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Bezeichnungen und Einheiten

Abkürzungen

EAS-axial Linearer Kraftbegrenzer der Fa. Chr. Mayr GmbH & Co. Kg.

ED Einschaltdauer Hubmagnet

FE Finite Elemente

FEM Finite Elemente Methode

FGL Formgedächtnislegierung

Kobasis
Kontakterkennungsbasiertes Überlastsicherungssystem für Werkzeugma-

schinen mit Spindelmutter-Antrieben

LVPZT Low Volt Plumbum Zirkonat Titanat

NG Nenngröße

TCP Tool-Center-Point

ÜSV Überlastsicherungsventil

WZL Werkzeugmaschinenlabor der RWTH Aachen

WZM Werkzeugmaschine

Formelzeichen

Symbol Einheit1 Erläuterung

 ° Winkel

D - Blendenbeiwert

 ° Winkel in den Wälzpunkten BS, Bm

A mm Axiale Verschiebung bei Zug/Druck

L m Längenänderung/Auslenkung eines Piezoaktors

L0 m Maximale nominale Auslenkung ohne externe Belastung

p bar Arbeitsdruck

pverlust bar Druckverlust

t ms Zeitspanne

Wpot J Federarbeit

xmax mm Verschiebung in x-Achsen-Richtung

 ° Winkelunterschied am Ventilsitz

 - Dehnung

t - Dehnung in tangentialer Richtung

 Kr, Ro, Kn - Verlustbeiwerte

 - Rohrreibbeiwerte Krümmer, Rohr, Knickstück

, K , B - Reibbeiwert

H - Haftreibbeiwert

 - Querkontraktionszahl

1
Die angeführten Einheiten dienen nur der Veranschaulichung der zugehörigen Größen [DIN1304-1] und

werden im weiteren Verlauf als dezimale Teile oder Vielfache davon mit Vorsätzen oder Vorsatzzeichen
nach [DIN1302-2] dargestellt.
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PA zul N/mm2 Zulässige Spannung im Piezoaktor

PAv N/mm2 Vorspannung im Piezoaktor

t N/mm2 Tangentialspannung

T mm Axiale Verschiebung bei Torsion

 - Zeitkonstante

 ° Verdrehwinkel

M 1/s² Winkelbeschleunigung, -verzögerung

A m/s² Beschleunigung, Verzögerung

A - Ventilanschluss

A1 - A3 mm² Querschnittsflächen im Überlastsicherungsventil

AK mm² Kupplungswirkfläche zur Krafterzeugung mittels Hydraulikdruck

Akolben mm² Kolbenquerschnittsfläche

Aks mm² Kegelstumpfmantelfäche im Ventilsitz

Arohr mm² Rohrdurchflussquerschnitt

Aventil mm² Ventilquerschnittsfläche

B - Ventilanschluss

Bm - Wälzpunkt im Kugelgewindetrieb

BS - Wälzpunkt im Kugelgewindetrieb

C N/m Steifigkeit

CP F Kapazität des Piezoaktors

CFestlager N/m Steifigkeit Festlager

CSpindel N/m Steifigkeit der Spindel pro m

CSpindelmutter N/m Steifigkeit Spindelmutter

D mm Innendurchmesser

d mm Durchmesser zur Berechnung der örtlichen Spannung

d31 m/V Piezomodul (orthogonal zur Polarisationsrichtung)

d33 m/V Piezomodul (parallel zur Polarisationsrichtung)

dg mm Innendurchmesser der Gegenhülse

dk mm Innendurchmesser der Klemmhülse

dm mm Mittlerer Durchmesser

dn mm Nenndurchmesser Spindel

drohr mm Rohrinnendurchmesser

dV1-5 mm Durchmesser an der Ventilgeometrie

D mm Außendurchmesser

Dg mm Außendurchmesser der Gegenhülse
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Dk mm Außendurchmesser der Klemmhülse

E N/mm² Elastizitätsmodul

F N Kraft

f0 Hz Resonanzfrequenz des unbelasteten Aktors

fz mm/U Zahnvorschub

FA N Aktorkraft zur Betätigung von Bremse-Kupplung-System

FAKGT N Kollisionskraft am Kugelgewindetrieb

FAKGT FAS N Kollisionskraft am Kugelgewindetrieb mit Fast-Axis-Stop

FAKGT oK N
Kollisionskraft am Kugelgewindetrieb ohne Überlastsiche-

rungssystem

Fax N Axialkraft, Betriebskraft im Kugelgewindetrieb in Achsrichtung

Fcoll N Kollisionskraft

Fcoll FAS N Kollisionskraft mit Fast-Axis-Stop

Fcoll oK N Kollisionskraft ohne Überlastsicherungssystem

FDF1 N Federkraft der Spiraldruckfeder zugeordnet dem Federweg

Fdyn N Maximale Kräfte am Piezoaktor im Sinusbetrieb

FFP N Federkraft des Federpaketes, zugeordnet dem Federweg

FHP N Benötigte Anpresskraft zur Leckagefreiheit

Fmax N Blockierkraft gegen eine Kraft unendlicher Steifigkeit

Fmax eff N
Effektiv erreichbare Blockierkraft gegen eine Kraft endlicher

Steifigkeit

FN N Normalkraft

FR N Reibungskraft

FU N Umfangskraft

FV N Vorspannkraft im Kugelgewindetrieb o. Piezoaktor

G N/mm² Schubmodul

hk mm Wandstärke Klemmhülse

HS1max N/mm² Maximale 1. Hauptspannung

i, im A Strom

i0 A Strom zum Zeitpunkt t = 0

iL A Induktiver Strom

Ip mm4 Polares Flächenmoment 2. Grades

JM Kg · mm² Massenträgheitsmoment der Spindelmutter

kS N/m Steifigkeit der Einspannung, Federsteifigkeit externer Feder

kT N/m Steifigkeit eines Piezoaktors

l0 mm Länge der Klemmhülse im unbelasteten Zustand

lrohr mm Rohrlänge

Ln mm Gesamtlänge der Spindel

L H Induktivität

m kg Masse
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meff kg Effektive Masse des Piezoaktors

MA Nm Antriebsmoment im KGT

Mg Nm Gesamtreibungsmoment im KGT

MM Nm Abtriebsmoment an der Spindelmutter

Mr Nm Reibungsmoment im KGT

MS Nm Steigungsmoment im KGT

MT Nm
Drehmoment infolge kinetischer Energie der Spindelmutter bei

Drehbewegung

Mt Nm Torsionsmoment

n - Anzahl der Keramiklagen

nA U/min Antriebsdrehzahl

nMSist U/min Ist-Hauptspindeldrehzahl

nMSSoll U/min Soll-Hauptspindeldrehzahl

p bar Hydraulikdruck

pa bar Außendruck

pB bar Hydraulikdruck in der Bremse

pbelag N/mm2 Flächenpressung im Reibbelag

pbeul bar Beuldruck

pi bar Innendruck

pK bar Hydraulikdruck in der Kupplung

pK1 bar Zur Klemmung erforderlicher Hydraulikdruck

pK2 bar
Zur Überwindung des Spaltmaßes erforderlicher Hydraulik-

druck

pspeicher bar Druck im Druckspeicher

pUmgebung bar Umgebungsdruck

pzylinder bar Druck im Zylinder

P mm Steigung Spindel

Q l/min Volumenstrom

rn mm Nennradius im Kugelgewindetrieb

R  Ohm’scher Widerstand

Ra m Arithmetischer Mittenrauwert

Re - Reynoldszahl

Re N/mm² Streckgrenze

RFS N/m Federrate der Vorspannfedern

Rk mm Kantenradius

s mm Hub, Stellweg, Spaltmaß

s0 mm Hubanfangslage

s1 mm Hubendlage

sA mm Stellweg Aktorik

sLüftspiel mm Lüftspiel
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sV mm Stellweg Ventilschieber

SG - Sicherheit gegen Gleiten

Sk - Sicherheit zur Berechnung der Wandstärke hk

t s Zeit, Reaktionszeit

t0 ms Zeit bei Beginn

tA ms Reaktionszeit Aktorik

tA* ms Reaktionszeit der Ventilbetätigungseinheit

tB ms Bremszeit für xB

tBA ms Ansprechzeit der Bremse

tE ms Entleerzeit allgemein (reibungsfrei)

tEB ms Entleerzeit der Bremse

tEreib ms Entleerzeit allgemein (reibungsbehaftet)

tK ms Reaktionszeit Kupplung

tstop ms Anhaltezeit zum Stopp der bewegten Massen

tVor ms Stellzeit der Vorspannfedersäule

T - Tankanschluss

TC °C Curie-Temperatur

U V Spannung

UL V Induktive Spannung

v m/s Geschwindigkeit

v0 m/min Anfangsgeschwindigkeit des Werkzeugschlittens

v2 m/s Geschwindigkeit des ausströmenden Fluids (reibungsfrei)

v2reib m/s Geschwindigkeit des ausströmenden Fluids (reibungsbehaftet)

vfist m/min Ist-Vorschubgeschwindigkeit

vfsoll m/min Soll-Vorschubgeschwindigkeit

Vspeicher m³ Volumen im Druckspeicher

vspeicher m/s Strömungsgeschwindigkeit im Druckspeicher

Vzylinder m³ Volumen im Zylinder

vzylinder m/s Einströmgeschwindigkeit in den Zylinder

Whilfs J Hilfsenergie

Wkin J Kinetische Energie

Wverlust J Verlustenergie

x mm Weg

ẍ mm/s² Beschleunigung, Verzögerung

x0 mm Weg bei Beginn

xB mm Bremsweg nach Bremseingriff, während tB

xBA mm Zurückgelegter Weg während der Ansprechzeit tBA

xKolben mm Bremskolbenweg

xstop mm Anhalteweg der Bremse

z - Anzahl Schneidkanten eines Stirnfräsers
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zt - Summe der tragenden Kugeln im Kugelgewindetrieb

Indizes2

B - Bremse

K - Kupplung

A - Aktorsystem zur Betätigung des Bremse-Kupplung-System3

A* - Aktorsystem zur Betätigung des Ventils3

Aktor - Aktor4

2
Soweit nicht schon in „Bezeichnungen und Einheiten“anders angegeben

3
Wird je nach Systemgrenze auch als Aktor bezeichnet, da hier ein Verbindungsglied zwischen dem

informationsverarbeitenden Teil von elektrischen Steuerungen und einem Prozess hergestellt wird. An
ihrem Ausgang wird ein mechanisches Arbeitsvermögen, meist als Kraft mal Weg, erzeugt (nach
[JENDRITZA98, S. 35; JANOCHA92]). Bei einer geeigneten Verknüpfung von Sensoren, Signalverarbeitung
und Aktoren spricht man jedoch auch von Aktorsystemen, die eine Realisierung von Lösungen und
verbesserten Produkten entsprechend den jeweiligen Wünschen der Anwender ermöglichen (nach
[JENDRITZA98, S. 3])
4

„Aktor“wird im Allgemeinen als Stellglied und somit als Antrieb bezeichnet. Aktoren bestehen aus einer
Reihenschaltung der Funktionsglieder Energiesteller, Energiewandler und Getriebe [JENDRITZA98, S. 35;
ISERMANN08, S. 441]
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Abstract

The requirements regarding productivity and quality of highly efficient machine tools are

rising continuously. A reliable process safety, along with high machining speeds and

accuracy, is an essential property. Thus, collisions between moving and non-moving

objects in the workspace are a critical problem [WECK01, P. 111; PILLAND86]. These

collisions generally lead to high repair costs up to 23.000 € and long downtimes

[KOENEN01; WECK01, P. 375]. Damages of the machine components, such as main

spindle and spindle-nut drive-system, are the consequences.

A telephone survey with different users and machine tool manufacturers was conducted

in summer of 2005 by the Laboratory of Machine Tools and Production Engineering

(WZL), RWTH Aachen, and the Institute for Engineering Design and Industrial Design

(IKTD), University of Stuttgart. The objective of this survey was to find out the most

common reasons for collisions in machine tools. Possible causes mentioned most

frequently by the user or the programmer were handling errors, both for hard and for

soft collisions [BRECHER06; RUDOLF07]. Among these errors, the definition of the zero

shift turned out to be the most common source for hard collisions.

Powerful influences on the collision forces are the rigidity in the collision point and the

feed. An increase in both results in an extreme amplification of the collision force on all

relevant components [WECK01, P. 111]. Available overload fallback systems based on

electric and mechanical components are presently too slow to avoid damages. In Figure

1, a hard collision induced by a zero shift error is shown. A drilling tool collides with the

work piece at 10 m/min. During the first milliseconds the increasing force at the contact

point bends the tool within the elastic flexibility range (t = 8 ms). After having passed the

non-elastic bending stage (t = 16 ms), the tool breaks (t = 23 ms).

Figure 1: Drill break caused by a collision [BRECHER06]
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This experiment points out that a hard collision has to be detected during the first milli-

seconds of impact. Taking into consideration the high masses and the inertia of today’s

machine tools, an emergency stop may not avoid further damages if it is initiated more

than five milliseconds after the first collision contact.

To avoid, or at least minimise collision damages, a new approach was analysed which

is based on the detection of the first contact at the beginning of a collision. A contact

sensor detects the first touch between the tool and another component of the machine.

The decision logic immediately receives a signal and analyzes the contact situation with

regard to the actual machining situation. If the contact initiates a collision, the machine

tool has to be stopped by an internal NC emergency stop. If the current feed rate is too

high, so that the internal NC emergency stop cannot prevent damages to the machine

components, in particular to the spindle nut, the rotating parts are uncoupled by an

electronically activated safety-clutch. Simultaneously, an external brake system decel-

erates the linear axes. To protect the headstock, including the main spindle, the fast

switching brake system absorbs the overload and avoids ductile deformations. To

achieve this, the brake system reacts as fast as possible with a high braking force. The

overload safety clutch, which applies a high axial rigidity, is integrated in the spindle nut.

This setup, shown in Figure 2, protects the complete drive system.

safety spindle nut safety clutch

brake system

Figure 2: Principle of the mechanical components in the x-axis drive

Suitable components for fast coupling or decoupling of high forces are not available on

the market so far. This research outlines the development of this fast switching brake-
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clutch-system for spindle-nut drives. The numeric control, which is also required to

actuate the brake-clutch-system, was developed by the WZL institute.

The product development process indicated that a hydraulic system best meets the

requirements to avoid damages to the machine tool. The brake system is hydraulically

ventilated and based on the well-known friction-locked connection by a reinforcement

with wedges. The braking force of up to 18 kN is applied by pre-stressed disc-springs

pushing the friction pad on the brake rod, as shown in Figure 3. In order to release the

brake, the piston is pressurised with up to 300 bar.

The principle of the clutch is based on a collet which is hydraulically pressed on a

counter shell. Thus, the inside diameter of the collet is reduced and a frictional force is

induced between the collet and the counter shell. This frictional force compensates the

axial force of the spindle-nut system up to 10 kN. The counter shell is connected with

the spindle nut to protect the high-quality running characteristics of the spindle nut balls

from the radial forces of the collet. The collet is flanged directly to the centre support. By

discharging the hydraulic pressure, the friction is eliminated and the components are

decoupled. The main problem is thus to guarantee a high axial rigidity as well as a high

radial elasticity of the collet.

The main component to trigger the brake-clutch-system is a hydraulically seated valve,

opened by a very fast actuator. The main challenge is the optimisation of the actuating

force, the adjustment travel and the manipulation time. Contrary to available valves, the

presented actuating elements have to switch without feedback control. To achieve this,

the operating unit uses an energy storage which is released by a fast activating actuator

principle based on piezoactuators [DENNIG08C]. The piezoactuators, which are sup-

ported by the housing, hold the plunger and the energy storage by using the friction

generated through the radial contact force of the piezoactuators (Figure 3). By activating

the piezoactuators, they move backwards and release the plunger, i.e. the energy

storage. The total reaction time of the actuator measured in preliminary tests was

tA* ≈ 2 ms, including the reaction time of the electronic system and the piezoactuators. A

force of about 460 N and an adjustment travel sA* = 4 mm could be actuated.
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actuator system
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plunger
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Figure 3: Schematic drawing of the break-clutch-system

The mechanical components were integrated in the x-axis of the machine tool for ex-

perimental testing. Collisions at different speeds of up to v0 = 10 m/min were conducted.

The collision object was an EAS-axial-clutch from Chr. Mayr GmbH with a limited force

of 10 kN. A braking distance xstop ≈ 1,4 mm as well as a total braking time tstop ≈ 13 ms

was achieved (Figure 4). The collision forces Fcoll could thus be reduced by 30 % in

comparison to a collision without any overload-system. Due to the fast uncoupling of the

spindle-nut, even a decrease of 50 % of the force FAKGT at the ball screw was reached.

In tests, a rigidity of the clutch CK ≈ 1400 - 2000 N/m was measured which did not lead

to a significant decrease of the total rigidity of the machine tool in x-direction.
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1 Einleitung und Zielsetzung

Große Kollisionskräfte aufgrund eines Bedien- oder Programmierfehlers sind ein zentra-

les Problem bei der modernen Produktion mit hocheffizienten Werkzeugmaschinen5

[WECK01, S. 111; PILLAND86]. Dadurch entstehen teure Reparaturen vor allem an der

Hauptspindel und den Spindelmutter-Antrieben [WECK06, S. 217], was zu langen Aus-

fallzeiten an der betroffenen Maschine führt [KOENEN01; WECK01, S. 375]. Eine Umfrage

bei insgesamt 23 Anwendern und Herstellern von Werkzeugmaschinen ergab, dass die

Service- und Ersatzteilkosten durch eine heftige Kollision bis zu 23.000 € betragen

können. Menschliches Versagen stellte sich dabei als häufigste Ursache für Kollisions-

unfälle heraus, wobei entweder ein falsches Werkzeug eingespannt oder das Werkzeug

falsch in der Steuerung definiert wird [BRECHER06; RUDOLF07; MAYR02]. Besonders der

Fall des unsachgemäß definierten Nullpunktes führt immer wieder zu heftigen Kollisio-

nen. In dieser Situation kollidiert das Werkzeug oder die Hauptspindel mit

Eilganggeschwindigkeit, so dass teure und somit schwere Schäden unvermeidbar sind.

Ein von Hand ausgelöster Stopp bei drohender Kollision ist so gut wie unmöglich

[FANUC07, S. 45]. Maschinenausfälle sind dabei sowohl auf heftige, einmalige Kollisio-

nen als auch auf viele geringfügige Kollisionen zurückzuführen [MAYR02], welche die

Einrichtungszeiten verlängern [HOMMEL06, S. 40]. Starken Einfluss auf die Kollisions-

kraft haben dabei die relative Steifigkeit im Kollisionspunkt sowie die

Verfahrgeschwindigkeit der Werkzeugschlitten. Eine Vergrößerung der Steifigkeit als

auch der Verfahrgeschwindigkeit führt zu einer extremen Erhöhung der Kollisionskraft

an den betroffenen Komponenten [WECK01, S. 111]. Verfügbare Überlastsicherungs-

systeme auf elektronischer und mechanischer Basis sollten die Auswirkungen eines

Schadens gering halten. Allerdings sind diese System derzeit zu langsam.

Bei mechanischen Systemen werden meist Sicherheitskupplungen auf Basis von Kugel-

rastprinzipien verwendet, die eine hohe Steifigkeit aufweisen und bei Überschreiten

eines eingestellten Grenzmoments den Kraftfluss trennen. Aufgrund der einfachen

Integrierbarkeit werden sie zwischen Vorschubantrieb und Gewindespindel angebracht,

wodurch der Nachteil entsteht, dass das gesamte Spindelmutter-System nach Trennen

5
Hocheffiziente Werkzeugmaschinen zeichnen sich durch hohe Verfahrgeschwindigkeiten und hohe

Genauigkeiten aus [ARNDT00]. Hohe Genauigkeiten werden dabei größtenteils durch hohe Steifigkeiten
der sich im Kraftfluss befindenden Komponenten erreicht [WECK06, S. 14, 428; MAYR01 A, S. 1–2;
KOENEN01]
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des Kraftflusses den bei einer Kollision auftretenden Kräften ausgesetzt ist. Außerdem

ist die bei einer Kollision umzuwandelnde kinetische Energie aufgrund der zusätzlichen

rotatorischen Massenträgheit des Spindelmutter-Systems sehr groß.

Bei elektronischen Überlastsicherungssystemen, wie beispielsweise Prozessüberwa-

chungssystemen, wird die Vorschubachse durch einfaches Abschalten oder

Reversieren des Antriebs abgebremst, um dadurch möglichst viel Kollisionsenergie

abzufangen. Dazu werden interne und externe Signale, wie z. B. Antriebsströme, Posi-

tion, Kraftsignale etc. ausgewertet und bei Überschreiten eines vorher festgelegten

Grenzwerts eine Kollision erkannt.

