S. 71].

2.3.3 Aufbau hydraulischer Kreise

Bei hydraulischen Systemen kann die Kopplung der einzelnen Komponenten im Rahmen
eines offenen oder eines geschlossenen Hydraulikkreises erfolgen. In Abbildung 2.23 und
Abbildung 2.24 ist der schematische Aufbau dieser zwei Bauweisen jeweils beispielhaft
fUr ein verstellbares hydrostatisches Getriebe visualisiert.

Ein offener Hydraulikkreis zeichnet sich dadurch aus, dass die Pumpe (1) druckloses Hyd-
raulikfluid ansaugt und Uber eine Leitung zum Motor (2) beférdert, wobei mittels eines
Druckbegrenzungsventils (3) sowohl der Arbeitsdruck eingestellt als auch eine Uberlas-
tung des Systems verhindert wird. Im Anschluss flie3t das Fluid Uber einen Filter (4) zurtck
in den Tank (5). Diese einfache und robuste Verschaltung der einzelnen Komponenten
erlaubt allerdings nur den Antrieb, nicht aber ein geregeltes Abbremsen des Motors. Um
eine Drehrichtungsumkehr am Motor zu realisieren, wird zudem zusatzliche Ventiltechnik
bendtigt, welche in Abbildung 2.23 nicht dargestellt ist. [53, S. 221]
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Abbildung 2.23: Schematischer Aufbau eines Abbildung 2.24: Schematischer Aufbau eines hydrostatischen
hydrostatischen Getriebes mit offenem Hyd- Getriebes mit geschlossenem Hydraulikkreis und Verstell-
raulikkreis und Verstellpumpe [53, S. 221] pumpe bzw. -motor [53, S. 222]

Geschlossene Hydraulikkreise, wie in Abbildung 2.24 veranschaulicht, vermeiden diese
Einschrankungen. Pumpe (1) und Motor (2) sind Uber Leitungen direkt miteinander ver-
bunden, sodass der GroRteil des Hydraulikfluids immer zwischen Pumpe und Motor zir-
kuliert. Ein Reversieren des Motors ist dadurch einfach umzusetzen, indem an der Pumpe
ein negatives Fordervolumen eingestellt wird. Dabei vertauschen sich Hoch- und Nieder-
druckseite in den Hauptleitungen. Dieser Fall tritt ebenso auf, wenn der Motor den an-
koppelten Verbraucher nicht antreibt, sondern von diesem getrieben wird und somit Leis-
tung in das hydraulische System einbringt. Liegt an der Pumpe dann ein ausreichendes
Bremsmoment an, kann die Motordrehzahl kontrolliert abgesenkt werden. Bei geschlos-
senen Hydraulikkreisen ist daher ein sogenannter Vierquadranten-Betrieb mdglich, der
ein Antreiben und Abbremsen des Motors in beide Drehrichtungen erlaubt (vgl. Kapitel
5.2.2, Abbildung 5.1). Deshalb werden bei hydraulisch-leistungsverzweigten Getrieben
vorrangig geschlossene Hydraulikkreise eingesetzt [60]. Die Druckbegrenzungsventile (5)
schitzen dabei alle Systemkomponenten vor Uberlastung durch Verbindung von Hoch-
und Niederdruckseite bei Erreichen des maximal zulassigen Betriebsdrucks. [53, S. 222 f.]

Aufgrund unvermeidbarer Leckagen, in Abbildung 2.24 durch gestrichelte Linien ange-
deutet, ist bei realen geschlossenen Hydraulikkreisen immer eine Speisesystem erforder-
lich (vgl. Kapitel 2.3.2). Die Speisepumpe (3) - hier in Tandemanordnung auf der Welle der
Pumpe angebracht - fordert Hydraulikfluid aus dem Tank Uber einen Filter (8) zu den
Rackschlagventilen (7), welche die Hauptleitungen versorgen. Der bereitgestellte Speise-
Volumenstrom wird dabei deutlich groRBer als die Summe aller Leckageverluste gewahlt -
sowohl um diese kompensieren, aber auch, um einen Teil des Hydraulikfluids aus den
Hauptleitungen entnehmen zu kénnen. Ein Teil des Ruckstroms vom Motor wird aus der
Niederdruck-Hauptleitung Uber das druckgesteuerte Spulventil (4) sowie das nachge-
schaltete Druckbegrenzungsventil (6) und den Kahler (9) in den Tank zurtckgefuhrt. Auf
diese Weise wird eine kontinuierliche Kihlung und Filtration des Hydraulikfluids gewahr-
leistet. [53, S. 222 f.]
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Die Kombination von Pumpen und Motoren mit unterschiedlichen Férder- bzw. Schluck-
volumina erméglicht neben einem variablen Ubersetzungsbereich auch ein festes hyd-
raulisches Ubersetzungsverhéltnis. Anstatt nur einer verstellbaren Pumpe kann zusétzlich
auch ein verstellbarer Motor zum Einsatz kommen, wodurch sich das ansteuerbare Dreh-
zahlband erweitert. [53, S. 229]

2.3.4 Sicherheitseinrichtungen

Die Auslegung hydraulischer Systeme erfolgt in sicherheitsrelevanten Aspekten vor allem
auf Grundlage der Normen DIN EN ISO 4413und DIN EN IEC 61400-1. Erstere definiert
allgemeine Richtlinien und grundsatzliche sicherheitstechnische Anforderungen an Hyd-
raulikanlagen sowie deren Bauteile. Im Mittelpunkt stehen hierbei die sichere Beherr-
schung samtlicher Betriebs- und Stdrzustande sowie der Schutz vor unzuldssig hohen
Drucken (vgl. Kapitel 2.3.2), vor Leckagen und vor Bauteilversagen [61]. Letztere Norm -
DIN EN IEC 61400-1 - Ubertragt diese Grundsatze auf den spezifischen Anwendungsbe-
reich von WEA und erganzt diese um zusatzliche Aspekte, die aus den hier vorherrschen-
den Betriebs- und Umgebungsbedingungen resultieren.

Unter Abschnitt 9.3 werden dabei ebenfalls allgemeine Forderungen an die Ausfuihrung
hydraulischer Systeme formuliert. Dazu zahlen insbesondere eine Dimensionierung und
Ausstattung dieser Systeme, mit der alle Gefahrdungen vermieden werden, die in unmit-
telbarem Zusammenhang mit hydraulischer Energie stehen. Fluidfuhrende Komponen-
ten und Anschlisse mussen den erwartbaren Belastungen standhalten kdnnen oder wirk-
sam vor diesen geschutzt werden. Auch alle besonderen Lastfalle, z.B. ein Nothalt der
WEA, mussen hierbei berucksichtigt werden. Daruber hinaus sind technische Moglichkei-
ten zur Abtrennung und zur kontrollierten Entladung gespeicherter Druckenergie vorzu-
sehen und Vorkehrungen zu treffen, um Verletzungsrisiken infolge eines Leitungsversa-
gens oder Berstens zu minimieren. In diesem Zusammenhang ist auch die Notwendigkeit
regelmalBiger Wartung und ggf. Inspektion durch Gutachter zu erwahnen, um einen si-
cheren Betriebszustand Uber die gesamte Lebensdauer der Anlage zu gewahrleisten
[62, S. 1154]. Der Umgang mit Gefahren, die von ausgetretenen Hydraulikfluiden ausge-
hen kénnen, wird unter Abschnitt 11.5.2 beschrieben. Leckagen mussen bestmdglich ver-
hindert und andernfalls aufgefangen sowie beseitigt werden, damit sich keine Flussig-
keitsansammlungen bilden. Um das Brandrisiko zu reduzieren sind zudem brennbare
FlUssigkeiten - zu denen auch die meisten gangigen Hydraulikfluide (vgl. Kapitel 2.3.5) ge-
héren - so auszuwahlen, dass ihr Flammpunkt deutlich tUber den wahrend Betriebs und
der Wartung auftretenden Temperaturen liegt. [63]

Obgleich Hydrauliksysteme bei WEA zumeist durch das Maschinenhaus bzw. die Ro-
tornabe weitgehend vor direkten Umwelteinflissen geschutzt sind, gelten fur diese
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naturlich generell auch die in DIN EN IEC 61400-1 und in DIN EN IEC 61400-3 (Offshore-
Standorte) formulierten allgemeinen Auslegungsanforderungen. Dazu zahlt insbeson-
dere ein sicheres Betriebsverhalten in einem Temperaturbereich von mindestens -20°C
bis +50°C bzw. entsprechende technische MalRnahmen, um dies zu gewahrleisten.

2.3.5 Hydraulikfluide

Hydraulikfluide stellen das zentrale Element einer jeden hydraulischen Anlage dar. Neben
ihrer Hauptaufgabe, der Leistungsubertragung, Ubernehmen diese DruckflUssigkeiten
noch weitere essenzielle Funktionen, die fur einen dauerhaft zuverlassigen und sicheren
Betrieb eines Hydrauliksystems unerlasslich sind. Dazu zahlen die Schmierung von Gleit-
und Walzkontakten zur Reibungs- und Verschleillminderung, das Abfihren von Warme,
der Abtransport von Partikeln und Alterungsprodukten zum Filter sowie der Schutz der
Bauteile vor Korrosion. Gleichzeitig bestehen, je nach Einsatzzweck, zusatzliche Anforde-
rungen, welche unter anderem eine hohe Alterungsbestandigkeit und thermische Stabili-
tat, ein gutes Luftabscheidevermogen, ein geringe oder unterbundene Entflammbarkeit,
eine hohe Umweltvertraglich (insbesondere gegentUber Wasserorganismen) sowie einen
gunstigen Anschaffungspreis umfassen. Gerade letzterer Punkt ist bei sehr grol3en hyd-
raulischen Systemen nicht zu unterschatzen. [52, S. 16 f.]

Die wichtigste Eigenschaft eines Hydraulikfluids ist die Viskositat. Sie beschreibt die
»Zahigkeit” der DruckflUssigkeit und hat enormen Einfluss auf das Schmierverhalten und
die auftretenden Leistungsverluste sowie - in umgekehrter Tendenz - auf die Leckage-
und Strémungsverluste [52, S. 19]. Ubertragen auf hydraulische Maschinen bedeutet das
beispielsweise einen Anstieg des hydraulisch-mechanischen Wirkungsgrads nsm bei sin-
kender Viskositat, wahrend gleichsam der volumetrische Wirkungsgrad nv. aufgrund gro-
Rer werdender Leckverluste abnimmt [53, S. 101]. Daher gibt es fur jede hydraulische
Maschine eine spezifische Viskositat, bei der ein optimaler Gesamtwirkungsgrad erreicht
werden kann. Diese wird vom Hersteller ermittelt bzw. angegeben und liegt Ublicherweise
im Bereich von 30...50 ¢St [49, s.100]. Eine Einteilung in verschiedene Viskositatsklassen
(Viscosity Grades, VG) erfolgt entsprechend der Norm DIN ISO 3448, wobei der jeweilige
Nennwert die kinematische Mittelpunktsviskositat v fur eine Bezugstemperatur von
T =40° C bei +10% Toleranz angibt [18, S. 22]. Dabei hangt die Viskositat vom Druck und
der Temperatur ab, was den Betrieb von hydraulischen Systemen insofern einschrankt,
dass ein spezifisches Temperaturfenster eingehalten werden muss. Daher ist das
Viskositats-Temperatur-Verhalten (V-T-Verhalten) ebenfalls von Bedeutung. Die Tempera-
turabhangigkeit wird mithilfe des Viskositatsindex VI angegeben, wobei hohe VI-Werte er-
strebenswert sind, da diese eine geringe Viskositatsanderung pro Temperaturintervall an-
zeigen [52, S. 22]. Allerdings erfordern auch andere Parameter die Einhaltung eines defi-
nierten Temperaturbereichs. UbermaRige Erwarmung kann je nach Hydraulikfluid zu
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verstarkten Alterungs- und Zersetzungsprozessen fuhren, wodurch sich die Wechselinter-
valle deutlich verkurzen [6, S. 180 f.]. In der Praxis liegt das Temperaturniveau bei 6lhyd-
raulischen Systemen deshalb gewdhnlich im Bereich von 50..60 °C bei stationaren Anwen-
dungen; in der Mobilhydraulik sind Temperaturen bis 85 °C Ublich [52, S. 299]. Weitere
KenngrofRen sind die Dichte p, welche unter anderem die Druckverluste im Leitungssys-
tem beeinflusst, sowie der Kompressionsmodul K, der als Elastizitatsmodul der Druckflus-
sigkeit begriffen werden kann [52, S. 23 f.].

Neben der Unterscheidung durch die genannten KenngrolRen werden Hydraulikfluide
auch nach ihrer chemischen Zusammensetzung bzw. den daraus resultierenden Eigen-
schaften klassifiziert. Fir den Einsatz bei WEA eigenen sich Wasser sowie mineraldlba-
sierte und biologisch schnell abbaubare Druckfltssigkeiten [52, S. 18]. Wasser bietet als
Hydraulikmedium offensichtliche Vorteile im Hinblick auf Umweltvertraglichkeit, Verfug-
barkeit und Kosten (vgl. Kapitel 2.2.3). Die geringe Viskositat und fehlende Schmierwir-
kung erfordern jedoch speziell angepasste Werkstoffe und Systemkomponenten, um Kor-
rosion, Kavitation und VerschleiR zu vermeiden [52, S. 16, 44]. In der industriellen Praxis
dominieren daher nach wie vor mineraldlbasierte Hydraulikdle. Diese bieten eine gute
Schmierfahigkeit und hohe Viskositat (Verschlei3schutz und innere Abdichtung) bei nied-
rigen Kosten [52, S. 38]. Der Zusatz von Additiven (Legierung) ermaoglicht zudem einen
hohen Viskositatsindex und verbessert die Verschleil3- und Korrosionsschutzeigenschaf-
ten sowie die thermische und chemische Bestandigkeit [18, S. 18]. Bei ordnungsgemaliem
Betrieb und Temperaturen unter 70°C kénnen so Olwechselintervalle von bis zu 5000 Be-
triebsstunden erreicht werden [53, S. 61]. Der zentrale Nachteil mineral6lbasierter Hyd-
raulikfluiden liegt in der mdglichen Umweltschadigung bei einem Austritt aus dem Sys-
tem, insbesondere in der Wassergefahrdung [52, S. 38].

Der Einsatz biologisch schnell abbaubarer Hydraulikfluide ist daher vor allem bei Anwen-
dungen in 6kologisch sensiblen Einsatzbereichen obligatorisch. Diese Fluidgruppe zeich-
net sich durch eine hohe biologische Abbaubarkeit, geringe Umwelttoxizitat, gute Schmie-
reigenschaften und ein vorteilhaftes Temperaturverhalten (hoher Viskositatsindex) aus.
Abhangig vom Fluidtyp bestehen jedoch Unvertraglichkeiten mit bestimmten Dichtungs-
werkstoffen und Werkstoffpaarungen sowie eine begrenzte thermische und hydrolyti-
sche Stabilitat (Zersetzung durch Wasseranteile). Auch durch gezielte Additivierung lassen
sich diese Effekte nur begrenzt kompensieren. Nachteilig sind aulRerdem die hoheren Be-
schaffungskosten im Vergleich zu mineraldlbasierten DruckflUssigkeiten. [18, S. 20 f.]
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3 HYDRIVE-TRIEBSTRANG

Beim HyDrive-Triebstrang handelt es sich um ein hydrostatisch-leistungsverzweigtes
Triebstrangkonzept fur WEA, dessen grundlegende Eigenschaften und Charakteristika be-
reits in Kapitel 2.2.4 erldutert wurden. Im Folgenden wird nun detaillierter auf die Pfade
der Leistungsubertragung sowie auf die Randbedingungen eingegangen, welche dem
Triebstrang-Berechnungsmodell und den damit verbundenen theoretischen Betrachtun-
gen zugrunde liegen.

3.1 Referenz-Windenergieanlage

Um das Verhalten des HyDrive-Triebstrangs maoglichst realitatsnah abbilden zu kénnen,
werden die Untersuchungen im Gesamtkontext einer WEA durchgefuhrt. Dazu sind ent-
sprechende technische Daten - beispielsweise geometrische und aerodynamische Kenn-
grofRen sowie Drehzahl- und Leistungskurven der WEA - erforderlich. Diese Daten werden
seitens der Hersteller in der Regel jedoch nicht oder nur anteilig 6ffentlich zur Verfugung
gestellt, weshalb in der Wissenschaft auf sogenannte Forschungs-WEA zurlckgegriffen
wird. Es handelt sich dabei um digitale Modelle von WEA, die speziell fir Forschungszwe-
cke entwickelt werden und deren vollstandige Dokumentation weltweit frei zuganglich ist.
Auf diese Weise bilden Forschungs-WEA die Grundlage fur Wissenschaftler, aber auch far
Industrieunternehmen, um neue technische Ansatze zu prufen und zu verbessern.

Tabelle 3.1: Wesentliche KenngréfRen der DTU 10 MW RWT [64], erganzt um Kennwerte, die sich aus den
Rahmenbedingungen des HyDrive-Triebstrangkonzepts ergeben [7, S. 14 f., 22]

GROSSE WERT EINHEIT REFERENZ
Nennleistung Pmax 10 MW DTU 10 MW RWT
Schnelllaufzahl A 7.5 - DTU 10 MW RWT

Rotordurchmesser D 1783 m DTU 10 MW RWT
Rotornabenhdhe huape 119,0 m DTU 10 MW RWT
Nennwindgeschwindigkeit Viing, nenn 11,4 m/s DTU 10 MW RWT
Cut-In Windgeschwindigkeit Viind,cut-in 4 m/s DTU 10 MW RWT
Cut-Out Windgeschwindigkeit Vind,cut-out 25 m/s DTU 10 MW RWT
Minimale Rotordrehzahl nrotor, min 3,21 U/min HyDrive
Maximale Rotordrehzahl ngotor, max 9,16 U/min HyDrive
Nenndrehzahl Generator ngen 750 U/min HyDrive

Als Referenz fur die technischen Betrachtungen am HyDrive-Triebstrang dienen die Daten
der DTU 10 MW Reference Wind Turbine (DTU 10 MW RWT) - einer Forschungs-WEA der
10 MW-Leistungsklasse, die an der Technischen Universitat Danemarks (DTU) entwickelt
wurde [64]. In Tabelle 3.1 sind die fur diese Arbeit relevanten KenngréRen der DTU
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10 MW RWT aufgeftihrt und um Werte erganzt, welche sich aus den Randbedingungen
des HyDrive-Triebstrangkonzepts (vgl. unter Referenz) ergeben [7, S. 14 f.,, 22]. Insbeson-
dere der Verlauf der Rotordrehzahl sowie die Leistungskurve wurden mithilfe einer Be-
rechnung in der Lastsimulationssoftware Bladed angepasst, um eine Einhaltung der opti-
malen Schnelllaufzahl Ao im gesamten Teillastbereich der WEA zu ermdglichen (vgl.
Kapitel 2.1). Bei der DTU 10 MW RWT wird im Bereich niedriger Windgeschwindigkeiten,
nach dem Aufstarten der WEA, gezielt eine hohere Rotordrehzahl eingeregelt, um Prob-
leme mit unerwunschten Schwingungen zu vermeiden - ein Aspekt, der im Rahmen dieser
Arbeit vernachlassigt wird. Daher unterscheiden sich die hier verwendeten Drehzahl- und
Drehmomentkurven von jenen, die in der Dokumentation der DTU 10 MW RWT aufgefuhrt
sind, siehe Anhang A.1 [7, S. 15].

3.2 Art der Leistungsverzweigung

Der HyDrive-Triebstrang setzt sich - analog zu anderen hydrostatisch-leistungsverzweig-
ten Getrieben (vgl. Kapitel 2.2.4) - aus einem mechanischen und einem hydraulischen
Teilsystem zusammen, siehe Abbildung 3.1. Der mechanische Teil umfasst das Hauptge-
triebe mit festem Ubersetzungsverhéltnis, welches der grundsatzlichen Anhebung des
Drehzahlniveaus dient, sowie eine nachgeschaltete Planetenstufe, die als Uberlagerungs-
getriebe ausgefuhrt ist und eine variable Gesamtuibersetzung des Triebstrangs ermaog-
licht. Die Gesamtubersetzung wird dabei durch die Drehzahl des Hohlrads eingestellt, wel-
che wiederum von den Einstellungen im hydraulischen Getriebeteil (Hydraulikkreis) ab-
héngig ist. Eine Variation des hydraulischen Ubersetzungsverhaltnisses resultiert folglich
in einer Verstellung des Gesamtubersetzungsverhaltnisses des Triebstrangs.

Hydraulikkreis
Stirnradstufe Stirnradstufe
Motor % Pumpe
Haupt-
Getricbe {:{ Generator
Planeten |

-stufe Netz

Hydraulikkreis
Stirnradstufe Stirnradstufe
Pumpe @- Motor
Haupt-
Getriebe 4[:[- Generator (
Planeten |

-stufe Netz

Abbildung 3.1: Schematische Darstellung des HyDrive-Triebstrangs, veranschaulicht in einer Triebstrangkon-
figuration fUr rotorseitige Leistungsabnahme links und fiir generatorseitige Leistungsabnahme rechts
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Die Anbindung des hydraulischen Getriebeteils erfolgt Gber vorgelagerte Stirnradstufen
an Pumpe und Motor, deren Ubersetzungsverhaltnisse im Rahmen des Auslegungspro-
zesses separat und weitgehend frei wahlbar sind. Dadurch lasst sich der Drehzahlbereich
der hydraulischen Maschinen an effiziente Betriebspunkte anpassen. Die Verknupfung
von mechanischem und hydraulischem Getriebeteil kann in Form unterschiedlicher
Triebstrang-Konfigurationen erfolgen, namlich als rotorseitige (lineare) und als generator-
seitige (rekursive) Leistungsabnahme, wie in Abbildung 3.1 visualisiert. Dabei bleibt die
funktionale Zuordnung der Wellen am Uberlagerungsgetriebe bestehen: Der Abtrieb des
Hauptgetriebes ist mit dem Planetentrager gekoppelt, der Generator mit der Sonne ver-
bunden, wahrend das Hohlrad Uber den hydraulischen Antriebspfad angesteuert wird.

3.3 Direktgangvariation

Es gibt einen Betriebspunkt, bei dem keine Leistung Uber den hydraulischen Getriebeteil
Ubertragen wird, den sogenannten Direktgang. Wahrend die Hydraulik in anderen Be-
triebsbereichen das Ubersetzungsverhéltnis des gesamten Triebstrangs steuert, indem
die Drehzahl und Drehrichtung des Hohlrads im Uberlagerungsgetriebe (vgl. Planeten-
stufe Abbildung 3.1) beeinflusst wird, steht dieses Hohlrad im Direktgang still. Dafur muss
der hydraulische Getriebeteil so ausgelegt sein, dass die mit dem Hohlrad gekoppelte
hydraulische Maschine - meist der Motor - ein ausreichendes Bremsmoment aufbringen
kann, wenn die Pumpe im Leerlauf dreht und keinen Volumenstrom fordert. Es ist zu be-
achten, dass hier gegebenenfalls zusatzliche mechanische Bremseinrichtungen erforder-
lich sind.

Ublicherweise liegt der Wirkungsgrad des hydraulischen Getriebeteils deutlich unter dem
des mechanischen [52, S. 443], weshalb der Gesamtwirkungsgrad des Triebstrangs im
Direktgang sein Maximum erreicht und mit zunehmendem Anteil hydraulisch Ubertrage-
ner Leistung stetig absinkt. In bisherigen Forschungsarbeiten wird der Direktgang zumeist
auf die Nennwindgeschwindigkeit viwingnenn ausgelegt, was insofern vorteilhaft ist, dass bei
maximaler Leistungsabgabe der WEA zugleich der hochste Triebstrangswirkungsgrad vor-
liegt. Da WEA - je nach Standort - jedoch Uuberwiegend unterhalb der Nennwindgeschwin-
digkeit und selten im Volllastbereich betrieben werden, wird der Direktgang bei dieser
Auslegung nur in kurzen Zeitintervallen angefahren. Im restlichen Betrieb bleibt der hyd-
raulische Antriebspfad weiterhin aktiv. Es kann daher sinnvoll sein, den Direktgang stand-
ortabhangig zu Windgeschwindigkeiten hinzuverschieben, die eine hohe Auftretenswahr-
scheinlichkeit aufweisen und zugleich WEA-Betriebspunkte mit hoher Leistungsabgabe
darstellen - also zu einem hohen Klassenenergieertrag Esfuhren (vgl. Kapitel 2.1). Daraus
resultiert, Uber die Gesamtbetriebsdauer der WEA gesehen, eine Effizienzsteigerung
durch Minimierung des hydraulisch Ubertragenen Leistungsanteils. In nachfolgenden
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Untersuchungen sollen daher verschiedene Auslegungsvarianten des Direktgangs be-
rdcksichtigt werden kénnen [7,S. S 19 f.].

Abbildung 3.2 zeigt beispielhaft den Verlauf der hydraulisch Ubertragenen Leistung in
Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit fur verschiedene Direktgange. Die zugehorigen
Windgeschwindigkeiten der Direktgange sind an der rechten Seite der Grafik angegeben,
wobei Vivingnenn = 11,4 m/s die Nennwindgeschwindigkeit der WEA darstellt und den Uber-
gang vom Teillast- in den Volllastbetrieb markiert. Mit der Verlagerung des Direktgangs zu
niedrigeren Windgeschwindigkeiten nimmt das Maximum der hydraulisch Ubertragenen
Leistung ab und verschiebt sich deutlich in den negativen Bereich. Dies resultiert aus dem
Umstand, dass sich nach Passieren des Stillstandpunkts (Ppnys = 0) die Drehzahl am Hohlrad
und somit auch der Leistungsfluss im hydraulischen Antriebspfad umkehrt. MaRgebend
far die Auslegung der Hydraulik ist jedoch der Betrag der hydraulisch Ubertragenen Leis-
tung, sodass optimalerweise das positive und negative Leistungsmaximum eine vergleich-
bare GroRRe aufweisen. Unter den dargestellten Varianten entspricht dies der Auslegung
bei vwingapi = 10,4 m/s (rot markiert).

Direktgang bei Vivind = 11.4 mfs
Direktgang bei Viind = 10,4 m/s

Direktgang bei Vivind = 9.4 mfs

Direktgang bei v,

Wind = 8.4 mfs

Direktgang bei Viind = 7.4 mfs

8 I I I | | | I ' Direktgang bei v, = 6.4 m/s

4 5 6 7 8 9 10 11 12

Viing D m/s

Abbildung 3.2: Hydraulisch Ubertragene Leistung Pryar in Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit vwing flr ver-
schiedene Direktgange bei rotorseitiger Leistungsabnahme [Darstellung von Pascal Seifermann]

Da im Direktgang die Drehzahlspreizung zwischen Rotor- und Generatordrehzahl aus-
schliel3lich durch den mechanischen Getriebeteil Uberbrickt wird, variiert das Gesamt-
Ubersetzungsverhaltnis des Triebstrangs je nach Auslegung des Direktgangs. Die Zuord-
nung von Windgeschwindigkeit vwins und Rotordrehzahl nrowr des jeweiligen Direktgangs
erfolgt hierbei entsprechend Gleichung (2-2) Uber die Schnelllaufzahl A, sofern die WEA
sich im Teillastbereich befindet (vgl. Kapitel 2.1). Im Volllastbereich, bei Windgeschwindig-
keiten Uber Viwingnenn = 11,4 m/s liegt die maximale Rotordrehzahl ngotormax Vor. Eine Uber-
sicht Uber die Drehzahlverhaltnisse an relevanten Punkten im Triebstrang bei verschiede-
nen Direktgangvarianten ist in Anhang A.1 aufgefuhrt.
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3.4 Berechnungsmodell

Zur Darstellung der erlauterten technisch-physikalischen Charakteristika des HyDrive-
Triebstrangs wurde im Rahmen der Untersuchungen in [7] ein Berechnungsmodell er-
stellt und dieses im weiteren Projektverlauf optimiert sowie um Details erganzt. Das Be-
rechnungsmodell ermittelt mithilfe mathematischer und physikalischer Gleichungen
Werte fur verschiedene Leistungen, Drehzahlen, Drehmomente sowie fur Grof3en des
hydraulischen Antriebspfads. Dabei kdnnen Eingabeparameter wie die Art der Leistungs-
verzweigung (vgl. Kapitel 3.2), der Direktgang (vgl. Kapitel 3.3), das Windgeschwindigkeits-
profil und weitere Randbedingungen variiert werden [7, S. 21]. Die Betrachtungen mit
dem Berechnungsmodell erfolgen generell unter Verwendung der in Tabelle 3.1 aufge-
fuhrten WEA-KenngroRBen (vgl. Kapitel 3.1) sowie unter den nachfolgenden Annahmen
und Vereinfachungen [7, S. 22]:

e Berucksichtigung rotatorischer Massentragheiten

e Vernachlassigung der fluiddynamischen Tragheit

e Berucksichtigung mechanischer, hydraulischer und elektrischer Wirkungsgrade
e Nutzung einer idealisierten Leistungs- und Drehzahlkurve (vgl. Anhang A.1)

e Berechnung der Leistungswandlung von Wind zu Rotor mittels c,- und ¢-Kurven
o Keine Berucksichtigung des Netzverhaltens, konstante Generatordrehzahl

e Variierbare Auslegungs- bzw. Nennleistung der Hydrauliksystems

e Beliebiges wahlbares Ubersetzungsverhaltnis des Hauptgetriebes

Als Plattform zur Umsetzung des Modells dient die Software MATLAB. Die MATLAB-Erwei-
terung Simulink-Simscape stellt hierfur vordefinierte Komponentenbldcke bereit, die das
Verhalten technischer Bauteile auf Basis physikalischer Gleichungen abbilden. Die einzel-
nen Blocke kdnnen funktionsspezifisch parametriert und Uber verschiedene physikali-
sche Ebenen zu einem Gesamtmodell verknUpft werden. Insbesondere um die hydrauli-
schen Komponenten flr verschiedene Direktgange parametrisieren zu kdnnen, mussen
die Drehzahl- und Drehmomentverhaltnisse an den Anknupfungspunkten von Hydraulik-
pumpe und -motor fur den jeweiligen Auslegungsfall bekannt sein. Zu diesem Zweck exis-
tiert neben dem eigentlichen Triebstrang-Berechnungsmodell noch ein weiteres, stark
vereinfachtes Modell, das HyDrive Basic-Modell, welches lediglich die Zustande am Plane-
tengetriebe der Leistungsverzweigung quasistatisch wiedergibt und weder Regler noch
hydraulische Komponenten enthdlt. Damit kdnnen die zur Auslegung erforderlichen
Drehzahlen, Drehmomente und Ubersetzungsverhaltnisse an den entsprechenden Stel-
len im Triebstrang abgeschatzt werden. Die Wirkungsgrade aller mechanischen Getriebe-
stufen sind hierbei pauschal bertcksichtigt (vgl. Abbildung 5.11). [7, S. 21]
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Abbildung 3.3: Veranschaulichung der verschiedenen im Rahmen des HyDrive-Projekts erstellten Berech-
nungs-Modelle und ihr Zusammenwirken

In Abbildung 3.3 ist das Zusammenwirken des HyDrive Basic-Modells mit den anderen
beiden, im Rahmen des HyDrive-Projekts erstellten Berechnungs-Modellen veranschau-
licht. Beim Triebstrang-Berechnungsmodell dienen die mit dem HyDrive Basic-Modell ermit-
telten Drehzahl- bzw. Drehmomentverhaltnisse an der Planetenstufe - wie bereits er-
wahnt - einer grundlegenden Dimensionierung des hydraulischen Antriebspfads. Dieser
Antriebspfad wurde im Triebstrang-Berechnungsmodell bisher in Form eines vereinfach-
ten Hydrauliksystems dargestellt, welches nun durch ein eigenstandiges Modell - das
Hydraulik-Berechnungsmodell - ersetzt wird.