Genau hier liegt der schwerwiegende Nachteil beider Systeme – sowohl mechanisch

als auch elektronisch – begründet. Durch das direkte oder indirekte Ansteigen der

Kollisionskräfte bis zu einem Grenzwert, verstreicht zwischen dem ersten Kontakt und

dem Auslösen wertvolle Zeit, in der bereits Schäden an den betroffenen Komponenten

auftreten und ein Notstopp eingeleitet werden könnte (Bild 1.1).

Kraft/Dreh-
moment

eingestellter
Grenzwert

Zeit bis zum
Erkennen der

Kollision

Kollisions-
kontakt

Überschreiten
des Grenzwerts

Zeit

Bild 1.1: Kraftanstieg bei einer Kollision

Verfügbare Überlastsicherungssysteme können derzeit weder die hohen Kollisions-

schäden verhindern noch die Auswirkungen eines Schadens gering halten. Es bedarf

also neuer Ansätze. Um dies zu ändern, wird eine Lösung verfolgt, die vorsieht, die

Vorteile elektronischer und mechanischer Überlastsicherungssysteme zu vereinen.

Diese Lösung basiert darauf, dass der erste Kontakt bei einer Kollision beispielsweise

zwischen Werkzeug und Werkstück erkannt und über eine nachgeschaltete Entschei-

dungslogik verarbeitet wird. Durch diesen kontakterkennungsbasierten Ansatz ist es

möglich, Kollisionen schneller als bei herkömmlichen Schutzsystemen zu erkennen und

Maßnahmen einleiten zu können. Je nach Kollisionshärte muss die Maschine dann

möglichst schnell gestoppt werden, wobei abhängig von der Vorschubgeschwindigkeit
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zwei Strategien zur Verfügung stehen. Im Bereich niedriger Vorschübe kann mittels

eines steuerungsinternen Notstopps die Maschine sicher gestoppt werden, ohne dass

nennenswerte Schäden auftreten. Im Fall einer Kollision mit höheren Vorschubge-

schwindigkeiten reicht der interne Notstopp nicht mehr aus, weshalb die Steuerung ein

Signal an eine aktiv geschaltete Sicherheitskupplung/-bremse weitergibt. Das schnell

schaltende Bremssystem kann vor allem den Spindelkasten inkl. Hauptspindel schüt-

zen, indem die Überlast vom Bremssystem aufgenommen wird und bleibende

Verformungen verhindert werden. Dazu muss das Bremssystem mit hoher Kraft

schnellstmöglich wirken. Eine Überlastkupplung, die eine hohe Axialsteifigkeit aufweist

und direkt an der Schnittstelle zwischen Antriebssystem und Werkzeugschlitten in die

Spindelmutter integriert ist, kann den Kraftfluss infolge einer Kollision früh unterbrechen

und somit das Antriebssystem schützen (Bild 1.2).

Durch Sicherheits-
kupplung entkop-
pelte Energie der
rotierenden Teile

Verbleibende Restenergie
in Ständerbaugruppe

Motor
Gewinde-
spindel

Sicherheits-
kupplung

Bremssystem

Getriebe

Sicherheits-
spindelmutter

Bild 1.2: Prinzipbild der mechanischen Komponenten des Überlastsicherungssystems

integriert im x-Achsen-Antrieb, Energiebilanz für eine Kollision nach

[WECK01, S. 121] (links)

Solche Maschinenelemente zur schnellen Kopplung bzw. Entkopplung von großen

Kräften sind nach dem derzeitigen Stand der Technik und Forschung nicht verfügbar.

Ziel dieser Arbeit ist somit die Entwicklung einer schnell schaltenden Bremse und

Kupplung für Linearbewegungen am Beispiel des beschriebenen Überlastsicherungs-

systems für Werkzeugmaschinen mit Spindelmutter-Antrieben. Damit erfolgt eine

Eingrenzung des Lösungsansatzes auf die mechanischen Komponenten. Die ebenfalls
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benötigte Steuerungstechnik zur Auslösung von Bremse bzw. Kupplung wird in einer

weiteren Arbeit am Werkzeugmaschinenlabor der RWTH Aachen entwickelt.

Die Hauptanforderung an die einzelnen Systeme besteht dabei in der Verkürzung der

Reaktionszeit. Bild 1.3 zeigt eine Kollisionsfahrt, die durch eine Nullpunktverschiebung

verursacht wurde. Dabei fährt ein Bohrer mit einem Durchmesser von 6 mm und einer

Eilgangsgeschwindigkeit von 10 m/min bei t = 0 gegen ein Hindernis. In den ersten

Millisekunden (t < 8 ms) verbiegt die Vorschubkraft das Werkzeug im elastischen Be-

reich. Danach kommt es zur plastischen Verformung (8 ms < t < 23 ms) und schließlich

zum Werkzeugbruch (t = 23 ms). Maßnahmen zur Vermeidung von schwerwiegenden

Beschädigungen infolge Kollisionen müssen also in den ersten Millisekunden eingeleitet

werden.

Bild 1.3: Bohrerbruch aufgrund einer Kollision [BRECHER06]

In der vorliegenden Arbeit wird zur Lösung dieser Aufgabe als Vorgehensweise der

Produktentwicklungsprozess gemäß [VDI2221] gewählt. Dabei wird gezeigt, dass die

Anforderungen durch eine hydraulische Betätigung des Brems- bzw. Kupplungssystems

erreichbar sind. Das Herzstück bildet daher ein Hydraulikventil, das durch einen extrem

schnellen Aktor geöffnet wird. Das zentrale Problem dabei ist die Optimierung der

Parameter Kraft, Weg und Zeit. So müssen die eingesetzten Aktorprinzipien hohe

Kräfte und Wege innerhalb kürzester Reaktionszeit aufbringen.

Das schnell schaltende Bremse-Kupplung-System wird hier exemplarisch für die x-

Achse einer Fräsmaschine in Fahrständerbauweise entwickelt [WECK05, S. 171–173].

Die Antriebssysteme bestehen dabei aus Kugelgewindetrieben. Es steht jedoch nicht

die Werkzeugmaschine im Vordergrund, sondern die Entwicklung des Bremse-

Kupplung-Systems, das somit auch in weiteren Anwendungsfeldern ihren Einsatz finden

kann. Für die geforderte Aufgabenstellung leiten sich jedoch aus den Eigenschaften von

Werkzeugmaschinen wie z. B. Verfahrgeschwindigkeiten, Steifigkeiten etc. verschiede-

ne Anforderungen ab, welche die Basis für die vorliegende Arbeit darstellen.
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Bild 1.4 zeigt die Struktur der Arbeit. Zunächst erfolgt die Ermittlung des Stands der

Technik im Bereich Überlastsicherungssysteme, woraus die Defizite und Folgerungen

für diese Arbeit abgeleitet werden (Kap. 2). Im Vordergrund stehen dabei die moment-

gesteuerten Überlastkupplungen. Zudem wird das Aachener Modell zur schnellen

Kontakterkennung und -verarbeitung beschrieben, das zur Steuerung der schnell schal-

tenden Bremse bzw. Kupplung dient (Kap. 2.2). Es folgt das Planen und Klären der

Aufgabe, das die Konkretisierung der Aufgabenstellung und das Festlegen der Anforde-

rungen beinhaltet (Kap. 3). Darauf aufbauend folgt der Prozess des Konzipierens und

Entwerfens. Es werden zunächst lineare Bremssysteme auf ihre Anwendbarkeit als

schnell schaltende Bremsen analysiert (Kap. 4) sowie im Weiteren verfügbare Aktoren

auf ihre Eignung in schnell schaltenden Prozessen untersucht (Kap. 5). Für den Bereich

der schnell schaltenden Kupplung ist eine derartige Analyse nicht notwendig, da diese

grundsätzlich dem Bereich Sicherheitskupplungen (Kap. 2.1.1) zuzuordnen sind. Es

folgt der eigentliche Lösungsprozess, in dem aufbauend auf den bisherigen Kapiteln

sowie intuitiven und diskursiven Methoden zur Lösungsfindung, Prinzipien für die Brem-

se und Kupplung erarbeiten werden. Da die schnell schaltende Aktorik hier eine

zentrale Rolle bei der Funktionserfüllung spielt, wird sie im Lösungsprozess gesondert

betrachtet. Das Kap. 6 “Methodische Lösungssuche“ dient hier ausschließlich zur

Erläuterung des Lösungswegs. Im Ausarbeitungsprozess werden dann die im Lösungs-

prozess bewerteten Varianten herstellungstechnisch weiterentwickelt. Die drei

verschiedenen Komponenten (Bremse, Kupplung, Aktorik) werden dabei nie unabhän-

gig betrachtet, sondern bilden immer eine Gesamtstruktur, die sich gegenseitig

beeinflusst. Abschließend folgen die Versuchsdurchführungen, bei denen zunächst die

Einzelsysteme auf die Erfüllung der Anforderungen verifiziert und dann als Gesamt-

struktur in der Werkzeugmaschine eingebaut sowie getestet werden.
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Bild 1.4: Struktur der Arbeit
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2 Stand der Technik und Forschung

Die Breite des Themenfeldes Kollisionsschutz bietet einer Vielzahl von Begrifflichkeiten

Raum zur eingehenden Erläuterung. Dies betrifft vor allem die bisher verfügbaren

Systeme zur Schadensminderung und Schadensvermeidung. Um die Breite dieses

Themenfeldes einzugrenzen, werden hier jedoch nur die mechanischen Überlastsiche-

rungssysteme betrachtet und nur kurz auf die steuerungstechnischen Systeme

eingegangen. Dazu zählt auch das Aachener Modell zur schnellen Kontakterkennung

und -verarbeitung, welches zur Steuerung der schnell schaltenden Bremse bzw. Kupp-

lung dient. Daraufhin werden die Defizite und Folgerungen für diese Arbeit im Bereich

der Überlastsicherungssysteme abgeleitet.

Das Themenfeld „Werkzeugmaschine“mit seinen Antriebs- und Lagersystemen soll hier

nicht näher erläutert werden, da der Kern dieser Arbeit in der Entwicklung einer schnell

schaltenden Bremse bzw. Kupplung besteht. Da diese exemplarisch in einer Fräsma-

schine mit Spindelmutter-Antrieben in Fahrständerbauweise eingebaut werden,

beinhaltet vor allem das Kap. 3.2.1.1 Kenntnisse über Kugelgewindetriebe, die zur

Entwicklung der Sicherheitskupplung notwendig sind.

2.1 Überlastsicherungssysteme

Kollisionen in Werkzeugmaschinen senken die Produktivität und erhöhen die Maschi-

nenstillstands- und Ausfallszeiten [WECK01, S. 287, 405]. Überlastsicherungssysteme

können dabei die Prozess- und Betriebssicherheit von Werkzeugmaschinen erhöhen

[BESTLE06, S. 76–78], indem sie beispielsweise steuerungstechnisch die Antriebsmotor-

ströme während der Werkstückbearbeitung überwachen und bei Abweichungen, z. B.

durch eine Kollision, die Antriebe abschalten. Dadurch, dass keine zusätzlichen Senso-

ren angebracht werden, zählen diese Prozessüberwachungssysteme zu den

sensorarmen Systemen. Mit sensorbasierten Verfahren können darüber hinaus zusätz-

liche Geräusch-, Beschleunigungs- oder Kraftsensoren, z. B. auf Basis von

Piezotechnik, angebracht werden, die schneller auf Prozessveränderungen wie Kollisi-

onen reagieren.

Weiterhin gibt es mechanische Systeme, wie z. B. Überlastkupplungen, die zwischen

Antriebsmotor und Kugelgewindetrieb integriert sind, um damit den Antriebsmotor bei

Überlast zu schützen. Die Einteilung dieser Systeme erfolgt nach Bild 2.1.
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Bild 2.1: Einteilung der Überlastschutzsysteme (nach [FVA04; GOLD03; KOENEN01;

WECK01, S. 404])

2.1.1 Mechanische Überlastsicherungssysteme

Mechanische Überlastschutzsysteme sind als schaltbare Maschinenelemente einzustu-

fen, die sowohl Drehmomente als auch Axialkräfte in einem Antriebsstrang auf einen

Höchstwert begrenzen. Beim Überschreiten dieses Werts wird der Kraftfluss unterbro-

chen [HOPPE86]. Die Ausrastzeit ist dabei abhängig von der Steifigkeit der sich im

Kraftfluss befindenden Komponenten sowie der Kollisionsgeschwindigkeit [MAYR02].

Bevorzugter Einsatzbereich sind Antriebe mit reversierender Drehbewegung wie zum

Beispiel große Werkzeugmaschinen und Einrichtungen der Handhabungstechnik

[MAYR01 B].
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Es werden hier momentbetätigte und kraftbetätigte Überlastsicherungssysteme unter-

schieden, wobei momentbetätigte Überlastsicherungssysteme als Wellensicherheits-

kupplungen einzustufen sind und nach dem Wirkprinzip in formschlüssige,

kraftschlüssige sowie form- und kraftschlüssige Kupplungen eingeteilt werden. Rein

kraftschlüssige Sicherheitskupplungen können in diesem Zusammenhang weiter unter-

teilt werden in reibschlüssige, hydrodynamische/-statische, elektrodynamische/-

statische sowie magnetische Sicherheitskupplungen [VDI2240]. Weitere Unterschei-

dungen entstehen aus Anforderungen, die zusätzlich zur primären Funktion an eine

Überlastkupplung gestellt werden können. So führen die unterschiedlich verwirklichten

Schaltprinzipien zur Einteilung in lasthaltende, lasttrennende und selbsttätig einschal-

tende Überlastkupplungen [KOENEN01]. Wenn An- und Abtriebseite zu keinem Zeitpunkt

voneinander entkoppelt werden dürfen, das Maximalmoment aber erhalten bleiben soll,

spricht man von lasthaltenden Überlastkupplungen. In Anwendungen, die eine Entkopp-

lung von An- und Abtriebseite nach Überlast erfordern, werden lasttrennende

Überlastkupplungen eingesetzt. Zudem gibt es bei den form-/kraftschlüssigen Kupplun-

gen selbsttätig einschaltende Sicherheitskupplungen, die nach der Entkopplung durch

Überlast das zu übertragende Moment wieder aufnehmen. Der konstruktive Aufbau der

selbsttätig einschaltenden Überlastkupplungen ist in der Regel einfacher als der der

lasttrennenden Kupplungen. Vorteilhaft ist außerdem, dass die manuelle Wiederherstel-

lung der Betriebsbereitschaft entfällt.

2.1.1.1 Momentbetätigte Überlastsicherungssysteme

Momentbetätigte Überlastsicherungssysteme, so genannte Kupplungen, finden ihren

Einsatz in Werkzeugmaschinen meist zum Schutz der Antriebe [GOLD03; MAYR01 A],

indem sie zwischen Antriebsmotor und Kugelgewindetrieb oder Hauptspindel platziert

werden (vgl. Bild 3.3, S. 24). Die Wirksamkeit kann in praktischen Kollisionsversuchen

bestätigt werden (vgl. Bild 2.2, S. 10) [WECK01, S. 111, 123; FISCHER00].

Die eingesetzten Kupplungen lassen sich dabei maßgebend in Typ und Ausführung in

beispielsweise form-, kraft- sowie in form-/kraftschlüssige Kupplungen unterscheiden.

Recherchen haben ergeben, dass zur Auswahl und Dimensionierung für das jeweilige

Einsatzgebiet keine herstellerunabhängigen Angaben oder Richtlinien bestehen

[GOLD03].

Die Brechbolzenkupplung ist die älteste mechanische Überlastkupplung. Wird ein

Grenzmoment erreicht, scheren die Brechbolzen im Bereich einer Sollbruchstelle ab
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und unterbrechen den Drehmomentfluss. Von Vorteil sind bei der Brechbolzenkupplung

die direkte Übertragung des Drehmoments unterhalb des Grenzdrehmoments sowie die

kostengünstige Bauweise. Als Nachteil gilt jedoch die häufige Schädigung der Kupplung

durch gebrochene Bolzen sowie die mitunter schwierige Demontage nach einem Bruch.

Vorschädigungen der Brechbolzen sind ohne größeren Aufwand nicht erkennbar. Bricht

ein Bolzen beispielsweise infolge Ermüdung, so übertragen die restlichen Elemente das

Drehmoment, woraus die resultierende Querkraft Lagerschäden hervorrufen kann.

Außerdem erweist sich die Auslegung der Brechbolzen als äußerst schwierig

[KOENEN01]. In weiteren formschlüssigen Überlastkupplungen werden auch Schaltele-

mente in Form von Zugbolzen oder Brechringen verwendet.

Bild 2.2: Gemessene Kollisionskraftverläufe einer NC-Drehmaschine [WECK01, S.

123]

Kraftschlüssige Überlastkupplungen werden im Maschinenbau häufiger eingesetzt als

Brechbolzenkupplungen, weil die Auslegung vergleichsweise einfach ist. Hierunter

fallen nicht nur die reibschlüssigen Sicherheitskupplungen, wie z. B. die Zweiflächen-

Sicherheitskupplung, sondern auch hydrodynamisch/-statisch, elektrodynamisch/-

statisch sowie magnetisch basierende Prinzipien. Ein Beispiel im Bereich der hydrody-

namischen Kupplungen ist die Föttinger-Kupplung. Diese kann nur ein begrenztes
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Drehmoment übertragen, wodurch sie auch als Überlastschutz eingesetzt wird. Zu

berücksichtigen ist jedoch der stets vorhandene Schlupf und die thermische Beanspru-

chung der Kupplung bei Überlast. Weitere Überlastkupplungen sind die

Induktionskupplung für elektrodynamische Drehmomentbegrenzung und die

Hysteresekupplung im Bereich der magnetischen Kupplungen.

Bei den klassischen Vertretern der kraftschlüssigen Sicherheitskupplungen erfolgt die

Kraftübertragung jedoch meist reibschlüssig über Reibbeläge. Die in Bild 2.3 dargestell-

te, nach dem lasthaltenden Schaltprinzip arbeitende Kupplung verfügt dazu über

Tellerfedern zur Erzeugung der Reibkraft. Da im Überlastfall die Reibbeläge durchrut-

schen, wird sie auch als Rutschkupplung oder Rutschnabe bezeichnet. Die Schaltkraft

der Kupplung kann durch die Variation der Federn in Anzahl, Anordnung und Bauart

sowie über die Vorspannung der Federn durch die Einstellmutter in einem weiten Be-

reich variiert werden [MAYR08 A].

1 Nabe, 2 Kettenrad, 3 Reibelemente,

4 Stellschrauben, 5 Tellerfedern

Bild 2.3: Zweiflächen-Rutschkupplung [SCHLECHT07, S. 712]

Bild 2.4 zeigt eine Überlastkupplung, bei der die Drehmomentübertragung reibschlüssig

über ein hydraulisches Spannelement erfolgt. Das Spannelement ist aus zwei dünn-

wandigen Buchsen aufgebaut, deren Spalt über ein Ventil unter Hydraulikdruck gesetzt

und über einen Bolzen geschlossen wird. Die äußere Buchse wird geweitet, die innere

Buchse zusammengedrückt. Somit entsteht eine spielfreie, reibschlüssige Verbindung

zwischen Welle und Spannelement einerseits, sowie zwischen Spannelement und Nabe
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andererseits. Das übertragbare Maximalmoment (Auslösemoment) hängt vom Fugen-

druck zwischen Spannelement und Welle ab.

Bild 2.4: Reibschlüssige Überlastkupplung, hydraulisches Spannelement als Rutsch-

nabe mit Gleitlagern zur Verbindung eines Zahnrades mit einer Welle in

einem Getriebe - auch Voith-Safe-Set-Kupplung genannt [VOITH08;

SCHLECHT07, S. 713]

Das lasttrennende Schaltprinzip dieser Kupplung wird durch das Aufheben des Öld-

rucks realisiert: Erreicht das übertragene Drehmoment das eingestellte

Maximalmoment, so fängt das Spannelement auf der Welle an zu rutschen und lässt

das Öl ausströmen. Der Druck fällt schlagartig ab und die Verbindung zwischen Welle

und Nabe löst sich. Typische Anwendungsgebiete sind Walzwerke und Brecher, bei

denen sehr große Drehmomente übertragen werden. Es werden Kupplungen mit einem

Maximalmoment von bis zu 250 kNm angeboten [KOENEN01].