Mithilfe des Hydraulik-Berechnungsmodells, dessen Entwicklung Gegenstand dieser Arbeit
ist, soll eine tiefergehende Betrachtung der Wirkungsgrade im hydraulischen Antriebs-
pfad ermoglicht werden. Auch bei diesem Modell basiert eine grundlegende Dimensio-
nierung der hydraulischen Maschinen auf den mit dem HyDrive Basic-Modell berechne-
ten Drehzahl- und Drehmomentverhaltnissen fur eine bestimmte Triebstrang-Konfigura-
tion (Art der Leistungsverzweigung, Direktgang). Zudem werden diese als Eingangspara-
meter bendtigt, wenn das Hydraulik-Berechnungsmodell unabhangig vom Triebstrang-
Berechnungsmodell verwendet werden soll. Im Idealfall ergeben sich die Drehzahlen und
Drehmomente an Pumpe und Motor im Rahmen einer Simulation jedoch durch das
Zusammenwirken der beiden Berechnungsmodelle. Neben einer direkten Verknupfung
,Welle an Welle” in der Simulationsumgebung kann dies auch durch eine Ubergabe von
Drehzahl- und Drehmomentkennlinien erfolgen (vgl. Kapitel 5.4).

Alle Einstellungen fur eine Simulation mit dem Triebstrang-Berechnungsmodell werden
Uber ein MATLAB-Skript vorgenommen, welches die Randbedingungen der Berechnun-
gen definiert, die einzelnen Systembldcke des Modells parametrisiert, Nutzereingaben
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abfragt und die Simulationsergebnisse aufbereitet. Skript und Modell sind tber den MAT-
LAB Workspace miteinander verknUpft. Dort werden die einzelnen Modell-Parameter aus
dem Skript abgespeichert und Ubergeben - gleiches gilt in umgekehrter Weise auch fur
die mit dem Berechnungsmodell generierten Simulationsergebnisse. Allerdings werden
beide Instanzen nicht zeitgleich, sondern zeitlich versetzt ausgefuhrt. Es besteht in dieser
Hinsicht nur eine bedingte Abhangigkeit, weil die Simulation durch das Skript gestartet
wird.

Wahrend der Simulation bildet die Windgeschwindigkeit die Eingangsgrof3e des Berech-
nungsmodells. Die Leistungswandlung zwischen Wind und Rotor erfolgt auf Grundlage
des Leistungsbeiwerts ¢, und des Schubbeiwerts ¢7, sowie unter Beachtung der Schnell-
laufzahl A im Teillastbereich bzw. des aktuellen Pitchwinkels ap; im Volllastbereich (vgl.
Kapitel 2.1). Die Turbinenparameter hierfir stammen aus der Dokumentation der
DTU 10 MW RWT.

Ausgehend von der Leistung an der Rotorwelle erfolgt die Simulation des Leistungsflusses
durch den gesamten Triebstrang, um das am Generator anliegende Moment ermitteln zu
kédnnen - und damit gleichsam auch die ins Netz eingespeiste Leistung. Dabei werden
sowohl die rotatorischen Massentragheiten als auch die Wirkungsgrade der einzelnen
Triebstrangs-Komponenten bercksichtigt. Fur die Ubersetzungsstufen des Hauptgetrie-
bes sowie die Planetenstufe der Leistungsverzweigung wird ein konstanter Wirkungsgrad
angenommen, wahrend das Wirkungsgradverhalten des Generators durch eine betriebs-
punktabhangige Kennlinie beschrieben wird. Die Regelung des Gesamtsystems erfolgt
Uber zwei unabhangige Proportional-Integral-Regler (PI-Regler), welche die Rotordrehzahl
bzw. die Generatorleistung durch die Steuerung des Pumpen-Fordervolumens bzw. des
Pitchwinkels beeinflussen. Der PI-Regler ermittelt aus der Differenz zwischen Soll- und
Istwert der RegelgroRe, beispielsweise der Rotordrehzahl, ein Stellsignal fur die Stell-
grolRe, also dem Fordervolumen der Pumpe. Der Proportionalanteil sorgt dabei fur eine
unmittelbare Reaktion auf Regelabweichungen in Form einer Verstarkung, wahrend der
Integralanteil verbleibende statische Fehler kompensiert.

Das Regelkonzept unterscheidet sich beim HyDrive-Triebstrang mal3geblich von konven-
tionellen Systemen, wie sie bei umrichtergesteuerten WEA verwendet werden. Aufgrund
der direkten Netzkopplung des Generators ist dessen Drehzahl, entsprechend der ver-
bauten Anzahl an Polpaaren, fest mit der Netzfrequenz gekoppelt, siehe Gleichung (2-6).
Auf diese Randbedingungen ist die Regelung entsprechend angepasst, wobei separate
Regelstrategien fUr den Teillast- und Volllastbetrieb vorgesehen sind: Im Teillastbereich
wird die Rotordrehzahl durch eine Veranderung des Triebstrang-Ubersetzungsverhaltnis-
ses der optimalen Schnelllaufzahl A nachgefthrt (vgl. Kapitel 2.1). Dies erfolgt, indem das
Fordervolumen der Hydraulikpumpe so eingeregelt wird, dass sich am Hydraulikmotor
und damit auch am Hohlrad der Leistungsverzweigung eine Drehzahl einstellt, aus der die
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geforderte Gesamtubersetzung des Triebstrangs resultiert (vgl. Kapitel 3.2). Aufgrund der
stetig konstanten Generatordrehzahl ist eine zusatzliche Drehmomentregelung nicht not-
wendig, solange das Drehmoment an dieser Stelle unterhalb des Kippmoments bleibt. Im
Volllastbereich ist ein konventioneller Pitch-Regler aktiv, der gemeinsam mit dem Regler
fur den Hydraulikkreis auf dieselbe RegelgroRe, namlich die Rotordrehzahl, Einfluss
nimmt. Um Regelkonflikte zu vermeiden, erfolgt eine Aufgabentrennung nach Regelauto-
ritat: Der Pitch-Regler besitzt Prioritat und begrenzt die aerodynamische Leistungsauf-
nahme uber den Rotor, wahrend der hydraulische Regler untergeordnet agiert und ledig-
lich Feinjustierungen vornimmt.

3.5 Konstruktive Aspekte

Wahrend das Berechnungsmodell ausschlie3lich die technisch-physikalischen Eigen-
schaften des Triebstrangkonzepts abbildet, wurden in zusatzlichen Untersuchungen auch
konstruktive Aspekte und weitere auslegungsrelevante Parameter betrachtet. Dazu zah-
len beispielsweise die raumliche Anordnung der Einzelkomponenten im Triebstrang so-
wie deren Massen, Dimensionen und der daraus resultierende erforderliche Bauraum.
Abbildung 3.4 zeigt beispielhaft eine mogliche technische Umsetzung des HyDrive-Getrie-
bes in Form eines 3D-CAD-Modells.

Antriebswelle

mit Spannsatz Abtriebswelle

mit Bremse

Planetenstufe Ill (4)

Hydraulikpumpen

Planetenstufe Il (2) Hydraulik-Steuereinheit

Abbildung 3.4: Mégliche technische Umsetzung des HyDrive-Getriebes, als 3D-CAD-Modell visualisiert
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Zu erkennen sind die beiden koaxial hintereinander angeordneten Planetenstufen des
Hauptgetriebes, sowie die gegenuber der schematischen Getriebedarstellung in Abbil-
dung 3.1 erganzte Stirnradstufe (3), welche die Abtriebswelle seitlich zur Hauptdrehachse
des Getriebes versetzt. Auf diese Weise wird eine Durchfihrung von Versorgungs- und
Signalleitungen durch die Antriebswelle zur Rotornabe ermaoglicht - ein Aspekt, der erst
durch die Berucksichtigung konstruktiver Randbedingungen hervortritt [8, S. 390]. AuRRer-
dem wird sichtbar, dass eine kompakte Integration der Hydraulikmotoren sowie der Pla-
netenstufe (4) einschliel3lich der zugehorigen Wellen - zumindest in der dargestellten Ge-
triebekonfiguration - aufgrund der begrenzten Platzverhdaltnisse eine Herausforderung
darstellt. Hier kann die Verwendung mehrerer kleinerer hydraulischer Maschinen anstatt
eines einzelnen Motors bzw. einer einzelnen Pumpe vorteilhaft oder sogar notwendig
sein. Auf Grundlage der so gewonnen Erkenntnisse ist eine Gegenuberstellung mit WEA
einer vergleichbaren Leistungsklasse, wie der DTU 10 MW RWT, mdglich. Dadurch lassen
sich potenzielle Vorteile und Einschrankungen im Vergleich zu konventionellen
Triebstrangarchitekturen diskutieren und bewerten.

Ausgangspunkt fur die Erstellung des 3D-CAD-Modells sowie die Massenberechnung bil-
den bereits bestehende Komponenten von WEA, bei denen die konstruktiven Merkmale,
Abmessungen sowie die Masse bekannt sind. Die Dokumentation der DTU 10 MW RWT
dient hierbei als Orientierung. Allerdings stehen die genannten Daten zum aktuellen Zeit-
punkt fast ausschliel3lich fur Bauteile alterer WEA und somit nur fur Leistungsklassen
deutlich unter 10 MW frei zur Verfluigung, sodass eine Skalierung der vorhandenen Werte
in diese Leistungsklasse erforderlich ist. Dies gilt insbesondere fur die Hydraulikpumpen
und -motoren. Obwohl eigens fur hydrostatische WEA-Triebstrange entwickelte hydrauli-
sche Maschinen fur Leistungen im Megawatt-Bereich existieren (vgl. Kapitel 2.2.3, 2.2.4
sowie Kapitel 2.3.1), sind die spezifischen technischen Daten dazu nicht bekannt.

Die Ableitung der entsprechenden GroR3en erfolgt anhand der gegebenen Werten von Re-
ferenzbauteile unter Anwendung der sogenannten Ahnlichkeitsgesetze, die exemplarisch
in Tabelle 3.2 aufgefuihrt sind. Diese beschreiben den Zusammenhang zwischen geomet-
risch ahnlichen Strukturen und den sich daraus ergebenden Beziehungen weiterer Gro-
Ben, wie etwa Masse oder Leistung. Ein einfaches Beispiel stellt die quadratische Flache
dar, deren GréRe mit der zweiten Potenz der linearen Anderung der Kantenlange
- dem Faktor g;? - zunimmt. Entsprechend wéachst das Volumen eines Wurfels mit der
dritten Potenz seiner Kantenldnge. Daraus lassen sich die Abhangigkeiten weiterer physi-
kalischer GroRen von charakteristischen Langenmalen formulieren. In umgekehrter
Richtung kdnnen mittels dieser Zusammenhange die Abmessungen einzelner Komponen-
ten fUr eine andere Leistungsklasse berechnet werden, wenn davon ausgegangen wird,
dass die konstruktive Ausgestaltung zu jener der Referenz vergleichbar bleibt. [65, S. 54]
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Tabelle 3.2: Auszug ausgewdhlter Ahnlichkeitsgesetze nach [17, S. 977]

GROSSE ZUSAMMENHANG / FAKTOR
l
Lange / q = l—l
0
A
Flache A Qs = —= q.*
Ao
Vi
Volumen V Qv =—=q.°
Vo
_M_ s
Masse m qm = — q.
Druck p qp = By
Po
ny 1
Drehzahl n = —=4q.
Ny
. Py
Leistung P ar=5=q°
Py
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4 KONZEPTION DES HYDRAULISCHEN ANTRIEBSPFADS

Basierend auf den in vorangegangenen Kapiteln dargestellten Grundlagen wird im Fol-
genden der hydraulische Antriebspfad fur den HyDrive-Triebstrang konzipiert. Im weite-
ren Verlauf sollen dann insbesondere betriebsrelevante Aspekte - wie das Verhalten der
hydraulischen Maschinen (Pumpen, Motoren) - untersucht werden. Die Konzeptionierung
erfolgt daher vorrangig auf einer rein funktionalen Ebene. Konstruktive Randbedingun-
gen sollen nach Méglichkeit ebenfalls Beachtung finden, stehen hierbei aber nicht im Fo-
kus und wurden bereits separat betrachtet (vgl. Kapitel 3.4).

4.1 Parameter und Variation

Von technischer Seite aus kann der hydraulische Antriebspfad mittels verschiedener Kom-
binationen der in Tabelle 4.1 aufgefuhrten Parameter abgebildet werden. Die im oberen
Tabellenteil gelisteten Punkte, die Bauart sowie die Anzahl der verwendeten hydrauli-
schen Maschinen, bestimmen dabei das Layout des Hydraulikkreises und werden daher
als fixe Parameter fur jedes Konzept festgelegt. Die genannten Pumpen- und Motortypen
entsprechen den in Kapitel 2.3.1 vorgestellten, fur die Umsetzung hydrostatischer Ge-
triebe gangigen bzw. fur die Verwendung bei WEA geeigneten Bauarten. Beim Einsatz
mehrerer hydraulischer Maschinen ist die Realisierung einer Teillastabschaltung maéglich.

Tabelle 4.1: Technische Parameter zur Konfiguration des hydraulischen Antriebspfads

VARIANTE A VARIANTE B VARIANTE C VARIANTE D
FIXE PARAMETER
BAUART MASCHINE(N) Axialkolbenmaschine Radialkolbenmaschine
Standard- Floating Cup Mehrhub- Digitale-Displace-
Bauweise Bauweise Bauweise ment-Bauweise
(fix/verstellbar) (fix/verstellbar) (fix) (verstellbar)
ANZAHL MASCHINEN 1 2 3 4
BETRIEBSSTRATEGIE - mit Teillastabschaltung

VARIATIONSPARAMETER
FLUID - Variation Betriebsstoffe -
AN-/ABTRIEBSDREHZAHL

- Variation Direktgang und Leistungsabgriff -
AN-/ABTRIEBSMOMENT

Die im unteren Teil von Tabelle 4.1 verzeichneten Parameter, die Eigenschaften des Hy-
draulikfluids sowie die Ubertragene Leistung und die Positionen des Leistungsabgriffs im
Triebstrang, kénnen fur jedes Konzept variiert werden. Letztere beiden Punkte werden
dabei durch die Drehzahlen und Momente an den hydraulischen Maschinen wieder
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gegeben. Die in Gelb markierte Konfiguration stellt das bisher im Triebstrang-Berech-
nungsmodell hinterlegte Hydrauliksystem dar und bildet den Ausgangspunkt fur nachfol-
gende Untersuchungen sowie die Entwicklung weiterer moglicher Konzeptvarianten.

4.2 Leitlinien und Konstruktionsprinzipien

Unter Einbeziehung in der Fachliteratur [18], [52], [53] beschriebener, allgemeiner Prinzi-
pien zur Konstruktion verlustarmer hydrostatischer Getriebe sowie der aus der Analyse
von hydrostatischen bzw. hydraulisch-leistungsverzweigten Triebstrangkonzepten ge-
wonnenen Erkenntnisse (vgl. Kapitel 2.2.3 und 2.2.4 sowie [19]) lassen sich zusammenfas-
send folgende konzeptionelle Leitlinien formulieren, die beim Entwurf hydraulischer
Triebstrange mal3geblich zu berlcksichtigen sind:

¢ Verwendung eines geschlossenen Hydrauliksystems: Mittels eines geschlosse-
nen Hydraulikkreises lasst sich ein Vierquadranten-Betrieb umsetzen, wodurch ein
Antreiben, Abbremsen und Reversieren am Motor mdglich ist (vgl. Kapitel 2.3.3)

e Auslegung auf hohe Driicke und geringe Volumenstrome: Die Druckverlustleis-
tung in einem Hydrauliksystem ist im Wesentlichen vom Volumenstrom abhangig
[52, S. 109]. Deshalb sind gemal3 Gleichung (2-9) fur die hydraulische Leistungs-
Ubertragung - soweit umsetzbar - moglichst hohe Arbeitsdricke zu wahlen, um
die erforderlichen Volumenstréme zu minimieren. Dieses Auslegungsziel beguins-
tigt Ublicherweise auch den Wirkungsgrad von Hydraulikmotoren, da dieser stark
vom Arbeitsdruck abhangt [19, S. 29]. Zudem kénnen so deutlich kleinere Hydrau-
likkomponenten eingesetzt werden, was oft mit geringeren Investitionen und einer
leichteren, kompakteren Bauweise einhergeht. Gleichzeitig wird die Maximierung
des Arbeitsdruckniveaus durch Aspekte wie Bauteilfestigkeit, Platzbedarf fur eine
ausreichende Lagerung, Verluste (Fluidkompression, Reibung) und durch Sicher-
heitsvorschriften begrenzt. Bei hydrostatischen Getrieben und Fahrantrieben lie-
gen die Arbeitsdrucke Ublicherweise im Bereich von 280-420 bar. [53, S. 271]

¢ Einplanung ausreichender Verstellbereiche bei Pumpen und Motoren: Neben
Pumpen mit verstellbarem Fordervolumen (Primarverstellung) kdnnen auch Mo-
toren mit verstellbarem Schluckvolumen (Sekundarverstellung) verwendet werden
[18, S. 211]. Durch die Umsetzung von Primar- und Sekundarverstellung wird die
Drehzahlspreizung der hydraulischen Ubersetzung erhéht [53, S. 229] und gleich-
zeitig der benétigte Volumenstrom bei hohen Motordrehzahlen reduziert [52, S.
109]. AulRerdem wird bei zweckmalRiger Regelung der Forder- und Schluckvolu-
mina der Uber die Druckbegrenzungsventile abgefuhrte Verluststrom begrenzt.
Dieser Punkt trifft auch auf das Speisesystem zu [18, S. 252].
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¢ Umsetzung von Mehrmaschinenkonzepten: Durch die Mdglichkeit der Abschal-
tung von Teilen des Hydraulikkreises bei Teillast kann der Wirkungsgrad in diesen
Betriebsbereichen erhéht werden [19, S. 31]. Bei den Leistungen moderner WEA
wirken sich sinkende Bauteilanforderungen durch die Leistungsverteilung auf
mehrere Pumpen bzw. Motoren aulBerdem positiv auf deren Verfugbarkeit aus
(vgl. Kapitel 2.3.1). Mit steigender Komponentenanzahl nehmen jedoch auch die
potenziellen Fehlerquellen im Hydraulikkreis zu und es entsteht ggf. ein erhdhter
Wartungsaufwand. In diesem Zusammenhang ist daher ein technisch optimaler
Kompromiss fur das jeweilige System zu finden.

¢ Abstimmung von Bauteilen und Betriebsbedingungen: Generell sollten die ver-
wendeten Bauteile, vor allem die hydraulischen Maschinen, hohe Wirkungsgrade
in weiten Betriebsbereichen aufweisen (vgl. Kapitel 2.3.1) und vorzugsweise unter
Bedingungen betrieben werden, in denen diese optimal erreicht werden. Im Kon-
text von Windenergieanlagen betrifft dies vor allem die Abstimmung der Drehzahl-
bereiche von Rotor, Getriebe, Generator und Hydraulikkomponenten. Da Hydrau-
likpumpen und -motoren in der Regel bei hdheren Drehzahlen guinstigere Be-
triebspunkte erreichen, ist eine geeignete Ubersetzung zwischen Rotor und Hyd-
rauliksystem vorzusehen oder alternativ der Einsatz von fur niedrige Drehzahlen
ausgelegten Maschinentypen, wie Radialkolbenpumpen, zu prufen [18, S. 25f., 28].
Ein weiterer Aspekt in diesem Zusammenhang stellt eine moglichst kompakte Bau-
weise der Hydraulikeinheit dar, um den Material- und Bauraumbedarf zu reduzie-
ren. Erreicht werden kann dies beispielsweise durch eine Back-to-Back-Anordnung
der hydraulischen Maschinen [18, S. 250].

4.3 Entwurf von Konzeptvarianten

Ausgehend vom bestehenden Konzept des Hydrauliksystems, dem Basiskonzept, kbnnen
weitere Konzeptvarianten zur Umsetzung des hydraulischen Antriebspfads entwickelt
und diskutiert werden. Eine Auswahl dieser Varianten ist, zusammen mit dem Basiskon-
zept, in Abbildung 4.1bis Abbildung 4.4 veranschaulicht.

Das Basiskonzept, dargestellt in Abbildung 4.1, umfasst eine Axialkolbenpumpe mit ver-
stellbarem Fordervolumen sowie einen Axialkolbenmotor mit konstantem Schluckvolu-
men. Es stellt damit die einfachste Version eines hydrostatischen Getriebes mit geschlos-
senem Hydraulikreis dar (vgl. Kapitel 2.3.3). Werden sowohl Pumpe als auch Motor mit
variablem Verdrangungsvolumen ausgefuhrt, lasst sich die Spreizung der hydraulischen
Ubersetzung erweitern, ohne dass daftir das maximale Férder- bzw. Schluckvolumen der
Maschinen erhéht werden muss. Dies bedeutet im Umkehrschluss, das zum Erreichen
aller beabsichtigten Betriebspunkte Maschinen mit kleineren Verdrangungsvolumina
zum Einsatz kommen kénnen und das Hydrauliksystem insgesamt effizienter ausgelegt
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werden kann, was sich positiv auf den bendtigten Bauraum, die Masse sowie die Trag-
heitsmomente der Komponenten, aber auch auf den Gesamtwirkungsgrad auswirkt. Die-
ser technische Ansatz ist als Konzeptvariante 1 in Abbildung 4.2 visualisiert.

Die Verstellung von Pumpe und Motor kann dabei synchron als Verbundverstellung erfol-
gen oder, wie bei den meisten Anwendungen ublich, nacheinander als Primar- und Se-
kundarverstellung [18, S. 211]. In diesem Fall arbeitet der Motor zunachst mit vollem
Schluckvolumen, wahrend gleichzeitig das Fordervolumen der Pumpe stetig erhéht wird.
Auf diese Weise steigen Drehzahl und Leistung am Motor an, wobei das Drehmoment
annahernd konstant bleibt. Ist das maximale Fordervolumen der Pumpe erreicht, kann
durch Verkleinern des Schluckvolumens am Motor dessen Drehzahl weiter erhéht wer-
den, wenngleich das Drehmoment stark abfallt. Dieses Verhalten kommt den in der Praxis
Ublicherweise vorliegenden Anforderungen entgegen, hohe Drehmomente im Bereich
niedriger Drehzahlen und geringe Drehmomente bei hohen Drehzahlen bereitzustellen.
Das trifft auch auf den HyDrive-Triebstrang zu (vgl. Anhang A.1). Durch den zusatzlichen
Freiheitsgrad in der Verstellbarkeit der Maschinen wird die Regelung des Hydrauliksys-
tems gegenuber dem Basiskonzept jedoch auch deutlich anspruchsvoller. [53, S. 224 £.]

9 WA

Abbildung 4.1: Basiskonzept mit Verstellpumpe und  Abbildung 4.2: Konzeptvariante 1 mit Verstellpumpe
Konstantmotor und Verstellmotor (Primar- und Sekundarverstellung)

Ik 0 A

Abbildung 4.3: Konzeptvariante 2 mit mehreren Abbildung 4.4: Konzeptvariante 3 mit Konstant-
Verstellpumpen und -motoren sowie einer Mog- pumpe und Verstellmotor

lichkeit zur Teillastabschaltung
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Konzeptvariante 2 stellt ein Mehrmaschinenkonzept dar, welches in Abbildung 4.3 exemp-
larisch mit jeweils zwei Pumpen und Motoren veranschaulicht ist. Im Bereich geringer
Leistungen erfolgt die Leistungsubertragung hier ausschlie8lich durch die obere Halfte
des Hydraulikkreises, wahrend die zweite Pumpe und der zweite Motor Uber Wegeventile
in drucklosen Umlauf geschaltet sind. Dadurch erhdht sich das Druckniveau im Teillast-
bereich, was theoretisch zu héheren Wirkungsgraden in diesem Betriebsbereich fuhrt.
Allerdings treten an den inaktiven hydraulischen Maschinen Schleppverluste auf, sofern
diese nicht vom restlichen Teil des Triebstrangs entkoppelt werden. Erkenntnisse aus [19]
zeigen, dass diese Verluste je nach Maschinentyp die gesteigerte Effizienz im aktiven Teil
des Hydraulikkreises teilweise kompensieren kdénnen. Mit den Randbedingungen des
HyDrive-Triebstrangs spielt es hierbei keine Rolle, ob die Pumpen bzw. Motoren in Tan-
demanordnung, oder wie Abbildung 4.3 gezeigt, in Parallelanordnung verbaut werden. In
der Realitat kann es bei einer Parallelanordnung allerdings zu asymmetrischen Belastun-
gen am zentralen Zahnrad der Stirnradstufe kommen, wenn ein Teil der Pumpen bzw.
Motoren nicht aktiv an der Leistungsubertragung im Hydrauliksystem beteiligt ist.

Bei Axialkolbenmaschinen kénnen die Schleppverluste durch die Verwendung verstellba-
rer Einheiten, welche im deaktivierten Zustand keinen Hub ausfuhren, reduziert werden.
Alternativ Iasst sich das Prinzip der Teillastabschaltung auch durch den Einsatz nur einer
Digital-Displacement-Pump bzw. eines Digital-Displacement-Motors realisieren, da die
zylinderselektive Zu- und Abschaltung hier den gleichen Effekt erzielt (vgl. Kapitel 2.3.1).
Mechanisch trennbare Kupplungselemente werden aufgrund der hohen Ubertragenen
Leistungen und der damit verbundenen Wartungsintensitat bei WEA-Triebstrangen ubli-
cherweise vermieden [9, S. 91].

Mit Konzeptvariante 3 wird eine alternative Ausfuhrung der Leistungsverzweigung im
HyDrive-Triebstrang aufgegriffen. In den bisherigen Entwurfen erfolgt diese zwischen
Hauptgetriebe und Generator (vgl. Kapitel 3.2). An dieser Stelle im Triebstrang liegen
durch die Ubersetzung des Hauptgetriebes héhere Drehzahlen und geringer Drehmo-
mente vor als an der Rotorwelle, was im Hinblick auf die typischen Betriebsbereiche der
meisten hydraulischen Maschinen vorteilhaft ist (vgl. Kapitel 2.3.1). Allgemein nehmen mit
sinkenden Drehmomentanforderungen auch die Dimension der Komponenten ab, da
diese weniger massiv ausgelegt werden mussen. Im Hinblick auf eine platzsparende In-
tegration der Leistungsverzweigung in den Triebstrang kann es jedoch sinnvoll sein, eine
andere Komponentenanordnung zu wahlen und die Leistungsverzweigung im Trieb-
strang weiter in Richtung Rotorwelle zu verschieben.

Ublicherweise enthélt das Hauptgetriebe bereits Planetenstufen, je nach Bauart auch mit
beweglich gelagertem Hohlrad [11, S. 236]. Um Getriebestufen einzusparen, kdnnte eine
Planetenstufe des Hauptgetriebes als Uberlagerungsgetriebe ausgefuhrt und zur Leis-
tungsverzweigung genutzt werden, wie in Abbildung 4.5 gezeigt. Die Leistungszusam-
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menfuhrung wiederum koénnte Uber die haufig aus konstruktiven Grinden vorhandene
Stirnradstufe auf der zum Generator gewandten Getriebeseite (Wellenversatz zur Lei-
tungsdurchfihrung, vgl. Kapitel 3.5) realisiert werden. Dadurch wird eine sehr kompakte
Bauweise mit einer Art Back-to-Back-Anordnung der hydraulischen Maschinen maglich.
FUr den Betrieb mit den im Vergleich h6heren Drehmomenten eignen sich insbesondere
Radialkolbenmaschinen, die in der Regel jedoch keine variable Verstellung des Verdran-
gungsvolumens erlauben. Daher ist bei dieser Ausfuhrung der Leistungsverzweigung nur
eine sekundarseitige Verstellung durch einen Motor mit veranderbarem Schluckvolumen
moglich, wie in Abbildung 4.4 visualisiert. Zu beachten ist hierbei jedoch, dass die Ma-
schine mit konstantem Verdrangungsvolumen - in diesem Fall die Pumpe - im HyDrive-
Triebstrang immer an das Uberlagerungsgetriebe gekoppelt sein muss, um im Direktgang
das dort erforderliche Brems- bzw. Haltemoment aufbringen zu kénnen.

Hydraulikkreis
]

m (Generator

/74
/4

F | I
Haupt-
Getriebe

Netz

Abbildung 4.5: Mégliche Umsetzung des HyDrive-Triebstrangs mit vollintegriertem hydraulischen Antriebs-
pfad nach Konzeptvariante 3

Generell ist anzumerken, dass naturlich auch eine Kombination der grundlegenden Kon-
zeptideen, wie beispielsweise Teillastabschaltung zusammen mit Primar und Sekundar-
verstellung, moglich ist. Zudem sind die einzelnen Konzepte nicht auf bestimmte Maschi-
nentypen beschrankt (vgl. Kapitel 2.3.1).

Auch wenn das Basiskonzept zunachst mal3gebend fur die Umsetzung des Hydraulik-Be-
rechnungsmodells ist, stellen die hier aufgefuhrten Konzeptvarianten alternative und wei-
terfuhrende technische Ansatze dar, die zu einer potenziellen Verbesserung des Wir-
kungsgradverhaltens im hydraulischen Antriebsstrang fuhren konnen und deshalb im
Rahmen eines Vergleichs auf ihr Potenzial hin untersucht werden sollten. Daher wird das
Hydraulik-Berechnungsmodell in einer solchen Weise aufgebaut, dass es zunachst das
Basiskonzept abbildet und anschlieRend mit geringem Anpassungsaufwand zu den wei-
teren Konzeptvarianten erweitert oder modifiziert werden kann.
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5 ERSTELLUNG EINES HYDRAULIK-BERECHNUNGSMODELLS

Durch den Aufbau eines Hydraulik-Berechnungsmodells soll es ermdglicht werden, de-
tailliertere Erkenntnisse zum Wirkungsgradverhalten des hydraulischen Antriebspfads im
HyDrive-Triebstrang zu erhalten. Wahrend das bisher bestehende Triebstrang-Berech-
nungsmodell (vgl. Kapitel 3.4) die Wirkungsgrade der Hydraulik nur in vereinfachter Form
betrachtet hat, sollen nun die charakteristischen Wirkungsgradverlaufe von Pumpe(n),
Motor(en) sowie die Stromungsverluste in den Leitungen berucksichtigt und in Abhangig-
keit relevanter Betriebsparameter (Drehzahl, Druck, etc.) dargestellt werden.

5.1 Aufbau in MATLAB Simscape

Zur Implementierung des Hydraulik-Berechnungsmodells wird, in Anlehnung an die Um-
setzung des Triebstrang-Berechnungsmodells (vgl. Kapitel 3.4), ebenfalls die Software
MATLAB Simscape gewahlt. Einerseits stehen in dieser Softwareumgebung schon vorde-
finierte Blocke zur Verfugung, welche die physikalischen Berechnungen fur bestimmte
Hydraulikkomponenten wie beispielsweise Pumpe und Motor abbilden. Andererseits ist
so die Kompatibilitat mit dem bestehenden Triebstrang-Modell gegeben und es ist mog-
lich, dieses um das Hydraulik-Berechnungsmodell zu erganzen bzw. die bisherige Model-
lierung des hydraulischen Antriebspfads zu ersetzen.

5.1.1 Anforderungen

FUr den Aufbau des Hydraulik-Berechnungsmodells ergeben sich, erganzend zu den kon-
zeptionellen Leitlinien (siehe Kapitel 4.2), nachfolgend aufgefUhrte Anforderungen. Diese
lassen sich unter anderem von der strukturellen Gestaltung der in Kapitel 4.3 erlauterten
Hydraulikkonzepte ableiten, sind aber auch von den funktionalen Méglichkeiten und Li-
mitierungen der Software MATLAB Simscape abhangig:

¢ Realitatsnahe Umsetzung: Nach Moglichkeit sollen alle in einem realen Hydrau-
likkreis enthaltenen Komponenten und Sicherheitseinrichtungen (vgl. Kapitel 2.3)
abgebildet werden.

e Geringe Komplexitat: Der Aufbau des Modells bzw. Hydrauliksystems soll so ein-
fach und kompakt wie moglich ausgefuhrt sein. Diese Anforderung ist nicht nur
aus technischer Sicht sinnvoll und wiinschenswert, sondern auch erforderlich, um
die Durchfuhrbarkeit von Simulationen mit MATLAB Simscape zu gewahrleisten.
Bisherige Erfahrungen im Rahmen von Vorbetrachtungen haben gezeigt, dass die
Software bei einer sehr hohen Modellkomplexitat teilweise schnell an Grenzen sto-
Ben kann und das Modell dann nicht mehr stabil lauft. Dies kann insbesondere
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dann problematisch werden, wenn das Hydraulik-Berechnungsmodell in das be-
stehende Triebstrang-Berechnungsmodell integriert werden soll. Zudem soll far
diesen Fall der Detaillierungsgrad beider Berechnungsmodelle in etwa vergleich-
bar sein.

e Hohe Modularitat: Damit verschiedene Hydraulikkonzepte mit unterschiedlichen
Anzahlen, Typen und Verschaltungen von hydraulischen Maschinen untersucht
werden konnen, ohne dabei zu stark in die Modellstruktur eingreifen zu mussen.

o Direktgang: FUr einen bestimmten Betriebspunkt soll die gesamte Leistung aus-
schlieBlich durch den mechanischen Teil des Triebstrangs Ubertragen werden.
Dazu muss das Hydrauliksystem in der Lage sein, das Hohlrad der Leistungsver-
zweigung bis zum Stillstand abzubremsen bzw. zu blockieren und je nach Ausle-
gung zu reversieren (vgl. Kapitel 3.2).

o Variationsmoglichkeiten: Sowohl die Art der Leistungsverzweigung wie auch die
Auslegungswindgeschwindigkeit des Direktgangs und die mittels hydraulischem
Antriebspfad Ubertragene Leistung sollen verandert werden kénnen.

¢ Ausreichende Dimensionierung: Um alle relevanten Betriebszustande (Leistun-
gen, Drehzahlen und Drehmomente) abdecken zu kénnen.

5.1.2 Annahmen und Vereinfachungen

Um allgemein den Forderungen einer geringen Modellkomplexitat bei gleichzeitig hoher
Modularitat und maoglichst realitatsnaher Abbildung der Hydrauliksystems nachzukom-
men, soll die Grundstruktur des Berechnungsmodells entsprechend dem Layout des Ba-
siskonzepts aufgebaut werden. Die Option, mit dieser Form des Modells gegebenenfalls
auch die weiteren in Kapitel 4.3 vorgestellten Konzeptvarianten des hydraulischen An-
triebspfads abzubilden, soll dabei vorrangig Uber die Anpassung des Wirkungsgradver-
haltens der einzelnen Modellkomponenten realisiert werden. Dadurch muss die Model-
larchitektur fur den Wechsel zwischen verschiedenen Konzepten nicht verandert werden.
Diesem Ansatz liegt die Uberlegung zugrunde, dass sich das Wirkungsgradverhalten zwi-
schen einer einzelnen und mehreren seriell oder parallel geschalteten Maschinen mit glei-
cher Gesamtleistung nicht verandert, sofern die Maschinenbauart identisch ist und eine
synchrone Ansteuerung des Verdrangungsvolumens vorliegt. Die Beeinflussung des Wir-
kungsgradverhaltens durch zusatzliche Verzahnungen, welche fur die Anbindung mehre-
rer Maschinen erforderlich sind, wird in diesem Zusammenhang als vernachlassigbar be-
trachtet, da auch bei der Verwendung nur einer einzelnen Hydraulikpumpe bzw. eines
einzelnen Motors jeweils eine vor- bzw. nachgeschaltete Getriebestufe zur Anpassung des
Drehzahlniveaus vorgesehen wird. Gleiches gilt fur Effekte, welche sich aus den unter-
schiedlichen Dimensionen der Maschinen ergeben kénnten.
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Ausgehend davon kann eine Teillastabschaltung im Modell umgesetzt werden, indem das
maximale Verdrangungsvolumen der hydraulischen Maschinen im Teillastbereich um ei-
nen Faktor reduziert wird, welcher dem Kehrwert der Anzahl an Pumpen und Motoren
des jeweiligen Mehrmaschinenkonzepts entspricht. Fur die in Abbildung 4.3 visualisierte
Konzeptvariante 2 mit zwei Pumpen und Motoren wurde das die Halbierung des Forder-
bzw. Schluckvolumens bei Betriebspunkten mit niedrigen Leistungen bedeuten. Das Wir-
kungsgradverhalten der hydraulischen Maschinen ist dabei nicht vom absoluten Wert des
Verdrangungsvolumens abhangig, sondern nur von der relativen Ansteuerung in Bezug
auf dessen Maximalwert und bleibt daher in dieser Hinsicht unverandert. Allerdings stel-
len sich héhere Dricke ein, welche das Wirkungsgradverhalten (vorteilhaft) beeinflussen.
Das Umschalten zwischen reduziertem und maximalen Verdrangungsvolumen an der
Pumpe bzw. dem Motor im Modell ist mit der Anzahl und Dimensionierung der hydrauli-
schen Maschinen abzustimmen, die mit Konzept abgebildet werden sollen [19, S. 26].

Die Implementierung der in Kapitel 4.3 erlduterten Konzeptvarianten 1 und 3 (vgl.
Abbildung 4.2 und Abbildung 4.4) erfolgt dadurch, dass sowohl Pumpe als auch Motor als
verstellbare hydraulische Maschinen modelliert werden. Soll eine Sekundarverstellung
umgesetzt werden, kann das Schluckvolumen des Hydraulikmotors durch eine geeignete
Regelschaltung angesteuert werden. Andernfalls wird dafur im Modell ein Konstantwert
gesetzt - wie auch fur das Férdervolumen der Pumpe, sofern keine Primarverstellung be-
notigt wird.

Neben diesen Randbedingungen, welche primar darauf abzielen, die Umsetzung der ver-
schiedenen Konzeptvarianten zu ermaoglichen, werden folgende Annahmen und Verein-
fachungen fur die Erstellung des Berechnungsmodells definiert:

e Abbildung verschiedener Leistungswerte: Die Leistung des hydraulischen An-
triebspfads kann, je nach Auslegungswindgeschwindigkeit des Direktgangs, ver-
schiedene GroRenordnungen annehmen. In diesem Zusammenhang wird davon
ausgegangen, dass sich die verwendeten Hydraulikkomponenten bei unterschied-
lichen Auslegungsleistungen grundsatzlich technisch-physikalisch ahnlich verhal-
ten, wobei im Rahmen der Skalierung auftretende Anderungen bzw. Abweichun-
gen davon mithilfe der Ahnlichkeitsgesetze berticksichtigt werden (vgl. Tabelle
3.2).

¢ Anpassung der Drehzahlniveaus: Zur Angleichung der Drehzahlverhaltnisse im
Triebstrang und den Betriebsbereichen der hydraulischen Maschinen werden vor-
bzw. nachgeschaltete Getriebestufen mit frei einstellbaren Ubersetzungsverhalt-
nissen an Pumpe und Motor vorgesehen. Eine gesonderte Wirkungsgradbetrach-
tung an diesen Ubersetzungsstufen wird nicht vorgenommen, sondern die Beriick-
sichtigung im Rahmen der Verluste des Hauptgetriebes als ausreichend erachtet.
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¢ Verwendung von Wirkungsgradkennfeldern: Zur detaillierten Nachbildung des
Wirkungsgradverhaltens der hydraulischen Maschinen fur verschiedene Konzept-
varianten des hydraulischen Antriebspfads werden Kennfelder genutzt. Diese ge-
ben den Gesamtwirkungsgrad der Pumpe bzw. des Motors in Abhangigkeit ver-
schiedener Betriebsparameter wieder, wobei keine Differenzierung zwischen vo-
lumetrischem und hydraulisch-mechanischem Wirkungsgrad nv. bzw. nnm erfolgt
(vgl. Kapitel 2.3.1).

e Vernachlassigung von Leckagen: Leckage-Volumenstrome werden nicht model-
liert, sondern als Teil des volumetrischen Wirkungsgrads nv. und damit als Teil des
Gesamtwirkungsgrads im Kennfeld bertcksichtigt.

e Vernachldssigung von Temperatureinflissen: Thermische Effekte wie Erwar-
mungs- und Abkuhlungsvorgange sowie der Einfluss von Umgebungstemperatu-
ren werden vernachlassigt. Die abzufihrende Warme durch Verluste im System
wird Uber eine Leistungsbilanzierung separat betrachtet (siehe Kapitel 5.4)

¢ Entfall von Warmetauscher, Vorwarmer und Filter: Ohne die Beachtung ther-
mischer Effekte werden Bauteile wie Warmetauscher und Vorwarmer aus funktio-
nalen Grinden nicht benétigt. Da auch auf die Modellierung von Leckage-Volu-
menstromen verzichtet wird, ist die Darstellung eines umfangreichen Speisedruck-
systems, wie in Abbildung 2.24 gezeigt, nicht notwendig, und Spulstrom sowie Fil-
ter kdnnen ebenfalls vernachlassigt werden. Die damit einhergehende Verringe-
rung des Stromungswiderstands im Hydrauliksystem wird als nicht relevant einge-
stuft.

5.2 Implementierung der Bauteilcharakteristika

Das Wirkungsgradverhalten des Hydraulikkreises wird primar durch die hydraulischen
Maschinen bestimmt. Deshalb soll deren Einfluss méglichst detailliert im Modell nachge-
bildet werden. In MATLAB Simscape ermdoglichen bestimmte Bldcke, wie beispielsweise
Variable-Displacement Pump bzw. Variable-Displacement Motor, die Definition des Wir-
kungsgrads nicht nur Uber einen konstanten Kennwert, sondern auch in Form von Kenn-
linien oder Kennfeldern. Um ein Wirkungsgradkennfeld in Abhangigkeit verschiedener
Betriebsparameter an einen solchen Block Gbergeben zu kénnen, werden an diesem zu-
satzliche AnschlUsse aktiviert, die Eingangssignale fur den volumetrischen und den hyd-
raulisch-mechanischen Wirkungsgrad (siehe Kapitel 2.3.1) unterstutzen. Das Kennfeld
selbst kann nicht direkt innerhalb des Pumpen- bzw. Motor-Blocks hinterlegt werden,
weshalb die Implementierung Uber separate, ein- bzw. mehrdimensionale Lookup-
Tabellen erfolgt, deren Ausgangssignal mit den entsprechenden AnschlUssen des jeweili-
gen Blocks verknupft werden (vgl. Kapitel 5.3 bzw. Abbildung 5.9).
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5.2.1 Auswahl von Referenzbauteilen

Als Referenz zur Abbildung des Wirkungsgradverhaltens werden die technischen Daten
am Markt verfugbarer hydraulischer Maschinen herangezogen. Die Auswahl erfolgt an-
hand folgender Kriterien:

e hoher maximaler Betriebsdruck
e grol3er maximaler Volumenstrom
e und damit hohe Ubertragbare Gesamtleistung

e umfassend dokumentiertes Wirkungsgradverhalten in Form von Kenn-
linien mit ausreichend vielen Stutzpunkten, fur Pump- und Motorbetrieb

Auch wenn speziell fiUr WEA-Triebstrange entwickelte hydraulische Maschinen existieren
(siehe Kapitel 2.2.3 und 2.2.4), so ist das spezifische Wirkungsgradverhalten dieser Pum-
pen und Motoren nicht ausreichend dokumentiert, um daraus Wirkungsgradkennfelder
ableiten zu kénnen. Deshalb wird in diesem Zusammenhang auf die Kenndaten aktuell
am Markt erhaltlicher, leistungsstarker Maschinen bekannter Hersteller von Hydraulik-
komponenten zuruckgegriffen. Diese bewegen sich jedoch in einem Leistungsbereich, der
weit unter den Leistungsanforderungen moderner WEA liegt und finden zumeist in mobi-
len Arbeitsgeraten der Land-, Forst und Bauwirtschaft Anwendung. Um die vorhandenen
Informationen fir die Darstellung des HyDrive-Triebstrangs nutzen zu kénnen, muss das
Wirkungsgradverhalten daher in den Leistungsbereich des hydraulischen Antriebspfads
transferiert werden. Des Weiteren wird in der technischen Dokumentation der Hersteller
zum grol3ten Teil auf eine separate Auffuhrung von volumetrischen und hydraulisch-me-
chanischen Wirkungsgraden nv. bzw. nnm verzichtet, weshalb diese Unterscheidung auch
im Kontext des Hydraulik-Berechnungsmodells vernachlassigt wird. Diese Vereinfachung
tragt aullerdem dazu bei, die Modellkomplexitat zu begrenzen (vgl. Kapitel 5.1.1)

Als Standardreferenz fur die Umsetzung des Berechnungsmodells wird eine Schragschei-
ben-Axialkolbenmaschine vom Typ Parker P14 gewahlt [59]. Obwohl Axialkolbenmaschi-
nen in Schragachsenbauweise tendenziell bessere Wirkungsgrade erzielen (vgl. Kapitel
2.3.1), dient aufgrund der umfangreicheren Dokumentation des Wirkungsgradverhaltens
- insbesondere der Differenzierung zwischen Pump- und Motorbetrieb - eine Maschine
in Schragscheibenbauweise als Grundlage fur die Erstellung von Kennfeldern. Alternativ
und im Rahmen einer Optimierung kénnen daflr auch die Daten der Doppel-Axialkolben-
maschine FCV28 des Herstellers INNAS herangezogen werden [66]. Diese Maschine besitzt
ein dullerst gunstiges Wirkungsgradverhalten, existiert bisher jedoch nur in Prototypen-
form. Um je nach Konzeptvariante hohe Drehmomente bei langsamen Drehzahlen reali-
sieren zu kdonnen, kommen Radialkolbenmaschinen der Bauart Hégglunds CBp als Refe-
renzkomponente in Frage [67]. Des Weiteren kann auf die Daten einer Digital-Displace-
ment-Pump vom Typ Danfoss DDP096 zuruckgegriffen werden [68].
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5.2.2 Mdégliche Betriebsszenarien

Bei hydraulischen Maschinen stellen sich, je nach Betriebspunkt, verschiedene Zustande
der Energiewandlung mit unterschiedlichen Wirkungsgraden ein (vgl. Abbildung 2.18).
Diese bilden die Grundlage fur die Erstellung von Wirkungsgradkennfeldern und kénnen
in Form des Vierquadranten-Betriebs beschrieben werden (vgl. Kapitel 2.3.3).

A Q A n Q

Motor- Pump- Pump- Motor-
betrieb betrieb betrieb betrieb
n n

1] | Il |

| v M, Ap TR, M, Ap
Pump- Motor- Motor- Pump-
betrieb betrieb betrieb betrieb
n n

Abbildung 5.1: 4-Quadrantenbetrieb der Pumpe, dar-  Abbildung 5.2: 4-Quadrantenbetrieb des Motors,
gestellt fur das Basiskonzept des hydraulischen Sys-  dargestellt fir das Basiskonzept des hydraulischen
tems Systems

In Abbildung 5.1 und Abbildung 5.2 ist jeweils das vollstandige Betriebsverhalten fur eine
Pumpe mit verstellbarem Fordervolumen und einen Motor mit konstantem Schluckvolu-
men veranschaulicht, was der Maschinenkonfiguration des Basiskonzepts entspricht. Die
Vierquadranten-Darstellung dient dabei der eindeutigen Zuordnung der Energieflussrich-
tungen zwischen mechanischer und hydraulischer Seite. AuBerdem kénnen auf diese
Weise die Zusammenhange zwischen den GroRen Drehzahl n, Drehmoment M, Druck 4p
und Volumenstrom Q verdeutlicht werden.

In den Quadranten | und Ill sind Druck Ap und Volumenstrom Q gleichgerichtet. In diesem
Zustand wandeln die Maschinen entsprechend ihrer Hauptfunktion mechanische in hyd-
raulische Energie (Pumpbetrieb) bzw. hydraulische in mechanische Energie (Motorbe-
trieb) um. Dabei verhalt sich der Volumenstrom Q gemal Gleichung (2-9) proportional
zum Verdrangungsvolumen Vi und zur Drehzahl n. Aufgrund des in der vorliegenden Ma-
schinenkonfiguration konstanten Schluckvolumens am Motor ist dessen Drehrichtung
fest mit der Richtung des Volumenstroms im Hydraulikkreis verknupft (vgl. Abbildung 5.2).
Bei der Pumpe liegt hingegen eine andere Ausgangssituation vor, wie aus Abbildung 5.1
hervorgeht: Durch die Anbindung an den restlichen Teil des Triebstrangs ist hier die Dreh-
richtung vorgeben und bleibt wahren des Betriebs unverandert (siehe Abbildung 3.1).
Allerdings kann das Verdrangungsvolumen Vi nicht nur in positiver, sondern auch in
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negativer Richtung verstellt werden, wodurch bei konstanter Drehrichtung die Forderrich-
tung umgekehrt wird. Drehrichtung und Volumenstrom sind in diesem Fall voneinander
entkoppelt. Verfugt eine Maschine sowohl Uber ein verstellbares Verdrangungsvolumen
als auch Uber einen Freiheitsgrad in der Drehrichtung, lasst sich der jeweilige Betriebszu-
stand innerhalb eines Quadranten folglich auf unterschiedliche Weise abbilden. Daher
kann der Zusammenhang zwischen den mechanischen (n, M) und hydraulischen Gréf3en
(4p, Q, Vi) je nach Ausfuhrung der hydraulischen Maschinen und des Hydrauliksystems
variieren.

Weisen Druck 4Ap und Volumenstrom Q entgegengesetzte Vorzeichen auf, wie in den
Quadranten Il und IV, so andert sich die Betriebsart der hydraulischen Maschine - sie
wechselt vom Pump- in den Motorbetrieb und umgekehrt. Dieser Zustand stellt sich bei-
spielsweise ein, wenn bei gleichbleibender Drehrichtung der hydraulischen Maschinen
und gleicher Flussrichtung des Volumenstroms im System ein auf3eres Antriebsmoment
auf der Motorseite wirkt. Dadurch andert der Druck sein Vorzeichen, was gemald
Gleichung (5-1) an der Pumpe zu einem Drehmoment in Antriebsrichtung fuhrt (proporti-
onales Verhalten von Drehmoment M und Druck 4p):

Ap -V,
M= D Vin
21

(5-1)

In diesem Fall treibt die Pumpe selbst nicht mehr an, sondern wird getrieben und bremst,
sofern ein ausreichendes Bremsmoment aufgebracht werden kann. Die Hauptfunktionen
beider hydraulischer Maschinen sind in diesen Betriebsbereichen daher vertauscht.

5.2.3 Wirkungsgradkennfelder

Ausgangspunkt fur die Erstellung der Wirkungsgradkennfelder bilden die technischen Da-
ten realer hydraulischer Maschinen (vgl. Anhang B). Als Referenz fur das Hydraulik-Be-
rechnungsmodell soll standardmaRig eine Schragscheiben-Axialkolbenmaschine vom Typ
Parker P14 dienen, deren Wirkungsgradverhalten umfangreich und differenziert doku-
mentiert ist.

Die Wirkungsgrade werden vom Hersteller fur verschiedene Betriebspunkte in Abhangig-
keit von Drehzahl n, Druck Ap sowie eingestelltem Fdrdervolumen V angegeben (siehe
Anhang B.1). Diese Datenpunkte werden zunachst manuell aus den vorliegenden Dia-
grammen ausgelesen und anschlieBend mithilfe eines Skripts in Form eines dreidimensi-
onalen Arrays der Struktur n x V x Ap gespeichert. Dabei entstehen zwei Datensatze, wel-
che das Wirkungsgradverhalten der Maschine einerseits im Pumpbetrieb und anderer-
seits im Motorbetrieb beschreiben. Sofern in den Herstellerangaben keine Unterschei-
dung zwischen Pump- und Motorbetrieb erfolgt, so wird vereinfachend angenommen,
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dass die Maschine in beiden Betriebsbereichen ein identisches Wirkungsgradverhalten
aufweist. Drehzahl und Druck werden in absoluten Werten abgespeichert, wahrend sich
die Volumeneinstellung prozentual auf das Gesamtverdrangungsvolumen bezieht. Da
manche Hersteller das Wirkungsgradverhalten nicht in Abhangigkeit des Drucks, sondern
in Relation zum anliegenden Drehmoment angeben, kann vor Erzeugung der Datensatze
eine Berechnung von Druckwerten unter Anwendung von Gleichung (2-13) erforderlich
sein.

Abbildung 5.3 zeigt exemplarisch das Wirkungsgradkennfeld fur eine Parker P14 Ma-
schine im Pumpbetrieb, wie es sich direkt aus den gegebenen Datenpunkten ergibt. Auf-
fallig ist, dass damit nur ein eingeschrankter Betriebsbereich abgedeckt wird und
das Kennfeld insbesondere das Wirkungsgradverhalten bei geringen Drehzahlen unter
n =900 U/min und niedrigen Drucken unter Ap = 69 bar nicht wiedergibt. Dies hangt damit
zusammen, dass bei vielen Anwendungen diese Betriebsbereiche nicht relevant sind oder
lediglich eine untergeordnete Rolle spielen. Bei hydrostatischen Getrieben hingegen wer-
den Betriebspunkte bei geringen Drehzahlen bzw. aus dem Stillstand haufiger angefah-
ren, beispielsweise beim Reversieren. In diesen Zustanden treten zugleich niedrige Druck-
niveaus auf. Deshalb mussen fur die Modellierung des HyDrive-Triebstrangs die Randbe-
reiche des Betriebskennfelds der hydraulischen Maschinen ebenfalls beachtet werden.
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Abbildung 5.3: Wirkungsgradkennfeld fur eine Parker
P14 Maschine im Pumpbetrieb, generiert mithilfe der
StUtzpunkte aus den technischen Daten [59, S. 5.8 f.]

Abbildung 5.4: Wirkungsgradkennfeld fur eine Par-
ker P14 Maschine im Pumpbetrieb, generiert mithilfe
der Stutzpunkte aus den technischen Daten und er-
ganzt um Nullpunkte fir Drehzahl und Druck
[59,S.5.8 1]

Entsprechend dem in Abbildung 2.18 dargestellten allgemeinen Wirkungsgradverhalten
hydraulischer Pumpen und Motoren weicht dieses in den beschriebenen Randbereichen
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deutlich von jenem ab, welches sich im Hauptbetriebsbereich einstellt und zu dem seitens
des Herstellers Daten zur Verfugung stehen. Einerseits sinkt der hydraulisch-mechanische
Wirkungsgrad nsm und damit auch der Gesamtwirkungsgrad ngs auf 0% ab, wenn das
Druckniveau gegen 0 bar abfallt - in diesem Zustand kann kein Drehmoment tUbertragen
werden. Andererseits verringert sich der volumetrische Wirkungsgrad .. und gleichsam
auch der Gesamtwirkungsgrad nges auf 0%, sofern sich das Drehzahlniveau gegen 0 U/min
bewegt - es wird kein Volumenstrom erzeugt bzw. umgesetzt. Um das Verhalten der hyd-
raulischen Maschinen in den Randbereichen korrekt abbilden zu kénnen, muss das Wir-
kungsgradkennfeld daher um weitere Stutzstellen erweitert werden. Eine Extrapolation
auf Basis der vorhandenen Datenpunkte ist dafir nicht ausreichend.

FUr die GréRen Drehzahl n und Druck Ap wird das Kennfeld daher um Werte fUr einen
minimalen Wirkungsgrad erganzt. Diese Werte wie in Abbildung 5.4 veranschaulicht mit
Nges = 0% anzunehmen ist theoretisch zwar korrekt, jedoch nicht zweckdienlich fur das
Berechnungsmodell. Es kdnnen dadurch instabile Betriebszustande wahrend der Simula-
tion auftreten, welche gegebenenfalls zu deutlichen Abweichungen gegentber einem re-
alitdtsnahen Verhalten des Hydrauliksystems fuhren. An dieser Stelle wird deshalb zwi-
schen einem realen und einem funktionalen Wirkungsgrad differenziert, wobei letzterer
einen Kompromiss zwischen der Realitat und den Einschrankungen des Berechnungsmo-
dells bzw. der Software MATLAB darstellt. Im Rahmen erster Abschatzungen hat sich da-
fUr ein Minimalwirkungsgrad von ngs = 25% als passend erwiesen (siehe Abbildungen in
Anhang C.1).

Ausgehend von den in Kapitel 5.2.2 beschriebenen maglichen Betriebsszenarien kdnnen,
unter Verwendung der fur Pump- und Motorbetrieb erstellten maschinenspezifischen Da-
tensatze, die vollstandigen Wirkungsgradkennfelder fur den 4-Quadranten-Betrieb der
hydraulischen Maschinen generiert werden. Dies erfolgt mithilfe des in Abbildung 5.5 dar-
gestellten Teilmodells. Die Eingangsparameter sind Drehzahl (n_pump_act), Verdran-
gungsvolumen (Vset_pump_act bzw. V_pump_max) und Druck (dp_pump_act). In Abhangig-
keit dieser Grolien werden die entsprechenden Wirkungsgrade aus den Datensatzen, wel-
che jeweils in Form einer Lookup-Tabelle implementiert sind, ausgelesen. Dabei werden
ausschlieBlich positive Eingangswerte verarbeitet, da die Kennfelder fir Pump- und Mo-
torbetrieb nur fur diesen Wertebereich definiert sind. Trotzdem lassen sich mit dieser Da-
tengrundlage alle vier Quadranten abbilden. Negative Werte fur Drehzahl, Verdrangungs-
volumen und Druck haben keine Auswirkungen auf das Wirkungsgradverhalten, sondern
beeinflussen lediglich Betrag und Richtung des Leistungsflusses im Hydraulikkreis.

Der Wechsel zwischen den verschiedenen Quadranten wird durch eine Schaltfunktion re-
alisiert, welche je nach Vorzeichen der Eingangsparameter entweder die Lookup-Tabelle
fir Pumpbetrieb oder fur Motorbetrieb nutzt, um die Ausgabewerte des Teilmodells zu
bestimmen. Diese Werte mussen fur die weitere Verarbeitung im Berechnungsmodell von
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einer prozentualen Angabe in einen dimensionslosen Faktor umgerechnet werden. Eine
Sattigungsfunktion unterbindet dabei die Ausgabe unplausibler Werte aul3erhalb des Be-
reichs 0...100%. Da die Drehzahlwerte im Datensatz als absolute Gro3en hinterlegt sind,
muss der Einfluss des Skalierungsfaktors - dieser dient zur Anpassung des Drehzahlni-
veaus auf die Auslegungsleistung der hydraulischen Maschine (vgl. Kapitel 5.3.2) - zur Ver-
wendung der Lookup-Tabelle wieder ruckgangig gemacht werden. Fur die Eingabe des
Verdrangungsvolumens wird die prozentuale Einstellung aus dem aktuellen Wert
Vset pump_act sowie dem im Rahmen der Auslegung festgelegten Maximalwert
V_pump_max berechnet.

»u1 3D T(W)
—
»u2 n il
> U3/
Zi Pt <eta_tot_pump_ac}
1 | ) d
/f_scal_pump lu| | Tabelle Pumpbetrieb eta_tot_pump_ac
1/Skalierungsfaktor Pumpe ﬁhn T
BT e T (1>
Vs s > o] o o ot W g
— - 4 Quadrantenwechsel Umrechnung
y % zu Faktor
[ul [

]

2-D Lookup-
Tabelle Motarbetrieb

Umrechnung m*3/U in % l I—p u1 3-D T(u)

Abbildung 5.5: Teilmodell des Hydraulik-Berechnungsmodells in MATLAB Simscape zur Erzeugung eines
Wirkungsgradkennfelds Uber alle Betriebsbereiche (Quadranten) der Pumpe mithilfe von Lookup-Tabellen ftr
Pump- und Motorbetrieb

Treten Betriebszustande auf, fur die keine Wirkungsgrade vorliegen, werden diese mittels
Interpolation zwischen bzw. Extrapolation aus vorhandenen Datenpunkten generiert. Die
Software MATLAB Simscape bietet dafur die Interpolationsmethoden Linear, Linear-Lag-
range, kubischer Spline und Akima-Spline. Abbildung 5.6 zeigt exemplarisch die unter-
schiedlichen Charakteristika der genannten Methoden.

Bei einer linearen Interpolation werden benachbarte Datenpunkte durch Geraden mitei-
nander verbunden. Die Extrapolation erfolgt durch lineare Fortsetzung der jeweils letzten
Geradenverbindung innerhalb der bestehenden Daten. Dadurch ist diese Methode ein-
fach und robust, fuhrt jedoch zur Ausbildung unstetiger Ubergange ohne Glattung und
damit zu einem weniger realitdtsnahen Verlauf. Das Linear-Lagrange-Verfahren verwen-
det ebenfalls eine lineare Interpolationsmethodik, formuliert diese jedoch auf Basis der
Lagrange-Polynome erster Ordnung. Beide Verfahren liefern identische Ergebnisse und
unterscheiden sich lediglich in der mathematischen Formulierung. [69]
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Abbildung 5.6: Vergleich verschiedener Interpolationsmethoden in
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graden Uber 100% - fUhren
kann. Dieses unerwunschte Verhalten wird bei der Verwendung von Akima-Splines unter-
bunden [69].

Im Kontext von Wirkungsgradkennfeldern wir die lineare Inter- sowie Extrapolation als
geeignetstes Verfahren angesehen. Obwohl Akima-Splines das kontinuierliche Wirkungs-
gradverhalten ohne sprunghafte Ubergéange tendenziell realistischer wiedergeben, stellt
die lineare Methode die einfachste Art zur Abbildung der im Detail unbekannten Verlaufe
dar. Zudem wird das Auftreten unplausibler Werte infolge von Uberschwingern oder Glat-
tungsartefakten sicher vermieden. Auf diese Weise wird eine robuste und konservative
Abschatzung der Wirkungsgrade in Kennfeldbereichen ohne Datenpunkte gewahrleistet.

Die vollstandigen Wirkungsgradkennfelder fur hydraulische Maschinen vom Typ Parker
P14 - inklusive linear interpolierter bzw. extrapolierter Werte - sind in Abbildung 5.7 und
Abbildung 5.8 visualisiert. Abbildung 5.7 zeigt das Kennfeld fur die Verwendung der Ma-
schine als Hydraulikpumpe im Rahmen des HyDrive-Triebstrangs, wobei der Ubersicht
halber nur die Werte fur ein Fordervolumen von 50% und 100% dargestellt sind. Dadurch,
dass an der Pumpe lediglich positive Drehzahlen vorliegen, sind die vier Quadranten des
Betriebsbereichs entlang der GroRen Druck und Fordervolumen aufgespannt. In diesem
Zusammenhang ist zu beachten, dass fur das Fordervolumen keine eigene Dia-
grammachse zur Verfugung steht und dieses Uber einzelne Isoflachen aufgetragen ist.
Aufgrund des identischen Wirkungsgradverhaltens bei gleicher Férdervolumeneinstel-
lung im positiven und im negativen Bereich reicht es daher aus, nur eine Isoflache zu vi-
sualisieren.

Das Kennfeld fur die Verwendung der Maschine als Hydraulikmotor ist in Abbildung 5.8
veranschaulicht. Da zunachst nur ein konstantes Schluckvolumen von 100% vorgesehen
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ist, erstrecken sich die vier Quadranten moglicher Betriebspunkte hier entlang der Ach-
sen, an denen die GrofRen Drehzahl und Druck aufgetragen sind. In beiden Darstellungen
gut zu erkennen ist der rapide Abfall des Wirkungsgrads auf den definierten Minimalwert
von 25% bei sehr kleinen Drehzahlen und Drtcken.

90
80 T TS
70
60

50

Wirkungsgrad 7 in %

40

30 e et

= Fordervolumen = £100%
Férdervolumen = +50%

500

1000 300
200

. . 1500
Drehzahl n in U/min 0 100

2000 -100
-300 -200 Druck Ap in bar

Abbildung 5.7: Vollstandiges Wirkungsgradkennfeld fir eine Hydraulikpumpe vom Typ Parker P14, dargestellt
Uber zwei Quadranten und mit linear interpolierten bzw. extrapolierten Datenpunkten
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Abbildung 5.8: Vollstandiges Wirkungsgradkennfeld fir einen Hydraulikmotor vom Typ Parker P14, dargestellt
Uber alle vier Quadranten und mit linear interpolierten bzw. extrapolierten Datenpunkten
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AbschlieBend sei im Zusammenhang mit Wirkungsgradkennfeldern noch anzumerken,
dass die Speisepumpe(n) des Hydrauliksystems teilweise direkt in das Gehduse der
Hauptpumpe(n) integriert sind, wie dies auch bei Axialkolbenmaschinen des Typs Parker
P14 der Fall ist. Die Speisepumpen befinden sich hier in Tandemanordnung auf derselben
Antriebswelle wie die Zylindertrommel der Axialkolbeneinheit (vgl. Anhang B.1). Daher
wird davon ausgegangen, dass die Verluste an den Speisepumpen und damit auch der
zusatzliche Leistungsbedarf fur den Ausgleich der Leckage-Volumenstrome im System be-
reits im Gesamtwirkungsgrad berucksichtigt sind. Das Speisesystem wird deshalb nur in
einer stark vereinfachten Form im Berechnungsmodell abgebildet (siehe Kapitel 5.3.4).