Die in Spindelmutter-Antriebsystemen eingesetzten Vertreter mechanischer Überlast-

kupplungen werden als reibschlüssige Rutschkupplungen, zunehmend jedoch als

federkraftbelastete, formschlüssige Sicherheitskupplungen ausgeführt. Eine Variante

dieser Überlastkupplungen zeigt Bild 2.5. Die Drehmomentübertragung erfolgt im Nor-

malbetrieb über Kugeln, die über die Druckscheibe mittels der Tellerfedern in den

Senkungen des Druckflansches und der Nabe spielfrei gehalten werden. Eine Drehung

der Einstellmutter verändert den Tellerfederdruck und somit das Grenzdrehmoment für

Überlast. Im Überlastfall überwindet die Druckscheibe die Haltekraft der Tellerfedern

und rückt im Millisekundenbereich [MEYER06, S. 32–34; JAKOB05, S. 70–72] aus. Meist

registriert ein Sensor im Überlastfall das Ausrücken der Druckscheibe und schaltet den

Antrieb ab. Zudem kann das Grenzdrehmoment über die Auslegung des Senkwinkels 

verändert werden [MAYR01 A]. Je nach Bauart gibt es verschiedene Schaltprinzipien.

Bei einer gleichmäßigen Teilung der Übertragungselemente rückt die Kupplung in die

nächstmögliche Position ein (selbsttätig einschaltend – durchrastend). Bei einer un-

gleichmäßigen Teilung rückt die Kupplung erst wieder ein, wenn die An- und
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Abtriebsseite wieder die gleiche relative Ausgangslage zueinander erreicht haben wie

zum Zeitpunkt des Ausrückens (selbsttätig einschaltend – synchronschaltend). Als

Vorteile des Systems sind die hohe Leistungsdichte, die hohe Zuverlässigkeit und der

geringe Wartungsaufwand zu nennen.

F : Axialkraft

F : Federkraft

F : Umfangskraft

F : Normalkraft

: Senkwinkel

a

F

u

N

FF

FU

FU

FN Fa

FF

FU

FU

FN

Fa

F < Fa F

F = Fa F

Druckscheibe

Druckflansch Nabe

NachstellmutterTellerfeder

Schaltelement:
Kugel

Sperrkörperprinzip:

Nennbetrieb:

Auslösen:

Bild 2.5: Formschlüssige Überlastkupplung mit Kugeln als Schaltelemente (nach

[KOENEN01])

Eine weitere Variante stellt die Durchrastkupplung mit Schraubflächen dar (vgl. Bild

2.6). Während viele der bekannten Lösungen das Drehmoment mit Hilfe von Kugeln

oder Rollen übertragen, nutzt diese Kupplung das Prinzip der Stirnverzahnung, die

durch Federkraft im Eingriff gehalten wird. Dabei sind die Flächen schraubenförmig

ausgeführt, sodass an den Kraftübertragungsstellen nicht nur während der normalen

Drehmomentübertragung, sondern auch während des Ausschaltvorgangs ein großflä-

chiger Kontakt besteht. Extreme Hertz’sche Pressungen werden damit vermieden.

Darüber hinaus ist der axial bewegliche Kupplungsring in mehrere Segmente eingeteilt.

Durch die Kegelform der Stirnverzahnung bedingt, schieben die Druckfedern die einzel-

nen Segmente in der Innenverzahnung des Kupplungsgehäuses nach außen. Die

Drehbewegung wird somit spielfrei übertragen. In modernen Maschinen und Anlagen,

die häufig mit hohen Drehzahlen oder im Reversierbetrieb laufen, kann nur eine spiel-

freie Sicherheitskupplung vernünftig eingesetzt werden [MAYR01 C].
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Bild 2.6: Durchrastkupplung mit Schraubflächenverzahnung [WECK01, S. 123]

Weitere Möglichkeiten, die Kraft zur Drehmomentübertragung zu erzeugen, bieten

sowohl die Pneumatik, die mittels Kolben eine bestimmte Kraft bereitstellt, als auch die

Elektrotechnik, mit der über bestromte Spulen Magnetfelder erzeugt werden. Strom

respektive Luftdruck als Steuer- und Regelgröße machen die Kupplung fernbedienbar.

Über die Höhe des Stroms beziehungsweise des pneumatischen Drucks kann das

übertragbare Drehmoment während des Betriebs immer exakt an den Produktionszyk-

lus angepasst werden [MAYR08 B].

2.1.1.2 Lineare Kraftbegrenzer

In Antrieben, die keine Drehmomente sondern Kräfte übertragen, können lineare Kraft-

begrenzer eingesetzt werden. Sie werden hier zu den kraftbetätigten mechanischen

Überlastsicherungssystemen gezählt. Die Einsatzbereiche liegen in kurvengesteuerten

Vorschubantrieben, Kurbelantrieben oder Spindelmutter-Antrieben [JAKOB83]. Bild 2.7

zeigt einen linearen Kraftbegrenzer, bei dem ein Form-/Kraftschluss zwischen Welle

und Nabe zur Kraftübertragung dient. Im Überlastfall führen die Schaltsegmente durch

die kegeligen Anlageflächen an der Welle einen radialen Hub aus und geben die Kupp-

lung in axialer Richtung frei. Die Schaltkraft wird durch die Vorspannung der Federn

stufenlos eingestellt. Die Wiedereinrastung erfolgt manuell oder automatisch bei Wie-

dererreichen der Ausgangslage. Die hier gezeigte Kupplung ist mit einem integrierten

Schaltsignalgeber für Steuerungsaufgaben und einstellbaren Endanschlägen versehen.
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eingerastet:

ausgerastet:

Nachstellmutter

Schaltsegment

Druckscheibe 1

Tellerfedern

Druckscheibe 2

Bild 2.7: Linearer Kraftbegrenzer mit Schaltsegmenten (nach [MAYR08 C])

Des Weiteren existieren formschlüssige, lastabwerfende Kraftbegrenzer für Spindelmut-

ter-Systeme. Die Wirkungsweise ist vergleichbar mit derjenigenn der

Brechbolzenkupplung. Dabei stellen die Flanschschrauben zum Befestigen der Spin-

delmutter am Werkzeugschlitten eine Schwachstelle dar. Bei Überschreiten eines

Grenzwertes brechen die Schrauben und der Kraftfluss ist getrennt [MAG06].

Zudem sind kraftbetätigte, lastabwerfende, mechanische Überlastsicherungssysteme

Stand der Technik (Bild 2.8). Sie werden als passiv auslösende Kupplungen in Spin-

delmutter-Systeme integriert und können Axialkräfte im Kollisionsfall auf ein Höchstmaß

begrenzen.

Bild 2.8: Hydraulische Sicherheitsspindelmutter [WECK01, S. 124]
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Im eingerückten Zustand geht der Kraftfluss von der Spindel über die Spindelmutter in

den mit ihr verschraubten Flansch. Dieser wird mit Hilfe des Ringkolbens axial genau

zum anderen Flansch fixiert, der unmittelbar mit dem Schlitten verschraubt ist. Der

Ringzylinder wird über den P-Anschluss (Druckanschluss) mit Öl beaufschlagt. Dadurch

wird der Ringkolben auf die genau bearbeitete Planfläche der beiden Flansche gepresst

und der Ringzylinder gegen den drucklosen Tankrücklauf T abgedichtet.

Die Kraft, mit der der Ringkolben die beiden Flansche verbindet, hängt von der Ringkol-

benfläche und vom Hydraulikdruck ab. Überschreitet die am Schlitten angreifende,

äußere Kraft die Ringkolbenkraft, so wird der Ringkolben von der Planfläche eines der

beiden Flansche abgehoben. Über den Ringspalt zwischen Ringkolben und Zylinder ist

damit der Durchfluss zum drucklosen Tankrücklauf freigegeben. Damit fällt am Ringzy-

linder der hydraulische Druck schlagartig, und die kraftschlüssige Verbindung zwischen

den beiden Flanschen bzw. zwischen Spindelmutter und Schlitten ist unterbrochen. Der

Beginn des Ausrückhubs wird mit Hilfe von Schaltern erfasst. Daraufhin wird der Ser-

vomotor abgebremst. Durch einfache Drehrichtungsumkehr der Antriebsspindel kann

die Kupplung nach einer Kollision wieder vorgespannt und somit funktionstüchtig ge-

macht werden [WECK01, S. 124].

2.1.2 Elektronische Überlastsicherungssysteme

In modernen Antriebssteuerungen sind häufig auch elektronische Überwachungssyste-

me integriert, die ein ungewolltes Ansteigen des Drehmomentes erkennen und

Gegenmaßnahmen einleiten können [BESTLE06, S. 76–78]. Dazu stehen zahlreiche, auf

dem Markt etablierte Produkte zur Verfügung. Elektronische Überlastschutzsysteme

können z. T. dabei Kollisionen nicht nur erkennen, sondern auch sich anbahnende

Kollisionen in allen Betriebszuständen, wie Hand – und Automatikbetrieb, erfassen

[WECK01, S. 405]. Dies unterscheidet sie von mechanischen Überlastsicherungssyste-

men, bei denen erst Maßnahmen ergriffen werden, sobald Überlast vorliegt. Dabei

können elektronische Überlastschutzsysteme hinsichtlich ihrer Überwachungsstrategie

in sensorlose und sensorarme oder sensorbasierte Verfahren eingeteilt werden (vgl.

Bild 2.1) [WECK01, S. 404].

2.1.2.1 Sensorlose Verfahren

Sensorlose Verfahren zur Kollisionsvermeidung bestehen meist aus reinen Softwarelö-

sungen und beruhen auf dem Prinzip der Schutzraumüberwachung. Dadurch können

vorab mögliche Kollisionen erkannt und dem Bediener anhand von Warnungen Maß-
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nahmen zum Handeln vorgeschlagen werden. Dazu muss der Kollisionsraum mit sei-

nen Komponenten vom Werkzeugmaschinenhersteller geometrisch beschrieben

werden. In Echtzeit werden die Verfahrwege sowie die Aktualisierung des Werkstücks

berechnet und kritische Situationen an den Bediener gemeldet. Dabei werden Null-

punktverschiebungen, Werkzeugkorrekturen und NC-Befehle interpretiert, um

Kollisionen zu vermeiden. Voraussetzung für den Einsatz der Schutzraumüberwachung

ist neben einer leistungsfähigen Steuerung zur Berechnung aller Informationen in

Echtzeit die fehlerfreie Definition der Geometriedaten. Werkstückrohteile oder Spann-

elemente sind darin nicht mit inbegriffen. Zudem kann das Einwechseln eines zu

großen Werkstücks oder Werkzeugs sowie die Eingabe eines falschen Programms oder

einer Fehlbedienung zu Kollisionen führen [WECK01, S. 407].

2.1.2.2 Sensorarme und sensorbasierte Verfahren

In Situationen, in denen die Schutzraumüberwachung nicht zum erwünschten Ergebnis

führt, liefern sensorische Verfahren eine zusätzliche Möglichkeit, die Werkzeugmaschi-

ne vor schweren Kollisionsschäden zu schützen. Die Steuerung erhält eine Vielzahl von

Signalen wie Position, Beschleunigung und Motorstrom, die zur Überwachung des

spanenden Prozesses dienen. Die Werkzeuge sowie die Produktionsmaschinen werden

durch diese Überwachung optimal ausgelastet und Störungen frühzeitig erkannt. Man

spricht hier von Prozessüberwachungssystemen, die jedoch erst bei Überlast eingrei-

fen, nachdem eine Kollision passiert ist. Sensorarme Verfahren ohne zusätzliche

Installation von Sensoren überwachen beispielsweise die Antriebsmotorströme und

schalten bei steigendem Motorstrom die Maschine ab. Dabei kann es aber schon zu

Beschädigungen an den betroffenen Komponenten kommen, da der Anstieg der Motor-

ströme mit einer Verzögerung einhergeht [BRECHER06]. Um dies zu beschleunigen,

müssen sensorbasierte Verfahren zum Einsatz kommen, in denen Beschleunigungs-

und Kraftsensoren am Spindelkasten oder am Revolver angebracht werden

[KAEVER04]. Prozessrelevante Größen der zu überwachenden Komponenten können

somit schnell erfasst werden. Das Ziel ist, mögliche sprunghafte Änderungen in Form

von Überlast innerhalb weniger Millisekunden zu erkennen und die Werkzeugmaschine

abzuschalten. Diese Verfahren arbeiten dabei unabhängig von der Steuerung der

Werkzeugmaschine. Voraussetzung ist jedoch das Überschreiten eines vorab einge-

stellten Grenzwerts.
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Grundsätzlich dienen derartige Sensoren der prozessnahen Überwachung. Störquellen

infolge von schwankenden Materialeigenschaften des Werkstücks, ungenauen Antrie-

ben sowie Werkzeugverschleiß senken die Qualität des Produkts. Sensorgestützte

Prozessüberwachung kann dem entgegenwirken und vorzeitige Störquellen an den

Bediener melden. Neben Beschleunigungs- und Kraftsensoren werden dabei auch

Sensoren auf akustischer Basis angeboten, die Bearbeitungsgeräusche im Hochfre-

quenzbereich messen [BRANKAMP08].

Der notwendige Aufwand für sensorbasierte Überwachungssysteme ist enorm. Neben

der Auswahl geeigneter Sensoren aus der fast nicht zu überblickenden Vielzahl bereit-

gestellter Lösungen, der Integration der Sensorik in die Maschine sowie dem

Hardwareaufwand für die Sensorkopplung sind im laufenden Betrieb häufig umfangrei-

che Lern- und Parametriervorgänge erforderlich. Das Ergebnis ist laut

Anwenderaussagen häufig nicht ausreichend zuverlässig [KAEVER04]. Unnötige Fehl-

alarme behindern die Produktion oder nicht erkannte Störungen führen zu Folgefehlern.

2.2 Aachener Modell zur schnellen Kontakterkennung und -ver-

arbeitung

Im Allgemeinen dienen sensorische Verfahren zur Erkennung von Überlast infolge einer

Kollision. Die in Kapitel 2.1.2.2 beschriebenen sensorischen Verfahren reagieren jedoch

erst dann, wenn es bereits zu Überlastung oder gar Zerstörungen an einer der Kompo-

nenten gekommen ist. Daher bedarf es neuer Methoden zur schnelleren und

betriebssicheren Erkennung von Kollisionen.

Von [BRECHER06] wurde dazu am WZL der RWTH Aachen ein Lösungsansatz erarbei-

tet, der darauf beruht, eine Überlast infolge Kollision mittels einer Kontakterkennung

zwischen dem Werkzeug und dem Werkstück sowie einer nachgeschalteten Entschei-

dungslogik schneller als bei herkömmlichen Schutzsystemen zu identifizieren. Das

Verfahren erfordert dabei keine Überschreitung prozessrelevanter Signale wie Motor-

ströme oder Beschleunigungen und kann somit unmittelbar reagieren.

Ein Kontakt zwischen Werkzeug und Werkstück ist nicht zwangsläufig eine Kollision, da

ein Bearbeitungsbeginn ebenfalls einen Kontakt bedeutet. Deshalb ist die Unterteilung

in verschiedene Module notwendig: Ein Kontakterkennungsmodul, das im Wesentlichen

aus einem Kontaktsensor in der Nähe des Werkzeugs besteht, und ein Entscheidungs-

logikmodul, das nach der Kontakterkennung darüber bestimmt, ob eine

Kollisionssituation vorliegt. Dazu werden verschiedene Signalmuster gebildet und
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miteinander verglichen. Mit Hilfe aktueller Prozesssignale wie Position, Geschwindigkeit

und Beschleunigung, die als Soll-Werte von der NC-Steuerung übermittelt werden, kann

ein Signalmuster gebildet werden, das maßgeblich auf folgendem Verhältnis basiert:

zf
n

v
z

MSSoll

fSoll  (2.1)

Darin werden vorhandene Geometriedaten des Werkzeugs und Materialeigenschaften

des Werkstücks berücksichtigt. Zusätzlich werden die Soll-Signale über die NC-

Steuerung übermittelt, wodurch der Soll-Zahnvorschub fz einige Millisekunden im Vo-

raus bestimmt werden kann. Gleichzeitig bildet die Entscheidungslogik über direkte

oder indirekte Messsysteme sowie die NC-Steuerung ein weiteres Signalmuster, das

die Ist-Werte des Prozesses darstellt. Daraus ergibt sich ein Verhältnis von:

MSist

fist

n

v
(2.2)

Um einen überlastfreien Prozess zu gewährleisten, müssen die Signalmuster zueinan-

der in einer bestimmten Bandbreite liegen. Werden diese Grenzen überschritten und

gleichzeitig ein Kontakt detektiert, liegt eine Kollisionssituation vor. Das System kann

sofort eingreifen. Die Bildung der Signalmuster erfolgt dabei während des gesamten

Prozesses, wodurch, getriggert vom Kontaktsignal, eine schnelle und sichere Entschei-

dung getroffen werden kann.

Im Eilgangbetrieb kann in diesem Zusammenhang jeder Kontakt als Kollision gewertet

werden, ohne dass weitere Auswertungen nötig sind. In anderen Situationen werden die

Soll- und Ist-Signale an die Entscheidungslogik übermittelt und verarbeitet. Der aktuelle

Zustand des Zahnvorschubs kann dadurch kontinuierlich bestimmt werden. Überschrei-

ten die berechneten Werte ihre Grenzen, deutet dies auf eine zu hohe

Vorschubgeschwindigkeit bezüglich der Drehzahl der Hauptspindel hin, wodurch ein

Notstopp durch Reversieren des Antriebs eingeleitet werden kann und nennenswerte

Schäden im unteren Geschwindigkeitsbereich bis 8 m/min verringert werden können.

2.3 Defizite und Folgerungen für diese Arbeit

Sensorlos basierte Sicherungssysteme, wie beispielsweise die Schutzraumüberwa-

chung, können Kollisionen schon im Voraus vermeiden, jedoch nur, wenn kein

Programmier- oder Bedienfehler vorliegt. Bei solchen Fehlern können sensorarme oder

sensorbasierte Systeme eine mögliche Kollision erkennen und das Antriebssystem

stoppen. Allerdings sind diese Systeme meist zu langsam [DROPMANN08] und schützen
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die Haupt- und Kugelgewindespindel nur bei geringen Geschwindigkeiten. Bei heftigen

Kollisionen, wenn z. B. infolge einer Nullpunktverschiebung im Eilgang bei v0 > 8 m/min

das Werkzeug auf das Werkstück trifft, würde auch ein Stoppen oder Reversieren des

Antriebs die Schäden nicht verhindern können [MAYR02].

Keine Maschine ist vor Kollisionen sicher. Sie lassen sich zwar reduzieren, aber nicht

komplett vermeiden [BESTLE06, S. 76–78]. In diesen Situationen können nur noch die

Antriebe der Werkzeugmaschinen durch mechanische Überlastsicherungen geschützt

werden [DROPMANN08]. Die Reaktions- oder Ausrastzeit mechanischer Überlastsiche-

rungen, die bisher noch passiv bzw. selbstgeschaltet werden, ist dabei abhängig von

der Steifigkeit des Antriebssystems sowie der Kollisionsgeschwindigkeit [MAYR02]. So

können auch Schäden im unteren Geschwindigkeitsbereich entstehen, wo die Kupp-

lungsausrastzeit langsamer verläuft. Durch die Integration verfügbarer

Sicherheitskupplungen zwischen Kugelgewindespindel und Antriebsmotor (vgl. Bild 3.3)

wird der Spindelmutter-Antrieb nicht geschützt.

Lineare Kraftbegrenzer, die z. T. schon direkt an der Schnittstelle zwischen Spindelmut-

ter und Schlittenflansch platziert werden können, um somit frühestmöglich die

Kollisionskraft zu trennen, reduzieren zwar wirkungsvoll die Kollisionsschäden am

Kugelgewindetrieb (vgl. Bild 1.2), verringern jedoch auch enorm die Steifigkeit einer

Antriebsachse. Damit steigt die Nachgiebigkeit am Werkzeug und verringert die Genau-

igkeit. Ebenso wird ein Kraftanstieg bis zum eigentlichen Auslösen benötigt.

Mechanische Lösungen können also auch hier die betroffenen Kugelgewindetriebe nur

bedingt schützen.

Um dies zu ändern, soll in der vorliegenden Arbeit ein Lösungsansatz untersucht wer-

den, der es vorsieht, die Vorteile elektronischer und mechanischer Komponenten zu

vereinen. Dadurch kann mithilfe der Steuerungstechnik die Reaktionszeit durch Erken-

nen und Verarbeiten einer auftretenden Kollision deutlich verkürzt werden und

Maßnahmen zur Schadensverringerung unter Zuhilfenahme von mechanischen Kom-

ponenten schneller als bei herkömmlichen Systemen eingeleitet werden.
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3 Planen und Klären der Aufgabe

3.1 Konkretisierung der Aufgabenstellung

Die zahlreichen Defizite konventioneller Überlastsicherungssysteme sind in den bisheri-

gen Ausführungen deutlich geworden. Um Kollisionssituationen in Werkzeugmaschinen

zu vermeiden oder zumindest die Auswirkungen eines Schadens gering zu halten, wird

ein kontakterkennungsbasierter Ansatz untersucht, der die Vorteile elektronischer und

mechanischer Überlastsicherungssysteme kombiniert. Die Aufgabe der vorliegenden

Arbeit ist dabei die Entwicklung der mechanischen Komponenten des Überlastsiche-

rungssystems, die aus einer schnell schaltenden Bremse bzw. Kupplung bestehen. Das

schnell schaltende Bremssystem kann vor allem den Spindelkasten inkl. Hauptspindel

schützen, indem die Überlast vom Bremssystem aufgenommen wird und bleibende

Verformungen verhindert werden. Dazu muss das Bremssystem mit hoher Kraft

schnellstmöglich wirken. Eine Überlastkupplung, die eine hohe Axialsteifigkeit aufweist

und direkt an der Schnittstelle zwischen Antriebssystem und Werkzeugschlitten in die

Spindelmutter integriert ist, kann den Kraftfluss infolge einer Kollision früh unterbrechen

und somit das Antriebssystem schützen.

Solche schnell schaltenden Komponenten können nur sinnvoll ihre Aufgabe erfüllen,

wenn die Steuerungstechnik zur Erkennung und Verarbeitung einer solchen Kollision

ebenso schnell reagiert. Dazu wird das Aachener Modell zur schnellen Kontakterken-

nung und -verarbeitung benutzt (Kap. 2.2), das Inhalt einer weiteren Arbeit am

Werkzeugmaschinenlabor der RWTH Aachen ist und gemeinsam mit der schnell schal-

tende Bremse bzw. Kupplung in dem Innonet-Projekt KoBaSiS (Kontakt-

erkennungsbasiertes Überlastsicherungssystem für Werkzeugmaschinen mit

Spindelmutter-Antrieben) entwickelt wird [BINZ06B, DENNIG07, S. 94, DENNIG08B]. Das

Aachener Modell dient zur Schadensminimierung nur bei niedriger Vorschubgeschwin-

digkeit bis 8 m/min und kann durch eine Erweiterung mit der zu entwickelnden Bremse /

Kupplung Werkzeugmaschinenkomponenten auch bei höheren Vorschüben schützen.

Zur Lösung dieser Aufgabe werden zunächst die Anforderungen für das Bremse-

Kupplung-System hergeleitet, woraus ersichtlich wird, dass eine schnelle Schaltung

dieser Komponenten nur durch eine aktive Betätigung mithilfe separater Aktoren erfol-

gen kann. Es folgt die Konzept- und Entwurfsphase. Dabei wird der Stand der Technik

linearer Bremssystem sowie von schnell schaltenden Aktoren betrachtet, inwieweit
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diese für die geforderte Aufgabenstellung benutzt werden können. Darauf aufbauend

werden Lösungskonzepte für eine Bremse und Kupplung gesucht und diese bewertet.

Mit dieser Bewertung war es möglich, Lösungskonzepte für eine schnelle schaltende

Aktorik zu erarbeiten (siehe auch Bild 1.4).

3.2 Anforderungen

Sowohl das Bremssystem, als auch die Sicherheitskupplung sollen aktiv betätigt wer-

den, wodurch ein wesentlicher Entwicklungsanteil im Bereich der Aktoren entsteht. Das

zentrale Problem besteht dabei in der Verkürzung der Reaktionszeit von Bremse tBA

und Kupplung tK. Diese müssen zur Vermeidung von bleibenden Schäden unterhalb

von 5 ms bleiben (Bild 3.1). Um eine derart kurze Reaktionszeit zu ermöglichen, sind

extrem schnell schaltende Aktoren gefordert, deren Stand der Technik in Kap. 5 erläu-

tert wird.

Rattervermeidung

Kollisions-
überwachung

Werkzeugbruch-
überwachung

Spindellager-
überwachung

Statikkompensation

Werkzeug-
verschleißmessung

Thermo-
kompensation

Führungsverschleiß-
überwachung

< 5 ms 5 ms bis 100 ms > 100 ms

Reaktionszeit

Bild 3.1: Reaktionszeiten für verschiedene Überwachungsanwendungen (nach

[KAHMEN05])

Neben der Reaktionszeit hat die Höhe der Bremskraft einen entscheidenden Einfluss

auf die Schwere der Kollision. Steigt die Bremskraft bei gleichzeitiger Verkürzung der

Reaktionszeit, kann diese möglichst viel Kollisionsenergie aufnehmen und gleichzeitig

die Verformung der sich im Kraftfluss befindenden Komponenten reduzieren. Demzu-

folge verringert sich der Schaden an der Hauptspindel und deren Lagerung; er kann

sogar vermieden werden. Verkürzt sich auch die Reaktionszeit der Kupplung, kann

diese frühestmöglich den Kraftfluss zwischen Spindelmutter und Werkzeugschlitten

trennen, um somit den Kugelgewindetrieb sowie den Antriebsmotor zu schützen.

Im Folgenden werden nun die Anforderungen an die Kupplungs- und Bremseinheit nach

[DENNIG08A] näher erläutert.
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3.2.1 Anforderungen an die Kupplung

Im Rahmen der Minimierung der Reaktionszeit ist das Ziel die Entwicklung und Kon-

struktion einer schnell schaltenden Überlastkupplung, die zur Effizienzsteigerung direkt

in die Spindelmutter der Werkzeugmaschine integriert ist und elektrisch geschaltet wird.

Dadurch erfolgt die Trennung des Antriebstrangs, bevor es zu einem Kraftanstieg durch

eine Kollision kommt (Bild 3.2). Herkömmliche Überlastkupplungen benötigen dagegen

einen Kraftanstieg bis zu einem eingestellten Grenzwert zur Trennung des Kraftflusses

[DROPMANN08].

Zeit

Kraft

Betriebskraft

eingestellter Grenzwert

Zeitpunkt der Kollision

Kollisionskraft am Spindelmuttersystem

Aktive Überlastkupplung
in Spindelmutter integriert

rotatorsiche Trennung
axiale Trennung

Signalverarbeitung
+ Abkopplung

Passive Überlastkupplung zw.
Servomotor und Kugelrollspindel

Zeitpunkt der
Kollisionskraft
am Antriebsmotor

Bild 3.2: Kraftverläufe am Antriebssystem bei einer Kollision

Neben dem mechanischen Konzept der Überlastsicherung soll wegen der unterschied-

lichen Auslöse- und Reaktionszeiten parallel auch das Reversieren des Antriebs bei

Kollisionskontakt weiterverfolgt werden. Die dadurch entstehenden Beschleunigungen

müssen über das Spindelmutter-System übertragen werden. Dabei muss der Spindel-

mutter-Antrieb die gesamte Masse des Werkzeugschlittens inkl. Aufbauten sicher und

spielfrei bewegen. Zudem darf die Funktion des Kugelgewindetriebs nicht beeinträchtigt

werden. Infolgedessen soll die zu entwickelnde Kupplung die Schnittstellen des im

Prüfstand vorhandenen Kugelgewindetriebs und die Schnittstelle am Werkzeugschlit-

tenflansch nutzen. Zur Festlegung der Anforderungen der Kupplung müssen daher

Kugelgewindetriebe und deren kinetische Beziehungen näher erläutert werden.
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3.2.1.1 Grundlagen über Kugelgewindetriebe

In der Literatur werden verschiedene Antriebskonzepte mit Kugelgewindetrieben be-

schrieben. Diese unterscheiden sich in der Art der Lagerung und in den rotatorisch

bewegten Komponenten. So kann beispielsweise die Spindel starr mit zwei Festlagern

im Maschinenbett verankert sein und die Spindelmutter angetrieben werden. Standard-

mäßig werden jedoch angetriebene Spindeln in Fest-Loslager-Anordnung mit einer starr

am Schlitten verbundenen Kugelgewindemutter verwendet (vgl. Bild 3.3)

[DAMBACHER05].

Motor

Sicherheitskupplung

Zahnriementrieb

Festlager

Werkzeugschlitten

Linearführung

Loslager

Gewindespindel

Spindelmutter

Wegmesssystem

Bild 3.3: Schematischer Aufbau einer Vorschubachse (nach [WECK01, S. 81;

DAMBACHER05; LEHNER05])

Der Kugelgewindetrieb selbst besteht aus der Kugelgewindespindel und der Spindel-

mutter mit den sich darin befindenden Kugeln. Die Spindelmutter hat dabei zwei

Anforderungen zu erfüllen. Zum einen muss sie die Umlenkung und Rückführung der

Kugeln gewährleisten und zum anderen die Vorspannkraft auf das Spindelmutter-

System zur Vermeidung eines Axialspiels aufbringen [GOLZ90; HABERKERN98].

Die Höhe der Vorspannkraft bestimmt maßgebend die Reibung im Kugelgewindetrieb

und somit dessen Dynamik, die gesondert betrachtet werden muss. Dazu werden im

folgenden Abschnitt Gleichungen zusammengefasst, die sich zum Großteil auf die von

[SPIEß70] und [BOEGELSACK63, S. 605–613] abgeleiteten Berechnungsverfahren stützen

und auf bekannten Methoden in der Wälzlagertechnik nach [HARRIS07; ESCHMANN64;

ESCHMANN53; PALMGREN64] basieren. Die Betrachtung der Kräfte im Kugelgewindetrieb

kann dabei durch Übertragung der vom Gleitschraubtrieb bekannten Gleichungen

durchgeführt werden.

Zunächst wird die Kraftübertragung bei Reibungsfreiheit ermittelt und in einem weiteren

Schritt mit Hilfe des Reibungswinkels  das Gesamtreibmoment im Kugelgewindetrieb

bestimmt. Zur Vereinfachung wird angenommen, dass alle Kugeln gleichmäßig tragen,
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Steigungsabweichungen nicht vorhanden sind und die Geometrie der Profilform sich auf

der gesamten Länge von Spindel und Mutter nicht ändert. Der Steigungswinkel  der

Schraubenlinie ist in diesem Zusammenhang mit der Steigung P im Nenndurchmesser

durch die Beziehung

nd

P
tan


 (3.1)

gegeben [SPIEß70, S. 28].

Fax F *ax
F *ax

reibungsfrei

Mutter Spindel

Bm

BS

FN

Bm

BS

2

d
r n
n 

P

Bild 3.4: Kräfte im Kugelschraubtrieb bei Reibungsfreiheit (nach [SPIEß70, S. 35])

Eine im Kugelgewindetrieb angreifende Axialkraft bzw. Betriebskraft Fax inkl. der Vor-

spannkraft FV ruft in den Wälzpunkten BS und Bm (vgl. Bild 3.4) der tragenden Kugeln

Reaktionskräfte hervor, die wegen der um  und  geneigten Flächen nicht in Richtung

der Schraubenachse fallen. Sie bilden mit Fax ein räumliches Kräftesystem, das im

Gleichgewicht ist. Es reicht jedoch aus, die Gleichgewichtsbedingungen in Achsrichtung

anzusetzen [SPIEß70, S. 35].

Unter Vernachlässigung der Reibung in den Berührpunkten erfolgt die Kraftübertragung

über die Kugeln allein in Richtung der Berührnormalen. Ein auf die Spindel eingepräg-

tes Moment wird aufgrund der Spindelsteigung sowie der fixierten Mutter in eine

Axialkraft Fax gewandelt, die auf die Summe der gleichmäßig tragenden Kugeln zt wirkt.

Nach Bild 3.4 kann die Normalkraft FN durch die Beziehung



- 26 - 3 Planen und Klären der Aufgabe




cossinz

F
F

t

ax
N (3.2)

hergeleitet werden.

Bei Reibungsfreiheit ist die in Bild 3.4 eingezeichnete Komponente Fax · tan  die Um-

fangskraft, die je nach Abstützung die Spindel oder die Mutter in Rotation versetzt. Das

dabei erzeugte Drehmoment, im Folgenden Steigungsmoment

MS = rn · Fax · tan  (3.3)

genannt, wird mit Gl. (3.1) zu






2

PF
M ax

S . (3.4)

Gl. (3.4) ist also bei Reibungsfreiheit unabhängig vom Durchmesser der Wälzpaarung.

Umgekehrt erzeugt ein eingeleitetes Moment MS die Axialkraft Fax [SPIEß70, S. 46]. Je

nach Drehrichtung ist dem Steigungsmoment MS ein Reibungsmoment Mr überlagert.

Das Gesamtreibungsmoment ergibt sich somit aus:

Mg ≈ MS ± Mr (3.5)

Das Plus-Zeichen in Gl. (3.5) gilt, wenn ein Drehmoment zur Erzeugung einer Axialkraft

eingeleitet wird. Das Minus-Zeichen gilt bei Bewegungsumkehr, also bei Erzeugung

eines Drehmoments aus der eingeleiteten Axialkraft. Das Reibungsmoment Mr ergibt

sich nach [SPIEß70, S. 48] vereinfacht zu

Mr ≈ F · rn · tan  , (3.6)

wobei F sich aus der äußeren Axiallast Fax und der Vorspannkraft Fv im Kugelgewinde-

trieb zusammensetzt. Unter  = tan  ist der Reibbeiwert des Kugelgewindetriebs zu

verstehen. Typische Reibbeiwerte für Wälzschraubung liegen im Bereich von  ≈ 0,01

[SPIEß70, S. 28 ff]. Daraus ergibt sich ein Gesamtreibungsmoment von

  



 tanrFF

2

PF
M nvax

ax
g . (3.7)

Die Axialkraft Fax kann dabei nicht nur allein durch das Antriebssystem aufgebracht

werden, sondern auch durch einen akuten Stopp infolge einer Kollision. Diese Kollisi-

onskräfte übersteigen meist die statische Tragzahl von üblichen Kugelgewindetrieben,

die in Werkzeugmaschinen normaler Baugröße integriert sind. Beispielsweise hat ein

Kugelgewindetrieb mit dem Durchmesser 40 mm und einer Steigung von 20 mm eine

zulässige statische Tragzahl von ca. 77 kN [MANNESMANN06]. Eine Kollision mit einer
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Vorschubgeschwindigkeit von ca. 8 m/min erreicht dabei schon eine Kollisionskraft von

bis zu 110 kN [WECK01, S. 123].

3.2.1.2 Kopplungsprinzip

Das Prinzip zur Entkopplung des Werkzeugschlittens vom Kugelgewindetrieb kann auf

zwei verschiedene Arten geschehen (Bild 3.5). Bei einer axialen Trennung erfolgt eine

vollständige Abkopplung der Massen. Eine kinetische Untersuchung ist nicht weiter

nötig. Bei einer rotatorischen Trennung wird jedoch die Drehfixierung der Spindelmutter

aufgehoben, wohingegen die Axialkraft weiterhin vorhanden bleibt. Infolgedessen

kommt es zum Rotieren der Spindelmutter. Sobald die Winkelgeschwindigkeiten der

Spindelmutter und der Spindel identisch sind, ist der Kraftfluss vollständig getrennt.

Dies erfordert jedoch die Beschleunigung der drehenden Massen (Spindelmutter,

Kugeln, ggf. Kupplungselemente etc.), was eine Verzögerung der Abkopplung nach sich

zieht. Zudem wird ein Axiallager zur drehbaren Lagerung der Spindelmutter am Schlit-

ten benötigt. Folglich muss untersucht werden, ob eine rotatorische Trennung

hinsichtlich der Kinetik und den dabei entstehenden Kräften in Frage kommt.

Werkzeugschlitten

Spindel

Spindelmutter Axiallager

g
e
k

o
p

p
e

lt
e

n
tk

o
p

p
e
lt

Axiale Trennung Rotatorische Trennung

Kupplung Kupplung

x

Bild 3.5: Kopplungsprinzipien

Im gekoppelten Zustand ist das eingeleitete Antriebsmoment MA immer dem

Abtriebsmoment am Spindelmutterflansch MM gleichzusetzen.

MM = MA (3.8)

Bei einer Kollision wird in diesem Fall die rotatorische Fixierung der Spindelmutter

gelöst:

MM = 0 (3.9)
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Gleichzeitig verzögert die Spindelmutter in axialer Richtung infolge der Kollisionskraft

Fcoll mit ẍ. Die Verzögerung bewirkt im Kugelgewindetrieb eine Axialkraft Fax, die nach

Gl. (3.4) ein Moment erzeugt, das die Mutter in Rotation versetzt (vgl. Bild 3.6).

Mr

FV

Fax

MM MA

nA

Ax

Ay
By

MT

Bild 3.6: Dynamische Beziehungen im Kugelgewindetrieb

Diesem Moment wirken alle äußeren Kräfte der Spindelmutter entgegen. Diese beste-

hen aus dem Moment der Trägheitsmasse bei beschleunigter, rotatorischer Bewegung

MT und dem Reibungsmoment Mr (siehe Gl. (3.6)):

rT
ax MM
2

PF





(3.10)

  



tanrFFJ

2

PF
nvaxMM

ax  (3.11)

Die Winkelbeschleunigung entspricht dabei

M = ẍ · 2 ·  / P . (3.12)

Die infolge einer Kollisionskraft Fcoll entstehende Verzögerung ergibt somit bei einer

rotatorischen Trennung eine Winkelbeschleunigung der Spindelmutter. Mit gegebenen

Randbedingungen wie JM, FV, P, rn etc. kann abhängig von der Beschleunigung die

dabei entstehende Axialkraft im Kugelgewindetrieb berechnet werden. Die hier verwen-

dete Spindel der Firma A. Mannesmann mit dem Durchmesser dn = 40 mm und einer

Steigung P = 20 mm besitzt eine zulässige Belastung am Gewindetrieb von

Faxzul = 50 kN bzw. 10 kN am Festlager [MANNESMANN06]. Bild 3.7 zeigt, dass die Axial-

kraft Fax schon bei geringen Verzögerungen Werte annimmt, die größer als Faxzul sind

und damit zum Schaden der Spindellagerung führen können. Die Schäden einer Kollisi-

on werden demnach aufgrund der durch die negative Beschleunigung entstehenden

Axialkraft Fax verursacht. Eine rotatorische Trennung als Kopplungsprinzip wird somit

ausgeschlossen.
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Bild 3.7: Axialkraftverlauf bei unterschiedlichen Verzögerung ẍ

Die Kupplung löst allerdings nicht zum Zeitpunkt der Kollision bzw. des Kontakts ab,

sondern nach der Reaktionszeit tK. In dieser Reaktionszeit entstehen durch die Verzö-

gerung der Kollision unterschiedlich hohe Kräfte, die sich durch die Struktur der

Werkzeugmaschine durchziehen. Zudem spielt die Steifigkeit der Werkzeugmaschine

und des Kollisionsgegenstands eine entscheidenden Rolle. Ist die Masse m, die An-

fangsgeschwindigkeit v0 sowie die Steifigkeit der Werkzeugmaschine und des

Kollisionsgegenstands C bekannt, kann damit mithilfe des Arbeitssatzes (Gl. (3.13) der

Federweg sF bis zum Stillstand der Maschine berechnet werden [HIBBELER07, S. 198].

½ · m · v0² = ½ · C · sF² (3.13)

Bei der vereinfachten Annahme einer mittleren, konstanten Verzögerung ẍ berechnet

sich die Kollisionskraft Fax über die Federsteifigkeit C mit Gl. (3.14).

2
0ax vmCF  (3.14)

Die Reduzierung der bewegten Massen, was mit der Integration der Kupplung in die

Spindelmutter erreicht wird, sinkt also die Kollisionskraft.

3.2.1.3 Steifigkeitsanforderungen

Statische Belastungen von Werkzeugmaschinen resultieren aus den Prozess- und

Gewichtskräften. Durch die wechselnden Prozessaufgaben verändern sich die Kräfte
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und Momente in ihrer Größe und Wirkrichtung sowie die Lage der Kraftangriffspunkte.

Sie bewirken deshalb jeweils eine unterschiedliche Verformung der Gestelle und damit

am TCP (Tool-Center-Point) der Werkzeugmaschine [WECK06, S. 14]. Die Einhaltung

der Werkstücktoleranz bei spanenden Maschinen ist also nur durch die Forderung nach

einer ausreichend steifen Konstruktion gegeben. Zudem bewirkt die hohe Vorspannkraft

FV im Kugelgewindetrieb maßgeblich die Verhinderung jeglichen Spiels sowie die

Erhöhung der Systemsteifigkeit in der Antriebsachse [SPIEß70, S. 18] und sollte durch

zusätzliche Maschinenelemente nicht unnötig verringert werden. Eine Kupplung, die in

die Spindelmutter integriert wird, stellt ein zusätzliches Bauteil dar, das die Gesamtsteif-

igkeit des Antriebssystems verringert. Diese setzt sich aus der Steifigkeit der

Spindellagerung, der Spindel, der Spindelmutter und der Kupplung zusammen, wohin-

gegen die Steifigkeit der Spindel von der Position des Werkzeugschlittens abhängt. Bild

3.8 beinhaltet die Steifigkeiten der x-Antriebsachse einer Werkzeugmaschine FZ186, die

als Prüfstand für die vorliegende Arbeit dient. Durch die Forderung nach einer max.