5.3 Komponenten und Parametrisierung

Die konkrete Umsetzung des hydraulischen Antriebspfads in der Softwareumgebung
MATLAB Simscape ist in Abbildung 5.9 visualisiert. Dabei handelt es sich um einen verein-
fachten Modellaufbau, um einen Uberblick tiber die wesentlichen Bestandteile des Hyd-
rauliksystems zu geben. Das vollstandige Modell mit allen zur Durchfihrung von Simula-
tionen zusatzlich bendtigten Messstellen ist in Anhang D.1 aufgefihrt.

Die zentralen Komponenten des Modells bilden die beiden hydraulischen Maschinen, wel-
che als Schnittstellen zwischen dem hydraulischem Antriebspfad und dem restlichen me-
chanischen Teil des HyDrive-Triebstrangs fungieren. Die Anbindung erfolgt jeweils Uber
eine der Pumpe vorgelagerte bzw. dem Motor nachgeschaltete Getriebestufe, welche es
ermoglicht, das Drehzahlniveau der Maschinen in glinstige Wirkungsgradbereiche zu ver-
lagern. Das Ubersetzungsverhaltnis ist dabei frei einstellbar und wird im Rahmen der Aus-
legung festgelegt (vgl. Kapitel 5.3.2). Auf die Betrachtung von Wirkungsgraden wird an
dieser Stelle verzichtet, da eine Berucksichtigung dieser im Zusammenhang mit den Ver-
lusten im Hauptgetriebe (mechanischer Antriebspfad) als ausreichend erachtet wird.

Um das Wirkungsgradverhalten der hydraulischen Maschinen anhand der zuvor erstell-
ten Kennfelder (vgl. Kapitel 5.2.3) detailliert abbilden zu kénnen, stehen bei manchen der
vorgefertigten Modellbausteine in MATLAB Simcape zusatzlich aktivierbare Anschlusse
zur Verfugung. Bei den gewahlten Blocken Variable Displacement Pump und Variable Dis-
placement Motor kdonnen zusatzlich Werte fur den volumetrischen und hydraulisch-
mechanischen Wirkungsgrad vorgegeben werden. Da die erzeugten Wirkungsgradkenn-
felder lediglich Daten fur den Gesamtwirkungsgrad enthalten, wird nur einer dieser Ein-
gange aktiv genutzt. Abhangig von den aktuellen Werten der GréRen Drehzahl, Druck und
Verdrangungsvolumen werden hier die entsprechenden Wirkungsgrade der Pumpe bzw.
des Motors Ubergeben. Der andere Eingang ist mittels einer Konstante mit dem Wert 1
- dies entspricht einem Wirkungsgrad von 100% - deaktiviert.
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Abbildung 5.9: Umsetzung des hydraulischen Antriebspfads im HyDrive-Triebstrang als Modell in der Soft-
wareumgebung MATLAB Simscape, dargestellt in Form eines vereinfachten Modellaufbaus

Ein weiterer Eingang am Pumpen- bzw. Motor-Block dient der Verstellung des Verdran-
gungsvolumens. Um das Basiskonzept des Hydrauliksystems mit Primarverstellung im
Modell abzubilden, genugt es, lediglich das Fordervolumen der Pumpe Uber eine Regel-
schaltung anzusteuern. Mit diesem Regler kann das Fordervolumen stufenlos zwischen
Nullhub und dem maximalen Verdrangungsvolumen variiert werden. Das Schluckvolu-
men des Motors bleibt wahrenddessen konstant auf seinem Maximalwert. Eine aktive
Verstellung ist hier jedoch ebenfalls moglich, sofern eine Sekundarverstellung umgesetzt
werden soll (siehe Konzeptvariante 1 und 3, Kapitel 4.3).

Pumpe und Motor sind Uber die Hauptleitungen A und B miteinander verbunden und
bilden einen geschlossenen Hydraulikkreis (vgl. Kapitel 2.3.3). Die Verluste, welche infolge
der Fluideigenschaften und der Beschaffenheit der Leitungen (Lange, Krimmer, Abzwei-
gungen, Oberflache) auftreten, werden pauschal durch je einen entsprechenden Block in
den beiden Hauptleitungen berucksichtigt. Dynamische Effekte aufgrund der Kompressi-
bilitat und Tragheit des Fluids werden in diesem Zusammenhang vernachlassigt, da ihr
Einfluss auf das vorrangig zu untersuchende, stationare und quasi-stationdre System-
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verhalten als gering eingestuft wird. Zwei Verbindungsleitungen mit integrierten Druck-
begrenzungsventilen verbinden jeweils Hoch- und Niederdruckseite der Hauptleitungen
bei Erreichen des definierten, maximal zuldssigen Systemdrucks, um Druckspitzen zu ver-
meiden bzw. abzubauen.

Das Speisedrucksystem ist im Modell nur in einer stark vereinfachten Form umgesetzt, da
angenommen wird, dass Speisepumpe und Hauptpumpe eine konstruktive Einheit bilden
und der Leistungsbedarf des Speisedrucksystems dadurch schon in den ermittelten Wir-
kungsgraden enthalten ist. Eine Konstant-Druckquelle versorgt daher uber Ruckschlag-
ventile jeweils die Niederdruckseite der Hauptleitungen mit dem erforderlichen Speise-
druck. Leckage-Volumenstrome werden nicht abgebildet. Die Eigenschaften des verwen-
deten Hydraulikfluids kdnnen Uber einen separaten Modellbaustein definiert werden.

Um Simulationen mit dem Hydraulik-Berechnungsmodell durchfihren zu kénnen, mus-
sen die genannten Modellkomponenten parametrisiert und die notwendigen Rahmenbe-
dingungen initialisiert werden. Diese Aufgaben werden von einem dem Modell zugeord-
netes Initialisierungsskript Gbernommen.

Des Weiteren mussen die Drehzahl- und Drehmomentverhaltnisse an den Wellen von
Pumpe und Motor bekannt sein. Ist das Modell des Hydrauliksystems in das Triebstrang-
Berechnungsmodells integriert, ergeben sich diese GréRRen direkt an den Kopplungspunk-
ten zum mechanischen Antriebspfad. In diesem Fall wird die Férdervolumenverstellung
an der Pumpe durch einen im Triebstrang-Berechnungsmodell implementierten PI-Re-
gelalgorithmus ausgefuihrt (vgl. Kapitel 3.4). Dieser stellt die Ubersetzung im hydrauli-
schen Antriebspfad so ein, dass sich im Teillastbereich die optimale Schnelllaufzahl am
Rotor einstellt und im Volllastbereich die maximale Leistung im Triebstrang begrenzt wird.

Soll das Hydraulik-Berechnungsmodell hingegen isoliert genutzt werden, kdnnen in erster
Naherung Drehzahl- und Drehmomentkurven als Eingangsparameter genutzt werden,
welche mit dem bisherigen Triebstrang-Berechnungsmodell generiert wurden - auch
wenn diese Daten durch das Wirkungsgradverhalten des hydraulischen Antriebspfads
selbst beeinflusst werden, aber diese Effekte noch nicht enthalten sind. Aul3erdem ist ein
eigener PI-Regler notwendig, um die Fordervolumeneinstellung der Pumpe anzusteuern.

Grundsatzlich wird das Hydraulik-Berechnungsmodell Uberwiegend quasi-stationar unter
Verwendung eines kontinuierlichen Solvers betrieben. Dabei sind die verknupften Glei-
chungen der hydraulischen und mechanischen Subsysteme zeitunabhangig. Die Kopp-
lung mit einer Zeitbasis dient bei der Verwendung als isoliertes Modell lediglich dazu, den
Verlauf der Drehzahlen und Drehmomente an Pumpe und Motor als Eingangsparameter
vorgeben zu kdnnen. Ein dynamisches, zeitabhangiges Systemverhalten unter Beruck-
sichtigung von Massentragheiten sowie der Kompressibilitat und Tragheit des Hydraulik-
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fluids kann mit dem Hydraulik-Berechnungsmodell nicht abgebildet werden. Die Simula-
tionsumgebung in MATLAB Simscape bietet zwar generell die Vorrausetzungen zur Dar-
stellung dynamischer Betriebszustande, eine Implementierung konnte im Bearbeitungs-
rahmen dieser Arbeit jedoch nicht mehr realisiert werden.

5.3.1 Initialisierungsskript

Die Initialisierung, Parametrisierung und Ausfihrung des Berechnungsmodells erfolgen
Uber das Skript init_simscape_hydraulic_system (vgl. Anhang D.2), welches samtliche fir den
Simulationsablauf erforderlichen Schritte steuert - von der Eingabe und Uberprifung der
Randbedingungen bis zur Speicherung der Ergebnisse. Lediglich die Berechnungen der
SystemgroRen wahrend der Simulation tbernimmt das Modell selbst. Dabei laufen Skript
und Modell sequenziell nacheinander ab.

Zunachst konnen vom Nutzer die Simulationszeit, die Art der Leistungsverzweigung
(vgl. Kapitel 3.2) sowie die Auslegungswindgeschwindigkeit fur den Direktgang (vgl.
Kapitel 3.3) als Eingangsparameter festgelegt werden. Darauffolgend werden die Leis-
tungsdaten der Referenz-WEA DTU 10 MW RWT geladen und daraus mithilfe der Ein-
gangsparameter die Drehzahlverhaltnisse im Triebstrang ermittelt. Dieser Abschnitt des
Skripts baut auf dem Code fur das Triebstrang-Berechnungsmodell von Pascal Seifer-
mann [7] auf.

Im nachsten Schritt werden die hydraulischen Referenzmaschinen, die in der Simulation
verwendet werden sollen, definiert (vgl. Anhang B). Dazu mUssen grundlegende Kennda-
ten dieser Maschinen vom Benutzer hinterlegt werden. Die entsprechenden Wirkungs-
grad-Kennfelder fur Pump- und Motorbetrieb werden jeweils Uber ein separates Skript
erstellt und in den Workspace geladen, um wahrend der Simulation im Modell als Lookup-
Tabellen ausgewertet werden zu kdnnen. Des Weiteren werden die Stoffdaten des zu ver-
wendenden Hydraulikfluids (vgl. Anhang B.2) sowie ein modellspezifischer Sicherheitsfak-
tor, welcher bei den Auslegungsberechnungen berucksichtigt werden soll, festgelegt.

Im Anschluss erfolgt die Dimensionierung der Hydraulikkomponenten und damit verbun-
den, die Berechnung der Ubersetzungsverhéltnisse zwischen Triebstrang und Pumpe
bzw. zwischen Motor und Triebstrang. Diese bestimmen die Drehzahlbereiche, in denen
die hydraulischen Maschinen betrieben werden. In diesem Zusammenhang wird einer-
seits sichergestellt, dass Hydraulikpumpe und -motor bei den gegebenen Drehzahlver-
haltnissen im Triebstrang mdglichst in Betriebsbereichen mit hohen Wirkungsgraden ar-
beiten. Anderseits wird mit einbezogen, dass sich das Drehzahlniveau der hydraulischen
Maschinen bei verschiedenen Direktgangen und somit Nennleistungen im Zuge des Ska-
lierens verschiebt, wenn ein vergleichbares Wirkungsgradverhalten Uber verschiedene
LeistungsgrofRen angenommen wird. Ausgehend davon werden die charakteristischen
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geometrischen und stromungsmechanischen Parameter der Rohrleitungen sowie der

Druckbegrenzungs- und Ruckschlagventile ermittelt und definiert. Detaillierte Erlauterun-

gen zu diesen Parametrierungsschritten sind in den nachfolgenden Kapiteln aufgefthrt.
Ein Uberblick zu den wichtigsten Parametern des Hydraulik-Berechnungsmodells gibt Ta-

belle 5.1, wobei sich die angegebenen Werte auf die Umsetzung des Basiskonzepts mit
Maschinen der Bauart Parker P14 und die Verwendung von Hydraulikfluid des Typs Shell

Tellus S2 MX100 beziehen.

Tabelle 5.1: Uberblick zu den wichtigsten Parametern des Hydraulik-Berechnungsmodells, dargestellt ftr

das Basiskonzept mit hydraulischen Maschinen vom Typ Parker P14 und Shell Tellus S2 MX100 Hydraulikol

PARAMETER WERT EINHEIT ANMERKUNG
Hydraulikpumpe
Fordervolumen Vaumpe -Vinax bis +Vmax Verstellbereich (Regler)
0,230 /U Referenz Parker P14 [59]
28...341 17U Auslegungswerte Modell*
Volumetrischer Wirkungsgrad nvo,pumpe 100 % nicht bertcksichtigt
Hydraulisch-mech. Wirkungsgrad nnmumotor = Nges 25..100 % je nach Betriebspunkt
Optimale kinematische Viskositat des Fluids vop 30 cSt bei Betriebstemperatur
Hydraulikmotor
Schiuckvolumen Vi Vimax nicht verstellbar
0,230 /U Referenz Parker P14 [59]
18..47 17U Auslegungswerte Modell*
Volumetrischer Wirkungsgrad nvojmotor 100 % nicht bertcksichtigt
Hydraulisch-mech. Wirkungsgrad nfammotor = Nges 25...100 % je nach Betriebspunkt
Optimale kinematische Viskositat des Fluids vop: 30 cSt bei Betriebstemperatur
Druckniveaus
Maximaldruck pmax 350 bar Druckbegrenzungsventil
Regelbereich Apmaxreg 15 bar Druckbegrenzungsventil
Speisedruck psy 20 bar Speisepumpe
Leitungen
Lange Hauptverbindungsleitung 45 9,1 m aus Vorbetrachtungen
Durchmesser Hauptverbindungsleitung dag 0,12..0,19 m Auslegungswerte Modell*
Absolute Rohrrauigkeit k 1,0-10° m fUr Prazisions-Stahlrohre
Mittlere Stromungsgeschwindigkeit Veigm 6 m/s Richtwert fur Auslegung
Hydraulikfluid
Temperatur bei Dauerbetrieb Truid max 65 °C aus Fachliteratur
Kinematische Viskositat v 33 cSt bei 65°C
Dichte p 840 kg/m?3 bei 65°C
Kompressionsmodul K 1,4-10% bar aus Fachliteratur

*Wertebereich ermittelt im Zuge der Dimensionierung verschiedener Triebstrangvarianten mit rotorseitiger Leis-

tungsabnahme (Direktgange bei vwing = 7,4...11,4 m/s) und generatorseitiger Leistungsabnahme (Direktgange bei

Vwind = 6,4...11,4 m/s), vgl. Kapitel 6
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Nach Abschluss der vollstandigen Parametrisierung wird die Simulation des Modells in
MATLAB Simscape gestartet. Alle relevanten Grof3en - darunter Leistungen, Wirkungs-
grade, Drehzahlen, Dricke und Volumenstréome werden dabei Uber die integrierte Simu-
link-Logging-Struktur erfasst und in einer .mat-Datei gesammelt gespeichert.

5.3.2 Arbeitsmaschinen

Die Dimensionierung der hydraulischen Arbeitsmaschinen erfolgt vorrangig durch das
Skript gethydraulicvalueswitheta (vgl. Anhang D.3), mit dem die maximal erforderlichen
Verdrangungsvolumina bestimmt werden. Grundlage dafur bilden die mithilfe des
HyDrive Basic-Modells (vgl. Kapitel 3.4) ermittelten Drehmoment- und Drehzahlverhalt-
nisse an Pumpe und Motor.

Ausgangspunkt fur die Auslegung des Motor-Schluckvolumens Viorwor ist das hochste An-
triebsmoment Muotor,max, Welches unter Einhaltung des maximal zulassigen Systemdrucks
Pmax €rreicht werden muss. Mittels einer Bilanz zwischen der Wellenleistung und der hyd-
raulischen Leistung im Motorbetrieb (siehe Gleichungen (2-10) und (2-13) in Kapitel 2.3.1)
lasst sich nachfolgender Ausdruck herleiten:

21 MMotor,max ' Sf,V (5-2)

VMotor = ;
Apmax,Sp * NMotor,ges " LHG

Malgebend fur das resultierende Antriebsmoment Muoror,max ist dabei die Druckdifferenz

Apmax,Sp = Pmax — Psp (5-3)
aus dem maximalen Systemdruck pme am Hochdruckanschluss und dem Speisedruck psp
am Niederdruckanschluss. Wie in Kapitel 5.2.3 gezeigt, variiert der Gesamtwirkungsgrad
des Motors Nuotorges iIN Abhangigkeit der Betriebsbedingungen und kann daher auch im
Bereich der maximalen Drehmomentanforderung bei verschiedenen Auslegungsvarian-
ten des Direktgangs aul3erst unterschiedliche Werte annehmen. Zur vorlaufigen Dimen-
sionierung wird deshalb nédherungsweise ein mittlerer Wirkungsgrad aus dem Hauptbe-
triebsbereich der Maschine gewahlt. Fur einen Axialkolbenmotor des Typs Parker P14
kann dieser mit Nuotorges = 0,83 angenommen werden. Zusatzlich wird ein modellspezifi-
scher Sicherheitsfaktor von Sgv = 1,3 eingefuhrt, um etwaige Unsicherheiten im Rahmen
der Auslegung zu berucksichtigen.

Der in Gleichung (5-3) beschriebene Zusammenhang beinhaltet weiterhin das Uberset-
zungsverhaltnis iy der Getriebestufe, welche dem Motor nachgeschaltet ist. Um das
Schluckvolumen des Motors berechnen zu kdnnen, muss dieses zunachst ermittelt wer-
den. Es setzt sich aus zwei Faktoren zusammen:
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iy = iBetr,Motor ' iSkal,Motor (5-4)
Das Betriebs-Ubersetzungsverhéltnis iz;r gewahrleistet, dass die hydraulische Maschine
hauptsachlich in ginstigen Wirkungsgradbereichen arbeitet. Dazu wird das Drehzahini-
veau so angepasst, dass die maximale Betriebsdrehzahl nge:max, Welche sich aus den
Randbedingungen des Triebstrangs ergibt, der maximalen Drehzahl ngegmox der Referenz-
maschine entspricht:

. nRef,max
ipotr = (55)

Betr,max

Das Skalierungs-Ubersetzungsverhaltnis isks beriicksichtigt hingegen die Verlagerung des
konstruktiv bedingten Drehzahlbereichs der hydraulischen Maschine beim Skalieren in
eine andere Leistungsklasse. Da die Leistungsanforderungen des HyDrive-Triebstrangs
an die Hydraulik (vgl. Abbildung 3.2) von aktuell am Markt verfigbaren Pumpen und Mo-
toren nicht erfullt werden kénnen, mussen die Eigenschaften der gewahlten Referenz-
bauteile teilweise verandert werden, um das Wirkungsgradverhalten in einen anderen
Leistungsbereich Ubertragen zu kénnen. Dabei wird angenommen, dass die vorliegenden
Wirkungsgradkennfelder mal3stabsunabhangig sind und bei einer Anpassung der Rand-
bedingungen gemaRk der in Tabelle 3.2 aufgefiihrten Ahnlichkeitsgesetze die relativen
Verlustanteile (vgl. Kapitel 2.3.1) unverandert bleiben. Zusatzliche Effekte, die sich im Rah-
men einer Skalierung auf den Wirkungsgrad auswirken kdnnen, werden in diesem Zusam-
menhang vernachlassigt.

Wahrend der Druck und die im Wirkungsgradkennfeld prozentual angegebene Einstel-
lung des Verdrangungsvolumens durch eine Skalierung nicht beeinflusst werden, veran-
dert sich die Drehzahl proportional zum Faktor g,. Dieser gibt das Verhaltnis der Drehzahl
novor und n; nach dem Skalierungsprozess an und kann in Abhangigkeit des Verdran-
gungsvolumens dargestellt werden:

Iskat = qn = o = (E)l/B -9

Ng Vi
Das Verdrangungsvolumen V;, bildet hierbei den Ausgangspunkt der Skalierung und
nimmt den Wert an, der in den technischen Daten der Referenzmaschine angegeben ist.
Das Verdrangungsvolumen V; lasst sich mithilfe des Ausdrucks (5-2) beschreiben. Durch
die Verknupfung mit den Gleichungen (5-4) und (5-6) ergibt sich daraus der nachfolgende
Zusammenhang zur Berechnung des Skalierungs-Ubersetzungsverhaltnisses isca,motor am

Motor:
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i _ VO,Motor *lgetr,Motor * Apmax,Sp " NMotor,ges (5-7)
Slal.Motor 21 * Mymotormax * Sf,V

Uber den Volumenstrom Q sind Motor und Pumpe hydraulisch miteinander verbunden.
FUr einen stationaren Betriebszustand gilt:

Qmotor = QPumpe (5-8)

Ausgehend davon ergibt sich unter Beachtung der Gleichungen (2-10), (2-11) und (5-2) zur
Berechnung des Fordervolumens Vpeumpe der Pumpe:

Vmotor " Mmotor,max * tHG (5-9)

Veumpe = Npumpe,min * NPumpevol * NMotor,ges * LcH
Die Dimensionierung erfolgt hier fir den hinsichtlich der Volumenstrombereitstellung un-
gunstigsten Betriebspunkt. In diesem wird die Pumpe bei minimaler Drehzahl npeumpe,min
betrieben und férdert somit den kleinstmdéglichen Volumenstrom bei voll ausgenutztem
Verdrangungsvolumen, wahrend der Motor zugleich seine Maximaldrehzahl nuotor,max
erreicht und dadurch den gro3tmoglichen Volumenstrom fordert. Da die Pumpendreh-
zahl nur vom Volumenstrom und nicht von den Druckverhaltnissen im Hydraulikkreis ab-
hangt, genlgt es, in diesem Zusammenhang lediglich den volumetrischen Wirkungsgrad
Neumpevor ZU berdcksichtigen. Fur eine Axialkolbenpumpe des Typs Parker P14 kann dieser
naherungsweise mit Neumpevor = 0,9 angenommen werden. Liegt keine separate Angabe
zum volumetrischen Wirkungsgrad vor, kann dafur ersatzweise der Gesamtwirkungsgrad
Neumpeges der Pumpe herangezogen werden, da entsprechend Gleichung (2-12) gilt:
77Pumpe,vol < nPumpe,ges (5-10)
Hierbei ist ebenfalls zu beachten, dass sich die Wirkungsgrade je nach Betriebsbereich
verandern und fur die Auslegung deshalb ein moglichst reprasentativer Wert aus dem
Kennfeld gewahlt werden sollte.

Wie der Motor, besitzt auch die Pumpe eine zugehdrige Getriebestufe zur Anpassung des
Drehzahlbereichs. Die Bestimmung des Ubersetzungsverhaltnisses igy erfolgt dabei ver-
gleichbar zum Vorgehen bei der motorseitigen Getriebestufe:

lHG = lBetr,Pumpe " 'Skal,Pumpe (5-11)

Hochschule fir Angewandte Wissenschaften Hamburg
Hamburg University of Applied Sciences



5 Erstellung eines Hydraulik-Berechnungsmodells 72

Wahrend das Betriebs-Ubersetzungsverhaltnis igetpumpe €benfalls durch Gleichung (5-5)
ermittelt werden kann, ergibt sich fiir das Skalierungs-Ubersetzungsverhaltnis iska;pumpe Un-
ter Verwendung des Ausdrucks (5-6) nachfolgende Beziehung:

, _ VO,Pumpe " lgetr,pumpe * NIMotor,ges " MPumpe,min * TPumpe,vol (5-12)
lSkal,Pumpe .

VMotor *Mpotor,max * HG

5.3.3 Arbeitsdruckniveau

Der maximal zulassige Druck im Hydrauliksystem wird in Anlehnung an praxisubliche
Werte bei hydraulischen Antriebsmaschinen (vgl. Tabelle 2.4) sowie unter Beachtung der
Nenndricke, welche die ausgewahlten Referenzmaschinen (vgl. Kapitel 5.2.1) fur den
Dauerbetrieb aufweisen, auf pms = 350 bar gegeniber Umgebungsdruck festgelegt. Die
Einstellung bzw. Regulierung des Druckniveaus erfolgt durch Druckbegrenzungsventile,
die beim Uberschreiten des eingestellten Maximaldrucks eine Verbindung zwischen
Hoch- und Niederdruckseite herstellen und dadurch einen Druckabbau bewirken. Im
Hydraulik-Berechnungsmodell wird diese Funktion durch die Bausteine Pressure Relief
Valve (IL) realisiert (siehe Abbildung 5.9). Neben dem maximalen Systemdruck lassen sich
dort der Druckregelbereich, der maximal 6ffnende Ventilquerschnitt, Leckageverluste so-
wie stromungsrelevante Parameter definieren.

Zur Bestimmung der maximal 6ffnenden Ventilquerschnittsflache Apsymax wird gemald
[53, S. 283, 285] die Drossel- bzw. Blendenformel (5-13) genutzt:

QPumpe,max ' Sf,DBV

ADBV,max -
o - 2 Apmax,Sp (5-13)
b PFluid

FUr die Auslegung wird der unglnstigste Betriebsfall (Blockade) angenommen, bei dem

naherungsweise der gesamte von der Pumpe maximal bereitgestellte Volumenstrom
Qpumpe,max Uber das Druckbegrenzungsventil abgefuhrt werden muss. Die Druckdifferenz
Apmaxsp €ntspricht dabei der Differenz zwischen dem maximalen Systemdruck pmex und
dem Speisedruck ps, der Niederdruckseite.

Die Dichte des Hydraulikfluids pruiswird entsprechend der Spezifikation in Tabelle 5.1 bzw.
Anhang B.2 angesetzt. Der Durchflussbeiwert ap hangt von der konkreten Gestaltung der
Drosselstelle ab und liegt in einem Bereich von ap = 0,6...1 - hier wird dieser mit einem
Wert von ap = 0,7 angenommen [52, S. 93]. Um Unsicherheiten in der Auslegung zu
berlcksichtigen, wird zusatzlich noch ein modellspezifischer Sicherheitsfaktor von
Sepsv = 1,2 in Gleichung (5-13) eingebracht.
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Der Druckregelbereich definiert das Offnungsverhalten des Ventils nach Uberschreiten
des Einstelldrucks. Ein enger Regelbereich bewirkt ein schnelles, nahezu sprunghaftes
Offnen und kann dadurch Druckschwingungen im Hydrauliksystem induzieren. Ein gro-
RBerer Regelbereich hingegen bewirkt ein weicheres Ansprechverhalten des Ventils mit
besserer Dampfung, kann jedoch durch die langsamere Reaktion erhdhte Druckspitzen
verursachen. Die Charakteristik des Druckbegrenzungsventils ist daher mal3gebend fur
das dynamische Verhalten des Systemdrucks im Grenzbereich um dessen Maximalwert.
Fur das Modell wird ein Regelbereich des Druckbegrenzungsventils von Apmaxreg 15 bar
definiert. Leckagen werden vernachlassigt (vgl. Kapitel 5.3). Die Ubrigen Block-Parameter
entsprechen weitgehend den Voreinstellungen in MATLAB Simscape.

5.3.4 Speisedrucksystem

Da auf eine Modellierung von Leckageverlusten komplett verzichtet wird, kann das Spei-
sedrucksystem im Hydraulik-Berechnungsmodell auf eine Konstant-Druckquelle redu-
ziert werden, welche Uber Ruckschlagventile jeweils die Niederdruckseite der Hauptlei-
tungen mit dem erforderlichen Speisedruck versorgt (vgl. Kapitel 5.3 und Abbildung 5.9).
Das Druckniveau liegt bei geschlossen Hydrauliksystemen Ublicherweise in einem Bereich
von psp, = 10...30 bar auf der Niederdruckseite [53, S. 271]. Da manche Pumpen keine
selbstansaugenden Eigenschaften aufweisen oder beim Betrieb mit hoherer Drehzahl
eine niederdruckseitige Vorspannung bendtigen, kdnnen die zugehorigen Betriebsanwei-
sungen auch Vorgaben zum erforderlichen Speisedruck enthalten [18, S. 223]. Fur die als
Referenz ausgewahlten hydraulischen Maschinen (vgl. Kapitel 5.2.1) empfehlen die Her-
steller, sofern dazu Angaben vorhanden sind, betriebspunktabhangig Speisedricke bis
psp = 20 bar, weshalb dieser Wert als Speisedruckniveau definiert wird.

Die Ruckschlagventile gewahrleisten, dass der Speisedruck nur an derjenigen Hauptlei-
tung anliegt, die sich im aktuellen Betriebspunkt auf der Niederdruckseite befindet. Zu-
gleich entkoppeln sie das Speisedrucksystem von der Hochdruckseite des Hydraulikkrei-
ses. Im Berechnungsmodell werden diese Ventile durch die Blocke Check Valve (IL) repra-
sentiert. Neben dem Offnungsdruckbereich entsprechen die Parametrierungsmaoglichkei-
ten hier im Wesentlichen jenen des Blocks Pressure Relief Valve (IL), welcher jeweils die
Druckbegrenzungsventile abbildet (siehe Kapitel 5.3.3). Fur federbelastete Ruckschlag-
ventile liegt der Offnungsdruckbereich typischerweise zwischen 0,5 und 3 bar [53, S. 1571.
Die in MATLAB Simscape hinterlegten Voreinstellungen mit einer Offnungsdruckdifferenz
von minimal Apgsymin = 0,3 bar und maximal Aprsy,mex = 1,2 bar Uberschneiden sich hinrei-
chend mit diesem Druckbereich und kénnen daher unverandert beibehalten werden. Die
Ubrigen Parameterwerte, einschlieBlich der maximalen 6ffnenden Ventilquerschnittsfla-
che, werden von den Druckbegrenzungsventilen GUbernommen.
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Da Leckageverluste nicht in Form von Leck-Volumenstromen berucksichtigt werden, tritt
in den Hauptleitungen theoretisch kein Verlust an Hydraulikfluid auf. Einige Blocke in
MATLAB Simscape erfordern jedoch zwingend die Vorgabe einer Querschnittsflache, Gber
die ein Leck-Volumenstrom abflieRen kann. Fur diese wird ein méglichst kleiner Wert ge-
wahlt. Daher bewegt sich der tatsachliche Speise-Volumenstrom auf einem aul3erst gerin-
gen Niveau, dessen GréRenordnung nicht genau bekannt ist. Eine exakte Berechnung der
maximalen Offnungsquerschnittsflache anhand von Gleichung (5-13) ist unter diesen Be-
dingungen deshalb nicht zweckmaRig. Zudem spielt die Ventilcharakteristik bei den gerin-
gen zu erwartenden Volumenstrémen nur eine untergeordnete Rolle. Es wird daher an-
genommen, dass eine ausreichende Dimensionierung des maximal 6ffnenden Ventil-
querschnitts mit dem in Kapitel 5.3.3 berechneten Wert erfullt ist. Auf eine separate Aus-
legung wird an dieser Stelle verzichtet.

5.3.5 Leitungen

Neben den Verlusten der hydraulischen Maschinen, welche mithilfe von Wirkungsgrad-
kennfeldern detailliert dargestellt werden (vgl. Kapitel 5.2), ergeben sich auch Verluste,
die unter anderem aufgrund der Beschaffenheit der Leitungen auftreten. Beeinflusst wer-
den diese durch die Leitungslange, die Art und Anzahl der verwendeten Verzweigungen,
Bogen und Krimmer sowie durch die Oberflachenrauigkeit auf der fluidzugewandten
Innenseite der Leitungen. Im Berechnungsmodell werden sie pauschal durch je einen
Pipe (IL) -Block in den beiden Hauptleitungen A und B berucksichtigt (siehe Abbildung 5.9).

Anhaltspunkt fur die Lange der Hauptleitungen bildet das im Rahmen von Vorbetrachtun-
gen erstellte 3D-CAD-Modell fur einen Entwurf des Triebstrangs (vgl. Kapitel 3.5). Anhand
dessen kann eine mittlere Leitungslange l4z= 9,1 m abgeleitet werden - wohl wissend,
dass dies nur eine grobe Abschatzung darstellt und sich die Leitungslangen sowie das
Layout des Hydraulikkreises je nach Auslegungsvariante auch andern kénnen. Die Uber-
schlagige Dimensionierung des Leitungsinnendurchmessers das erfolgt mittels des nach-
folgenden Ansatzes [18, S. 159]:

Qprumpe,max .(in l/min) (5-14)
VFluid,m (inm/s)

dap(inmm) = 4,607 - \/

Die mittlere Stromungsgeschwindigkeit veuia,m liegt dabei fir Druckleitungen mit Maximal-
drucken pmax > 250 bar im Bereich von Veauig,m = 6...10 m/s [52, S. 302]. Mit zunehmender
mittlerer Stromungsgeschwindigkeit steigen auch die Stromungsverluste an, weshalb im
Sinne einer moglichst verlustarmen Auslegung ein Wert von Vrauig,m = 6 m/s am unteren
Rand dieses Bereichs gewahlt wird. Mit dem Leitungsdurchmesser kann die Querschnitts-
fliche Ass der Leitungen berechnet werden, welche zur Parametrierung des Blocks
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Pipe (IL) bendtigt wird. Zugleich entspricht der tatsachliche Leitungsdurchmesser auch
dem hydraulischen Durchmesser dhydr der Leitung [53, S. 13].

Um Fluidreibungseffekte im Berechnungsmodell abbilden zu kénnen, sind Informationen
zu den Oberflacheneigenschaften der Leitungen erforderlich. Fir nahtlose Prazisions-
stahlrohre nach DIN 2391 bzw. DIN EN 10305 und Stahlrohre nach DIN 2413, wie sie sie
bei Hydraulikanlagen vorrangig Verwendung finden, nimmt die absolute Rohrrauigkeit k
Werte von k = 0,005...0,01...0,02 mm an [53, S. 14]. Ausgehend davon wird ein Rauigkeits-
wert von k = 0,01 mm zur Parametrierung des Modell-Blocks festgelegt. Abweichende
Oberflacheneigenschaften von Gussarmaturen und flexiblen Schlauchverbindungen wer-
den in diesem Zusammenhang vernachlassigt.

Lokale Stromungswiderstande durch Verzweigungen, Bogen und Krimmer finden eben-
falls Beachtung. Auch in dieser Hinsicht dient das 3D-CAD-Modell, in Verbindung mit dem
in Abbildung 5.9 gezeigten schematischen Aufbau des Hydraulikkreises, zur Orientierung.
Es wird vereinfachend angenommen, dass jede Hauptleitung durchschnittlich vier
90°-Bogen und vier 45°-Bogen enthalt. Zudem ermadglichen T-Stlcke den Zufluss des
Speise-Volumenstroms in die Hauptleitungen und beim Offnen der Druckbegrenzungs-
ventile auch die Verbindung der beiden Hauptleitungen A und B. Deren Einfluss auf die
Fluidstromung bleibt jedoch unberucksichtigt, da im regularen Betrieb Uberwiegend ein
eingeschwungener Systemzustand vorherrscht, in dem die Druckbegrenzungsventile ge-
schlossen sind und kein Speisevolumenstrom auftritt. Unter diesen Bedingungen fliel3t
der gesamte Volumenstrom Qmax ausschliel3lich durch die Hauptleitungen.

Verluste infolge lokaler Stromungswiderstande lassen sich mithilfe der aquivalenten Lei-
tungslange /s erfassen. Dabei werden die einzelnen Druckverluste, die an den jeweiligen
Formelementen entstehen, in die Lange einer geraden Rohrleitung mit identischem
Innendurchmesser und aquivalentem Druckverlustverhalten Uberfuhrt [53, S. 132]. Auf
diese Weise kann ein komplex aufgebautes Leitungssystem durch eine gerade Rohrlei-
tung mit vergleichbaren Eigenschaften substituiert werden, um damit Druck- bzw. Stro-
mungsverluste zu bestimmen. Unter der Annahme einer gleichen mittlerer Stromungsge-
schwindigkeit v, gilt:

ly= dyp- @ (5-15)

Der Gesamtbeiwert lokaler Stromungswiderstande (g ergibt sich hierbei aus der Summe
der lokalen Widerstandsbeiwerte {; einzelner Formelemente F multipliziert mit ihrer
Anzahl x;, wie in Gleichung (5-16) beschrieben. Entsprechend [18, S. 44 f.] kdnnen fur
90°-Bbgen und 45°-Bdgen Werte von {e-= 0,14 bzw. (45-= 0,09 angenommen werden.
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F

Cges = z Xj* {j (5-16)

=1

Der Rohrwiderstandsbeiwert Az wird je nach Art der Stromung unterschiedlich ermittelt.
Anhaltspunkt dafur, ob ein laminare oder eine turbulente Strémung vorliegt, bietet die
dimensionslose Reynoldszahl Re. Diese kann wie folgt berechnet werden [53, S. 13]:

Re = Vrluidm " dhydr (5-17)
v

Die Werte fur die mittlere Stromungsgeschwindigkeit vruiqm und den hydraulischen Durch-
messer dnyq- werden wie zuvor definiert eingesetzt bzw. berechnet, wahrend die kinema-
tische Viskositat v des Hydraulikfluids der Spezifikation in Tabelle 5.1 bzw. Anhang B.2
entnommen werden kann.

Befindet sich die Reynoldszahl in einem Bereich Re < 1900, liegt bei 6lhydraulischen Sys-
temen eine laminare Stromung vor [18, S. 42]. In diesem Fall gilt ftr den Rohrwiderstands-
beiwert Az, unter der Annahme isothermer Bedingungen [53, S. 15]:

64

_ o (5-18)
Re

AR
Im Ubergangsbereich und bei einer turbulenten Strémung - die Reynoldszahl liegt hier
zwischen Re = 1900 und Re = 3000 bzw. daruber [18, S. 42] - kann der Ausdruck (5-19)
nach S. E. Haaland zur Bestimmung des Rohrwiderstandsbeiwerts Az herangezogen wer-
den [70]. Dieser stellt eine explizite Naherung der Colebrookeschen Widerstandsformel
dar, welche ohne Einschrankungen beim Wertebereich der Reynoldszahl passende Rohr-
widerstandbeiwerte liefert [71, S. 245].

AR=

= - — (5-19)
[

5.3.6 Fluid

Die Stoffdaten des im Berechnungsmodell verwendeten Hydraulikfluids sollen, vergleich-
bar zur Vorgehensweise beim Wirkungsgradverhalten der hydraulischen Maschinen
(vgl. Kapitel 5.2.1), weitgehend von einer real verfugbaren Referenz abgeleitet werden.
Um in diesem Zusammenhang ein geeignetes Hydraulikfluid auswahlen zu kdnnen, muss
zunachst die Art der DruckflUssigkeit definiert werden.
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Fir die Ubertragung hoher Leistungen in stationdren Systemen - Betriebsbedingungen,
wie sie auch beim HyDrive-Triebstrang vorliegen - eignen sich insbesondere mineral6lba-
siert Hydraulikfluide [52, S. 18]. Diese kommen trotz des stetigen Zuwachses an biologisch
schnell abbaubaren Alternativen nach wie vor beim Uberwiegenden Anteil hydraulischer
Anwendungen zum Einsatz. Viele Hersteller von Hydraulikkomponenten entwickeln ihre
Produkte primar fur die Verwendung mit dieser Art DruckflUssigkeit, wie beispielsweise
aus [72, S. 8] und [67, S. 17] hervorgeht. Neben den bewdhrten Eigenschaften (siehe
Kapitel 2.3.5) sind hierbei auch die niedrigen Beschaffungskosten ein nicht zu unterschat-
zender Faktor. Bei einer jahrlichen WEA-Betriebsdauer von etwa 5000 Stunden an einem
durchschnittlichen Standort [8, S. 864] und einem empfohlenen Olwechselintervall von
ebenfalls anndahernd 5000 Betriebsstunden [53, S. 61] wird pro Jahr ein vollstandiger
Austausch des Hydraulikfluids erforderlich.

Da sich WEA an Onshore-Standorten direkt in der landlichen Natur und bei Offshore-
Standorten unmittelbar uber Wasserflachen befinden, besteht im Fall einer Leckage ein
besonders hohes Risiko fur eine direkte Umweltgefahrdung - vor allem bei der Verwen-
dung von DruckflUssigkeiten auf Mineraldlbasis. Diesem Risiko kann jedoch mit entspre-
chenden technischen MalBhahmen begegnet werden (vgl. Kapitel 2.3.4). Baugruppen, die
Hydraulikfluid als Betriebsstoff verwenden, sind in der Regel konstruktiv gekapselt und
zusatzlich durch die umgebenden Strukturen der Windenergieanlage - wie das Maschi-
nenhaus im Bereich des Triebstrangs oder die Rotornabe beziehungsweise Rotorblatter
bei den Pitch-Antrieben - wirksam von der Umgebung isoliert [73, S. 19]. Dadurch wird
sichergestellt, dass ausgetretene FlUssigkeitsmengen nicht ungehindert in die Umwelt ge-
langen konnen. Das hierbei entstehende Brandrisiko in der Anlage kann durch die Ver-
wendung von Mineraldlen mit einem moglichst hohen Flammpunkt reduziert werden.

In Anlehnung an die Herstellervorgaben [72, S. 8] fur hydraulische Maschinen des Typs
Parker P14 wird ein mineraldlbasiertes Hydraulikfluid der Serie Shell Tellus S2 MX als
Referenzmedium fur die Parametrierung des Berechnungsmodells definiert. Die Auswahl
der passenden Viskositatsklasse erfolgt dabei auf Grundlage der thermischen und rheo-
logischen Randbedingungen, die sich fur den hydraulischen Antriebspfad des HyDrive-
Triebstrangs im eingeschwungenen Betriebszustand ergeben. Erwarmungs- und Abkuh-
lungsvorgange beim Anfahren oder Abstellen bzw. innerhalb des Hydrauliksystems wer-
den an dieser Stelle nicht betrachtet, da von einem isothermen Hydraulikfluid ausgegan-
gen wird (vgl. Kapitel 5.1.2). Zudem wird vereinfachend angenommen, dass sich durch
eine entsprechende Auslegung (Wandflache Vorratstank, Kuhler, eventuell Vorwarmer) in
allen Betriebspunkten dieselbe dauerhafte Verharrungstemperatur einstellt, auf die alle
fluidbezogenen Berechnungen im Modell referenzieren.

Bei stationaren Anwendungen befinden sich Ubliche Temperaturniveaus in einem Bereich
von Truigmax = 50...60 °C [52, S. 299]. Wird eine hohere Leistungsdichte gefordert (z.B. in

Hochschule fir Angewandte Wissenschaften Hamburg
Hamburg University of Applied Sciences



5 Erstellung eines Hydraulik-Berechnungsmodells 78

der Mobilhydraulik, siehe Kapitel 2.3.5) kdnnen diese auch etwas daruber liegen. Zusatz-
lich muss beim HyDrive-Triebstrang je nach Integrationsgrad des Hydrauliksystems gege-
benenfalls auch der Warmeeintrag durch umliegende Triebstrang-Komponenten und das
Getriebedl berucksichtigt werden. Hier werden typischerweise Betriebstemperaturen bis
Trrien,max = 70°C erreicht [74]. In diesem Zusammenhang ist eine thermische Angleichung
der Betriebstemperaturen innerhalb des Triebstrangs sinnvoll und reduziert zugleich den
erforderlichen Kuhlaufwand. Daher wird eine Verharrungstemperatur von Truigmax = 65°C
angenommen.

Der zum Dauerbetrieb von Maschinen des Typs Parker P14 definierte zulassige Viskosi-
tatsbereich ist mit vger = 10...160 ¢St angegeben, wobei der optimale Betriebsbereich
bei einer kinematischen Viskositat von vop, = 30 ¢St liegt. Anhand des in Anhang B.2
dargestellten Viskositats-Temperatur-Diagramms fur Hydraulikfluide der Serie Shell
Tellus S2 MX kann die Viskositatsklasse VG100 als geeignet fur die genannten Betriebsbe-
dingungen identifiziert werden. Bei einem Fluid des Typs Shell Tellus S2 MX100 betragt
die kinematische Viskositat fur eine Temperatur von Truigmax = 65°C etwa Vreas = 33 ¢St,
womit die Herstellerspezifikation fur die hydraulische Maschine angemessen erfullt wird.
Gleichzeitig ist dieser Viskositatswert naherungsweise mit den Anforderungen weiterer
Referenzmaschinen - etwa der Bauart Hagglunds CBp (Vserr = 40...150 cSt) - kompatibel.

Im Berechnungsmodell wird die Charakteristik des Hydraulikfluids mithilfe des Blocks
Isothermal Liquid Properties abgebildet. Zu diesem Zweck sind neben der kinematischen
Viskositat v auch Angaben zur Dichte p und dem Kompressionsmodul K erforderlich. Die
Dichte wird standardmaliig fur eine Bezugstemperatur von To =15°C ermittelt, weshalb
der in den Stoffdaten aufgefuhrte Wert von po = 870 kg/m? zunachst an die angenommene
System-Verharrungstemperatur von Truigmex = 65°C angepasst werden muss. Dazu wird
nachfolgende Gleichung verwendet [52, S. 24]:

_ Po
pTFluid'max B 1+ W(TFluid,max - TO)

(5-20)

Dabei stellte po die Dichte bei der Bezugstemperatur To und ay den mittleren Volumen-
ausdehnungskoeffizient dar. Letzterer kann fur mineraldlbasierte Hydraulikfluide im
Mittel mit av =7 - 10 1/K angenommen werden [52, S. 24]. Damit ergibt sich die tempe-
raturkorrigierte Dichte zu prruigmax = 840 kg/m?>.

Der Kompressionsmodul K beschreibt die Elastizitat einer Druckfltssigkeit und liegt fur
luftfreie Mineral6le Gblicherweise in einem Bereich von K = (1,4...1,6) - 10* bar [52, S. 24].
Die Parametrierung im Modell erfolgt mit einem konservativen Wert von K= 1,4 - 10* bar.
Effekte infolge von Kavitation oder Gaseinschlissen werden in diesem Zusammenhang
nicht betrachtet - der Luftgehalt im Fluid wird daher vernachlassigt.
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5.4 Wirkungsgradbetrachtungen

Der zentrale Aspekt des Hydraulik-Berechnungsmodells liegt in der umfassenden Unter-
suchung des Wirkungsgradverhaltens. Die Einzelwirkungsgrade der hydraulischen Ma-
schinen kdnnen dabei theoretisch direkt anhand der Wirkungsgradwerte erfasst werden,
die wahrend der Simulation mit dem Berechnungsmodell abhangig von Druck, jeweiliger
Drehzahl sowie dem eingestelltem Forder- bzw. Schluckvolumen kontinuierlich aus
Lookup-Tabellen ausgelesen werden, um eben jene hydraulischen Maschinen zu para-
metrisieren (vgl. Abbildung 5.5). Allerdings muss hier zwischen realem und funktionalem
Wirkungsgrad unterschieden werden (vgl. Kapitel 5.2.3): Um instabile Betriebszustande
wahrend der Simulation zu vermeiden, sind die aus den Lookup-Tabellen ausgegebenen
funktionalen Wirkungsgrade auf einen minimalen Wert von 25% beschrankt. Der reale
Wirkungsgrad von Pumpe bzw. Motor muss daher mittels einer Bilanz zwischen mecha-
nischer und hydraulischer Leistung errechnet werden, wie in nachfolgenden Varianten
der Gleichung (5-21) jeweils fir Pump- und Motorbetrieb dargestellt:

far Pumpe: far Motor:

Phydr,Pumpe Pmech,Motor (5-21)

NMmotor =

Npumpe =

P, mech,Pumpe P hydr,Motor

Der Gesamtwirkungsgrad des hydraulischen Antriebspfads im Triebstrang wird ebenfalls
Uber eine Leistungsbilanzierung bestimmt. Diese beschreibt das Verhaltnis der vom Mo-
tor abgegebenen zur an der Pumpe zugeflUhrten mechanischen Leistung, siehe
Gleichung (5-22). Gleichsam stellt dieser Wert das Produkt der Teilwirkungsgrade samtli-
cher Komponenten (Pumpe, Motor, Leitungen und Steuerungen, etc.) des Hydrauliksys-
tems dar [53, S. 67]:

Pmech,Motor . . (5-22)
nTr,hydr,ges - - nPumpe Nmotor “MLs

P mech,Pumpe

FUr die Anwendung dieser Gleichung ist dabei die aktuelle Wirkrichtung der jeweiligen
hydraulischen Maschine (Pump- oder Motorbetrieb) malRgebend. Diese kann sich -
je nach Betriebspunkt - verandern (siehe Kapitel 5.2.2).

Die Verlustleistung des Hydrauliksystems ergibt sich aus der folgenden Differenz und re-
prasentiert die im Hydrauliksystem dissipierte Energie:

PVerlust = |Pmech,Pumpe - Pmech,Motorl (5-23)

Aufgrund der Annahme eines isothermen Hydraulikfluids (vgl. Kapitel 5.1.2) erfolgt keine
Modellierung thermischer Effekte - die aus dem System abzufuhrende Warmeleistung
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wird ausschlieBlich Uber die berechnete Verlustleistung betrachtet. Bei der Konstruktion
eines realen Hydrauliksystems ist die Abfuhr dieser Warme durch geeignete Kuhleinrich-
tungen, wie beispielsweise einen Kuhlwasserkreislauf mit Warmetauschern, sicherzustel-
len [52, S. 300]. Hierauf soll an dieser Stelle jedoch nicht tiefer eingegangen werden.

Um den Gesamtwirkungsgrad des Triebstrangs abbilden zu kénnen, ist es erforderlich,
das Hydraulik-Berechnungsmodell mit dem Triebstrang-Berechnungsmodell aus [7] zu
verknupfen (vgl. Kapitel 3.4). Dies kann beispielsweise Uber eine Verschaltung der beiden
Teilemodelle in MATLAB Simscape realisiert werden. Allerdings fuhrt dieser Ansatz zu gro-
Ben Herausforderungen hinsichtlich stabiler Simulationsvorgange und der Erzeugung
verlasslicher Berechnungsergebnisse.

Hydraulik-

|_- Berechnungsmeodell
* Startwerte fur M,n Abspeichern der ‘
finalen Werte fur M,n

HyDrive
Basic-Modell

Haupt-
< Getriebe - —ﬂ = Generator

Planeten
-stufe

Triebstrang-Berechnungsmodell

Abbildung 5.10: Iterativer Berechnungsprozess zur Ermittlung der Drehzahl- und Drehmomentverhaltnisse
an Pumpe und Motor mithilfe verschiedener Modelle

Eine alternative Vorgehensweise beruht auf einer getrennten Betrachtung der beiden
Teilsysteme, wie in Abbildung 5.10 veranschaulicht. Dabei laufen die durchgefthrten
Simulationen nicht gleichzeitig, sondern zeitlich unabhangig voneinander ab. Eine Kopp-
lung erfolgt nur indirekt Uber die generierten Ergebnisse, welche in Form von Kennfeldern
abgespeichert und wiederum in das jeweils andere Berechnungsmodell eingespeist wer-
den. Als Kopplungsstellen dienen die Drehzahl- und Drehmomentverlaufe an Pumpe und
Motor. Die Problematik hierbei besteht darin, dass der im jeweiligen Betriebspunkt vor-
liegende Gesamtwirkungsgrad des Hydrauliksystems direkten Einfluss auf die am
Triebstrang zu verzweigende Leistung hat. Bei Rotorseitiger Abnahme fuhrt das zu einem
Kreisbezug zwischen vorher abgenommener Leistung und der daraus resultierenden,
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geringeren Eingangs- und damit Hohlradleistung der Planetenstufe. Zugleich besteht
auch ein Einfluss auf die erreichbaren Drehzahlen am Hydraulikmotor, die mit dem Regler
entsprechend der angestrebten Betriebszustande des Triebstrangs eingeregelt werden.

Unter realen Betriebsbedingungen I8st sich dieser Kreisbezug dadurch auf, dass sich far
einen bestimmten Zeitpunkt nahezu unmittelbar ein Drehmomentgleichgewicht im Trieb-
strang und damit auch ein bestimmter Gesamtwirkungsgrad fir das Hydrauliksystem ein-
stellt. Die Ansteuerung von Betriebspunkten kann davon beeinflusst bzw. eingeschrankt
werden, wenn beispielsweise die vorliegenden Drehzahl- und Drehmomentverhaltnisse
nicht ausreichen, um die Zielvorgabe des Reglers zu erreichen. Im Berechnungsmodell
kann ein solches Verhalten nachempfunden werden, indem ein iterativer Ansatz genutzt
wird, um sich diesem Gleichgewichtszustand anzunahern. Die auf diese Weise erstellten
Drehzahl- und Drehmomentverlaufe kénnen als Eingangsparameter fur das Hydraulik-
Berechnungsmodell genutzt werden, um zunachst das exakte Wirkungsgradverhalten des
hydraulischen Antriebspfads und anschlieBend des gesamten Triebstrangs zu ermitteln.

Diese Herangehensweise eignet sich im Falle einer rotorseitigen Leistungsabnahme, um
die Triebstrang-Betriebspunkte im Bereich geringer Windgeschwindigkeiten naherungs-
weise zu ermitteln, wenn die anliegende Rotorleistung zu gering ist, um mit dem Hydrau-
liksystem die gewlnschten Drehzahlverhaltnisse an der Planetenstufe einzustellen. Fur
die Drehzahl- und Drehmomentbedingungen bei einer generatorseitigen Leistungsab-
nahme funktioniert dieser Ansatz jedoch nicht. Deshalb basiert die Wirkungsgradbetrach-
tung im Rahmen dieser Arbeit auf Drehzahl- und Drehmomentverlaufen, welche mithilfe
des HyDrive Basic-Modells (vgl. Kapitel 3.4) generiert und anschliel3end als Eingangspara-
meter des Hydraulik-Berechnungsmodells genutzt werden. In diesem Zusammenhang ist
zu beachten, dass die mit dem HyDrive Basic-Modell dargestellten Drehzahl- und Dreh-
momentverhaltnisse die Leistungsverluste des hydraulischen Antriebspfads nicht beruck-
sichtigen. Das Hydraulik-Berechnungsmodell wird mit diesen Eingangsparametern daher
teilweise auf Betriebspunkte eingeregelt, die aufgrund der verfugbaren Eingangsleistung
am Triebstrang - abzuglich der Verluste im hydraulischen Antriebspfad - nicht ansteuer-
bar sind. Folglich eignet sich die beschriebene Vorgehensweise fur eine Untersuchung des
Wirkungsgradverhaltens des hydraulischen Antriebsstrangs, die zu betrachtenden Wind-
geschwindigkeitsbereiche kénnen dabei jedoch eingeschrankt sein (vgl. Kapitel 6.1).

Verluste, welche aufgrund der mechanischen Ubersetzungsstufen im Triebstrang auftre-
ten und die Eingangsleistung an der Planetenstufe beeinflussen, werden im HyDrive Ba-
sic-Modells pauschal mit einem Wert von Nr,mech.ges = 97% angesetzt. Dieser Wert ergibt
sich in Anlehnung an den in [64] angegebenen Gesamtwirkungsgrad von Neet,cenrwr = 94%
fUr Getriebe und Generator der DTU 10 MW RWT, wenn angenommen wird, dass beide
Baugruppen den gleichen Einzelwirkungsgrad aufweisen:
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NTrmech,ges = \/ NGetr, RwT * NGen,RWT = \/ NGetr,Gen,RWT (5-24)
Damit werden sowohl die Verluste des Getriebes und der Planetenstufe selbst als auch
die der beiden Stirnradstufen, welche der Hydraulikpumpe vor- bzw. dem Hydraulikmotor
nachgeschaltet sind, berucksichtigt. Um den Gesamtwirkungsgrad des HyDrive-Trieb-
strangs annahernd zu bestimmen, muss die Antriebsleistung, welche sich abzuglich aller
mechanischen und hydraulischen Verluste einstellt, noch mit dem Wirkungsgrad des Ge-
nerators verrechnet werden, siehe Gleichung (5-25). Dafur wird entsprechend des
Ausdrucks (5-24) wiederum ein Wert von neen = 97% eingesetzt.
Nrr.ges = (PRotor - PVerlust,hydr) * Ngen (5-25)
Maégliche Verluste eines dem Generator nachgeschalteten Frequenzumrichters sind hier

nicht zu beachten, da dieser beim HyDrive-Triebstrangkonzept entfallt. Abbildung 5.11
veranschaulicht die beschriebene, vereinfachte Wirkungsgradbetrachtung:

r]Tr,hyd r.ges

< r]Tr,rmech,ges
|| |
=97%

Abbildung 5.11: Veranschaulichung der Wirkungsgrade verschiedener Baugruppen des HyDrive-Triebstrangs

Neben den Leistungswirkungsgraden ist, insbesondere hinsichtlich wirtschaftlicher Inte-
ressen, letztendlich allerdings eine Betrachtung der gesamten WEA auf Energieebene
maligebend [8, S. 876]. Eine Art energetischer Wirkungsgrad lasst sich berechnen, indem
fur die Windverhaltnisse an einem bestimmten Standort die jahrliche Energieproduktion
der WEA (AEP, vgl. Kapitel 2.1) mit der Energiemenge in Verhaltnis gesetzt wird, die auf-
grund der am Rotor anliegenden Leistung in einem Jahr hatte erzeugt werden kénnen,
siehe Gleichung (5-26). Dabei wird ausschliel3lich auf die Divergenz der erzeugten Ener-
giemenge eingegangen, die sich durch den Triebstrang der WEA ergibt. Zeitliche be-
schrankte Abschaltungen zum Artenschutz [8, S. 648], aufgrund von Schlagschattenwurf
[9, S. 514 f.] oder Eisabwurf [8, S. 648], sowie eine nachtliche Leistungsdrosselung zur Re-
duktion von Schallemissionen [8, S. 634 f.] spielen hierbei keine Rolle.
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AEP (PGen’ ﬁWind,Ref)

v (5-26)
AEP(PROKOT’ vWind,Ref)

NTr gesenerg (ﬁWind,Ref) =

Die mittlere jahrliche Windgeschwindigkeit vwingrer ist dabei standortabhangig. Liegen
keine reprasentativen Messdaten fur die Windgeschwindigkeiten, kann alternativ eine
Rayleigh-Verteilung herangezogen werden, um die Windverhaltnisse exemplarisch darzu-
stellen (vgl. Kapitel 2.1).

Hochschule fir Angewandte Wissenschaften Hamburg
Hamburg University of Applied Sciences



6 Auswertung der Berechnungsergebnisse 84

6 AUSWERTUNG DER BERECHNUNGSERGEBNISSE

Im Rahmen der Untersuchungen liegt der Fokus auf dem quasistationaren Verhalten des
Hydrauliksystems und somit auf der Betrachtung eingeschwungener Betriebszustande.
Transiente Vorgange sowie die Regelgute spielen lediglich eine untergeordnete Rolle und
sollen daher nicht bertcksichtigt werden. Deshalb werden die Signale der Eingangspara-
meter um einen zeitlichen Vorlauf erweitert. Die einzelnen Eingangsgrof3en verharren in
diesem Zeitraum bei ihrem Startwert. Erst anschlieBend beginnt die aktive Aufzeichnung
der Berechnungsergebnisse, wodurch das Einschwingverhalten des Systems nicht in den
erzeugten Daten erfasst wird. Grundlage fur die nachfolgend dargestellten und erlauter-
ten Berechnungsergebnisse bilden Simulationen, welche eine Zeitreihe mit konstant an-
steigenden Windgeschwindigkeiten als Eingangsparameter verwenden.

6.1 Variation des Direktgangs

In Anlehnung an Abbildung 3.2 soll zunachst betrachtet werden, in welchen GréBenord-
nungen sich die mittels des hydraulischen Antriebspfads Ubertragene Leistung bei ver-
schiedenen Auslegungsvarianten des Direktgangs bewegt. Abbildung 6.1 zeigt die an der
Pumpen- bzw. Motorwelle anliegende mechanische Leistung Ppmech,ein, welche dem Hydrau-
liksystem zugefthrt wird, in Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit vwing. Die Darstellung
umfasst sowohl die Verlaufe fur eine rotorseitige als auch eine generatorseitige Leistungs-
abnahme mit Direktgangen, die auf Windgeschwindigkeiten von Vwindpimin = 4,4 m/s bis
Vwind,pimax =11,4 m/s ausgelegt sind. Damit umfassen die Direktgangvarianten - gestaffelt
in 1 m/s-Intervallen - nahezu den gesamten Leistungsbereich der Referenz-WEA
DTU 10 MW RWT vom Aufstarten bei vwing,cut-in = 4 m/s bis zum Erreichen der Nennleistung
bei Vwingnenn= 11,4 m/s (vgl. Tabelle 3.1).

Sowohl fUr ein rotorseitige als auch eine generatorseitige Leistungsabnahme ergibt sich
bei allen dargestellten Direktgangvarianten fur die zugefUhrte Leistung Pmech,ein €in Verlauf,
der mit zunehmender Windgeschwindigkeit zunachst leicht ansteigt und dann bis zum
Erreichen der jeweiligen Auslegungswindgeschwindigkeit des Direktgangs auf einen Wert
vON Pmecheinoi = 0 KW absinkt. Ist der Direktgang auf die Nennwindgeschwindigkeit von
Vwinanenn = 11,4 m/s ausgelegt, verbleibt die Leistung im Hydrauliksystem auch bei weiter
zunehmender Windgeschwindigkeit auf diesem Niveau - die Leistungsibertragung im
Triebstrang erfolgt rein mechanisch. Bei den Ubrigen Auslegungsvarianten kehrt sich
oberhalb der Direktgangwindgeschwindigkeit der Leistungsfluss zwischen Pumpe und
Motor um. Infolgedessen nimmt Prmecnein Negative Werte an.

Im Rahmen dieser Vorbetrachtung wird deutlich, dass bei einer rotorseitigen Leistungs-
abnahme die Auslegung des Direktgangs auf niedrige Windgeschwindigkeiten von 5,4 m/s
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oder geringer nicht realisierbar ist. In diesem Windgeschwindigkeitsbereich Ubersteigt die
fur den Betrieb des hydraulischen Antriebspfads benotigte Leistung Pmechein die Nenn-
leistung der Referenz-WEA DTU 10 MW RWT von Ppesn = 10 MW. Bei einer generatorseiti-
gen Leistungsabnahme tritt dieser Fall nicht auf - die Spreizung der Leistungswerte ist
hier weniger stark ausgepragt.

5000 Rotorseitige Leistungsabnahme
O = ——— Direktgang bei v,,. = 11,4 m/s ——
= | apgl/ U= Direktgang bei Viving = 10,4 mfs p
Jc‘ 5000 Direkigang beiv,,. . =9.4 m/s
e Direktgang beiv, . =84 m/s
[}
£ Direktgang beiv,,. . =7.4 m/s
@ -10000 . ) - -
D_E Direktgang bei Vinind = 64mls
Direktgang beiv,,. . =5.4 m/s
-15000 Direktgang beiv, . . = 4.4 m/s
-20000 ' ' :
4000 Prmy \Generatorseilige Leistungsabnahme |
2000 —
——Direkigang bei v, = 11,4 mis
E 0 — Direktgang bei Vining = 10,4 m/S —
£ — Direktgang bei Viving = 94mis —
£
& -2000 - —— Direkigang beiv, . =84 m/s
[=} —
% « Direktgang bei Viving = 7.4 mis .
8 4000 | Direktgang bei v, =64 mis |
- |~ Direktgang bei Vining = 54 mis
-6000 - ~ o ———Direktgang bei v, =44 mis
! ! T > !
-8000 ~
4 6 8 10 12 14
Viging 1N m/s

Abbildung 6.1: Mechanische Eingangsleistung Pmechein Uber der Windgeschwindigkeit vwing bei rotorseitiger
(oben) und generatorseitiger Leistungsabnahme (unten), dargestellt fur Direktgange mit Auslegungswindge-
schwindigkeiten von 4,4 bis 11,4 m/s, sowie der Verlauf der im Triebstrang zur Verfiigung stehenden Leistung
Prrund deren negativer Betrag - | Prr|

Grundlegendes Auslegungsziel bei leistungsverzweigten Getrieben ist es, den Leistungs-
anteil, welcher mittels des drehzahlvariablen Antriebspfads Gbertragenen wird, moglichst
gering zu halten (vgl. Kapitel 2.2.4). Daher sollen im weiteren Verlauf der Untersuchungen
lediglich Direktgange betrachtet werden, bei denen maximal ca. 50% der WEA-Nenn-
leistung dem hydraulischen Antriebspfad zugefluhrt werden. Dieser Leistungsbereich ist
in den Darstellungen in Abbildung 6.1 jeweils durch eine graue, gestrichelte horizontale
Linie bei Pmechein= 5000 kW gekennzeichnet.