15%igen Verringerung der Axialsteifigkeit des Antriebssystems (Position der Spindel-

mutter > 100 mm) ergibt sich eine gewünschte Steifigkeit von CK ≈ 2000 N/m für die

Kupplung.
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Bild 3.8: Gesamtsteifigkeit Cges der Antriebsachse

Allerdings müssen in diesem Zusammenhang die Steifigkeiten aller im Kraftfluss befin-

denden Komponenten betrachtet werden. Steifigkeitsuntersuchungen in x-Richtung an

6
FZ18: Fräsmaschine in Fahrständerbauweise der Fa. Chiron
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der FZ18 haben einen Wert von ca. 14 N/m ergeben. Für die x-Achse, die alle Kom-

ponenten trägt, wird sich daher eine Steifigkeit von CK ≈ 2000 N/m kaum auswirken.

Tabelle 3.1 zeigt die Anforderungsliste für die schnell schaltende Kupplung, wobei nur

die wichtigsten Hauptmerkmale dargestellt werden.

F
Nr.

Anforderungen.

Forderung(F), Wunsch(W)
Quantifizierung

W

1 Geometrie

F 1.1 Integration der Kupplung in die Spindelmutter

F 1.2 Kupplung wirkt im X-Achsen-Antrieb

W 1.3 Verwendung der Spindel 40x20 von der Fa. A. Mannesmann:

Nenndurchmesser der Spindel

Gesamtlänge der Spindel

Steigung der Spindel

d0 = 40 mm

Ln = 1171 mm

P = 20 mm

W 1.4 Vorhandene Schnittstellen der Werkzeugmaschine sollen verwendet

werden.

2 Kinematik

F 2.1 Lineare Abkopplung des Spindelmutterantriebs

F 2.2 Entkopplung mechanisch ggf. über Aktoren mit einer Reaktionszeit tK ≤ 5 ms

F 2.3 Kupplung wirkt in beide Richtungen der X-Achse
.

Max. Beschleunigung der Masse

Max. Lineare Geschwindigkeit

amax = 5 m/s²

v0 = 10 m/min

3 Kräfte

F 3.1 Bewegung der Massen des Werkzeugschlittens m = 1000 kg

F 3.2 Maximale Belastung der Achse Fax = 10 kN

F 3.3 Maximale Drehmoment des Servomotors MT = 65 Nm

F 3.4 Steifigkeit der Sicherheitskupplung CK ≈ 2000 N/m

F 3.5 Auf die Spindelmutter darf keine Radialkraft wirken, um die Laufei-

genschaften der Spindelkugeln nicht zu beeinträchtigen.

4 Signal

W 4.1 Kupplung wird über elektronische Schnittstelle digital oder analog

geschaltet.

5 Ergonomie

W 5.1 Einkupplung nach der Trennung entweder automatisch oder manu-

ell durch Bediener.

6 Gebrauch

W 6.1 Die Kupplung soll auch in anderen Maschinenbaubereichen ein-

setzbar sein.

7 Kosten

W 7.1 Kosten Serienprodukt Kupplung (pro Achse) € 1.200,- … € 1.500

8 Termin

W 8.2 Prototyp Kupplung 01.02.2008

Tabelle 3.1: Anforderungsliste der Kupplung
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3.2.2 Anforderungen an das Bremssystem

Zusätzlich zur schnell schaltenden Kupplung muss ein schnell wirkendes, elektrisch

angesteuertes Bremssystem entwickelt werden, das nach der Entkopplung des An-

triebsstrangs von den linear bewegten Massen einen möglichst schnellen Stopp der

Linearbewegung sicherstellen soll. Die Bremse soll für den mehrmaligen Gebrauch

geeignet sein. Die dabei zu bremsende Masse umfasst den Werkzeugschlitten der x-

Achse inkl. Aufbauten. Weiterhin soll das Bremssystem auf separate, lineare Brems-

schienen wirken, die fest am Gehäuse verankert sind. Separate Bremsschienen sind

erforderlich, da bei Bremssystemen, welche auf die Linearführungen wirken, bereits

nach wenigen Notstopps die Linearführungen derart beansprucht werden, dass die

geforderte hohe Positionsgenauigkeit nicht mehr gewährleistet werden kann. Zudem

muss das Bremssystem die Forderungen nach einer geringen Reaktionszeit und nach

einer hohen Bremskraft erfüllen.

Der Gesamtbremsweg setzt sich aus zwei Komponenten zusammen. Zum einen muss

der Weg xBA berücksichtigt werden, der in der Reaktionszeit des Bremssystems, der so

genannten Ansprechzeit tBA, zurückgelegt wird [BRAESS05, S. 467]. Zum anderen gilt es

den Weg xB zu bestimmen, der während des eigentlichen Bremsvorgangs zurückgelegt

wird. Unter der Annahme einer gleichmäßig verzögerten Bewegung (0 > a = const.) und

der Vereinfachung, dass die Zeit und der Ort bei Null beginnen (t0 = 0 und x0 = 0) sowie

bis zum Stillstand abgebremst werden soll (v(t) = 0), ergibt sich mit F = m · a der

Bremsweg in Gleichung (3.15). Bild 3.9 verdeutlicht den zeitlichen Ablauf des Brems-

vorgangs.

xB = m · v0² / (2 · FB) . (3.15)

Die Bremszeit ergibt sich unter gleichen Bedingungen zu

tB = m·v0 / FB . (3.16)

Der Anhalteweg xstop, in dem die bewegten Massen nach Auslösung der Bremse zum

Stehen kommen, lässt sich somit nach Gl. (3.17) bestimmen.

xstop = xB +xBA = m · v0² / (2 · FB) + v0 · tBA (3.17)

Die Anhaltezeit ergibt sich aus der Summe der Bremszeit und der Reaktionszeit:

tstop = tB +tBA = m · v0 / FB + tBA (3.18)
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0 = tKollision
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tstop
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Bild 3.9: Zeitlicher Ablauf des Bremsvorgangs

Die maximal mögliche Verfahrgeschwindigkeit v0 kann bei gegebenem Bremsweg xstop ,

Bremskraft FB, der Ansprechzeit tBA sowie der Masse m mit Gl. (3.19) ausgerechnet

werden.
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Anhand eines vom Werkzeugmaschinenhersteller überlassenen FEM-Modells (siehe

Bild 3.10) einer Werkzeugmaschine FZ18, kann der maximale Bremsweg abgeschätzt

werden, bei dem noch keine bleibenden Schäden an den sich im Kraftfluss befindenden

Komponenten auftreten. Dabei wurden folgende Lasten aufgebracht:

a. Lastfall 1: Einheitslast von 1 kN am TCP in positive x-Richtung

b. Lastfall 2: Einheitsbeschleunigung von 10 m/s² am Werkzeugschlitten in negative x-

Richtung. Damit soll ein Abbremsen der linear bewegten Massen infolge des Brems-

systems simuliert werden.

c. Superposition aus Lastfall 1 und Lastfall 2

Die daraus resultierenden Spannung und Verschiebungen sind in Tabelle 3.2 darge-

stellt. Es handelt sich dabei um die Spannungen in den kraftleitenden Gehäuseteilen

ohne die Spannungen in den Lagerungen, da diese aufgrund der Datenüberlassung

des Werkzeugmaschinenherstellers nicht ermittelt werden konnten.

Spannung Verschiebung

Lastfall 1: max = 3,69 N/mm² xmax = 0,095 mm

Lastfall 2: max = 11,34 N/mm² xmax = 0,29 mm

Superposition aus Lastfall 1 und 2: max = 10,099 N/mm² xmax = 0,235 mm

Tabelle 3.2: Spannungen und Verschiebungen am FEM-Modell der WZM
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Lastfall 1
σmax

y

x

z

Lastfall 2

Bild 3.10: FEM-Modell zur maximalen Bremswegermittlung

Bei einer Kollision kann eine Kraft bis zu 110 kN entstehen (vgl. Bild 2.2) [WECK01, S.

123], die nach Tabelle 3.2 im Lastfall 1 umgerechnet zu einer Verformung von 9,5 mm

sowie einer Spannung von 369 MPa führt, wodurch Maschinenteile beschädigt werden.

Wenn der Bremsweg soweit reduziert werden kann, damit Spannungen vermieden

werden, die zu einer Beschädigung an den sich im Kraftfluss befindenden Komponen-

ten sowie den Lagerungen führt, muss eine entsprechend hohe Bremskraft wirken

[DENKENA06, S. 102–105].

Aufgrund der Zusammenarbeit mit der Fa. Ortlinghaus im Projekt KoBaSiS soll ein

Bremssysteme entwickelt werden, dessen Bremskräfte im Bereich von 16 kN und damit

in vergleichbarer Größe zum Produktprogramm liegen. Bei einer geforderten Reakti-

onszeit von tBA = 5 ms, einer Anfangsgeschwindigkeit von v0 = 10 m/min sowie einer

Schlittenmasse von m ≈ 1000 kg (inkl. Aufbauten) kann damit nach Gl. (3.17) der min-

dest erforderliche Bremsweg zu xstop ≈ 1,7 mm berechnet werden. Bei diesem

Bremsweg kommt es zu einer auftretenden Spannung von max = 66 N/mm² und somit

zu keiner Beschädigung in den Komponenten. Bisher verfügbare Linearbremsen zur

Ermittlung des Stands der Technik sind Inhalt des folgenden Kapitels 4.

Tabelle 3.3 zeigt die Anforderungsliste für die schnell schaltende Kupplung, wobei nur

die wichtigsten Hauptmerkmale dargestellt werden.
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F
Nr.

Anforderungen.

Forderung(F), Wunsch(W)
Quantifizierung

W

1 Geometrie

F 1.1 Integration in bestehende Werkzeugmaschinen.

Hinweis: Zur Erprobung dient eine 3-Achsen-Fräsmaschine in

Fahrständerbauweise der Fa. Chiron

F 1.2 Vorhandene Linearführungen der Werkzeugmaschine nicht nutzen

W 1.3 Wirkung nah am Schwerpunkt der Werkzeugmaschine, um entste-

hende Momente zu vermeiden.

2 Kinematik

F 2.1 Ansprechzeit der Bremse tBA ≤ 5 ms

F 2.2 Maximale Geschwindigkeit der bewegten Massen v0 = 10 m/min

F 2.3 Erforderliche Bremsweg xstop ≈ 1,7 mm

F 2.4 Wirkung auf die x-Achse des Prüfstands.

3 Kräfte

F 3.1 Abzubremsende Masse m = 1000 kg

F 3.3 Min. Bremskraft FB = 16 kN

4 Signal

F 4.1 Ansteuerung der Bremse über eine elektronische Schnittstelle durch

einen analogen oder digitalen Impuls.

5 Sicherheit

W 5.1 Funktion nach dem Prinzip: “Fail Safe“

6 Ergonomie

W 6.1 Automatisches Lösen der Bremse nach Bremsvorgang

11 Kosten

W 11.1 Kosten Serienprodukt Bremse ca. € 500,-

W 12 Termin

12.1 Prototyp 01.02.2008

Tabelle 3.3: Anforderungsliste der Bremse
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4 Linearbremsen

Das Funktionsprinzip von Bremsen kann mit dem von Schaltkupplungen verglichen

werden, jedoch mit der Aufgabe, die Geschwindigkeit einer bewegten Masse zu verrin-

gern oder eine Bewegung zu verhindern [BEITZ95, S. G73]. Grundlegend lassen sich

Rotationsbremsen und Linearbremsen unterscheiden, wobei die vorliegende Aufgaben-

stellung fordert, linear bewegte Massen abzubremsen. Beim Einsatz von

Rotationsbremsen muss dabei die Linearbewegung erst durch geeignete Zusatzbautei-

le, z. B. Pleuel und Exzenterscheibe oder Zahnstange und Zahnrad, in eine

Rotationsbewegung umgewandelt werden, wodurch allerdings ein Mehraufwand an

Einzelteilen entsteht. Wegen den daraus entstehenden Mehrkosten und dem deutlich

größeren Platzbedarf eines solchen Bremssystems werden im Folgenden nur Linear-

bremssysteme betrachtet. Diese können nach dem physikalischen Wirkprinzip in

mechanische, pneumatische, hydraulische und elektromagnetische Bremsen eingeteilt

werden (Bild 4.1).

Linearbremsen

Mechanisch betätigt

Pneumatisch betätigt

Mechanisch gelüftet

Pneumatisch gelüftet

Hydraulisch gelüftet

Elektromagnetisch gelüftet

Hydraulisch betätigt

Elektromagnetische Bremse

Wirbelstrombremse

Elektromagnetisch betätigt

Bild 4.1: Einteilung von Linearbremsen (nach [WAGNER06])

4.1 Mechanisch betätigte Linearbremsen

Bei den mechanisch betätigten Linearbremsen wird die Bewegungsenergie der beweg-

ten Massen über Reibung in Wärme umgewandelt. Die hierzu notwendige Normalkraft

auf die Reibpaarungen wird über Federn (Federkraftbremsen) oder Hebelmechanismen

aufgebracht. Um einen reibungsfreien Betrieb der Federkraftbremsen zu ermöglichen,

müssen auch hier die Reibpaarungen durch pneumatische bzw. hydraulische Zylinder

oder durch mechanische bzw. elektromagnetische Komponenten von den Vorspann-

kräften entlastet (gelüftet) werden. Man spricht dann von mechanisch, pneumatisch,
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hydraulisch oder elektromagnetisch gelüfteten Linearbremsen. Sinkt beispielsweise

beim Lüften der Bremsen der Hydraulikdruck (vgl. Bild 4.2), schiebt eine Feder einen

Keil zwischen die Zylinderwand und einen Reibbelag und verspannt somit die Brems-

stange in der Bremse. Bei Energieausfall schließt die Bremse (Fail-safe Prinzip)

[TOOTEN06, S. 38–42].

Bild 4.2: Funktionsprinzip einer hydraulisch gelüfteten Linearbremse [MAYR06]

Verfügbar sind Federkraft-Linearbremsen mit Haltekräften von 500 bis 200.000 N. Auch

bei den Linearbremsen sind bei vergleichbarer Baugröße die hydraulisch gelüfteten

Ausführungen für höhere Bremskräfte ausgelegt als die anderen Bauformen. Allerdings

wird dabei ein Ventil benötigt, das nicht nur kurze Reaktionszeiten aufweist, sondern

auch hohe Durchflüsse ermöglicht. Derzeit für hydraulisch gelüftete Linearbremsen

eingesetzte Ventile erreichen je nach Volumenstrom und Ansprechzeit Entleerzeiten

von etwa um 100 ms, mit Sondermaßnahmen 30 ms [BOSCH08 B]. Die Schaltzeiten von

pneumatisch gelüfteten Federkraft-Linearbremsen liegen zwar unterhalb der von hy-

draulisch gelüfteten, allerdings auch bei weit geringeren Haltekräften [MAYR06;

WAGNER06]. Beim Einsatz elektromagnetischer Prinzipien kann dabei keine Verbesse-

rung erzielt werden, da sowohl die Bremskräfte zu gering als auch die Reaktionszeiten

zum Auf- und Abbau des Magnetfeldes zu groß sind (vgl. auch Kap. 5.1 und 5.3).

4.2 Pneumatisch betätigte Linearbremsen

Pneumatisch betätigte Linearbremsen nutzen Komponenten wie Zylinder und Kolben,

um damit eine für die Reibung notwendige Normalkraft auf die Reibpaarungen auszu-

üben. Im bremsfreien Betrieb werden die Bremselemente meist durch Federn in ihre

Ausgangsposition geschoben. Weil Linearbremsen meist als Sicherheitsbremsen in

Maschinen oder Anlagen zum Einsatz kommen, finden pneumatisch betätigte Ausfüh-

rungen in der Regel keine Anwendung, denn bei einem Ausfall der Druckluftversorgung

bleiben diese Bremsen wirkungslos. Daher sind auf dem Markt auch keine komplett
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pneumatisch betätigten Linearbremssysteme verfügbar. Es werden lediglich pneuma-

tisch betätigte Bremszangen angeboten, die im eigentlichen Sinne für den Einsatz an

Bremsscheiben bestimmt sind [WAGNER06]. Durch eine entsprechende Konstruktion

lassen sich jedoch solche Bremszangen, die mit Bremskräften bis zu 33 kN pro Zange

verfügbar sind [RIETSCHOTEN08 B], auch an einem Bremsband oder einer Bremsschiene

parallel zu einer Linearführung anbringen und dadurch als Linearbremse nutzen.

Ein entscheidender Nachteil bei pneumatisch gelüfteten Bremsen sind die im Vergleich

zu hydraulisch gelüfteten Bremsen geringeren Bremskräfte, weil pneumatische Anlagen

in der Regel mit sehr viel geringeren Drücken arbeiten als hydraulische (Pneumatik:

p ≤ 10 bar; Hydraulik: mehrere 100 bar). Ein weiterer Nachteil der Pneumatik sind die

großen Volumina an Arbeitsmedium (wegen der hohen Kompressibilität der Luft), die

bewegt werden müssen. Diese steigen mit zunehmendem Druck. Um mit den ver-

gleichsweise geringen Kräften dennoch große Normalkräfte auf die Reibpaarungen

aufbringen zu können, sind große Hebelmechanismen erforderlich.

4.3 Hydraulisch betätigte Linearbremsen

Bei hydraulisch betätigten Bremsen erfolgt die Anpressung der Reibpaarungen über

Hydraulikzylinder. Der Rückzug der Bremselemente erfolgt auch hier in der Regel über

Federn. Durch den Einsatz solcher Bremsen sind bei etwa gleicher Baugröße sehr viel

größere Bremskräfte realisierbar als bei pneumatisch oder elektrisch betätigten

[MAYR03]. Allerdings werden auch diese Bremsen nicht als Sicherheitsbremsen einge-

setzt, weil bei einem Ausfall der Druckölversorgung die Bremsen wirkungslos bleiben.

Verfügbar sind lediglich hydraulisch betätigte Bremszangen mit Bremskräften bis zu

320.000 N [RIETSCHOTEN08 A], die sich durch die Verwendung eines linearen Brems-

bandes als Linearbremse nutzen lassen. Des Weiteren werden bei Schienenfahrzeugen

selbstverstärkende hydraulische Bremssysteme eingesetzt [LIERMANN06, S. 500–507].

4.4 Elektromagnetische Linearbremsen

Bei elektromagnetischen Linearbremsen lassen sich wieder zwei verschiedene Baufor-

men unterscheiden: Elektromagnetisch betätigte Bremsen und Wirbelstrombremsen.

Ähnlich wie bei den bereits beschriebenen Bauformen wird die Bremswirkung bei elek-

tromagnetisch betätigten Linearbremsen durch Anpressen von Reibkomponenten

aneinander erreicht. Die hierzu erforderliche Kraft wird durch Elektromagnete auf die

entsprechenden Komponenten aufgebracht. Weil auch hier bei einem Ausfall der elek-
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trischen Versorgung die Bremsen wirkungslos bleiben, werden derzeit keine komplett

elektromagnetisch betätigten Linearbremsen angeboten. Allerdings sind elektromagne-

tisch betätigte Bremszangen erhältlich [RINGSPANN08], die sich zusammen mit einem

Bremsband bzw. einer Bremsschiene als Linearbremse einsetzen lassen.

Eine Linear-Wirbelstrombremse besteht aus einer Metallschiene und einer speziellen

Anordnung von Magneten (Elektromagnete oder Permanentmagnete) [JANG01, S.

2627–2629]. Durch die Relativbewegung dieser beiden Komponenten werden im Innern

der Metallschiene Wirbelströme induziert, die selbst wiederum ein Magnetfeld erzeu-

gen. Die Richtung dieses Magnetfeldes ist entgegengesetzt zu dem des äußeren,

wodurch sich eine Bremswirkung einstellt.

Zudem existiert die elektronisch geregelte Keilbremse, bei der ein kleiner Elektromotor

einen Bremsbelag mit keilförmigem Rückenprofil zwischen Bremsbacken und Brems-

scheibe schiebt. Der Keil nutzt die kinetische Energie des Fahrzeugs und wandelt sie in

Bremsenergie um. Wegen dieser Selbstverstärkung wird nur ein Zehntel der Energie

einer heutigen hydraulischen Bremse benötigt [HOFMANN05, S. 68].