Zusatzlich ist die Leistung Pr, welche infolge der Windverhaltnisse am Rotor als Eingangs-
leistung zur Verfugung steht, sowie deren negativer Betrag - | Pr-| aufgefihrt. Anhand die-
ser Verlaufe lasst sich erkennen, dass bei geringen Windgeschwindigkeiten die bereitge-
stellte Leistung nicht ausreicht, um die geforderten Drehmoment- und Drehzahlver-
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haltnisse am Hydraulikmotor zu erreichen. Die Ursache dafur liegt - wie in Kapitel 5.4
erlautert - darin, dass die entsprechenden Drehzahl- und Drehmomentwerte an Pumpe
und Motor mit dem HyDrive Basic-Modell ermittelt werden und dieses das Wirkungsgrad-
verhalten des Hydrauliksystems nicht bertcksichtigt. Daher sind die mit dem Hydraulik-
Berechnungsmodell generierten Ergebnisse auf Grundlage dieser Eingangsparameter
ausschlieBlich bei Windgeschwindigkeiten guiltig, bei denen gilt: P> Pmech,ein -

3000
2000
=
4
£ '
! € 1000
~ £ [
™ 2 1
I E
o )
1 0 |\‘
| 1
| 1
|
0 1 1 | | 1 1000 > | L1 I
4 5 6 7 8 4 5 6 7 | 8

Vwind,Grenz,Rot = 6,3 m/s Viind,Grenz,Gen = 1,4 M/s

Abbildung 6.2: Eingangsleistung Pmecnein Uber der  Abbildung 6.3: Eingangsleistung Pmechein Uber der
Windgeschwindigkeit vwing bei rotorseitiger Leis- Windgeschwindigkeit vwind bei generatorseitiger
tungsabnahme, dargestellt als Ausschnitt fir einen  Leistungsabnahme, dargestellt als Ausschnitt fir ei-
Bereich, in dem Schnittpunkte mit der im Triebstrang  nen Bereich, in dem Schnittpunkte mit der im Trieb-
verfigbaren Leistung Prr vorliegen strang verflgbaren Leistung Pr- vorliegen

Die exakten Windgeschwindigkeitswerte, ab denen diese Forderung erfullt ist, kdnnen
mithilfe der Ausschnitts-Darstellungen in Abbildung 6.2 und Abbildung 6.3 abgeleitet wer-
den. Mal3gebend hierbei sind jeweils die auf Nennwindgeschwindigkeit vwingnenn= 11,4 m/s
ausgelegten Direktgangvarianten. Bei einer rotorseitigen Leistungsabnahme ergibt sich
der Schnittpunkt zwischen Ppechein und Pr fur diese Direktgangvariante bei einer Windge-
schwindigkeit von Vwindcrenzrot = 6,3 m/s, siehe Abbildung 6.4. Vergleichbar dazu kann
bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme ein Windgeschwindigkeitswert von
Vwind,renz,Gen = 7,4 m/s identifiziert werden, ab dem die Berechnungsergebnisse als valide
zu betrachten sind, siehe Abbildung 6.3.

6.1.1 Rotorseitige Leistungsabnahme

In Abbildung 6.4 sind der Gesamtwirkungsgrad Nnydrges SOwie die Verlustleistung Pverus: des
Hydrauliksystems fur verschiedene Direktgange im Bereich von viingpi = 7,4...11,4 m/s und
den Fall, dass eine rotorseitige Leistungsabnahme vorliegt, visualisiert. Um das Verhalten
dieser beiden GroBen in Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit besser nachvollziehen zu
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6 Auswertung der Berechnungsergebnisse 87

kénnen, sind in Abbildung 6.5 zusatzlich die Verlaufe der Einzelwirkungsgrade npumpe bzw.
Numotor SOWie der Drehzahlen npumpe bzw. Nyoror von Pumpe und Motor aufgetragen - der
Ubersicht halber beispielhaft fir eine Auslegung des Direktgangs auf eine Windgeschwin-
digkeit von vwinapi = 9,4 m/s. AuBerdem sind der Druckverlauf proupteitung in der Hochdruck-
Hauptleitung und die prozentuale Ansteuerung des Pumpen-Fdrdervolumens Vpumpe auf-
gefUhrt. Eine differenzierte Darstellung der Leistungsverhaltnisse an den An- bzw. Ab-
triebswellen der hydraulischen Maschinen Peumpe bzw. Puotor ist mit Abbildung 6.6 gegeben.
Die Bereiche mit ungultigen Simulationsergebnissen - hier entsprechend Abbildung 6.2
bis zu einer Windgeschwindigkeit von Vwing Grenzrot = 6,3 m/s - sind jeweils in grau gekenn-
zeichnet und durch eine gestrichelte schwarze Linie von den gultigen Daten getrennt.
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Abbildung 6.4: Gesamtwirkungsgrad nhydrges und Verlustleistung Pverust des hydraulischen Antriebspfads in
Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit vwing, dargestellt fur Direktgange bei Auslegungswindgeschwindigkei-
ten von vwingoi= 7,4...11,4 m/s und eine rotorseitige Leistungsabnahme

In Bezug auf den Gesamtwirkungsgrad des Hydrauliksystems lasst sich bei allen
gezeigten Direktgangvarianten ein charakteristisches Verhalten in Abhangigkeit der Wind-
geschwindigkeit beobachten, welches sich durch lokale Minima im Bereich der jeweiligen
Auslegungswindgeschwindigkeit auszeichnet. Dieses Verhalten wird maligebend durch
den Einzelwirkungsgrad des Hydraulikmotors bestimmt, wie aus Abbildung 6.5 hervor-

geht. Der Einfluss der Pumpe hingegen wird lediglich signifikant, wenn diese in den Rand-
bereichen ihres Betriebskennfelds arbeitet.
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Abbildung 6.5: Einzelwirkungsgrade neumpe bzw. numotor und Drehzahlen neumpe bzw. nwotor der Pumpe und des
Motors sowie das prozentuale Pumpen-Férdervolumen Veumpe und der Systemdruck prauptieitung in Abhangigkeit
der Windgeschwindigkeit vwind, exemplarisch dargestellt fur einen Direktgang bei vwingni = 9,4 m/s und eine
rotorseitige Leistungsabnahme
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Abbildung 6.6: Wellenleistungen Pmech,pumpe der Pumpe und Pmech,motor des Motors in Abhangigkeit der Wind-
geschwindigkeit vwing, exemplarisch dargestellt fur einen Direktgang bei vwindpi = 9,4 m/s sowie eine
rotorseitige Leistungsabnahme
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In Abbildung 6.5 ist zu erkennen, dass sich der Pumpenwirkungsgrad npumpe mit zu-
nehmender Windgeschwindigkeit in einem Bereich bis ca. vwins = 7,5 m/s zunachst leicht
degressiv verhalt. Beim Wirkungsgrad des Motors nuowr dagegen ist in diesem Windge-
schwindigkeitsbereich aufgrund des zunehmenden Systemdrucks praupteiung €in Starker
Anstieg zu beobachten, der pragend fur den Verlauf des Gesamtwirkungsgrads naydrges ist.

Bei einer Windgeschwindigkeit von vwina = 7,5 m/s sinkt die prozentuale Einstellung des
Férdervolumens Veumpe auf einen derart geringen Betrag ab, dass die Pumpe in den Rand-
bereich ihres Betriebskennfelds tGbergeht, der sich durch einen ausgepragten Wirkungs-
gradabfall kennzeichnet (vgl. Abbildung 5.7). Dieses Verhalten wird auch im Verlauf des
Gesamtwirkungsgrads fnyarges sichtbar, wobei sich der Ubergang in Form einer Knickstelle
aullert, siehe Abbildung 6.4. Ab diesem Betriebspunkt bleibt der Wirkungsgrad des Mo-
tors auf einem hohen Niveau, bis sich die Motordrehzahl einem Wert von nuowr = 0 U/min
so weit annahert, dass auch der Motor Betriebspunkte im Randbereich seines Betriebs-
kennfelds erreicht (vgl. Abbildung 5.8). Ab einer Windgeschwindigkeit von vwins = 8,8 m/s
ist daher ein markantes Absinken des Motorwirkungsgrads nmorwr Zu beobachten, welches
im Verlauf des Gesamtwirkungsgrads nnyarges ebenfalls deutlich zu erkennen ist und dort
durch eine zweite Knickstelle eingeleitet wird.

Der Motorwirkungsgrad nNwowr Sowie der Gesamtwirkungsgrad Naydarges Weisen anschlie-
RBend ein lokales Minimum auf. Daraus resultiert ein starker Anstieg des Drucks prauptieitung,
da mit abnehmendem Wirkungsgrad nwo.wor €ine hohere Leistung Ubertragen werden
muss, um das gewunschte Motordrehmoment bereitstellen zu kénnen, siehe Gleichung
(2-13) und (5-1). Der erhdhte Leistungsbedarf ist im Verlauf der Pumpen-Eingangsleistung
Pmech,pumpe in Abbildung 6.6 erkennbar.

Beim Erreichen der jeweiligen Auslegungswindgeschwindigkeit des Direktgangs - fur die
in Abbildung 6.5 dargestellte Variante liegt diese bei vwina = 9,4 m/s - zeigen die
Wirkungsgradverlaufe von nNeumpe, Nmotor UNA Niydrges aUsgepragte positive und negative
Spitzenwerte. Da im Direktgang prinzipiell keine Leistung durch das Hydrauliksystem
Ubertragen wird und somit Pmech,pumpe = Pmechmoror = O KW gilt, sollten die Wirkungsgrade
theoretisch einem unendlich hohen Wert entgegenstreben, siehe Gleichung (5-22). In der
Simulation wird dieser Zustand jedoch nicht erreicht. Das Leistungsverhaltnis, welches
den Ausgangspunkt zur Ermittlung des jeweiligen Wirkungsgrades bildet, wird hier mal3-
geblich durch die Schnelligkeit und Gute der Regelung beeinflusst. Je nach Regelverhalten
ergeben sich dabei hohe positive oder negative Spitzenwerte. In diesem Zusammenhang
ist anzumerken, dass die Simulationsumgebung MATLAB Simscape fur einige Hydraulik-
komponenten die Definition von Leckagen erfordert (siehe Kapitel 5.3.4). Deshalb muss
dem Hydrauliksystem auch im Betriebspunkt des Direktgangs grundsatzlich ein Minimum
an Leistung zugefuhrt werden, um die Leckageverluste auszugleichen, damit ein konstan-
tes Bremsmoment am Motor aufgebracht werden kann und dieser im Stillstand verbleibt.
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Mit Uberschreiten der Direktgangwindgeschwindigkeit wechselt das Verdrangungsvolu-
men Veumpe der Pumpe vom negativen in den positiven Bereich, wodurch der Motor rever-
siert wird (vgl. Abbildung 6.5). Zugleich kehrt sich der Leistungsfluss im Hydrauliksystem
um (vgl. Abbildung 6.6), sodass der Motor in den Pumpbetrieb und die Pumpe in den Mo-
torbetrieb Ubergeht. Damit verandert sich auch das Wirkungsgradverhalten der beiden
hydraulischen Maschinen, da diese nun in anderen Quadranten betrieben werden (vgl.
Abbildung 5.1 und Abbildung 5.2).

Nimmt die Windgeschwindigkeit weiter zu, sinken der Motorwirkungsgrad Nwmowr und
damit auch der Gesamtwirkungsgrad nayarges zundchst aufgrund des geringen Drehzahl-
niveaus beim Anfahren des Motors deutlich ab. Zugleich verstarkt ein Abfallen des Sys-
temdrucks praupteiung diese Tendenz. Infolgedessen erreichen die Kennlinien der Wir-
kungsgrade bei einer Windgeschwindigkeit von etwa vwing = 9,9 m/s jeweils erneut ein lo-
kales Minimum. Dieses ist jedoch - verglichen mit dem vorherigen - starker ausgepragt,
was auf hohere Pumpendrehzahlen und den Betriebsartwechsel bei Pumpe und Motor
zurlckzufthren ist.

Ab einer Windgeschwindigkeit von vwing = 10,1 m/s ist das Férdervolumen Veumpe SO Weit
angestiegen, dass die Pumpe den Randbereich ihres Betriebskennfelds verlasst. Dies ist
anhand einer entsprechenden Knickstelle im Verlauf des Pumpenwirkungsgrads npumpe
(vgl. Abbildung 6.5) und des Gesamtwirkungsgrads Nnyarges (vgl. Abbildung 6.4) zu erken-
nen. Infolge der mit der Windgeschwindigkeit zunehmenden Motordrehzahl nuorr ist ein
vergleichbares Verhalten auch fur den Wirkungsgrad nuwotr des Motors zu beobachten. Die
Knickstelle, welche den Ubergang aus dem Randbereich kennzeichnet, tritt hier bei einer
Windgeschwindigkeit von Naydrges = 11,1 m/s auf (siehe kreisférmige Markierung).

Oberhalb der Nennwindgeschwindigkeit vwingnenn = 11,4 m/s weisen die Leistungen
Prmech,pumpe UNA Ppech motor SOWIE die Drehzahlen neympe Und Nuwotor an Pumpe und Motor ein
konstant hohes Niveau auf. Folglich treten in diesem Windgeschwindigkeitsbereich auch
an der Einstellung des Fordervolumens Veumpe SOWie bei den Wirkungsgraden npumpe, Nmotor
und Nhyarges keine Veranderungen mehr auf.

Das zuvor beschriebene Verhalten des Gesamtwirkungsgrads Nnyarges SOwie die Zusam-
menhange mit den in Abbildung 6.5 sowie Abbildung 6.6 aufgefuhrten GrélRen gelten
grundsatzlich fur alle der in Abbildung 6.4 gezeigten Direktgangvarianten, dazu siehe
Anhang E.1. Auch bei der auf Nennwindgeschwindigkeit Vwingnenn = 11,4 m/s ausgelegten
Direktgangvariante folgt der Gesamtwirkungsgrad fnya.gs dem charakteristischen Verlauf,
allerdings nur bis zum Erreichen der Auslegungswindgeschwindigkeit. Bei allen Windge-
schwindigkeiten daruber hinaus verbleibt der Triebstrang im Betriebspunkt des Direkt-
gangs: Es wird keine Leistung an der Welle des Hydraulikmotors abgegeben (Puotor = 0 KW),
wodurch der Gesamtwirkungsgrad einen Wert von Nayarges = 0% annimmt.
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Unterschiede zeigen sich jedoch hinsichtlich der konkreten Werte der Wirkungsgrade, wie
Tabelle 6.1 zu entnehmen ist. Dort ist das arithmetische Mittel des Gesamtwirkungsgrads
Nhyarges fUr den Betrieb in Teillast (vwing = 6,3...11,4 m/s), bei Volllast (vwins = 11,4...25,0 m/s)
und Uber den gesamten Betriebsbereich der WEA (vwina = 6,3...25,0 m/s) fur die bisher be-
trachteten Direktgangvarianten mit rotorseitiger Leistungsabnahme aufgelistet. Zudem
sind die Ubersetzungsverhéltnisse igy und ing der Stirnradstufen zur Anbindung von
Pumpe und Motor an den mechanischen Teil des Triebstrangs aufgefuhrt (vgl. Kapitel
5.3.2). Diese definieren den Drehzahlbereich, in dem die hydraulischen Maschinen betrie-
ben werden und wirken sich dadurch indirekt auf deren Wirkungsgradverhalten aus.

Tabelle 6.1: Gesamtwirkungsgrad nNnydrges und Verlustleistung Prerst des Hydrauliksystems, arithmetisch
gemittelt fir den WEA-Betrieb bei Teillast, Volllast und im gesamten Betriebsbereich, sowie die Ubersetzungs-
verhaltnisse igh und ing der Stirnradstufen zur Anbindung von Pumpe und Motor, ermittelt fiir verschiedene
Direktgange bei einer rotorseitigen Leistungsabnahme

BETRIEBSBEREICH DER WEA DIREKTGANG UBERSETZUNGEN
bei Teillast bei Volllast Gesamt bei Vying in m/s iGH inG
o = 48,3 69,7 58,7 7.4 1,53 3,33
€ X
s D 47,2 69,0 58,1 8,4 1,45 3,47
o O
v 46,1 64,2 55,0 9,4 1,31 3,02
o 2
% g 49,5 33,7 37,6 10,4 1,20 2,72
= 3 55,6 - - 11,4 1,12 2,52
, 612 1678 1348 7,4 1,53 3,33
dd
w0 o~
23 487 1134 934 8,4 1,45 3,47
5=
> 2 485 777 687 9.4 1,31 3,02
- 3
% ‘g 523 644 607 10,4 1,20 2,72
= 689 8) 219 11,4 1,12 2,52

Im Teillastbereich zeigt sich der beste mittlere Wirkungsgrad naydrges = 55,5 % fur die Aus-
legung des Direktgangs auf Nennwindgeschwindigkeit Vwindnenn = 11,4 m/s. Bei Volllast und
insgesamt erzielt dagegen die Direktgangvariante mit einer Auslegungswindgeschwindig-
keit vOon Vwing,pi = 7,4 mM/s Mit Nryarges = 69,7 % bZW. Nhyarges = 58,7 % die hdochsten Werte. Fur
diese Betriebsbereiche ist ein direkter Vergleich mit der Direktgangauslegung bei
Vwindnvenn = 11,4 m/s nicht zielfGhrend. Aufgrund der Wirkungsgrad-Definition in Gleichung
(5-22) stellt sich hier ein Wert von naydrgs = 0% ein, obgleich der Wirkungsgrad des gesam-
ten Triebstrangs zunimmt, wenn das Hydrauliksystem nicht aktiv an der Leistungsuber-
tragung beteiligt ist. Daher ist es in diesem Zusammenhang sinnvoller, die Verlustleistung
Pveriust zU betrachten (vgl. Abbildung 6.4). Dadurch lasst sich aulBerdem der mal3gebliche
Einfluss des mit der Windgeschwindigkeit variierenden Leistungsanteils, der hydraulisch
Ubertragen wird, besser erfassen.
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AuBerst niedrige Wirkungsgrade Nnyarges, Wie sie beispielsweise bei Windgeschwindigkei-
ten direkt unter- und oberhalb der Auslegungswindgeschwindigkeit des jeweiligen Direkt-
gags vorliegen, haben aufgrund der in diesen Betriebspunkten sehr geringen Leistungen
Pmechein quantitativ gesehen vernachlassigbare Auswirkungen auf die im Hydrauliksystem
auftretenden Verluste (vgl. Abbildung 6.1). Vielmehr sind diese aufgrund des damit ver-
knUpften Druckanstiegs (vgl. Abbildung 6.5) fur die Dimensionierung der Hydraulikkom-
ponenten entscheidend, um eine dauerhafte Uberschreitung des maximal zulassige Sys-
temdrucks zuverlassig zu vermeiden. Auch in Windgeschwindigkeitsbereichen Uber
Vwindnvenn = 11,4 m/s wird das Verhalten der Verluste Pyenus: starker durch den Verlauf der
Eingangsleistung Pmechein gepragt als durch den des Wirkungsgrads naydrges-

Im Teillastbereich weist die Direktgangvariante bei einer Auslegungswindgeschwindigkeit
voN Vwingoi = 9,4 m/s mit einem Wert von Presus: = 485 kW die niedrigste mittlere Verlust-
leistung auf. Bei Volllast und bezogen auf den gesamten Betriebsbereich der WEA kann
wiederum die Direktgangauslegung bei Nennwind vwingnenn = 11,4 m/s mit mittleren Ver-
lusten von Pveriust = 8 KW bzw. Pveriuse = 219 kW als effizienteste Variante identifiziert werden.
Da der hydraulische Antriebspfad bei diesem Direktgang ab Erreichen der Nennwindge-
schwindigkeit viwingnenn = 11,4 m/s vollstandig deaktiviert ist, sollte die mittlere Verlustleis-
tung im Vollastbereich theoretisch Preruse = 0 kW betragen. Allerdings ist auch in diesem
Betriebspunkt, wie bereits zuvor erwahnt, eine minimale Leistungszufuhr zur Kompensa-
tion von Leckagen notwendig, wodurch sich ein Wert von Pyeruse > 0 KW einstellt.

6.1.2 Generatorseitige Leistungsabnahme

Vergleichbar zu Abbildung 6.4 im vorherigen Kapitel sind in Abbildung 6.7 die Verlaufe des
Gesamtwirkungsgrads Naydrges und der Verlustleistung Premws: des Hydrauliksystems fur ver-
schiedene Direktgange im Bereich von vwingoi= 6,4...11,4 m/s veranschaulicht - in diesem
Fall allerdings fur eine generatorseitige Leistungsabnahme. Bereiche mit ungultigen Si-
mulationsergebnissen sind in grau dargestellt - in diesem Fall entsprechend Abbildung
6.3 bis zu einer Windgeschwindigkeit von Vwind,crenz,cen = 7,4 mM/s.

Das Verhalten der Gro3en Nnyarges UNd Prerust Weist in seinen Grundzigen jeweils deutliche
Ahnlichkeiten mit den in Abbildung 6.4 dargestellten Kennlinien auf. Deshalb soll an
dieser Stelle auf eine ausfuhrliche Erlauterung verzichtet und vorrangig auf die Unter-
schiede eingegangen werden, die sich zwischen rotorseitiger und generatorseitiger Leis-
tungsabnahme ergeben. In dieser Hinsicht ist insbesondere anzufuhren, dass die Dreh-
zahl der Pumpe npumpe NUN nicht mehr an die Rotordrehzahl gekoppelt, sondern mit der
Drehzahl des Generators verknupft ist und dadurch unabhangig von der Windgeschwin-
digkeit einen konstanten Wert annimmt.
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Abbildung 6.7: Gesamtwirkungsgrad Nnydrges und Verlustleistung Pveriust des hydraulischen Antriebspfads in
Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit vwing, dargestellt fur Direktgange bei Auslegungswindgeschwindigkei-
ten von vwindpi = 6,4...11,4 m/s und eine generatorseitige Leistungsabnahme

Um einen quantitativen Vergleich zu vereinfachen, sind in Abbildung 6.8 die Verlaufe des
Gesamtwirkungsgrads Naydrges SOwie der Verlustleistung Prerus: exemplarisch fur die Direkt-
gange bei Auslegungswindgeschwindigkeiten von viingpi = 8,4 m/s, 10,4 m/s und 11,4 m/s
jeweils fur eine rotorseitige (Rot) und generatorseitige (Gen) Leistungsabnahme darge-
stellt. Es ist zu beobachten, dass der Gesamtwirkungsgrad naydrgs bei einer generatorsei-
tigen Leistungsabnahme im Windgeschwindigkeitsbereich unterhalb des jeweiligen Di-
rektgangs ein konstantes bzw. zu héheren Windgeschwindigkeiten hin leicht abfallendes
Niveau aufweist. Bei einer rotorseitigen Leistungsabnahme dagegen steigt dieser im
selben Abschnitt zunachst an, um nach einer Knickstelle im Verlauf wieder abzunehmen
(vgl. Kapitel 6.1.1). Im Bereich um die Auslegungswindgeschwindigkeit des Direktgangs
verhalten sich beide Varianten nahezu identisch. Bei Windgeschwindigkeiten oberhalb
dieses Bereichs zeigen sich je nach Direktgang deutliche Differenzen. Die Direktgange mit
einer Auslegungswindgeschwindigkeit von vwingpi = 6,4...8,4 m/s erreichen bei einer gene-
ratorseitigen Leistungsabnahme im Volllastbereich ab vwingnenn = 11,4 m/s jeweils hdhere
Gesamtwirkungsgrade Nnyarges VOn etwa +10% gegenlber jenen bei einer rotorseitigen
Leistungsabnahme. Dagegen stellen sich bei den Direktgangvarianten, welche auf
vwina,pi = 10,4 und 11,4 m/s ausgelegt sind, vergleichbare Wirkungsgradwerte ein. Auffallig
ist, dass sich der Verlauf des Gesamtwirkungsgrads bei einer Direktgang-Auslegung auf
vwingpi = 11,4 m/s Uber ein unerwartet groBes Windgeschwindigkeitsintervall seinem
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Endwert von Naydrges = 0% annahert. Dieses Verhalten kann auf eine nicht optimal einge-
stellte Regelung zurtickgefuhrt werden. Auf die Verlustleistung Prews: hat das in den be-
trachteten Betriebspunkten jedoch keine relevanten Auswirkungen.
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Abbildung 6.8: Gesamtwirkungsgrad nnydrges und Verlustleistung Pveriust des hydraulischen Antriebspfads in
Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit vwing, beispielhaft dargestellt fir Direktgange mit Auslegungswindge-
schwindigkeiten von vwind0i= 8,4 m/s, 10,4 m/s und 11,4 m/s fUr eine rotorseitige (Rot) sowie generatorsei-
tige (Gen) Leistungsabnahme

Die Verlustleistung Prerus: liegt bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme und bei
Windgeschwindigkeiten unterhalb des jeweiligen Direktgangs grundsatzlich héher als
jene Verlustleistungen, die sich bei einer rotorseitigen Leistungsabnahme im gleichen Ab-
schnitt ergeben. Bei Windgeschwindigkeiten oberhalb des jeweiligen Direktgangs zeigt
sich ein dazu gegensatzliches Verhalten.

Die konkreten Werte fur den Gesamtwirkungsgrad Nnyarges und die Verlustleistung Pveriust
sind - arithmetisch gemittelt Uber die Betriebsbereiche Teillast (vwina = 7,4...11,4 m/s),
Volllast (vwine = 11,4..25,0 m/s) sowie den gesamten Windgeschwindigkeitsbereich
(Vwing = 7,4...25,0 m/s) - in Tabelle 6.2 aufgefuhrt. Bei einem Vergleich mit den Werten in
Tabelle 6.1 zeichnet sich der Trend ab, dass die Direktgange mit Auslegungswindge-
schwindigkeiten von vwingpi< 9,4 m/s bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme allge-
mein hohere Gesamtwirkungsgrade erzielen als bei einer rotorseitigen Leistungsab-
nahme - ausgenommen des Direktgangs bei Nennwind Vwingnenn = 11,4 m/s. Dies lasst sich
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auch fur die Verlustleistung beobachten. Dabei ist allerdings zu beachten, dass ein quan-
titativer Vergleich zwischen den beiden Arten der Leistungsverzweigung an dieser Stelle
kritisch zu bewerten ist, weil sich die Windgeschwindigkeitsbereiche mit gultigen Berech-
nungsergebnissen bei einer rotorseitigen (Vwina = 6,3...25 m/s) und generatorseitigen Leis-
tungsabnahme (vwina = 7,4...25 m/s) zwar Uberschneiden, jedoch unterschiedlich grof3 sind
(vgl. Kapitel 6.1). Daher ist die Betrachtung von Mittelwerten, wie sie Tabelle 6.2 zu ent-
nehmen sind, zweckmalig um die einzelnen Direktgangvarianten untereinander zu ver-
gleichen, weniger jedoch fur eine Gegenuberstellung der verschiedenen Ausfuhrungen
der Leistungsabnahme.

Tabelle 6.2: Gesamtwirkungsgrad nNnydrges und Verlustleistung Prerst des Hydrauliksystems, arithmetisch
gemittelt fir den WEA-Betrieb bei Teillast, Volllast und im gesamten Betriebsbereich, sowie die Ubersetzungs-
verhaltnisse igh und ing der Stirnradstufen zur Anbindung von Pumpe und Motor, ermittelt fiir verschiedene
Direktgange bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme

BETRIEBSBEREICH DER WEA DIREKTGANG UBERSETZUNGEN

bei Teillast bei Volllast Gesamt bei Vying (M/S) iGH iHG

69,1 80,7 77,7 6.4 0,58 2,55

£ 8 60,5 79,9 74,8 7,4 0,64 413
T 5

o © 51,6 78,5 71,5 8.4 0,61 4,04
YR

g P 44,3 68,8 62,3 9,4 0,55 3,32
= 2

£ = 45,8 34,2 37,2 10,4 0,51 2,85
s =2

52,3 ; ; 11,4 0,47 2,52

529 870 781 6,4 0,58 2,55

|2 s 394 725 638 7.4 0,64 413

g = 354 579 520 8.4 0,61 4,04
[-T1]
=

3 460 560 534 9,4 0,55 3,32
2 %

.;Z K 621 582 593 10,4 0,51 2,85

981 (11,8) 267 11,4 0,47 2,52

Aufgrund der grolien Diskrepanz der Drehzahlniveaus an Rotor- und Generatorwelle (vgl.
Abbildung 3.1) unterscheiden sich auch die zusatzlich in Tabelle 6.2 gelisteten Uberset-
zungsverhaltnisse isy und iy der Stirnradstufen zu jenen, die bei einer rotorseitigen Leis-
tungsabnahme erforderlich sind. Das gilt insbesondere flir die Pumpenseite (igh).
Die Drehzahlen, die sich im Betrieb an Pumpe und Motor einstellen, bewegen sich jedoch
bei beiden Bauarten in einem ahnlichen Bereich.
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6.2 Einordnung in den Gesamtkontext

Der hydraulische Antriebspfad Ubernimmt im Rahmen des HyDrive-Triebstrangs bei opti-
maler Dimensionierung lediglich den kleineren Anteil der Leistungsubertragung. Die
Ubrige Leistung wird Uber einen rein mechanischen Antriebspfad mit Getriebestufen
gefuhrt (vgl. Kapitel 3.2). Der HyDrive-Triebstrang selbst ist wiederum nur Teil eines Ge-
samttriebstrangs, welcher der Energiewandlung von der Windenergie am Rotorblatt bis
zur elektrischen Energie am Generator dient (vgl. Kapitel 2.2). Letztendlich ist daher nicht
nur das Verhalten des hydraulischen Antriebspfads von Interesse, sondern das Zusam-
menspiel aller Triebstrang-Komponenten und die daraus resultierenden Eigenschaften
der WEA hinsichtlich der Erzeugung elektrischer Energie.

Zur Einordnung der bisherigen Betrachtungen in den Ubergeordneten Kontext der WEA
ist in Abbildung 6.9 der Wirkungsgrad nr.gs des gesamten HyDrive-Triebstrangs sowohl
fUr eine rotorseitige (oben) als auch fur eine generatorseitige Leistungsabnahme (unten)
visualisiert. Abgebildet sind die Wirkungsgradverlaufe fur Direktgangvarianten mit Ausle-
gungs-Windgeschwindigkeiten im Bereich von vwingpi = 6,4... bzw. 7,4...11,4 m/s. Die Leis-
tungsverluste des Generators sind darin bereits enthalten - siehe Gleichung (5-25). Ab-
schnitte mit ungultigen Ergebnissen sind jeweils in grau dargestellt, bis zu einer Windge-
schwindigkeit von Vwind,crenzrot = 6,3 M/s bei rotorseitiger und Vwind crenzcen = 7,4 M/s bei ge-
neratorseitiger Leistungsabnahme (vgl. Abbildung 6.2 und Abbildung 6.3).

Grundsatzlich Iasst sich anhand Abbildung 6.9 fur alle gezeigten Direktgangvarianten ein
konsistentes Wirkungsgradverhalten des Triebstrangs in Abhangigkeit der Windgeschwin-
digkeit beobachten, welches in dieser Art auch in [19] fur Triebstrange mit (anteilig) hyd-
raulischer Leistungsubertragung ermittelt wurde. Dafur kennzeichnend ist das degressive
Verhalten mit einem steilen Anstieg im Bereich niedriger Windgeschwindigkeiten sowie
einer asymptotischen Annaherung an den maximalen bzw. finalen Wirkungsgradwert bei
hohen Windgeschwindigkeiten [19, S. 29]. Beim HyDrive-Triebstrang wird dieses charak-
teristische Verhalten im Windgeschwindigkeitsbereich direkt unterhalb des jeweiligen Di-
rektgangs durch eine markante Wirkungsgradzunahme Uberlagert. Die im Verlauf zu be-
obachtenden Krimmungsanderungen markieren dabei den Ubergang der hydraulischen
Maschinen - insbesondere des Motors - in den Randbereich ihres Betriebskennfelds
(siehe Erlauterungen in Kapitel 6.1.1). Der maximale Triebstrangwirkungsgrad nr.ges wird
im Direktgang selbst erreicht, da das Hydrauliksystem in diesem Betriebspunkt nicht an
der Leistungstbertragung beteiligt ist. Aufgrund der in Kapitel 5.4 getroffenen Annahmen
betragt dieser hochstens nNr.gesmax < 94%.