4.5 Defizite linearer Bremssysteme

Um den Werkzeugschlittens im Kollisionsfall abzubremsen, sind Bremsen erforderlich,

die in einer sehr kurzen Reaktionszeit wirken. Bei den unterschiedlichen Wirkprinzipien

der Bremssysteme resultiert die Bremskraft aus verschiedenen Energieformen. Elekt-

romagnetisch betätigte Bremsen benötigen eine elektrische Stromversorgung, die

entweder direkt die erforderliche Bremskraft aufbringt oder für Schaltvorgänge notwen-

dig ist. Pneumatisch betätigte Bremsen erfordern Zusatzaggregate, die die notwendigen

Arbeitsmedien mit entsprechendem Druck und Volumen zur Verfügung stellen. Wenn

sehr große Bremskräfte gefordert sind, ist allerdings die Wahl einer hydraulischen

Bremse aufgrund der hohen Leistungsdichte besser. Außerdem sind beim Einsatz

hydraulischer Fluide aufgrund der sehr geringen Kompressibilität im Vergleich zu Gasen

als Druckmedium sehr viel kleinere Volumina für den Arbeitsprozess erforderlich. Die

hydraulischen Bremsen besitzen jedoch nicht die geforderten Reaktionszeiten, die nur

durch den Einsatz schnell schaltender Ventile erreicht werden können.

Hieraus folgt, dass es derzeit keine auf dem Markt verfügbaren Bremssysteme gibt, die

für diese Arbeit verwendet werden können. Zur Betätigung schnell schaltender Bremsen

sind also Aktoren mit sehr kurzer Schaltzeiten notwendig, die im folgenden Kapitel

beschrieben werden.
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5 Schnell schaltende Aktoren

Grundsätzlich werden zahlreiche Typen und Klassifikationen von Aktoren unterschie-

den. Im Hinblick auf die Aufgabenstellung werden im Folgenden jedoch nur solche

Aktoren vorgestellt, die mit einer Schaltzeit im Bereich weniger Millisekunden und einer

ausreichenden Leistung Linearbewegungen ermöglichen. Nicht nur Piezoaktoren,

Hubmagnete und Formgedächtnislegierungen [GLÄSER03, S. 65–68] erfüllen diese

Forderungen, sondern auch hydraulische und pneumatische Antriebe sowie pyrotechni-

sche Aktoren. Bezüglich der Bewertungskriterien Stellzeit, Stellkraft, Stellweg,

Bauraum, Kosten und Reversierbarkeit werden die in Bild 5.1 hervorgehobenen Aktoren

hinsichtlich ihrer Linearbewegung beschrieben. Die Aktoren in grauer Schrift sind aus

Gründen des niedrigen Entwicklungsstandes oder der geringen Reaktionszeit für lineare

Bewegungen nicht näher bewertet. Dazu zählen auch die Elektro- oder Schrittmotoren,

bei denen die Rotationsbewegung durch Zusatzeinrichtungen erst in eine Linearbewe-

gung umgewandelt werden muss, wodurch Reaktionszeit verloren geht. Ebenso zählen

Thermobimetalle bzw. Wärmedehnelemente, deren Erwärmung lange dauert, zu den

langsameren Aktoren. Bezüglich der striktiven oder rheologen Aktoren ist die Entwick-

lung noch nicht in dem Maße fortgeschritten, um diese hier zu betrachten [BINZ07, S.

32–34].

Unkonventionelle /
neuartige Aktoren

Konventionelle
Aktoren

Piezoelektrische Aktoren

Elektrostriktive Aktoren

Magnetostriktive Aktoren

Elektrorheologe Aktoren

Magnetorheologe Aktoren

Wärmedehnung /

Thermobimetall-Elemente

Elektrochemische Aktoren

Pyrotechnische Aktoren

Formgedächtnislegierung

Fluidenergie
Aktoren

Elektromechanische
Aktoren

Hydraulische Aktoren

Pneumatische Aktoren

Elektromagnet

Elektromotor (AC/DC)

Schrittmotor

Linearer Direktantrieb

Bild 5.1: Einteilung Aktoren (nach [ISERMANN02, S. 314])
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5.1 Hubmagnet

Der Hubmagnet hat einen sehr hohen Entwicklungsstand, besitzt eine hohe Zuverläs-

sigkeit und wird seit Jahrzehnten in Serie produziert. Er ist daher auf dem Markt

kostengünstig zu beziehen und findet in sehr vielen Gebieten seinen Einsatz.

Ein elektromagnetischer Aktor – mit Ausnahme des Haftmagneten – besteht aus min-

destens drei magnetischen Komponenten (vgl. Bild 5.2): Einem zylinderförmigen,

hohlen Magnetkörper, der aus Pol, Joch und Gehäuse aufgebaut ist, darin eingelassen

eine Zylinderspule sowie ein zylinderförmiger Anker mit Führungsstange.

Spule

Pol mit Gehäuse und
Joch

Anker mit
Führungsstange

Spule

Pol mit Gehäuse und
Joch

Anker mit
Führungsstange

Bild 5.2: Einfachhubmagnet [ENGEL06]

Die als Hub (s) bezeichnete Bewegung des Ankers zwischen der Hubanfangslage (s0)

und der Hubendlage (s1) ist ausschlaggebend für den Verlauf der Magnetkraft [LUNK02;

LINSMEIER00, S. 13]. Abhängig von der Form bzw. Konstruktion des Pols ergeben sich

verschiedene Magnetkraft-Hub-Kennlinien (vgl. Bild 5.3). Durch die Gestaltung von

Anker und Ankergegenstück kann die Kennlinie über dem Hub s beinflusst werden.

Angaben zur Magnetkraft-Hub-Kennlinie finden sich im Datenblatt des Herstellers.

ss

s

Bild 5.3: Kennlinienbeeinflussung am Hubmagneten: A Ausgangszustand, B 90°-

Kegel, C 60° - Kegel [SCHINKÖTHE08, S. 72]
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Des Weiteren spielt die Anzugszeit des Magneten eine wichtige Rolle. Grundsätzlich

gilt, je stärker der Magnet, desto länger dauert es, das Magnetfeld der Spule vollkom-

men aufzubauen. Daher setzt sich die Anzugszeit, die die Zeitspanne bis zum Erreichen

der Hubendlage darstellt, aus dem Ansprechverzug und der Hubzeit zusammen [ISLIKER

MA08]. Der Ansprechverzug entsteht durch die Verzögerung vom Einschalten des

Erregerstroms bis zum vollständig ausgebildeten Magnetfeld und der Überwindung der

Trägheitskraft des Ankers. Die Hubzeit ist die Zeitspanne, die der Anker von der An-

fangs- bis zur Endlage benötigt. Optimierungsmöglichkeiten hinsichtlich

Schaltzeitverkürzung bestehen in der Übererregung des Magneten [MACCON07;

LINSMEIER00, S. 11]. Die Zeit, die zum Aufbau des Magnetfelds benötigt wird, lässt sich

nach Gl. (5.1) bestimmen [LUNK02].

   /te1
R

U
i mit  = L / R (5.1)

5.2 Linearer Direktantrieb

Die Funktionsweise von Linear-Direktantrieben ist vergleichbar mit einem abgewickelten

Elektromotor, wobei dem Rotor dabei der Läufer entspricht (vgl. Bild 5.4) [SCHWARZ07].

Bild 5.4: Schema eines linearen Direktantriebs [Weck01, S. 31]

Linearmotoren kommen zunehmend in Werkzeugmaschinen sowie bei

Positioniersystemen und Handlingsystemen in der Lineartechnik zum Einsatz. Norma-
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lerweise werden Vorschubkräfte von einem sich drehenden Elektromotor erzeugt und in

einem Getriebe in eine translatorische Bewegung umgesetzt. Die Bewegung wird also

indirekt herbeigeführt. Linearmotoren ermöglichen es, direkt eine translatorische Bewe-

gung auszuführen. Man nennt sie deswegen auch lineare Direktantriebe.

Linearantriebe weisen Beschleunigungen bis 1000 m/s² [DANAHER07], Verfahrge-

schwindigkeiten bis 10 m/s und Kräfte bis 20 kN (max. 70 kN) auf. Antriebe in dieser

Größenordung liegen jedoch im höheren Preissegment und benötigen einen großen

Bauraum. Die Reaktionszeit bei Linearantrieben hängt stark von der Zeit ab, die bis

zum Erreichen des maximalen Spulenstroms und somit der maximalen Vorschubkraft

benötigt wird.

Zur Vorschubbewegung in Werkzeugmaschinen haben sich in den letzten Jahren die

Linearmotoren etabliert, da sie eine hohe Dynamik, lange Verfahrwege und gutes

Regelverhalten aufweisen. Gerade im Bereich der Hochgeschwindigkeitsbearbeitung

(HSC) mit Schnitt- und Vorschubgeschwindigkeiten, die im Vergleich zu üblichen Pro-

zessen um ein Vielfaches höher liegen, lassen sich die mechanischen

Übertragungselemente nur bedingt nutzen [WECK01, S. 29–30]. Ein Nachteil des Line-

armotors ist jedoch sein geringer Wirkungsgrad bzw. seine hohe Verlustleistung, die zu

einer erheblichen Wärmeentwicklung führt. Daher ist vor allem eine effektive Kühlung

der Linearmotoren für deren Einsatz in Werkzeugmaschinen erforderlich [WECK01, S.

36; BRUNNER05, S. 1–4].

5.3 Fluidenergie-Aktoren

Bei hohen Stellkräften werden oft fluidische Antriebe eingesetzt, wobei Hydraulik- und

Pneumatikaktoren zusammengefasst als Fluidenergieaktoren bezeichnet werden.

Hydraulikaktoren werden standardmäßig in Form von Hydraulikzylindern verwendet. Bei

großflächigen Kolben und/oder bei großen Stellwegen sind allerdings große Volumina

erforderlich, die zu einer langen Befüllzeit bzw. Stellzeit des Zylinders führen und mittels

der Bernoulli’schen Gleichung (5.2) mit Verlustglied näherungsweise bestimmt werden

können [WILL07].
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Hierbei soll die Annahme getroffen werden, dass das Volumen des Druckspeichers sehr

viel größer sei als das des Zylinders: V1 >> V2. Dadurch geht die Strömungsgeschwin-

digkeit v1 des Fluids im Druckspeicher V1 gegen Null. Zudem kann der Schweredruck in
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hydraulischen Anlagen vernachlässigt werden. Unter Verwendung von Gl. (5.3) kann

dann die Befüll- bzw. Stellzeit eines Hydraulikzylinders nach Gl. (5.2) berechnet werden

(Gl. (5.4)).
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Die Stellzeit hängt jedoch sehr stark von der verwendeten Ventiltechnik ab. Ausschlag-

gebend sind dabei die Ventilöffnungszeit und der Volumenstrom in Abhängigkeit des

Hydraulikdrucks. Auf dem Markt sind schnell schaltende Ventile verfügbar, die jedoch

Vor- und Nachteile in Bezug auf den Volumenstrom und die Kosten haben. So gibt es

beispielsweise magnetisch betätigte Kugel-Sitzventile, die Schaltzeiten von 1 ms auf-

weisen [GSR08]. Dabei wird eine magnetisierbare Kugel mittels eines Magnetfeldes

seitlich vom Sitz bewegt und das Ventil geöffnet (Bild 5.5). Allerdings haben solche

Ventile nur geringe Volumenströme.

Bild 5.5: Magnetisch betätigtes, hydraulisches Kugel-Sitzventil [GSR08]

Weiterhin existieren herkömmliche Proportional-Wege-Ventile, die präzise schalten und

regeln (Bild 5.6). Durch die Geometrie des Proportionalschiebers können sehr hohe

Volumenströme in sehr kurzen Schaltzeiten freigesetzt werden. Ventile mit Schaltzeiten

kleiner 3,5 ms sind verfügbar [PARKER07, S. 14–16], liegen jedoch im Preissegment von

einigen tausend Euro.
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Bild 5.6: Proportional-Wege-Ventil DFplus-Series [PARKER08]

Einer der bislang seltenen Versuche, Ventile mittels Anwendung des inversen

Piezoeffekts anzutreiben, wurde von der Firma Hydraulik-Ring unternommen. Hierbei

handelt es sich um ein direktgesteuertes Schieberventil, das direkt über einen Piezoak-

tor mit Wegvergrößerungssystem angesteuert wird [OHMENHÄUSE96]. Aufgrund der

aufwändigen Fertigung und Montage sowie den hohen Stückkosten konnte sich das

Ventil am Markt nicht durchsetzen.

Bild 5.7: Direktgesteuertes Piezowegeventil [BAUER05, S. 404–408]

Weitere Entwicklungen anderer Forschungseinrichtungen beschäftigen sich zudem mit

schnell schaltenden Ventilen, die auf Basis des Hörbigerpatents von 1913 beruhen (Bild

5.8). Dabei kann innerhalb eines sehr kurzen Weges ein großer Volumenstrom freige-

setzt werden. Über einen Elektromagnet angesteuert, können dabei abhängig vom

Druck Stellzeiten von bis zu 3,1 ms erreicht werden.
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Bild 5.8: Tellersitz auf Basis des Hörbigerpatents [WINKLER07]

Im Gegensatz dazu stehen die pneumatischen Aktoren, die meist in Form von

Pneumatikzylindern eingesetzt werden. Sonderformen, wie z. B. der “Pneumatische

Muskel“von Festo [FESTO06A], bieten für Spezialanwendungen interessante Einsatz-

möglichkeiten. Die Funktionsweise von Pneumatikzylindern gleicht der von

Hydraulikzylindern. Der Unterschied ist das verwendete Fluid mit seinen spezifischen

Eigenschaften. Aufgrund der hohen Kompressibilität der Luft müssen vergleichsweise

größere Volumina verschoben werden als beim Einsatz hydraulischer Fluide.

Bei Pneumatikzylindern werden ebenfalls Ventile zur Schaltung benötigt. Im Unter-

schied zur Hydraulik können jedoch aufgrund der geringen Drücke und der geringen

Dichte Schaltzeiten < 1 ms erreicht werden [FESTO06B, FESTO06, S. 529], allerdings mit

geringen Volumenströmen [SAVTCHKOV02]. Darüber hinaus existieren Sonderlösungen

auf pneumatischem Prinzip zur schnellen Öffnung/Schließung (Bild 5.9).

Bild 5.9: Piezoventil mit Energiespeicher im geöffneten Zustand [IGAM08]

Dabei wird ein Ventilschieber, der durch ein Tellerfederpaket belastet wird mittels Pie-

zoaktoren durch eine reibschlüssige Welle-Nabe-Verbindung fixiert und bei Auslösung

freigesetzt. Der Ventilschieber bewegt sich dabei in axialer Richtung und öffnet das

Ventil.
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Pneumatische Drücke sind oft nur bis max. 10 bar - standardmäßig sogar nur bis 6 bar -

verfügbar, wodurch die Stellkraft bei gegebenem Bauraum begrenzt wird. Aus diesem

Grund betragen die Stellkräfte pneumatischer Aktoren bei gleicher Baugröße im

schlechtesten Fall weniger als 10 % der hydraulischen Antriebe. Ein Vergleich der

Stellzeit pneumatischer und hydraulischer Stellzylinder unter den gleichen Rahmenbe-

dingungen (gleiche Kolbenfläche und gleicher Arbeitsdruck) lässt sich analytisch nur

bedingt durchführen. Durch die Vielzahl an Einflussfaktoren und Randbedingungen

(Durchflusscharakteristik der Bauteile, stationäres bzw. instationäres Verhalten etc.)

können aussagekräftige Werte nur durch experimentelle Untersuchungen exakt be-

stimmt werden [BINZ07, S. 32–34].

5.4 Piezoaktoren

5.4.1 Grundlagen

Piezoelektrische Werkstoffe, wie Blei-Zirkonat-Titanat Verbindungen, werden als Fest-

körper-Energiewandler eingesetzt und erfahren im elektrischen Feld eine

Längenänderung. Dieser Effekt wird „inverser Piezoeffekt“genannt und eignet sich zum

Bau von Aktoren bzw. Stellgliedern [JENDRITZA95].

Mit Piezoaktoren lassen sich Stellkräfte im Bereich von wenigen Newton bis zu 100 kN

erreichen. Piezoaktoren mit großen Stellkräften sind jedoch sehr teuer. Die Herstellkos-

ten eines Piezoaktors steigen linear mit dem Volumen der verwendeten Keramik. Ein

weiterer Kostenfaktor für Aktoren mit großen Kräften und großen Stellwegen ist die

fertigungsbedingte Herstellung in Handarbeit bei geringen Stückzahlen. Ein Piezoaktor

mit solchen Anforderungen kann demnach mehrere tausend Euro zuzüglich der Leis-

tungselektronik kosten. Die Stellzeiten von Piezoaktoren liegen teilweise unter einer

Millisekunde, wobei die Stellwege von maximal einigen hundert Mikrometern nur sehr

gering sind. Durch geeignete Kraft-Weg-Umformer lässt sich der Stellweg beträchtlich

vergrößern, wodurch die Stellkraft allerdings in gleichem Maße verkleinert wird. Als

Wegvergrößerungssysteme kommen neben Hebelsystemen auch hydraulische Stell-

wegvergrößerer zum Einsatz, die beispielsweise in [JENDRITZA95] eine Übersetzung um

den Faktor 36 ermöglichen. Piezoaktoren finden in hochdynamischen und hochpräzisen

Vorgängen ihren Einsatz, bei denen geringe Stellwege gefordert sind. Neuartige Line-

arantriebe verwenden Piezoaktoren, die durch eine bestimmte Anordnung theoretisch

unbegrenzte Stellwege bei einer Auflösungen von deutlich besser als 1 nm ermöglichen

[PI06, S. 24].
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In der Regel werden die Piezoaktoren in Niedervolt- und Hochvoltaktoren unterteilt. Die

monolithisch gesinterten Niedervoltaktoren sind aus 20 - 100 m dicken

Keramikschichten aufgebaut und werden bei Spannungen bis ca. 120 V betrieben. Die

Hochvoltaktoren dagegen erreichen Betriebsspannungen von bis zu 1000 V und beste-

hen aus 0,5 bis 1 mm dicken Keramiklagen. Aufgrund der höheren Betriebspannungen

und damit größerer herstellbarer Querschnitte haben die Hochvoltaktoren eine größere

Belastbarkeit als die kompakteren Niedervoltaktoren.

5.4.2 Eigenschaften

Ein Piezoaktor, der weit unterhalb der Resonanzfrequenz betrieben wird, verhält sich in

seinen elektrischen Eigenschaften wie ein Kondensator. In der statischen Anwendung

verbrauchen die Piezoaktoren selbst bei hoher Belastung nur wenig Energie, da nur die

Leckströme kompensiert werden müssen. Bei langsamer Auslenkung ist der benötigte

Strom sehr klein [PI05].

Der Stellweg einer Piezokeramik ist von ihrer Länge, der angelegten elektrischen Feld-

stärke, der auf sie wirkenden Kraft und den piezoelektrischen Werkstoffeigenschaften

abhängig. In der praktischen Anwendung werden die Piezoaktoren besonders im dy-

namischen Betrieb mit externen Druck- und Zugkräften belastet. In Abhängigkeit davon,

ob die externen Kräfte konstant oder variabel sind, ergeben sich verschiedene erreich-

bare Auslenkungen der Piezoaktoren. Das Arbeitsvermögen wird in einem sogenannten

Arbeitsdiagramm dargestellt. Dabei hängt die Blockierkraft von der Steifigkeit des

Piezoaktors und der maximalen freien Auslenkung ab. Die Krafterzeugung ist dabei

immer mit einer Reduktion der Auslenkung verbunden. Bei maximaler erzeugbarer Kraft

(Blockierkraft) ist die Auslenkung gleich Null und umgekehrt.

5.4.3 Bauformen und Auslegung

Für unterschiedliche Stellwege und Kräfte existieren Möglichkeiten, die Piezowandler

an die entsprechenden Anforderungen anzupassen. Die wichtigsten Bauformen mit

typischen Kennwerten sind in Tabelle 5.1 dargestellt.

Die Auslenkung eines Piezoaktors ist nach Gl. (5.5) proportional zur angelegten Span-

nung. Das in der Gleichung verwendete Piezomodul d33 beschreibt die Dehnung

parallel zum Polarisationsvektor der Keramik (Dicke) und wird für die Berechnung der

Ausdehnung von Stapeltranslatoren angewendet. Als Pendant beschreibt d31 die Geo-

metrieänderung orthogonal zur Polarisation (Breite) und wird für die Berechnung der

Kontraktion von Piezostreifen und Piezorohren verwendet. d33 und d31 werden auch
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„Piezo-Gain" genannt. Die Materialien, die in Piezoaktoren häufig eingesetzt werden,

weisen d33-Werte von etwa 250 bis 550 pm/V und d31-Werte von etwa -180 bis -210

pm/V auf [RUSCHMEYER95].

L ≈ d33 · n · U (5.5)

Bauform Stapel
Stapel mit
Hebelüber-

setzung
Streifen

Tubus/Ring-
aktoren

Biege-
wandler

Biege-
scheibe

Stellwege:  300 m  1000 m  50 m  80 m  2000 µm  200 m

Blockierkraft:  100 kN  80 N  1000 N  10 kN  2 N  20 N

Betriebsspannung: 0...1000 V 0...1000 V 60...500 V 0...1000 V 0...60 V 0...-1000 V

Ansprechzeit: Sub-ms ms-Bereich ms-Bereich Sub-ms  10 ms ms-Bereich

Tabelle 5.1: Bauformen von Piezoaktoren [HEIMANN98, S. 71]

5.4.4 Physikalische Eigenschaften / Grundlagen

Eine schnelle Änderung der Betriebsspannung bewirkt eine schnelle Positionsände-

rung. Ein Piezoaktor erreicht seine minimale Stellzeit tmin bei schlagartigem Anstieg der

Steuerspannung in ungefähr 1/3 der Periode der Resonanzfrequenz, falls die Span-

nungsquelle genügend Strom aufbringen kann. Dazu ist die entsprechende

Steuertechnik oder ein Regelkreis zur Kompensation nötig, um starkes Überschwingen

zu vermeiden.

Die Resonanzfrequenz eines idealen Feder-Masse-Systems ist entsprechend Gl. (5.6)

eine Funktion der Steifigkeit und effektiven Masse. Die Resonanzfrequenzen sind in

den technischen Daten von Piezoaktoren angegeben und beziehen sich auf den unbe-

lasteten, an einem Ende fest eingespannten Aktor.
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Piezoaktoren werden in Positionieranwendungen deutlich unterhalb der Resonanzfre-

quenz betrieben. Wegen des nichtlinearen Verhaltens der Piezokeramik stimmt die mit

der obigen Gleichung berechnete theoretische Resonanzfrequenz nicht unbedingt mit
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dem tatsächlich gemessenen Wert überein. Die obigen Gleichungen zeigen, dass zur

Verdopplung der Resonanzfrequenz eines Feder-Masse-Systems entweder die Steifig-

keit um den Faktor 4 erhöht oder die Masse auf 25 % des ursprünglichen Wertes

reduziert werden muss [PI05].

Die aus Pulver hergestellten Keramiken sind spröde und ertragen keine hohen Zug- und

Scherkräfte. Eine Piezokeramik kann, bevor sie zerstört wird, einem Druck von bis zu

250 MPa widerstehen, wobei Depolarisationseffekte auftreten können [PI05]. Dabei

hängt die Steifigkeit eines Piezoaktors vom Elastizitätsmodul der Keramik, dem Quer-

schnitt und der Länge des aktiven Materials und weiteren nichtlinearen Parametern ab.

Piezoaktoren haben keine beweglichen Teile, wodurch die Lebensdauer verschleiß-

unabhängig ist und von der im Betrieb aufgebauten Feldstärke abhängt. Aus diesem

Grund sollte die durchschnittliche Feldstärke möglichst gering sein. Die Lebensdauer

kann im Allgemeinen nicht berechnet werden, da viele Faktoren einen Einfluss darauf

haben [GALL07, S. IW 10]. Bei Langzeituntersuchungen nach [PI05] überstanden die

Piezoaktoren mehrere Milliarden Zyklen ohne messbare Veränderungen der Eigen-

schaften.

Bei den Piezokeramiken müssen zwei Temperatureffekte beachtet werden. Zum einen

ist die Größe des Piezoeffekts temperaturabhängig, da eine Piezokeramik ihre Polarisa-

tion oberhalb der Curie-Temperatur von TC = 350 °C verliert. Erfahrungsgemäß beträgt

die maximal zulässige Betriebstemperatur, bis zu der keine nennenswerte Abnahme der

Dehnung auftritt, ca. 50 bis 75 % der Curie-Temperatur [JENDRITZA98, S. 161–162]. So

können die monolithischen Niedervoltkeramiken bis 80 °C (TC = 150 °C) und die

Hochvoltpiezokeramiken bis zu 150 °C betrieben werden. Zum anderen tritt thermische

Ausdehnung auf. Die thermische Stabilität der Piezokeramiken ist höher als die der

meisten Metalle, jedoch bestehen die Aktoren aus verschiedenen Materialien, wodurch

das Verhalten dieser Systeme abweichen kann [PI05].

5.5 Pyrotechnische Aktoren

Pyrotechnische Aktoren weisen eine extrem kurze Reaktions- bzw. Stellzeit auf und

ermöglichen dabei relativ große Stellwege [HIRTENBERG08]. Nachteilig sind allerdings

die schlechte Reversierbarkeit und das laute Geräusch der Explosion. Zudem sind sie

für Bereiche mit hohen Sicherheitsanforderungen, z. B. in explosionsgeschützten Berei-

chen, ungeeignet. Weiterhin ist die Auslegung sehr schwierig, weil für verschiedene

Stellkräfte und Stellwege unterschiedlich große Mengen pyrotechnischen Materials
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verwendet werden müssen. Ihr Einsatzbereich liegt überwiegend in passiven Schutz-

systemen der Automobilindustrie, wo die Pyrotechnik als Massenware vorhanden und

darum sehr kostengünstig zu beziehen ist. Weitere Anwendungsgebiete gibt es in der

Raumfahrtindustrie.

5.6 Formgedächtnislegierungen

Der Begriff Formgedächtnis bezeichnet die Fähigkeit einiger Materialien, sich an eine

definierte Form zu „erinnern“. Bei niedriger Temperatur plastisch verformt, behält ein

Werkstück aus Formgedächtnismaterial zunächst diese neue Gestalt. Im Gegensatz zu

anderen Materialien nimmt der Werkstoff jedoch seine ursprüngliche Form wieder ein,

wenn er über eine charakteristische Temperatur erwärmt wird (vgl. Bild 5.10). Wegen

der überlegenen Eigenschaften werden heute fast ausschließlich Nickel-Titan-

Legierungen (NiTi) technisch genutzt [GÜMPEL04, S. 132].

Formgedächtnislegierungen (FGL) aus Nickel-Titan haben eine sehr hohe Energiedich-

te von 107 J/m³ [GÜMPEL05] und weisen eine maximale Dehnung von 8 % bei einer

zulässigen Spannung von etwa 250 MPa auf. Bei mehrfacher Anwendung sollte aller-

dings eine Dehnung größer als 2 % vermieden werden. Die Erwärmung der FGL

geschieht am schnellsten über Widerstandserwärmung (Joul’sche Wärme) durch Anle-

gen einer elektrischen Spannung. Dadurch können zwar kurze Stellzeiten erreicht

werden, die jedoch weit von den Möglichkeiten der Piezoaktorik entfernt sind. Aufgrund

der geringen zulässigen (mechanischen) Spannung ist zum Erreichen großer Stellkräfte

ein entsprechend großer Materialquerschnitt erforderlich. Zum Erwärmen in sehr kurzer

Zeit werden allerdings sehr große elektrische Ströme benötigt, die unter Umständen

technisch nicht zur Verfügung gestellt werden können. Sehr viel besser ist die Kombina-

tion vieler dünner Einzelquerschnitte zu einer Art Bündel. Dabei ist allerdings das

Problem einer Drahtbeschädigung durch Überhitzen und damit eine Beeinträchtigung

von Effekt und Lebensdauer zu beachten [GÜMPEL05]. Nachteilig ist auch hier der Preis

der Leistungselektronik zum Erwärmen der FGL. Die Legierung alleine ist dabei ab

wenigen Euro zu beziehen. Zukünftig sollen pyrotechnische Aktoren im Automobilbe-

reich zunehmend durch FGL ersetzt werden, um den Nachteil der Reversierbarkeit zu

beheben, was derzeitige Forschungsvorhaben an diversen Hochschulen zeigen

[MELZ06, S. IW12].



5 Schnell schaltende Aktoren - 53 -

Bild 5.10: Formgedächtniseffekt (Einwegeffekt) [MEMORYMETA08]

5.7 Defizite bisheriger schnell schaltender Aktoren

In Tabelle 5.2 sind die Eigenschaften der beschriebenen schnell schaltenden Aktoren

mit Schaltzeiten unter 10 ms dargestellt. Die Spalte „Stellzeit“bewertet diese unabhän-

gig vom Weg. Die Bewertungskriterien Stellkraft und Stellweg werden bei gleichem

Bauraum ohne Versorgungseinheiten verglichen. In Bezug auf die Kriterien Kraft, Weg

und Zeit ist derzeit kein Aktor am Markt verfügbar, der bestmögliche Werte erfüllt. Wenn

ein Hubmagnet aufgrund hoher geforderter Stellkräfte mit daraus resultierenden

schlechteren Stellzeiten nicht verwendet werden kann, kommen meist fluidische Antrie-

be zum Einsatz. Diese sind auf schnell schaltende Ventile angewiesen, die nur sehr

teuer zu beziehen sind. Sofern der Aktor nur einmalig eingesetzt werden muss, kann

man gegebenenfalls auch auf pyrotechnische Aktoren zurückgreifen. Diese sind als

Standardkomponenten vorhanden, haben sich vielfach bewährt und sind kostengünstig

zu erwerben.

Piezoaktoren kommen dann zum Einsatz, wenn hochdynamische Bewegungen oder

extrem kurze Stellzeiten gefordert sind. Die hohen Kosten sowie die Baugrößen sind

dabei nachteilig. Dennoch haben sie sich bewährt und werden vermehrt in

mechatronischen Baugruppen eingesetzt [AL-WAHAB04]. Bei FGL hingegen sind die

Lebensdauer und die Betriebssicherheit als Nachteil zu nennen. Zudem wird eine

aufwändige Leitungselektronik benötigt, die sich im höheren Preissegment bewegt.
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kurze

Stellzeit
1

hohe

Geschwindigkeit

hohe

Stellkraft
2

großer

Stellweg
2

Reversierbarkeit

Hydraulik  - ++ ++ ++

Pneumatik + - + ++ ++

Pyrotechnik ++ ++ ++ ++ -

Hubmagnet + +  + 

Piezoaktor ++ + + - ++

FGL -  -  /+
3

Linearer Direktantrieb  ++ - ++ ++

++ = sehr gut, + = gut,  = befriedigend, - = mangelhaft
1
Möglichkeit zur kurzen Stellzeit

2
Bewertung von Stellkraft/Stellweg bei gleichem Bauraum, ohne Versorgungseinheit

3
Abhängig vom 1- oder 2-Wege-Effekt

Tabelle 5.2: Eigenschaften ausgewählter Aktoren [BINZ07, S. 32–34]
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6 Methodische Lösungssuche

Auf die Klärung der Aufgabenstellung, die mit der Festlegung der Anforderungen endet,

folgt im methodischen Konstruktionsprozess die Konzeptions- und Entwurfsphase, in

der eine prinzipielle Lösung erarbeitet wird. Im Folgenden werden hierzu wichtige

Ergebnisse beschrieben, um aufbauend darauf die endgültige Ausarbeitung der ausge-

wählten Lösungen zu erläutern und nachzuvollziehen. Zunächst wird hierzu eine

Funktionsstruktur erstellt, die aufgrund des nahezu gleichen Wirkprinzips für eine

schnell schaltende Bremse ebenso gültig ist wie für eine schnell schaltende Kupplung

[BEITZ95, S. G73]. Danach folgen die Darstellung der Lösungsvielfalt im morphologi-

schen Kasten sowie die Beschreibung einiger ausgewählter Konzepte, sowohl für die

Bremse als auch für die Kupplung.

Es handelt sich hier um fremd geschaltete Maschinenelemente. Deshalb spielt die

Aktorik eine zentrale Rolle und ist maßgeblich verantwortlich für die kürzest mögliche

Reaktionszeit. Gerade die Auswahl der Aktorik wird dabei entscheidend von den benö-

tigten Parametern wie Aktorkraft, Aktorweg sowie Aktortyp beeinflusst, die abhängig

vom Brems- bzw. Kupplungskonzept sind (siehe Bild 6.1). Deshalb erfolgt die Auswahl

und Konzeption einer entsprechenden Aktorik, nachdem die Lösungen für Bremse und

Kupplung gefunden worden sind.

Lösungssuche für die
schnell schaltende Bremse

Bewertung der Brems-
konzeptvarianten

Lösungssuche
für die Aktorik

Bewertung der
Aktorprinzipien

Kombination der Prinzipien /
Varianten zum Gesamtsystem

Lösungssuche für die schnell
schaltende Kupplung

Bewertung der Kup-
plungskonzeptvarianten

Kup-
plungsvariante

mit Aktorikprinzip
kombinier

-bar?

ja ja

neinnein

Planen und Klären der Aufgabenstellung

Bild 6.1: Vorgehensweise beim Lösungsprozess
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6.1 Funktionsstruktur

Maßgeblich für die Funktionsweise der Bremse ist der Energiefluss mit der Umwand-

lung der kinetischen Energie in Verlustenergie, weil sich daraus der eigentliche

Bremsvorgang (Wkin Wverlust) ergibt. Bei der Funktionsweise der Kupplung bzw. beim

Entkoppeln von Kraft oder Energie wird diese getrennt und die kinetische Energie nicht

mehr übertragen (Wkin = 0). Die schnell schaltende Aktorik, die im Anschluss konzipiert

wird, stellt in diesem Fall den Nebenfluss dar, der die Aktorikkraft FA zur Schaltung von

Bremse-Kupplung-System bereitstellt (vgl. Bild 6.2).

Wkin

Whilfs

Signal

Whilfs

Zu entwickelndes System "Aktorik"

Zu entwickelndes
System "Bremse / Kupplung"

Kin. Energie über
Schnittstelle in Bremse /

Kupplung leiten

Kräfte verbinden /
entkoppeln

Energie
wandeln

Kraft
leiten

Kraft ändern

Aktorik

Wkin

Wverlust

FA

Bild 6.2: Funktionsstruktur der Bremse bzw. Kupplung inkl. Aktorik (nach

[WAGNER06])

In vielen Anwendungen wird dazu auch eine Hilfsenergie Whilfs benötigt, die ggf. geän-

dert wird. Exemplarisch kann dies anhand der in Bild 4.2 gezeigten Linearbremse

erläutert werden, die mit einer Federkraft (Whilfs) geschlossen und hydraulisch

(Aktorikkraft FA) geöffnet wird. Hierzu schiebt eine gespannte Feder (Whilfs) einen Keil,

der die Kraft ändert, zwischen die Zylinderwand und einen Reibbelag. Dadurch entsteht

eine reibschlüssige Verbindung („Energie wandeln“), wodurch eine Verlustenergie in

Form von Wärme entsteht.

6.2 Suche nach geeigneten Wirkprinzipien für Bremse und Kupp-

lung

Ausgehend von der in Bild 6.2 aufgestellten Funktionsstruktur werden zu jeder Teilfunk-

tion im zu entwickelnden System „Bremse/Kupplung“eine oder mehrere Möglichkeiten

bzw. physikalische Effekte, die sogenannten Wirkprinzipien, gesucht, die diese Funktion

erfüllen. Durch die Vielzahl an Lösungsmöglichkeiten spannt sich damit ein Lösungsfeld
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auf, aus dem die am beisten geeigneten Möglichkeiten ausgesucht und zur Wirkstruktur

miteinander verträglich kombiniert werden. Gleichzeitig müssen vordefinierte Anforde-

rungen (vgl. Kap. 3.2) erfüllt werden. Dabei werden ggf. Funktionen im Lösungsprozess

nicht näher betrachtet, wie beispielsweise die Teilfunktion “Bewegungsenergie über

Schnittstelle in Bremse/Kupplung leiten“sowie „Kraft leiten“(Bild 6.2). Es handelt sich

dabei nämlich um weniger relevante Teilfunktionen, die sich auf die Verbindung mit den

bewegten Maschinenteilen beziehen (z. B. Schraubenverbindung o. ä.).

Zur Suche dieser Wirkprinzipien kommen recherchierende, diskursiv und intuitiv betonte

Methoden zur Anwendung. Beispielsweise wird zur Recherche bekannter Kupplungs-

und Bremssysteme u. a. auf das Kapitel „Stand der Technik“und „Bestehende Linear-

bremsen“ zurückgegriffen sowie Normen verwendet ([VDI2240] etc.). Zudem kann

mittels diskursiv betonter Methoden auf die Kataloge von [ROTH94], [EWALD75] und

[SCHNEIDER86] für die Wirkprinzipien “Kraft mit anderen Größen erzeugen“, „Erzeugung

von Kräften“und „Bremsen“Bezug genommen werden. Hinzu kommen intuitiv betonte

Methoden wie z. B. die Methode 6-3-5 oder die Galeriemethode. Alle sinnvoll gefunde-

nen Lösungen werden im morphologischen Kasten (vgl. Tabelle 6.1) zusammengefasst.

Um das Lösungsfeld einzugrenzen, werden weiterhin nur Lösungen beschrieben, die

aufgrund aufwändiger Auswahl- und Bewertungsverfahren nach [PAHL97, S. 130] ermit-

telt wurden. Auf eine detaillierte Beschreibung der gesamten Lösungssuche wird hier

verzichtet [WAGNER06; TOUHENT06].
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1.1 1.2 1.3 1.4 1.5 1.6

Hebel Kniehebel Keil Kugel + Bahn Drehkeil Schraube

Reibschlüssig
2.1 2.2 2.3 2.4 2.5 2.6

Kleben Schweißen Reibschluss Freistrahl
Magneto-

rheologisch

Elektro-

rheologisch

2.12 2.13 2.14 2.15 2.16 2.17

Fester
Anschlag

Loch + Stift in
NoniusSkala

Schneckenrad
+ Zahnstange

Crash-Material Einrasten Kontern

3.1 3.2 3.3 3.4 3.5 3.6

Bewegungs-
energie

Elastische
Energie

Festkörper-
reibung

Flüssigkeits-
reibung

Wärmeenergie

Hydrostatisch

Form- / Kraftschlüssig
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Stoffschlüssig Kraftschlüssig

Tabelle 6.1: Morphologischer Kasten für Bremse und Kupplung zur Kombination der

Wirkprinzipien zur Wirkstruktur
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1.7 1.8 1.9 1.10 1.11 1.12

Doppelrad Flaschenzug Hydraulik Spannscheibe Schlingband
Direkt - keine

Wandlung

Magnetisch
2.7 2.8 2.9 2.10 2.11 2.12

Bremsfall-

schirm
Strömung

Permanent-magn.

erregte

Wirbelströme

Elektromagn.

Erregte

Wirbelströme
Elektrostatik Magnetisch

Form- /
Kraftschlüssig

2.18

3.7 3.8 3.9

Plastische
Verformung

Ohmscher
Widerstand

Elektrische
Energie

Kraftschlüssig

Wärmeenergie

Elektrostatisch, -dynamischHydraulisch
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6.2.1 Konzeptvarianten Bremse

Bremsvariante 1 Bremsvariante 2

1.2 / 2.3 / 3.5 1.2 / 2.3 / 3.5

Bremsvariante 3 Bremsvariante 4

1.12 / 2.2 / 3.5 1.9 / 2.3 / 3.5

Bremsvariante 5 Bremsvariante 6

1.6 / 2.14 / 3.6 1.6 / 2.17 / 3.6

Tabelle 6.2: Vorausgewählte Konzepte der Bremsvarianten

Tabelle 6.2 zeigt anhand des auf Seite Tabelle 6.1 erarbeiteten morphologischen Kas-

tens ausgewählte Konzepte der Bremsvarianten. Oberhalb der jeweiligen Skizzen sind

die zugehörigen Nummern der Wirkprinzipien des morphologischen Kastens erkennbar.

Zudem ist die benötigte Aktorikkraft FA dargestellt. Es handelt sich hierbei um Prinzips-

kizzen von Bremskonzepten, die lediglich einen Teil sehr vieler Lösungsmöglichkeiten
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darstellen und anhand bestimmter Kriterien wie Bremsweg, Baugröße, Komplexität etc.

ausgewählt sind.

Einzelne Wirkprinzipien lassen sich durch diese Kriterien ausschließen. Dazu zählen

beispielsweise stoffschlüssig basierte Bremsen aufgrund ihrer schlechten Wiederver-

wendbarkeit oder wirbelstrombasierte Bremsen, die beim Erzeugen großer Bremskräfte

Magnete mit großer Magnetfeldstärke erfordern. Permanentmagnete erreichen aller-

dings nur sehr geringe Feldstärken, weshalb beim Einsatz in einer Wirbelstrombremse

entsprechend große Magnete benötigt werden. Diese großen Magnete sind aufgrund

ihrer geometrischen Abmessungen für den Einsatz in Werkzeugmaschinen ungeeignet.