Im Anschluss sinkt die Effizienz des Triebstrangs bei Windgeschwindigkeiten direkt ober-
halb des jeweiligen Direktgangs wieder ab, bevor sich der Verlauf nach erneuten Krim-
mungswechseln - hier Verlassen die hydraulischen Maschinen den Randbereich ihres
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Betriebskennfelds - auf einem finalen Wert stabilisiert. Eine Ausnahme bildet dabei die
Direktgangvariante mit Auslegung auf die Nennwindgeschwindigkeit vwingnenn = 11,4 m/s.
Diese weist ab Erreichen der Nennwindgeschwindigkeit ihren Bestwirkungsgrad auf.

100
90
80
=
= 70 Rotorseitige Leistungsabnahme
w
& Direktgang beiv,, = 11,4 mis
£ - Direkigang bei v, , = 10,4 m/s
—— Direktgang bei Viind = 94 mis
50 | Direktgang beiv, . =84 m/s
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Abbildung 6.9: Gesamtwirkungsgrad nr.gesdes HyDrive-Triebstrangs in Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit
vwind, dargestellt fir Direktgange mit Auslegungswindgeschwindigkeiten von vwind = 6,4... bzw. 7,4...11,4 m/s
bei einer rotorseitigen (oben) und generatorseitigen Leistungsbahnahme (unten)

Wahrend das Verhalten des Triebstrangwirkungsgrads nr.gs im Windgeschwindigkeitsbe-
reich direkt um den jeweiligen Direktgang fUr eine rotorseitige und generatorseitige Leis-
tungsabnahme weitgehend identisch ist, lassen sich bei Windgeschwindigkeiten unter-
und oberhalb davon wesentliche Unterschiede erkennen. Dies wird besonders durch die
in Abbildung 6.10 gezeigte Gegenuberstellung der Wirkungsgradkennlinien deutlich. Hier-
fur sind exemplarisch die Wirkungsgradverlaufe der Direktgange mit Auslegungswindge-
schwindigkeiten von vwingpi= 8,4 m/s, 10,4 m/s und 11,4 m/s dargestellt. Ein vollstandiger
Vergleich fur alle Direktgangvarianten ist in Anhang E.2 aufgefuhrt.

Far die Direktgangvarianten mit Auslegungswindgeschwindigkeiten von Vwingpi= 9,4 m/s,
10,4 m/s und 11,4 m/s zeigt sich bei einer rotorseitigen Leistungsabnahme im Windge-
schwindigkeitsbereich unterhalb des jeweiligen Direktgangs ein zunachst steiler Anstieg
des Triebstrangwirkungsgrads nr.ges, der bei vwing = 7,6 m/s abrupt abflacht. Anschlie3end
ist nur noch eine moderate Zunahme des Wirkungsgrads mit der Windgeschwindigkeit zu
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beobachten, die einem Verlauf mit veranderter Krummung folgt. Bei einer generatorsei-
tigen Leistungsabnahme ist der Wirkungsgradanstieg in Relation zur Windgeschwindig-
keit weniger stark ausgepragt. Dadurch ergeben sich in diesem Windgeschwindigkeits-
bereich bei einer rotorseitigen Leistungsabnahme hohere Triebstrangwirkungsgrade als
bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme. Oberhalb der jeweiligen Direktgang-
Windgeschwindigkeit verhalt sich der Wirkungsgrad nrn.gs fur beide Ausfihrungen der
Leistungsabnahme annahernd deckungsgleich.
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Abbildung 6.10: Gesamtwirkungsgrad nr.ges des HyDrive-Triebstrangs, beispielhaft dargestellt fiir Direktgange
mit Auslegungswindgeschwindigkeiten von vwindpi= 8,4 m/s, 10,4 m/s und 11,4 m/s fir eine rotorseitige (Rot)
sowie generatorseitige (Gen) Leistungsabnahme

Bei Direktgangen im Bereich von vwinapi = 6,4...8,4 m/s liegen deutlich unterhalb der Aus-
legungswindgeschwindigkeit kaum gultige Berechnungsergebnisse vor (vgl. grauer Be-
reich in Abbildung 6.10), weshalb vorrangig das Wirkungsgradverhalten oberhalb des je-
weiligen Direktgangs relevant ist. In diesem Windgeschwindigkeitsbereich stabilisiert sich
der Triebstrangwirkungsgrad nr.es bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme je nach
Auslegung des Direktgangs auf einem Niveau von nr.ges > 86%. Bei einer rotorseitigen Leis-
tungsabnahme dagegen sinkt der Triebstrangwirkungsgrad bis zum Erreichen der Nenn-
windgeschwindigkeit von vwingnenn = 11,4 m/s stetig ab - je nach Direktgangvariante bis auf
einen Wert von Nr.ges = 79% (siehe Abbildung 6.9). Daher kdnnen bei diesen Auslegungs-
varianten mit einer generatorseitigen Leistungsabnahme uber einen grof3en Windge-
schwindigkeitsbereich héhere Wirkungsgrade erzielt werden als mit einer rotorseitigen
Leistungsabnahme.

Quantitativ erfasst sind diese Erkenntnisse in Tabelle 6.3. Hier ist der Leistungswirkungs-
grad des Triebstrangs in Form arithmetischer Mittelwerte fur verschiedene Betriebsberei-
che der WEA aufgefihrt. Da die Windgeschwindigkeitsbereiche mit gultigen Berech-
nungsergebnissen flr eine rotor- und generatorseitige Leistungsabnahme unterschied-
lich grol3 sind, erfolgt die Berechnung der Mittelwerte fur die rotorseitige Ausfuhrung Uber
zwei verschiedene Windgeschwindigkeitsbereiche: Im oberen Abschnitt der Tabelle sind
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die mittleren Triebstrangwirkungsgrade fur den gesamten Bereich vwind = 6,3...25 m/s mit
gultigen Ergebnissen aufgelistet, um bei der Mittelwertbildung eine madglichst grol3e
Spanne an Windgeschwindigkeiten zu berucksichtigen. Dagegen beziehen sich die Werte
im mittleren Bereich der Tabelle auf ein angepasstes Windgeschwindigkeitsintervall von
vwind = 7,4...25 m/s, fur das auch bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme gultige
Daten vorliegen. Dadurch ist ein direkter quantitativer Vergleich zwischen einer rotor- und
generatorseitigen Leistungsabnahme maglich. Der Windgeschwindigkeitsbereich, Uber
den die Mittelwertbildung jeweils erfolgt, ist in eckigen Klammern angegeben.

Hinsichtlich der Leistungsverluste im Triebstrang zeigt die Auslegung des Direktgangs auf
Nennwindgeschwindigkeit vwingnenn = 11,4 m/s bei einer rotorseitigen Leistungsabnahme
das gunstigste Wirkungsgradverhalten. Fir den gesamten Betriebsbereich ergibt sich, ge-
mittelt Uber ein Windgeschwindigkeitsintervall von vwing = 7,4...25m/s, ein durchschnittli-
cher Leistungswirkungsgrad von nr.ges = 90,9%. Bei Volllast erreicht diese Direktgangvari-
ante mit Nrgs = 93,9% nahezu den maximal mdglichen Triebstrangwirkungsgrad, wah-
rend sich im Teillastbetrieb mit Nr.gs = 82,2% der niedrigste Wert unter den betrachten
Direktgangvarianten einstellt. Der hochste mittlere Triebstrangwirkungsgrad im Teillast-
bereich mit einem Wert von nr.gs = 87,0% kann bei rotorseitiger Leistungsabnahme mit
einer Direktgangauslegung auf eine Windgeschwindigkeit von vwinapi= 8,4 m/s erzielt wer-
den. Allerdings nimmt der mittlere Volllastwirkungsgrad bei dieser Auslegungsvariante
lediglich einen Wert von Nr.ges= 83,6% an und bleibt damit deutlich unter dem Niveau des
Direktgangs bei Nennwindgeschwindigkeit. Wird im Rahmen dieser Betrachtungen der
vollstandige Windgeschwindigkeitsbereich vwing = 6,3...25 m/s mit gultigen Ergebnissen be-
rdcksichtigt, verringern sich die genannten Wirkungsgradwerte je nach Auslegung des Di-
rektgangs um bis zu 4,7%.

Auch bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme erzielt der auf vwingnenn = 11,4 m/s
ausgelegte Direktgang bezogen auf gesamten Betriebsbereich den hochsten mittleren
Leistungswirkungsgrad. Dieser liegt mit nr.ges = 89,3% jedoch leicht unter dem Wert, der
fur die gleiche Direktgangvariante bei einer rotorseitigen Leistungsabnahme erreicht
wird. Gleiches gilt fur den mittleren Teillastwirkungsgrad (Nr.ges = 76,4%). Der mittlere
Triebstrangwirkungsgrad im Vollastbereich hingegen nimmt bei beiden Ausfuhrungen
der Leistungsabnahme den Wert von fr.ges = 93,9% an. Einen zweckmal3igen Kompromiss
bezuglich der Auslegung stellt bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme der Direkt-
gang bei einer Windgeschwindigkeit von vwingpi= 8,4 m/s dar. Dieser ermdglicht - bezogen
auf die weiteren untersuchten Direktgangvarianten - mit einem mittleren Wirkungsgrad
von jeweils Nr.ges = 88,7% sowohl im Teillast- als auch im Volllastbereich einen effizienten
Betrieb.
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Tabelle 6.3: Leistungswirkungsgrad nr.ges des Triebstrangs, arithmetisch gemittelt fir den WEA-Betrieb bei
Teillast, Volllast und im gesamten Betriebsbereich, sowie energetischer Wirkungsgrad nr.energ des Trieb-
strangs , ermittelt fur Windverhaltnisse Onshore (vwind,m = 7,5 m/s) und Offshore (vwindm= 10 m/s)

DIREKTGANG LEISTUNGSWIRKUNGSGRAD ENERG. WIRKUNGSGRAD
bei Vg (M/S) bei Teillast (%) | bei Volllast (%) | Gesamt (%) | Onshore (%) | Offshore (%)
[6,3...11,4 m/s] [11,4..25m/s] | [6,3..25m/s] | [6,3...25 m/s] [6,3...25 m/s]
“ 7,4 83,7 78,7 80,2 81,5 80,4
_go Eo 8.4 84,0 83,6 83,7 85,0 84,5
'E g}; 9,4 82,7 86,9 85,6 86,4 86,7
§ *3 10,4 80,4 88,1 85,7 86,3 87,2
= S 11,4 77,7 93,9 88,9 87,5 90,0
[7,4..11,4m/s] [11,4..25m/s] | [7,4..25m/s] | [7,4..25 m/s] [7,4..25 m/s]
. 7.4 84,4 78,7 80,2 80,9 80,0
» =
.g_i, o0 8,4 87,0 83,6 84,5 85,4 84,7
',§ g}, 9,4 86,6 86,9 86,8 87,2 87,1
§ '3 10,4 85,1 88,1 87,3 87,3 87,8
® = 11,4 82,2 93,9 90,9 88,7 90,7
6.4 86,2 86,1 86,1 86,2 86,2
.E" ""é 7.4 88,5 87,4 87,7 87,8 87,6
§ 7‘; 8,4 88,7 88,7 88,7 88,9 88,9
'§ g 9,4 86,0 88,9 88,1 88,2 88,5
S 10,4 82,1 88,7 87,0 86,7 87,7
U]
11,4 76,4 93,9 89,3 87,3 89,4

Im Rahmen der bisherigen Wirkungsgradbetrachtungen bleibt insbesondere durch die
Verwendung gemittelter Werte unberucksichtigt, dass die verschiedenen Windgeschwin-
digkeiten nicht gleichverteilt sind, sondern abhangig von den standortspezifischen Bedin-
gungen mit einer stark variierenden Haufigkeit auftreten. Dadurch haben jene Betriebs-
punkte der WEA besonders grol3en Einfluss auf den Energieertrag, die aufgrund der ortli-
chen Windgeschwindigkeitsverteilung besonders haufig angefahren werden und zugleich
durch eine nennenswerte Leistungsabgabe wesentlich zur Energieerzeugung beitragen.
Dies wird anhand der Darstellungen in Abbildung 6.11 deutlich.

In beiden Histogrammen ist die jahrlich produzierte Energiemenge E,, differenziert nach
der Windgeschwindigkeit, in Form eines Histogrammes veranschaulicht. Jeder Balken re-
prasentiert dabei einen Windgeschwindigkeitsbereich (Klasse bzw. BIN) der Breite v;= 0,5
m/s [12, Kap. 8.5]. Die verschiedenfarbig markierten Segmente innerhalb eines Balkens
spiegeln jeweils die Energieanteile wider, welche aufgrund der hydraulisch und mecha-
nisch Ubertragenen Leistung in einem Windgeschwindigkeits-BIN erzeugt werden bzw.
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infolge der Triebstrangverluste nicht zur Energieproduktion zur Verfugung stehen. Folg-
lich beschreibt der gesamte Balken die Energiemenge, die aufgrund der am Rotor anlie-
genden Leistung hatte bereitgestellt werden kénnen, wahrend der tatsachliche Ertrag an
elektrischer Energie durch die blau gefarbten Balken dargestellt wird.
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2000 Verluste durch hydraulischen Antriebspfad - 400
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Abbildung 6.11: Jahrliche Energieproduktion Ea in Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit vwing, differenziert
nach den Anteilen bzw. Verlusten des mechanischen und hydraulischen Antriebspfads fiir einen Direktgang
bei vwing,pi = 11,4 m/s und rotorseitige Leistungsabnahme (oben) sowie einen Direktgang bei vwing,pi= 8,4 m/s
und generatorseitige Leistungsabnahme (unten); ermittelt fUr eine mittlere Windgeschwindigkeit von
vwindm = 7,5 m/s und Berechnungsergebnisse im einem Intervall von vwind = 7,4...25 m/s; dargestellt zusammen
mit Windgeschwindigkeitsverteilung

Alle (Verlust-)Leistungskurven, die zur Berechnung der einzelnen Energiemengen erfor-
derlich sind, werden mithilfe des Hydraulik-Berechnungsmodells generiert. Die Haufigkeit
der einzelnen Windgeschwindigkeiten ist in Stunden pro Jahr auf der Sekundarachse auf-
getragen. Grundlage dafur bildet eine Rayleigh-Verteilung (siehe Kapitel 2.1) fir eine mitt-
lere jahrliche Windgeschwindigkeit von vwingm = 7,5 m/s in Rotornabenhdhe. Beide Dar-
stellungen basieren auf Berechnungsergebnissen in einem Windgeschwindigkeitsinter-
vall von vwing = 7,4...25 m/s und sind daher auch quantitativ direkt vergleichbar. Allerdings
wird dadurch nur ein Bereich der Windgeschwindigkeitsverteilung abgebildet.
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Die obere Darstellung in Abbildung 6.11 zeigt die jahrliche Energieproduktion E, fUr eine
rotorseitige Leistungsabnahme in Kombination mit einer Direktgangauslegung auf Nenn-
windgeschwindigkeit Viwingnenn = 11,4 m/s. Der Energieanteil, welcher auf Basis der hydrau-
lisch Ubertragenen Leistung erzeugt wird, erreicht sein Maximum bei dieser Auslegungs-
variante im Windgeschwindigkeits-BIN von vwingaw = 8 m/s und nimmt anschlieBend kon-
tinuierlich ab. Mit Uberschreiten der Nennwindgeschwindigkeit - das bedeutet ab dem
Windgeschwindigkeits-BIN von vingsn= 11,5 m/s - ist die Energieerzeugung nur noch von
der mechanisch Ubertragenen Leistung abhangig. Die hochsten Klassenenergieertrage
befinden sich bei dieser Triebstrang-Konfiguration und unter den gegebenen Windbedin-
gungen in einem Windgeschwindigkeitsbereich von vwing = 10,5...13 m/s, wobei das Maxi-
mum von Exgnv= 2070 MWh im Windgeschwindigkeits-BIN von vingsn= 12 m/s auftritt.

In der unteren Darstellung in Abbildung 6.11 sind die jahrlich erzeugten Energiemengen
Ex fUr eine generatorseitige Leistungsabnahme sowie einen Direktgang mit einer Ausle-
gungswindgeschwindigkeit von vwingpi= 8,4 m/s visualisiert. Bei dieser Direktgangvariante
befindet sich der Beitrag des hydraulischen Antriebspfads an der Energieerzeugung im
Bereich um die Direktgangwindgeschwindigkeit zunachst auf einem niedrigen Niveau,
nimmt mit ansteigender Windgeschwindigkeit deutlich zu und erreicht sein Maximum im
Windgeschwindigkeits-BIN vwingsin= 11,5 m/s, um danach wieder moderat abzufallen. Prin-
zipiell sollte im Bereich der Auslegungswindgeschwindigkeit des Direktgangs kein Ener-
gieanteil dem hydraulischen Antriebspfad zugordnet werden, infolge der Klassenbreite
kann dies hier jedoch nicht exakt dargestellt werden. Im Vergleich zu der im oberen Teil
von Abbildung 6.11 dargestellten Triebstrang-Konfiguration mit Direktgang bei Nenn-
windgeschwindigkeit verschieben sich die hochsten Klassenertrage hier zu geringeren
Windgeschwindigkeiten. Zudem werden in mehr Windgeschwindigkeits-BINs hohe Ener-
giemengen Expn = 1600 MWh erzeugt. Das Maximum tritt hier im BIN bei vwingsn=11 m/s
auf, betragt jedoch ebenfalls £4znv= 2070 MWh.

Der jahrliche Energiebetrag Ex, der insgesamt und unter Berucksichtigung aller auftreten-
den Windgeschwindigkeiten erzeugt wird, ergibt sich durch Summieren der fur die einzel-
nen Windgeschwindigkeits-BINs aufgeflihrten Energiemengen (AEP, vgl. Kapitel 2.1). Aus-
gehend davon kann eine energetische Wirkungsgradbetrachtung vorgenommen werden,
welche den Einfluss der lokalen Windbedingungen am jeweiligen Standort mit einbezieht.
Die Berechnung erfolgt entsprechend Gleichung (5-26), indem der Betrag, der in einem
Jahr tatsachlich produzierten Energiemenge mit dem Energiebetrag ins Verhaltnis gesetzt
wird, der aufgrund der vorliegenden Rotorleistung im gleichen Zeitraum potenziell hatte
erzeugt werden kénnen. Dabei wird ausschliel3lich der Triebstrang selbst betrachtet.
Energieeinbul3en infolge zeitlich begrenzter Abschaltungen der WEA (siehe Kapitel 5.4)
spielen in diesem Zusammenhang keine Rolle.
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Der energetische Wirkungsgrad, ermittelt fur reprasentative Onshore- und Offshore-
Windverhaltnisse, ist fur alle betrachteten Direktgangvarianten sowie fur eine rotor- und
generatorseitige Leistungsabnahme in Tabelle 6.3 auf S. 100 aufgefuhrt. Die Berechnung
der jahrlichen Energieproduktion basiert auch hier auf Rayleigh-Verteilungen, welche die
Haufigkeitsverteilung der Windgeschwindigkeiten fur beide Standort-Typen beispielhaft
darstellen. Als Eingangsparameter dient dabei jeweils die mittlere jahrliche Windge-
schwindigkeit in Rotornabenhdhe. Diesbezuglich wird sich an den Werten orientiert, die
in der Norm DIN EN IEC 61400-1 als Umgebungsbedingungen zur Auslegung verschiede-
ner WEA-Klassen definiert sind. Fir einen Onshore-Standort wird eine mittlere jahrliche
Windgeschwindigkeit von vwingm = 7,5 m/s angenommen. Dies entspricht dem Wert, der
nach DIN EN IEC 61400-1 zur Auslegung einer WEA der Klasse | [63, Kap. 6.2] zu verwenden
ist und mit dem die typischen Windverhaltnisse an einem kustennahen oder guten
Binnenlandstandort in Deutschland beschrieben werden konnen [8, S. 650]. Die mittlere
Windgeschwindigkeit des Offshore-Standorts wird auf einen Wert von vwingm = 10 m/s fest-
gelegt - der Angabe, welche in DIN EN IEC 61400-1 fur eine WEA der Klasse Il ausgewiesen
wird [63, Kap. 6.2]. Umgebungsbedingungen, welche durch diese mittlere Windgeschwin-
digkeit reprasentiert werden, sind beispielweise in der deutschen Nordsee vorzufinden
[8,S. 647].

Wie es sich bereits bei der Betrachtung der Leistungswirkungsgrade abgezeichnet hat, so
zeigt sich auch hinsichtlich des energetischen Wirkungsgrads der Direktgang bei Nenn-
windgeschwindigkeit vwing,0i= 11,4 m/s fur eine rotorseitigen Leistungsabnahme als beste
Auslegungsvariante. An einem generischen Onshore-Standort kann mit dieser Direkt-
gangvariante - bezogen auf Berechnungsergebnisse in einem Windgeschwindigkeitsin-
tervall von vwina= 7,4...25m/s - ein energetischer Wirkungsgrad von Nenerg = 88,7% erreicht
werden (vgl. Abbildung 6.11). Fur einen Offshore-Standort betragt dieser nepers = 90,7%.
Basiert die Berechnung des energetischen Wirkungsgrads auf Daten in einem Windge-
schwindigkeitsbereich von vwind = 6,3...25m/s, verringern sich die genannten Werte auf
Nenerg = 87,5% bzW. Nenerg = 90,0%. Bei einer generatorseitigen Leistungsabnahme weist die
Direktgangvariante mit einer Auslegungswindgeschwindigkeit von vwingpi = 8,4 m/s den
hdchsten energetischen Wirkungsgrad von neperg = 88,9% auf, sowohl unter den exempla-
rischen Windverhaltnissen an einem Onshore-Standort (vgl. Abbildung 6.11) als auch an
einem Offshore-Standort.

Grundsatzlich ist zu den Wirkungsgradbetrachtungen anzumerken, dass eine Beurteilung
der untersuchten Auslegungsvarianten des Triebstrangs (Direktgang, Leistungsabnahme)
dadurch eingeschrankt ist, dass fur Windgeschwindigkeiten von vwin¢ < 6,3 m/s bzw.
vwind < 7,4 m/s keine validen Berechnungsergebnisse vorliegen. Im Rahmen der bisheri-
gen Erlauterungen hat sich gezeigt, dass hinsichtlich der verwendeten Datengrundlage
eine Erweiterung des Windgeschwindigkeitsbereichs in Richtung geringerer Windge-
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schwindigkeiten (vwind = 6,3...25 m/s anstatt 7,4...25 m/s) tendenziell zu geringeren Ge-
samtwirkungsgraden fuhrt. Bei einer Betrachtung des gesamten Betriebsbereichs der
Referenz-WEA von Vwing,cutin= 4 M/S DIS Vwing curour = 25 mM/s ist daher zu erwarten, dass sich
die mittleren Leistungswirkungsgrade und Verlustleistungen des Hydrauliksystems (vgl.
Tabelle 6.1 und Tabelle 6.2) sowie die mittleren Leistungswirkungsgrade und energeti-
schen Wirkungsgrade des Triebstrangs (vgl. Tabelle 6.3) teils deutlich verandern - nicht
nur quantitativ, sondern auch hinsichtlich des effizientesten Direktgangs unter den be-
trachteten Varianten.
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7 FAZIT UND AUSBLICK

Mithilfe des im Rahmen dieser Arbeit entwickelten Hydraulik-Berechnungsmodells Iasst
sich der hydraulische Antriebspfad des HyDrive-Triebstrangs in vereinfachter Form fur
unterschiedliche konzeptionelle Varianten und konstruktive Ausfuhrungen abbilden.
Mogliche Parameter zur Variation sind:

e Die Auslegungs-Windgeschwindigkeit des Direktgangs

e Die Bauart und Anzahl der verwendeten Pumpen und Motoren,
sowie deren Ansteuerung (Primar- und/oder Sekundarverstellung)

e Die Kopplungspunkte zwischen mechanischem und hydraulischem
Antriebspfad (z.B. rotorseitige oder generatorseitige Leistungsabnahme)

Ausgangspunkt fur die Darstellung des Systemverhaltens bilden die maligebenden fluid-
mechanischen Eigenschaften der einzelnen Hydraulikkomponenten, welche im Modell
durch entsprechende mathematisch-physikalische Zusammenhange beschrieben wer-
den. Damit ist es mdglich, das grundlegende Verhalten des hydraulischen Antriebspfads
bei verschiedenen Betriebsbedingungen zu untersuchen und daraus naherungsweise
auch Ruckschusse auf die Eigenschaften des Gesamttriebstrangs zu ziehen.

Exemplarische Untersuchungen, deren Grundlage ein Hydrauliksystem in der Konfigura-
tion des Basiskonzepts bildet, zeigen, dass alle betrachteten Direktgangvarianten einen
ahnlichen, charakteristischen Verlauf des Hydraulik-Wirkungsgrads aufweisen - sowohl
fUr eine rotorseitige als auch eine generatorseitige Leistungsabnahme. Kennzeichnend
fUr diesen Verlauf ist vor allem ein ausgepragter Wirkungsgradabfall im Bereich der Aus-
legungs-Windgeschwindigkeit des Direktgangs. Dieses Verhalten resultiert primar aus
den niedrigen Wirkungsgraden der hydraulischen Maschinen bei kleinen Drehzahlen und
Verdrangungsvolumina nahe Null, wie sie bei der Drehrichtungsumkehr am Hydraulikmo-
tor auftreten. Unsicher ist, wie realitatsgetreu dieser Wirkungsgradbereich mit dem Mo-
dell nachgebildet werden kann. Um einem instabilen Systemverhalten vorzubeugen, er-
fordert es die Simulationsumgebung in MATLAB Simscape, die Wirkungsgrade bei sehr
geringen Drehzahlen, Drucken und Verdrangungsvolumina - anders als aus der Fachlite-
ratur zu entnehmen - mit einem Wert > 0 zu definieren. In diesem Zusammenhang ware
eine Validierung der Berechnungsergebnisse anhand von Messdaten eines realen Auf-
baus des Hydrauliksystems - beispielsweise einem Demonstrator oder Labormodell -
hilfreich.

Die erzielten Gesamtwirkungsgrade im hydraulischen Antriebspfad unterscheiden sich je
nach Direktgangvariante und Windgeschwindigkeit teils erheblich. Im Teillastbereich der
Referenz-WEA werden im Mittel Werte von 44,3% bis 69,1% erreicht, wahrend die
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mittleren Wirkungsgrade im Volllastbereich zwischen 33,7% bis 80,7% liegen. Verbesse-
rungspotential besteht hier insbesondere bei der Effizienz der hydraulischen Maschinen.
Hauptargument fur die Auswahl der Schragscheiben-Axialkolbenmaschinen, welche als
Referenz fir das Modell herangezogen wurden, waren die umfangreichen Betriebskenn-
felder fur Pump- und Motorbetrieb. Die Auslegung auf hohe Leistungen sowie der Um-
stand, dass es sich hierbei um am Markt verfugbare Komponenten handelt, stitzen diese
Entscheidung. In Bezug auf die erreichbaren Wirkungsgrade stellt dieser Maschinentyp
jedoch eher eine konservative Annahme dar. Axialkolbenmaschinen in Schragachsen-
bzw. Floating-Cup-Bauweise zeigen in diesem Zusammenhang ein gunstigeres Verhalten.
Fur letztere Bauart existieren bisher jedoch lediglich Prototypen fur geringe Verdran-
gungsvolumina. Alternativermdglicht die Umsetzung eines Mehrmaschinenkonzepts eine
systemubergreifende Effizienzsteigerung durch Teillastabschaltung.

Allerdings beeinflusst das Wirkungsgradverhalten des Hydrauliksystems die Betriebsei-
genschaften der WEA nicht in unmittelbarer Weise, da der hydraulisch Ubertragene Leis-
tungsanteil je nach Windgeschwindigkeit und Auslegung des Direktgangs variiert. Zudem
unterliegt die am Rotor anliegende Leistung ebenfalls Schwankungen in Abhangigkeit der
Windgeschwindigkeit. Daher verursachen beispielsweise die niedrigen Wirkungsgrade im
Windgeschwindigkeitsbereich des Direktgangs keine besonders gravierenden Verluste im
Hydrauliksystem, weil die Ubertragene Leistung hier dul3erst gering ist. Vielmehr sind die
Wirkungsgrade in diesen Betriebspunkten mal3gebend fur die konstruktive Auslegung, da
gewahrleistet werden muss, dass der maximale zulassige Systemdruck im Betrieb nicht
(dauerhaft) Uberschritten wird. Hinsichtlich der Effizienz der WEA ist folglich jedoch die
Verlustleistung der Hydraulik und daraus resultierend, der Gesamtwirkungsgrad des
Triebstrangs entscheidend.

In Bezug auf die Ubertragene Leistung ergeben sich fir den HyDrive-Triebstrang mittlere
Gesamtwirkungsgrade von 76,4% bis 88,7% bei Teillast und von 78,7 bis 93,9 % im Voll-
lastbereich. Da die verschiedenen Windgeschwindigkeiten im Betriebsbereich der WEA
nicht gleichverteilt, sondern den 6rtlichen Bedingungen des jeweiligen Standorts entspre-
chend unterschiedlich haufig pro Jahr auftreten, ist auch eine auf die jahrlich produzierte
Energiemenge bezogene Wirkungsgradbetrachtung von groRer Relevanz. Fir einen guten
Binnenlandstandort ergibt sich beispielsweise der beste energetische Wirkungsgrad bei
einer rotorseitigen Leistungsabnahme zu 87,5%. An einem typischen Offshore-Standort
steigt dieser Wert bei derselben Direktgang-Variante, ausgelegt auf die Nennwindge-
schwindigkeit der WEA von 11,4 m/s, weiter auf 90%. Bei einer generatorseitigen Leis-
tungsabnahme zeigt sich die Auslegung des Direktgangs auf eine Windgeschwindigkeit
von 8,4 m/s energetisch am gunstigsten. Hier wird sowohl fir den beispielhaften On-
shore- als auch den Offshore Standort ein energetischer Wirkungsgrad von 88,9 %
erreicht.
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Generell ist ein direkter Vergleich zwischen den Triebstrang-Varianten mit rotorseitiger
und generatorseitiger Leistungsabnahme nur eingeschrankt méglich und mit Vorsicht zu
bewerten. Bedingt durch die Herausforderungen bei der Umsetzung des gesamten
Triebstrang-Berechnungsmodells in MATLAB Simscape sind die erzeugten Ergebnisse bei
beiden Varianten zwar fur sich Uberschneidende, aber unterschiedlich gespreizte Wind-
geschwindigkeitsbereiche gultig.

Ausgehend davon ist kritisch zu beurteilen, inwieweit die Simulationsumgebung MATLAB
Simscape fur die Untersuchung des HyDrive-Triebstrangs geeignet ist. Obwohl der hyd-
raulische Antriebspfad damit zufriedenstellend umgesetzt werden konnte, fuhren die An-
forderungen komplexerer Modelle, wie beispielsweise des gesamten HyDrive-Trieb-
strangs inklusive detailliert abgebildetem Hydrauliksystem, zu erheblichen Herausforde-
rungen im Hinblick auf stabile Simulationsvorgange und die Generierung verlasslicher Be-
rechnungsergebnisse. Infolgedessen konnten in dieser Arbeit lediglich quasistatische Be-
trachtungen durchgefuhrt werden, obwohl die Simulationsumgebung sowie das erstellte
Modell grundsatzlich auch eine Untersuchung dynamischer Betriebszustande zulassen.
Im Fokus weiterfUhrender Untersuchungen sollte daher die Optimierung des Hydraulik-
Berechnungsmodells stehen, sodass auch transiente Lastfalle unter Berucksichtigung der
fluiddynamischen Tragheit analysiert werden kdnnen - idealerweise Weise im Zusam-
menspiel mit dem Triebstrang-Berechnungsmodell. Gegebenenfalls kann es daflr not-
wendig sein, in eine andere, speziell auf die Modellierung von Triebstrangen bzw. WEA
abgestimmte Simulationsumgebung zu wechseln.

AbschlieRend ist anzumerken, dass eine hydraulische Ubersetzung hohe Leistungsdich-
ten bei kompakter Bauform ermdglicht und dadurch generell als drehzahlvariabler An-
trieb fur leistungsverzweigte Getriebe pradestiniert ist. Allerdings bestehen nach wie vor
Herausforderungen in der Verwendung von hydraulischen Maschinen, die einerseits auf
die Leistungsbereiche von WEA ausgelegt sind - es handelt sich hierbei fast ausschliel3lich
um Sonderentwicklungen - und andererseits ein daul3erst gunstiges Wirkungsgradverhal-
ten mit geringen volumetrischen Verlusten aufweisen. Eine optimale Auslegung des Hyd-
rauliksystems ist in diesem Zusammenhang daher entscheidend und sollte ebenfalls aus-
fuhrlicher betrachtet werden, um das bereits genannte Verbesserungspotential aus-
schopfen zu kénnen.
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A ANHANG

A.1 Leistungskurve und Drehzahlen

rotor [Mw]

Leistung P

s P DTU-Anlage
=~ = P DTU-Modifiziert
_ I

4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24
Windgeschwindigkeit Voind [m/s]

Leistungskurve fir die elektrische Ausgangsleistung am Generator der DTU 10 MW RWT, dargestellt in origi-
naler und fiir die Untersuchungen am HyDrive-Triebstrang modifizierter Version

10

[min'll

Rotor

Drehzahl n

n DTU-Anlage
— = nDTU-Modifiziert
| 1
4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24

Windgeschwindigkeit Vind [m/s]

Rotordrehzahlverlauf der DTU 10 MW RWT in originaler und fiir die Betrachtungen am HyDrive-Triebstrang
modifizierter Version [7, S. 15]
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Ubersicht tber die Drehzahlverhiltnisse an Hydraulikpumpe und -motor fur Varianten des HyDrive-Trieb-
strangs mit verschiedenen Direktgangen und Leistungsabgriffen

DIREKTGANG HYDRAULIKPUMPE HYDRAULIKMOTOR
bei Vying in m/s Npmin in U/min Nmex in U/min Nmin in U/min Nmax in U/min
4,4 65,89 187,50 -22,77 396,60
5,4 65,89 187,50 -64,85 276,86
?o iéo 6,4 65,89 187,50 -93,78 194,54
- Q
.‘é go 7.4 65,89 187,50 -114,89 134,47
° g 8,4 65,89 187,50 -130,97 88,70
E %‘ 9,4 65,89 187,50 -143,64 52,67
- 10,4 65,89 187,50 -153,86 23,56
11,4 65,89 187,50 -162,14 0,00
4,4 750,00 750,00 -22,77 396,60
. 54 750,00 750,00 -64,85 276,86
.g" %o 6.4 750,00 750,00 -93,78 194,54
.g g 7.4 750,00 750,00 -114,89 134,47
‘g %o 8,4 750,00 750,00 -130,97 88,70
g 3 9,4 750,00 750,00 143,64 52,67
@ 10,4 750,00 750,00 -153,86 23,56
11,4 750,00 750,00 -162,14 0,00

Anmerkung: Es entsprechen die Pumpendrehzahl der Abtriebswellendrehzahl des
Hauptgetriebes und die Motordrehzahl der Hohlraddrehzahl an der Planetenstufe (das
Ubersetzungsverhaltnis der Anbindung von Pumpe und Motor betragt hier jeweils 1,0)
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B ANHANG

B.1 Parker P14 Axialkolbenmaschine

BARREL BRONZE
BEARING  SLEEVE

VANE PUMP
IN 24 & 30 _

Series Terms P14
Displacement Max. displacement in3/rev. 14.00
cm3/rev. 2295

Pressure Continuous psi 5000

bar 350

Intermittent psi 60007

bar 4207

Speed (Pump) max. @ full stroke rpm 2400
(Motor ) max. @ full stroke rpm 2400

(Motor ) max. @ 50% stroke rpm 2800
Flow (Pump) theo.at max.displ. @ 1500 rpm gpm 91

Ipm 344
@1800 rpm gpm 109
Ipm 413
Displacement (Internal aux. pump) P24S3)

ind/rev. 2.816)
cmi/rev. 46,1
Flow (Internal aux. pump) @1500 rpm gpm 6.5

Ipm 246
@1800 rpm gpm 7.8
Ipm 29,5

Darstellungen und technische Daten, entnommen aus [59]
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PERFORMANCE CURVES
Series 14
Variable volume pump
100 100 T
l..--¢---9"" +
-~ 4 - Vol EFf.
Y % -y 1000 psi
6____#_'_!’- o 69 bar
PV ST --0--m.zﬁ.
95 -—4:L - ¢ 69 bar
L + —e—Overall Eff. 2 R
> [ e 1000 psi, - .-
g . 69 I:a|r:.Sl § = | ¥
w ®-. == -« © - - Vol Eff. ] a0 2 =
3] % 3000 psi, Q Mt
e P - 207 bar w —— -~
TR e, — ©— - Mech. Eff. ! ' e §
90 - "y 3000 psi, p
.’ | .. 207 bar .
f —0— Overall Eff| 85 |- /
7.! 3000 psi, [ ]
207 bar yd
'/ - - m - - Vol Eff.
5000 psi,
I i 345 bar
85 - — 4 - Mech. Eff. 80
900 1500 2100 Sag0 psi, 900 1500 2100
RPM —@— Overall Eff. RPM
5000 psi,
FULL STROKE 14 CIPR 345 bar 3/4 STROKE 10.5 CIPR
2294 CC/REV 172 CC/REV
100 1 — ; —
&® ®
5 >
=
: ;
2 ra
w
w ]
[ |
70 [ 40 s
900 1500 2100 900 1500 2100
RPM RPM
1/2 STROKE 7 CIPR 1/4 STROKE 3.5 CIPR
114,7 CC/REV 57,4 CC/REV

Wirkungsgradkennfelder der Axialkolbenmaschine Parker P14 im Pumpbetrieb [59]
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PERFORMANCE CURVES

Series 14
Variable volume motor

100 -
J = - = il -
95 e e R
90
® #
- . 3 X
5 ¥/ N .
E g5 L7 \\
Q N
& x
o \
80 , -
. \;_
AW
75 \i
70
300 900 1500 2100
RPM

FULL STROKE 14 CIPR

2294 CC/REV

=]
=]
E"
/|
n

95 . ox
B e S
90 A 1 L _‘.;
DT M o |
i -
4 P
R g5 't PR LN o
> =
2
E 80 \\] .
o <
E - 7/ - —
i 75 ff \
70 LY I.'\
\ L)
N\
LY
65 Y
60
300 900 1500 2100
RPM

1/2 STROKE 7.0 CIPR

= = % - Vol Eff.
1000 psi,
69 bar

= 49— - Mech. Eff.
1000 psi,
69 bar

= Overall Eff.

1000 psi,
69 bar

- = O - -Vol Eff.
3000 psi,
207 bar

—QO—Overall Eff.

3000 psi,
207 bar

- - i - -Vol Eff.
5000 psi,
345 bar

— 4~ - Mech. Eff.
5000 psi,
345 bar

~——— Overall Eff.

5000 psi,
345 bar

EFFICIENCY, %

EFFICIENCY, %

¥/ N
80 & -
A\Y
75 N
A WY
a\
70
|
65 '
300 900 1500 2100
RPM

3/4 STROKE 10.5 CIPR
172 CC/REV

65 f A\
|r'd A Y
N A Y
60 : —
1 X1
__]. l
55
300 900 1500 2100
RPM

1/3 STROKE 4.67 CIPR

Wirkungsgradkennfelder der Axialkolbenmaschine Parker P14 im Motorbetrieb [59]
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B.2 Hydraulikfluid SHELL Tellus S2 MX100

EIGENSCHAFTEN METHODE TEMPERATUR SHELL TELLUS S2 MX100
Kinematische Viskositat ASTM D445 bei 0°C 1800 cSt

bei 40 °C 100 cSt

bei 100 °C 11,7 ¢St
Viskositatsindex ISO 2909 - 105
Flammpunkt ISO 2592 = 240 °C
Dichte ISO 12185 15°C 870 kg/m3

10000 -

Kinematic viscosity, ¢St

68

FHE B

-20 0 20 40 60 65 80 100 120
Temperature, °C

Dynamische Viskositat Uber Temperatur, dargestellt fur SHELL Tellus S2 MX Hydraulikéle auf Mineraldlbasis
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C ANHANG

C.1 Einfluss verschiedener Minimalwirkungsgrade

2000

Minimalwirkungsgrad = 40%
Minimalwrikungsgrad = 25%
Minimatwirkungsgrad = 10%

= 1000
s

60
50
40

30

Thyer gas 1N %0

20

M
o
f=]

ha
o
o

P ochdruckieitung N P27
-
[4,]
=]

=
(=]
o

Verschiedene KenngréRen des Hydrauliksystems in Abhéngigkeit der Windgeschwindigkeit vwing, dargestellt
im Rahmen einer Vorbetrachtung fiir Kennfelder mit Minimalwirkungsgraden von 40%, 25% und 10%
(rotorseitige Leistungsabnahme, Direktgang bei 9,4 m/s, Bereich ungtltiger Ergebnisse in grau)

Hochschule fiir Angewandte Wissenschaften Hamburg
Hamburg University of Applied Sciences



C Anhang 123

C.2 Einfluss verschiedener Interpolationsmethoden

90
80
70
60

50

Wirkungsgrad n in %

40

30

Schluckvolumen = 100%

-2000

-1000 300

200
100

Drehzahl nin U/min 1000 _ 0
2000 a00 200 Druck Ap in bar

Vollstandiges Wirkungsgradkennfeld fur einen Hydraulikmotor vom Typ Parker P14, dargestellt Uber alle vier
Quadranten, mit linear interpolierten bzw. extrapolierten Datenpunkten

90
80
70
60

50

Wirkungsgrad 7 in %

40

A‘l“
30
2000
-1000

1000

) ) -100
Drehzahl nin U/min 2000 300 -200 Druck Ap in bar

‘— Schluckvolumen = 100%

300
200
100
0

Vollstandiges Wirkungsgradkennfeld fur einen Hydraulikmotor vom Typ Parker P14, dargestellt Uber alle vier
Quadranten, mit interpolierten bzw. extrapolierten Datenpunkten nach dem Linear-Lagrange-Verfahren
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100

90
5

c 80
=

§ 70
o
(2]

o 60
s

£ 50
=

40

30

‘— Schluckvolumen = 100%
-2000
-1000 300
200
0 100
Drehzahl nin U/min 1000 -100 0

2000 300 -200 Druck Ap in bar

Vollstandiges Wirkungsgradkennfeld fur einen Hydraulikmotor vom Typ Parker P14, dargestellt Uber alle vier
Quadranten, mit durch kubische Splines interpolierten bzw. extrapolierten Datenpunkten

Wirkungsgrad n in %

‘— Schluckvolumen = 100%

200 300
0 100
0
-100
200

2000 -300 Druck Ap in bar

Vollstandiges Wirkungsgradkennfeld fur einen Hydraulikmotor vom Typ Parker P14, dargestellt Gber alle vier
Quadranten, mit durch Akima-Splines interpolierten bzw. extrapolierten Datenpunkten
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D.1 Hydraulik-Berechnungsmodell in MATLAB Simscape
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D.2 Initialisierungsskript init_simscape_hydraulic_system

%% Header und Hinweise

%Leistung: kW
%Drehmoment : Nm
%Drehzahl: U/min
%Volumen: m”3

%Volumenstrom: m~3/s

%% Initialisierung
clc;

close all;

clear;

%hier missen die grundlegenden Parameter eingetragen werden
%% Startwerte

%Simulationszeit
t_sim = 5000; %in s

%Schrittweite
stepsize = 0.1;

%Input als Zeitsignal oder nur ein Zeitpunkt davon?
switch_input_time = ©; % 0 = Zeitsignal, 1 = Zeitpunkt
time_input = @; % Zeitpunkt des Inputsignals in s

%Windgeschwindigkeit im Direktgang
%Wert zwischen 4 und 25 m/s eintragen!
v.direct = 11.4; % in m/s

%Abnahmeseite der Leistung
pto = @; % Rotor = @, Generator =1

%% Referenzdaten WEA (Abschnitt libernommen von Pascal Seifermann)
[Bladed,IEA] = opensteadypowercurve(); % Ladt csv-Datei mit Anlagendaten

lambda = Bladed.lambda; %S chnelllaufzahl (DTU Daten)

R = 178.3 / 2; % Radius Rotor in m

n.max = max(Bladed.n.rotor); % Maximale Rotordrehzahl = n_nenn
n.min = min(Bladed.n.rotor); % Minimale Rotordrehzahl

v.nenn = 11.4; % Nennwindgeschwindigkeit

v.in = min(Bladed.v); % Cut-in Windgeschwindigkeit

v.max = max(Bladed.v); %C ut-out Windgeschwindigkeit

n.Sonne = 750; % Generatordrehzahl in U/min

%Bestimmung der Rotordrehzahl im gewahlten Direktgang
if v.direct >= v.in && v.direct < v.nenn % Liegt v.direct in Nennlast, dann wird aus
lambda = vtip/vwind und n = omega * r die Direktgangdrehzahl errechnet

n.direct = (lambda/(2*pi()*R))*v.direct*60;
elseif v.direct >= v.nenn && v.direct <= v.max % Liegt die Windgeschwindigkeit uber
Nennwind, dann Nenndrehzahl

n.direct = n.max;
end

%% Referenzdaten Hydraulik

%Referenzpumpe

n_pump_max = 2400; % max. Drehzahl der Referenzpumpe / Bereich hoher Wirkungsgrade, in U/min
V_pump_ref_max = 0.0002295; % maximales Fordervolumen der Referenzpumpe eintragen, in m"3/U
eta_vol_pump_avg = 0.90; % durchschnittlicher vol. Wirkungsgrad Hydraulikpumpe aus Kennfeld
Parker P14 Gold CUP Pumpe
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% Wirkungsgrad-Kennfeld => passendes Kennfeld einstellen
create_datagrid_parker_pl4 pump;

%Variablen Wirkungsgrad-Kennfeld zuordnen => passende Variablen eintragen
eta_tot_pump = eta_tot_parker_pl4_pump;

n_bp_pump = n_bp_parker_pl4_pump;

Vset_bp_pump = Vset_bp_parker_pl4_pump;

dp_bp_pump = dp_bp_parker_pl4_pump;

%Referenzmotor

n_motor_max = 2400; %max. Drehzahl des Referenzmotors / Bereich hoher Wirkungsgrade, in U/min
V_motor_ref_max = 0.0002295; %max. Schluckvolumen des Referenzmotors eintragen, in m”3/U
eta_tot_mot_avg = 0.83; % durchschnittlicher Gesamtwirkungsgrad Hydraulikmotor aus Kennfeld
Parker P14 Gold CUP Motor

% Wirkungsgrad-Kennfeld => passendes Kennfeld einstellen
create_datagrid_parker_pl4 motor;

%Variablen Wirkungsgrad-Kennfeld zuordnen => passende Variablen eintragen
eta_tot_motor = eta_tot_parker_pl4_motor;

n_bp_motor = n_bp_parker_pl4_motor;

Vset_bp_motor = Vset_bp_parker_pl4 motor;

dp_bp_motor = dp_bp_parker_pl4_motor;

%Sicherheitsfaktor/Puffer fir Auslegung
sf_eta = 1.3;

%Kenndaten Hydraulikfluid (Verharrungszustand: 65°C Fluidtemperatur)
rho_fluid = 840; % in kg/m"3

iso_bulk_mod = 1.4*1074; % in bar

nu_kin = 33; % in cST

vol_frac_entr_air = 0; % kein Luftgehalt beriicksichtigt

rho_air = 1.04; % in kg/m"3

%% Ubersetzungsverhdltnisse

%Setze Startwert fir beste Wirkungsgrade => vgl. Referenzmaschinen
if pto == @ % wenn Abnahmeseite Rotor
n_pump_max_abs = 187.50;
else % wenn Abnahmeseite Generator
n_pump_max_abs = n.Sonne;
end
n_motor_max_abs = getrpmsmotor(v.direct,pto);
i.W_P = n_pump_max/n_pump_max_abs; % Anpassung Drehzahlniveau
i.HR_M = n_motor_max_abs/n_motor_max; % Anpassung Drehzahlniveau, Definition 1/i!

%Weitere Ubersetzungsverhidltnisse (Variablen fiir Funktion aus Gesamtmodell)
i.stand = -1/3; % Standuebersetzung 3. PG

i.s =1 - i.stand”-1; % i2s des variablen Planetengetriebes

i.ges = n.Sonne/n.direct; %G esamtibersetzung des Triebstrangs

i.PG_1 = sqrt(i.ges/i.s); % i.s = feste Ubersetzung der schnellen Stufe
i.PG_2 = i.PG_1; % Ubersetzungsverhiltnisse der ersten beiden Stufen

%% Grundlegende Faktoren

rpmtorad = (2*pi())/60; % Umrechnung U/min in rad/s

radtorpm = 60 / (2*pi()); % Umrechnnung rad/s in U/min

revtorad = 1/(2*pi()); % Umrechnung Umdrehung in rad

radtorev = 2*pi(); % Umrechnung rad in Umdrehung

m3tocm3 = 1le6; % Umrechnung Volumen m”3 in cm”3

m3tol = 1e3; % Umrechnung Volumen m"3 in 1

percenttofac = 1le-2; % Umrechnung Prozent in Faktor (Wirkungsgrade)
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%% Parametrisierung System

%Maximaler Systemdruck (Dauerbetrieb)
p_sys_max = 350; % in bar

%Speisedruck
dp_charge = 20; % in bar

%Druckdifferenz liber hydraulische Maschinen
dp_hl_max = p_sys_max - dp_charge;

%Vorauslegung der Hydraulik liber zusatzliche Funktionen
gethydraulicvalueswitheta

V_pump_max = V.th_p; % max. Fordervolumen nach Vorauslegung, in m"3/U
V_motor_max = V.th_m; % max. Schluckvolumen nach Vorauslegung, in m"3/U

%Variablen der Ubersetzungverhitlnisse auf aktuelles Modell iibertragen
i_gh = i.W_P; % Ubersetzungsverhdltnis Getriebe-Hydraulik (pto)
i_hg = 1/i.HR_M; % Ubersetzungsverhiltnis Hydraulik-Getriebe

%Druckbegrenzungsventile Hochdruckkreis

%Druckregulationsbereich nach Offnen
prv_p_reg_range = 15; % in bar

%Durchflussbeiwert
prv_Cd = 0.7;

%Kritische Reynoldszahl (Ubergang laminar => turbulent)
prv_Rey_crit = 150;

%Glattungsfaktor (Regeldynamik)
prv_smooth = 0.05;

%Maximaler Durchflussquerschnitt
prv_A_open_max = (V_pump_max*n_pump_max_abs)/(prv_Cd*sqrt((2*dp_hl_max*1e5)/rho_fluid)*60);
% in m~2

prv_A_open_max = prv_A_open_max*1.2; % Sicherheitsfaktor fir ausreichenden Querschnitt

%Rickschlagventile Niederdruckkreis

%min. Druckdifferenz fiir Ventiloffnung
cv_dp_open_min = 0.3; % in bar

%max. Druckdifferenz fir Ventiloffnung
cv_dp_open_max = 1.2; % in bar

%fur

%Durchflussbeiwert

%Kritische Reynoldszahl (Ubergang laminar => turbulent)

%Glattungsfaktor (Regeldynamik)

%Maximaler Durchflussquerschnitt (auf jeden Fall grof genug, da Q_dbv >>> Q_rsv)
%siehe Parametrisierung Druckbegrenzungsventile Hochdruckkreis

%Verbindungsleitungen/Rohrstromung

%Maximale mittlere Fluidgeschwindigkeit in den Leitungen (fiir Auslegung)
vFluid_max=6; % in m/s

%0bergrenze Reynoldszahl fiir laminare Strémung
Rey_up_laminar = 1900;

%Untergrenze Reynoldszahl fir turbulente Stromung
Rey_low_turbulent = 3000;
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%Lange der Verbindungsleitungen Pumpe - Motor und umgekehrt (Annahme: gleich lang)
1 pipe = 9.1; % inm

%Durchmesser Hauptleitungen abhdngig von Qmax (aus V_pump_max, n_pump_max_abs)
d_pipe = (4.607*sqrt(V_pump_max*1000*n_pump_max_abs)/vFluid_max)/1000; %in m

%Querschnittsflache Leitung
A pipe = ((d_piper2)*pi())/4; % in m"2

%absolute Leitungsrauhigkeit
abs_rough = 1e-5; % in m

%aquivalente hydraulische Ldnge lokaler Stromungswiderstdnde (Biegungen, Kriimmer etc.)
zeta_tot = (4*%0.14)+(4*0.09); % in m, fir4 90°-Bdgen und 4 45°-Bogen
Rey = (vFluid_max*d_pipe)/(nu_kin*1le-6); % Reynoldszahl
if Rey <= Rey_up_laminar % laminare Stromung
lambda_pipe = 64/Rey;
else % turbulente Stromung, also meistens der Fall
lambda_pipe = (-1.8*1logl@((abs_rough/(3.7*d_pipe))~1.11 + 6.9/Rey) )"(-2);
% Haaland-Formel
end
1 loc_res = (d_pipe*zeta_tot)/lambda_pipe; % in m

%initialer Druck fir die Simulation
p_init_pipe = 20; % in bar
mf_init_pipe = @; % in kg/s

%% Inputdaten aus Gesamtmodell (Drehzahlen, Drehmomente Pumpe & Motor)

%Zeitpuffer fir Einschwingverhalten
addrows = 5; % Anzahl zusatzlicher Punkte fiir Einschwingen
dt = 0.2; % Zeitabstand [s] zwischen den Punkten

%Zeitachse aus Simulation
curve_t_sim = M_max.hohlrad_s(:,1);

%Pumpe
if pto == @ % wenn Abnahmeseite Rotor
curve_n_pump = n_max.steg_s(:,2); % in U/min
curve_M_pump = M_max.steg_s(:,2); % in kNm
else % wenn Abnahmeseite Generator
curve_n_pump = repmat(n_max.Sonne(1,1), 51, 1); % in U/min,
aus Wert Generatornenndrehzahl erstellt
curve_M_pump = M_max.sonne_s(:,2); % in kNm
end

%Motor
curve_M_motor
curve_n_motor

M_max.hohlrad_s(:,2); % in kNm
n_max.hohlrad_s(:,2); % in U/min

%Rotor
curve_n_rotor = n_max.steg s(:,2); % in U/min
curve_P_rotor = P_max.rotor_s(:,2); % in kW

%Windgeschwindigkeit
curve_v_wind = n_max.v_wind(:,1); % in m/s

%Einschwingwerte vorn anfiigen
%Startwerte bestimmen
n_pump_© = curve_n_pump(1l);
M_pump_© = curve_M_pump(1);
M_motor_@ = curve_M_motor(1l);
n_motor_© = curve_n_motor(1);
n_rotor_© = curve_n_rotor(1);
P_rotor_© = curve_P_rotor(1);
v_wind_©@ = curve_v_wind(1);
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%Zusatzliche Werte vorn anfiigen (Startwerte)

curve_n_pump = [repmat(n_pump_©, addrows, 1); curve_n_pump];
curve_M_pump = [repmat(M_pump_©, addrows, 1); curve_M_pump];
curve_M_motor = [repmat(M_motor_@, addrows, 1); curve_M_motor];
curve_n_motor = [repmat(n_motor_0, addrows, 1); curve_n_motor];
curve_n_rotor = [repmat(n_rotor_@, addrows, 1); curve_n_rotor];
curve_P_rotor = [repmat(P_rotor_0, addrows, 1); curve_P_rotor];
curve_v_wind = [repmat(v_wind_©, addrows, 1); curve_v_wind];

%Zeitachse verldngern

t_start = 0; % Startzeit

t_orig = curve_t_sim; % Originale Zeitachse

t_pre = (0:dt:(addrows-1)*dt)’; % Einschwingzeitpunkte

t_full = [t_pre; t_orig + t_pre(end) + dt]; % Zeitachse mit Einschwingpuffer

curve_t_sim = t_full;

%% Start der Simulation
simOut = sim('Simscape_Hydraulic_System_ S V115",

'StopTime', num2str(t_sim), ... % Simulationszeit angeben
'ReturnWorkspaceOutputs', 'on', ... % logsout nach SimOut

'SaveOutput', 'on',

'SaveFormat', 'StructureWithTime'); % fir kompatible Speicherung (opt.)

%% Daten in den Arbeitsspeicher laden
logsout = simOut.logsout;

%Popup-Fenster mit Abfrage fir Benennung Datei

prompt = {'Bitte Name fir diese Simulation eingeben (z. B. 10 _MW):'};
dlgtitle = 'Simulationsbezeichnung’;

dims = [1 50];

definput = {''};

answer = inputdlg(prompt, dlgtitle, dims, definput);

if isempty(answer)
disp('Abgebrochen - Simulation nicht benannt, keine Daten gespeichert.');
return;

end

simName = matlab.lang.makeValidName(answer{1});
disp(['Simulation wird unter dem Namen "' simName '" gespeichert.']);

%Signale definieren

signalNames = { .
‘n_rotor', 'v_wind', 'Vset_pump_mes', 'Vset_pump_PI _mes’,
'dp_table_input_motor_mes', 'displ_table_input_motor_mes"',
'n_table_input_motor_mes', ‘'eta_tot_motor_mes', 'eta_tot_motor_tab_raw',
'eta_tot_motor_tab', 'P_hydr_motor_mes',
‘eta_tot_pump_motor_mes', ‘'displ_table_input_pump_mes',
'n_table_input_pump_mes', 'dp_table_input_pump_mes’,
‘eta_tot_pump_mes', ‘'eta_tot_pump_tab_raw’',
‘eta_tot_pump_tab', 'P_hydr_pump_mes', 'P_tot_mech_mes',...
'eta_tot_ges_mes', 'T_motor_mes', 'P_mech_motor_mes', 'P_rotor',...
'P_tot_loss_mes', 'n_motor_mes', 'dp_motor_mes',
'Q_motor_mes', 'Q _PRV_AtoB_mes', 'Q_PRV_BtoA mes',
'p_Pipe_A mes', 'p_Pipe_B_mes', 'p_Pipe_Charge_mes"',
'T_pump_mes', 'P_mech_pump_mes', 'n_pump_mes',
"dp_pump_mes', 'Q_pump_mes', 'Vset_motor_mes'};

%% Struktur zum Speichern vorbereiten
data = struct();
data.(simName) = struct(); % eigene Simulationsebene

for i = 1l:numel(signalNames)
try
sig = logsout.find(signalNames{i});
data.(simName).(signalNames{i}).time = sig.Values.Time;
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data. (simName).(signalNames{i}).value = sig.Values.Data;
catch
warning('Signal "%s" wurde nicht gefunden.', signalNames{i});
end
end

%Zeitbasis

if isfield(data.(simName), 'v_wind")
data.(simName).time = data.(simName).v_wind.time;

end

%% Einschwingbereich entfernen
%Hier dieselben Parameter wie beim Anfiligen der Einschwingbereichs verwenden

addrows = 5; % Anzahl Einschwingpunkte
dt = 0.2; % Zeitabstand der Einschwingpunkte [s]
t_sim = 100; % wird im Hauptskript weiter oben definiert

%Dauer des Einschwingbereichs
t_offset = addrows * dt * (t_sim / 10); % gemdR Zusammenhang: t_sim/1@ * curve_t_sim

disp(['Einschwingzeit von ', num2str(t_offset), ' s wird beim Speichern entfernt.']);

%Alle Signale prifen und Einschwingbereich entfernen
fields = fieldnames(data.(simName));

for f
s

1:numel(fields)
data.(simName). (fields{f});

% Nur bearbeiten, wenn das Feld eine Struktur mit .time und .value ist
if isstruct(s) & isfield(s, 'time') && isfield(s, 'value')
% Nur Punkte behalten, deren Zeit >= t_offset ist
mask = s.time >= t_offset;
if any(mask)
s.time = s.time(mask) - t_offset; % Zeit neu normieren, damit alles bei @ startet
s.value = s.value(mask, :);
data. (simName). (fields{f}) = s;
else
warning('Signal "%s" enthdalt keine Daten nach t_offset (%.2f s).', fields{f}, t_off
set);
end
end
end

%Zeitbasis ebenfalls anpassen (falls vorhanden)
if isfield(data.(simName), 'time")

mask = data.(simName).time >= t_offset;

data.(simName).time = data.(simName).time(mask) - t_offset;
end

%% Speicherprozess

choice = questdlg( ...
sprintf('Simulation "%s" speichern?', simName),
'Speichern bestatigen’,
'Ja', 'Nein', 'Ja');

if strcmp(choice, 'Ja')
saveName = sprintf('simdata_%s.mat', simName);
save(saveName, 'data');
disp(['(¥) simulationsdaten gespeichert als: ' saveName]);
else
disp(' X Speicherung abgebrochen.');
end
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D.3 Auslegungsskript gethydraulicvalueswitheta

%% Starte das HyDrive Basic-Modell und extrahiere P_max, M_max und n_max
[P_max, M_max,n_max] = Berechnung_Leistungswerte(pto,v.direct,i);

%% Bestimmen der Maximalwerte am Hohlrad/Motor
M _max.max = max(abs(M_max.hohlrad_s(:,2)));
n_max.max = max(abs(n_max.hohlrad_s(:,2)));

%% Auswahl des Leistungsabgriffs (rotorseitig/generatorseitig)

if pto ==

n_max.pump = min(n_max.steg_s(:,2));
else

n_max.pump = max(n_max.sonne_s(:,2));
end

%% Berechnung der Skalierungsfaktoren zu den Referenzmaschinen
und der Verdrangungsvolumina zur Vorauslegung

%Konvention zur Kompatibilitat der Variablen mit dem
Triebstrang-Berechnungsmodell von Pascal Seifermann
%i_hg = 1/i.HR_M

%i_gh = 1.W_P

%Motor

f_scal_motor = sqrt((V_motor_ref_max*dp_hl_max*le5*eta_tot_mot_avg)/(M_max.max*1000*2*pi()*
sf_eta*i.HR_M)); %fir Motor

i.HR_M = 1/(f_scal_motor*(1/i.HR_M)); %Beriicksichtigung Skalierungsfaktor, Definition 1/i!
V.th_m = (M_max.max*1000*2*pi*i.HR_M*sf eta)/(dp_hl_max*1leS5*eta_tot_mot_avg); %max. Schluckvolu-
men Motor aus M_max Motor, in m”3

%Pumpe

f_scal_pump = sqrt((V_pump_ref_max*n_max.pump*eta_vol_pump_avg*eta_tot_mot_avg*i.W_P*
i.HR_M)/(V.th_m*(abs(n_max.max)))); %fir Pumpe

1.W_P = f_scal_pump*i.W_P; %Beriicksichtigung Skalierungsfaktor

V.th_p = V.th_m *(abs(n_max.max))/(n_max.pump*i.W_P*i.HR_M*eta_vol_pump_avg*
eta_tot_mot_avg); %max. Fordervolumen Pumpe bei n_max Pumpe, in m”3

i.hyd_max = V.th_p/V.th_m; %hydraulisches Ubersetzungsverhdltnis
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E ANHANG

E.1 Direktgangvariation bei rotorseitiger Leistungsabnahme
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Verschiedene KenngrofRen des Hydrauliksystems in Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit vwing, dargestellt

fur Direktgange im Bereich vwind = 7,4...11,4 m/s und eine rotorseitige Leistungsabnahme (Bereich ungultiger
Ergebnisse in grau)
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E.2 Wirkungsgradvergleich bei Variation der Leistungsabnahme
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Gesamtwirkungsgrad naydrges und Verlustleistung Prerust des hydraulischen Antriebspfads in Abhangigkeit der
Windgeschwindigkeit vwina, vergleichend dargestellt fir alle untersuchten Direktgange, sowohl fur eine rotor-
seitige (Rot) als auch eine generatorseitige (Gen) Leistungsabnahme
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Gesamtwirkungsgrad nr.ges des HyDrive-Triebstrangs in Abhangigkeit der Windgeschwindigkeit vwing, verglei-
chend dargestellt fir alle untersuchten Direktgange, sowohl fir eine rotorseitige (Rot) als auch eine genera-
torseitige (Gen) Leistungsabnahme
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