Des Weiteren ist die Bremskraft einer solchen Wirbelstrombremse von der Relativge-

schwindigkeit zwischen den Magneten und der Bremsschiene abhängig. Wenn gegen

Ende des Bremsvorganges die Geschwindigkeit gegen Null geht, so geht dementspre-

chend auch die Bremskraft gegen Null.

6.2.1.1 Bremsvariante 1

Bremsvariante 1 stellt eine gängige Federkraftbremse dar. Über einen Aktor, der hohe

Kräfte und Wege bis zu mehreren Millimeter aufweisen muss, wird die Feder vorge-

spannt und beim Wegnehmen der Aktorkraft entspannt, was zum Stopp der

Linearbewegung führt. Deshalb werden marktgängige Bremsen dieses Typs häufig mit

Hydraulik betrieben. Dabei können Bremskräfte von FB > 16 kN erzeugt werden (Bau-

größe ca. 120 mm) [WAGNER06]. Vorteilhaft bei diesem Bremsprinzip ist der erfolgreiche

und langjährige Einsatz in der Industrie. Je nach Art der Konstruktion kann auch das

Fail-Safe-Prinzip7 erfüllt werden. Optimierungspotenzial besteht dabei in der Steigerung

der Bremskraft durch den Einsatz stärkerer Tellerfedern kombiniert mit höheren Hydrau-

likdrücken. Reibschlüssige Linearbremsen benötigen ein Lüftspiel sLüftspiel von ca. 0,1 –

0,3 mm (vgl. Bild 6.3).

7
vgl. Kap. 4.1
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FN1

F = FR1 Bremse

FA

FN2

FR2

SLüftspiel

SA

Bild 6.3: Kräfte am Keil

Aufgrund der zwei Reibflächen am Keil muss wegen der selbsthemmenden Wirkung der

Keilwinkel  > 11,4° (K = B =  = 0,1) sein. Bei einer geforderten Bremskraft von

FB = 16 kN und einem Lüftspiel von 0,2 mm kann damit nach Gl. (6.1) eine mindest

erforderliche Aktorkraft von FA = 65,3 kN bei einem Aktorweg von sA = 1 mm berechnet

werden. Auftretende, elastische Verformungs- und Setzungseffekte an den Wirkflächen

sind dabei nicht berücksichtigt.


















sincos

sincosF
F Bremse

A (6.1)

6.2.1.2 Bremsvariante 2

Die Bremsvariante 2 unterscheidet sich von der Bremsvariante 1 in der Art der Kraftver-

stärkung, die hier über einen Kipphebelmechanismus geschieht. Im Beispiel (Bild 6.4)

nutzt diese eine Hydraulik zum Lüften der Bremse.

Bild 6.4: Beispiel einer hydraulisch gelüfteten Federkraftbremse mit Kipphebelme-

chanismus [WAGNER06]

Die Bremskraft wird hierbei durch Druckfedern (1) erzeugt. Diese verschieben einen

Ring (2) in axialer Richtung. Die axial wirkende Kraft wird von Stützen (3) aufgenommen
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und auf ein elastisches Klemmstück (4) umgelenkt. Das Klemmstück wird dadurch

radial auf die Bremsstange gepresst und erzeugt somit eine Reibkraft (= Bremskraft)

zwischen Stange und Klemmstück. Durch Beaufschlagung des Kolbens (5) mit der

Aktorkraft FA, hier mit hydraulischem Druck, wird der Ring entgegen den Federn ver-

schoben und die Bremse geöffnet. Bild 6.5 verdeutlicht die Zusammenhänge am

Kipphebel. FN1 ist dabei die zur Bremskrafterzeugung benötigte Normalkraft (siehe auch

Bild 6.3).

FA

FN1

Bild 6.5: Kräfte am Kipphebel

Bei sLüftspiel ≈ 0,2 mm und FB = 16 kN lässt sich nach Gl. (6.2) eine erforderliche Aktork-

raft von FA = 43 kN bei einem Aktorweg von sA = 2,4 mm berechnen. Dazu wurde eine

Kipphebellänge von 15 mm abgeschätzt, woraus sich der Winkel  ergibt.






tan1

)(tanF
F N

A (6.2)

Nachteilig bei dieser Variante ist die kostenintensive Fertigung der Kipphebel. Dies

kann durch den Einsatz von Standardteilen wie beispielsweise von der Fa. Ringspann

behoben werden, wodurch jedoch laut Herstellerangaben nur eine fünffache Kraftver-

stärkung durch die Kipphebel erfolgt [WAGNER06; TOUHENT06].

6.2.1.3 Bremsvariante 3

Bei der Bremsvariante 3 handelt es sich um eine Schwimmsattelbremse auf Basis des

reibschlüssigen Wirkprinzips. Die Funktionsweise dieser Bremsvariante 3 beruht auf der

direkten Leitung der Aktorkraft zur Bremskraft. Dazu ist nur ein Aktor erforderlich, der

den Reibbelag auf einer Seite der Bremsschiene mit einer Normalkraft beaufschlagt.

Der gesamte Bremssattel ist hierbei senkrecht zur Bremsschiene beweglich gelagert,

wodurch der gegenüberliegende Reibbelag ebenfalls gegen die Bremsschiene gepresst

wird. Durch die schwimmende Ausführung ist für den bremsfreien Betrieb nur ein sehr



- 64 - 6 Methodische Lösungssuche

kleiner Luftspalt notwendig, weil sich die Bremszange beim Verfahren gegenüber der

Bremsschiene so ausrichten kann, dass es zu keiner Verspannung zwischen Reibbelag

und Bremsschiene kommt. Die geforderten Kenngrößen lassen sich somit zu

FA = 160 kN und sA = 0,2 mm abschätzen (sLüftspiel ≈ 0,2 mm, FB = 16 kN,  = 0,1).

6.2.1.4 Bremsvariante 4

Die Bremsvariante 4 unterscheidet sich von Bremsvariante 3 in der Höhe der Brems-

kraft, die mittels eines hydraulischen Kraft-Weg-Umformers erfolgt. Es kann sowohl eine

Kraftverstärkung als auch eine -verkleinerung erzielt werden. Bei Fluiden ergibt sich aus

der Volumenkonstanz das Verhältnis der Stellwege. Entsprechend benötigte Aktorpa-

rameter können Bild 6.6 entnommen werden. Bei einem Übersetzungsverhältnis von 2

wird beispielsweise eine Aktorkraft FA = 80 kN und sA = 0,4 mm benötigt

(sLüftspiel ≈ 0,2 mm, FB = 16 kN,  = 0,1).

Hydraulische Kraft-Weg-Umformer sind sehr steife Elemente und erlauben dadurch

eine direkte Kraftübertragung. Zudem kann bei dieser Lösungsvariante die Lage der

Aktorkraft beliebig variiert werden, wodurch sich Vorteile in der Integration des Systems

ergeben.
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Bild 6.6: Aktorkraft /-weg in Abhängigkeit der hydraulischen Übersetzung

6.2.1.5 Bremsvariante 5

Die Bremsvariante 5 nutzt das Prinzip einer formschlüssigen Verbindung zwischen

bewegten und feststehenden Komponenten der Maschine [SCHLEE07; WAGNER06]. Bei
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einer Verbindung durch Stifte oder Zinken besteht das Problem, dass die entsprechen-

den Gegenstücke (Löcher bei Stiften und Zähne bei Zinken) nur mit bestimmten

Abständen zueinander angeordnet werden können. Dieses Problem lässt sich durch die

Kombination einer Zahnstange in Verbindung mit einem Schneckenrad vermeiden.

Beide Komponenten sind zu jedem Zeitpunkt entsprechend der gefertigten Toleranzen

axial zueinander fixiert. Um dennoch eine axiale Bewegung während des Betriebs der

Werkzeugmaschine zueinander zu ermöglichen, muss das Schneckenrad mit Hilfe

eines Motors (Aktors) synchron zum Vorschub angetrieben werden. Wird der Motor

abgeschaltet, dann kommt es wegen der Selbsthemmung zwischen Schneckenrad und

Zahnstange zum sofortigen Stopp der Bewegung. Dadurch geht der Bremsweg nahezu

gegen Null (bis auf die elastische Nachgiebigkeit der einzelnen Komponenten). Die

Werkstoffe von Schneckenrad und Zahnstange müssen die dabei auftretende stoßarti-

ge Belastung allerdings im elastischen Festigkeitsbereich aufnehmen, ohne beschädigt

zu werden. Ist dies nicht möglich, so kann der Antrieb beispielsweise allmählich und

nicht schlagartig abgeschaltet werden oder eine der Komponenten mit einem Dämpfer-

element axial verbunden sein, in dem die Bewegungsenergie in Wärme umgewandelt

wird.

6.2.1.6 Bremsvariante 6

Bei Bremsvariante 6 wird eine axial fixierte Gewindestange in einer am Werkzeugschlit-

ten befestigten Mutter geführt [SCHLEE07; WAGNER06]. Bei einer entsprechend großen

Gewindesteigung tritt keine Selbsthemmung auf, sodass sich der Werkzeugschlitten

entlang der Gewindestange verschieben lässt (die Gewindestange dreht sich dadurch).

Durch einen Aktor wird im Bremsfall eine zweite Mutter gegen die am Werkzeugschlit-

ten befestigte gekontert, wodurch eine Verschiebung des Werkzeugschlittens nicht

mehr möglich ist. Die große Gewindesteigung unterstützt gleichzeitig einen schnellen

Ablauf der Konterung. Um eine Beschädigung des Gewindes durch die stoßartige

Belastung beim Formschluss zu vermeiden, ist die Gewindestange axial mit einem

hydraulischen Dämpferelement verbunden, in dem die Bewegungsenergie in Wärme

umgewandelt wird.

6.2.2 Bewerten der Bremsvarianten

Die Bremsvarianten werden nach [VDI2225-3] bewertet und sind in Tabelle 6.3 darge-

stellt. Die Gewichtung der Bewertungskriterien erfolgt dabei über einen paarweisen

Vergleich. Die Kosten sowie die Teilevielfalt sind hier im Entwicklungsaufwand und der
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Fertigung enthalten. Der benötigte Entwicklungsaufwand wird mit 30 % gewichtet,

gefolgt von den benötigten Aktorparametern FA und sA. Bremsvariante 1 schneidet

dabei am besten ab und wird im weiteren Entwicklungsprozess verwendet. Der Grund

dafür liegt hauptsächlich an der Nutzung möglichst vieler bestehender Komponenten.

Es handelt sich dabei um einen Bremsentyp, der häufig industriell eingesetzt wird und

vielseitig zu verwenden ist.

Nr. Gew. Einh.
Eigenschaft Wert

Gew.
Wert

Eigenschaft Wert
Gew.
Wert

Eigenschaft Wert
Gew.
Wert

1
kleine
Aktorkraft FA

0,25 Aktorkraft kN 65 1 0,25 43 2 0,5 160 0 0

2
kurzer
Aktorweg sA

0,25 Aktorweg mm 1 2 0,5 2,4 1 0,25 0,2 4 1

3
kleine
Baugröße

0,05 Bauraum - mittel 2 0,1 mittel 2 0,1 groß 1 0,05

4
geringer
Entwick-
lungsaufwand

0,30
Nutzung
bestehender
Komponenten

- sehr viele 4 1,2 viele 3 0,9 mittel 2 0,6

5
einfache
Fertigung

0,15
Einfachheit der
Komponenten

- einfach 3 0,45 mittel 2 0,3 einfach 3 0,45

1,00 12 2,5 10 2,05 10 2,1

1 3 2

Eigenschaft Wert
Gew.
Wert

Eigenschaft Wert
Gew.
Wert

Eigenschaft Wert
Gew.
Wert

80 1 0,25 gering 4 1 gering 4 1
0,4 3 0,75 1 2 0,5 kein 4 1

mittel 2 0,1 sehr groß 0 0 sehr groß 0 0

mittel 2 0,6 keine 0 0 keine 0 0
mittel 2 0,3 schwierig 0 0 schwierig 0 0

10 2 6 1,5 8 2

4 5 4

Bremsvariante 3Bewertungskriterien Eigenschaftsgrößen Bremsvariante 1 Bremsvariante 2

Bremsvariante 4 Bremsvariante 5 Bremsvariante 6

Rangfolge

Tabelle 6.3: Bewertungsliste der Bremskonzeptvarianten

6.2.3 Konzeptvarianten Kupplung

Tabelle 6.4 zeigt anhand der Tabelle 6.1 erarbeiteten morphologischen Kastens aus-

gewählte Konzepte der Kupplungsvarianten. Es handelt sich auch hier um

Prinzipskizzen von Kupplungskonzepten, die lediglich einen Teil sehr vieler Lösungs-

möglichkeiten darstellen und anhand bestimmter Kriterien wie beispielsweise Steifigkeit,

Baugröße, benötigte Aktorparameter etc. ausgewählt wurden [SCHNEIDER07;

TOUHENT06]. Dabei muss die Kupplung laut den Anforderungen eine Axialkraft von

10 kN übertragen und eine Steifigkeit von rund 2000 N/m aufweisen. Die Kupplungs-

varianten sind dabei aufgrund der Spindelmuttergeometrie immer als

rotationssymmetrische Kupplungen ausgeführt.
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Kupplungsvariante 1 Kupplungsvariante 2

1.12 / 2.3 / 3.5 1.11 / 2.3 / 3.5

Kupplungsvariante 3 Kupplungsvariante 4

1.3 / 2.3 / 3.5 1.3 / 2.18 / 3.1

Kupplungsvariante 5

1.10 / 2.3 / 3.5

Tabelle 6.4: Vorausgewählte Konzepte der Kupplungsvarianten

6.2.3.1 Kupplungsvariante 1

Die Lösungsvariante 1 gleicht der Bremsvariante 3 in Bezug auf das Übersetzungsver-

hältnis. Zur Erfüllung der geforderten Steifigkeit wird allerdings eine Hülse eingefügt, die

form- oder stoffschlüssig mit dem Bremsschlitten verbunden wird und somit eine direkte

Kraftleitung bereitstellt. Die Aktorkraft bewirkt dabei eine radiale Verformung der Hülse,

wodurch eine Presspassung zwischen Spindelmutter und Kupplung entsteht. Die radial

benötigte Kupplungskraft kann hier entweder über Hydraulikdruck oder über drei radial

angreifende Aktoren aufgebracht werden. Durch das reibschlüssige Kupplungsprinzip

muss unter Annahme eines Reibkoeffizienten von  = 0,1 eine Radialkraft von 100 kN

(33,3 kN bei drei Aktoren) aufgebracht werden. Der Stellweg zur Entkopplung der

Wirkflächen Spindelmutter/Kupplung wird mit sA = 0,1 mm abgeschätzt.
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6.2.3.2 Kupplungsvariante 2

Bei dieser Lösungsvariante wird ein Schlingband durch ein Schaltmoment auf eine

Kupplungshülse (siehe auch 6.2.3.2) gespannt. Daraus resultiert eine Reibungskraft,

die die Spindelmutter und den Werkzeugschlitten verbindet. Bei einer 2-fachen Um-

schlingung ( = 4) und einem Reibkoeffizienten von  = 0,1 kann mit der

Eytelweinschen Beziehung

F1 / F2 = e
·

, (6.3)

ein Verhältnis F1/F2 ≈ 3,5 berechnet werden, wobei F1 > F2 ist. Die Umfangskraft im

Schlingband entspricht der Reibkraft und wird über die Differenz F1 - F2 ermittelt. Bei

einer erforderlichen Reibkraft von 10 kN kann die Kraft F2 = 4 kN berechnet werden,

was der benötigten Aktorkraft FA entspricht. Der benötigte Aktorweg wird durch die

elastische Dehnung des Schlingbands auf sA = 2 mm abgeschätzt.

6.2.3.3 Kupplungsvariante 3

Die Kupplungsvariante 3 ist ähnlich zur Bremsvariante 1. Ein geschlitzter Keil übt dabei

eine Radialkraft aus, die zu einer Reibungskraft umgewandelt wird und die Spindelmut-

ter mit dem Werkzeugschlitten axial verbindet.

Die benötigte Aktorkraft kann hier nach Gl. (6.1) mit einem Reibkoeffizienten von

 = 0,1 zu FA = 41 kN sowie sA = 1 mm berechnet werden. Aufgrund der bewegungsab-

hängigen Kraftrichtungsübertragung muss auch hier eine Hülse eingesetzt oder die zur

Kraftverstärkung integrierten Keile symmetrisch angeordnet werden.

6.2.3.4 Kupplungsvariante 4

Die Kupplungsvariante 4 ist abgeleitet von dem linearen Kraftbegrenzer EAS-Axial der

Firma Mayr [MAYR08 C]. Es handelt sich hierbei um eine kraft-/formschlüssige Kraftüber-

tragung, was zu einer Reduzierung der benötigten Aktorkraft führt. Hierbei hält die

Aktorkraft die Schaltsegmente über eine keilförmige Scheibe in einer Nut der Spindel-

mutter. Eine axiale Verschiebung zwischen Werkzeugschlitten und Spindelmutter ist

dann nur möglich, wenn die Aktorkraft getrennt wird. Nachteilig dabei ist die Vielzahl der

Wirkflächen im Kraftfluss, was zu einem immensen Steifigkeitsverlust führt. Versuche

haben ergeben, dass selbst durch eine massive Steigerung der Aktorkraft FA eine

ausreichende Steifigkeit von CK ≈ 2000 N/m nicht erreichbar ist [DENNIG08A].
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6.2.3.5 Kupplungsvariante 5

Die Kupplungsvariante 5 ist ähnlich der Bremsvariante 2. Mit den gleichen Randbedin-

gungen kann deshalb für eine erforderliche Kupplungskraft von 10 kN bei einem

Reibkoeffizienten von  = 0,1 nach Gl. (6.2) die benötigte Aktorkraft zu FA = 27 kN und

sA = 2,4 mm berechnet werden. Auch hier wird eine Hülse zur Kraftübertragung ver-

wendet.

6.2.4 Bewerten der Kupplungsvarianten

Die Kupplungsvarianten werden analog zu Abschnitt 6.2.2 in Tabelle 6.5 bewertet. Die

Kosten sowie die Teilevielfalt sind auch hier im Entwicklungsaufwand und der Fertigung

enthalten. Der benötigte Entwicklungsaufwand wird mit 28 % gewichtet, gefolgt von der

Axialsteifigkeit mit 22 % und den benötigten Aktorparametern FA und sA. Kupplungsva-

riante 1 schneidet dabei am besten ab und wird im weiteren Entwicklungsprozess

verwendet.

Nr. Gew. Einh. Eigenschaft Wert
Gew.

Wert
Eigenschaft Wert

Gew.

Wert
Eigenschaft Wert

Gew.

Wert

1
kleine

Baugröße
0,03 Durchmesser - sehr klein 4 0,13 mittel 2 0,06 groß 1 0,03

2
kurzer

Aktorweg sA
0,19 Aktorweg mm 0,1 4 0,75 1,0 2 0,38 1,0 2 0,38

3
kleine

Aktorkraft FA
0,19 Aktorkraft kN 100 0 0,00 4 4 0,75 41 2 0,38

4
direkte

Kraftleitung
0,22 Axialsteifigkeit N/μm sehr groß 4 0,88 sehr groß 4 0,88 sehr groß 4 0,88

5

geringer

Entwicklungs-

aufwand

0,28

Nutzung

bestehender

Komponenten

- mittel 2 0,56 keine 0 0,00 mittel 2 0,56

6
einfache

Fertigung
0,09

Einfachheit der

Komponenten
- mittel 2 0,19 schwierig 0 0,00

weniger

schwierig
1 0,09

1,00 16 2,50 12 2,06 12 2,31
1 4 2

Eigenschaft Wert
Gew.

Wert
Eigenschaft Wert

Gew.

Wert

sehr groß 0 0,00 sehr groß 0 0,00

1,0 2 0,38 2,4 0 0,00

30 3 0,56 27 3 0,56

sehr klein 0 0,00 sehr groß 4 0,88

viele 3 0,84 mittel 2 0,56

mittel 2 0,19 mittel 2 0,19

10 1,97 11 2,19

5 3

Kupplungsvariante 4

Kupplungsvariante 3

Rangfolge

Kupplungsvariante 5

Bewertungskriterien Eigenschaftsgrößen Kupplungsvariante 1 Kupplungsvariante 2

Tabelle 6.5: Bewertungsliste der Kupplungsvarianten
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6.3 Suche nach geeigneten Wirkprinzipien für die schnell schalten-

de Aktorik

Die Hauptanforderung an die schnell schaltende Aktorik ist das Aufbringen der Aktork-

raft FA in einer sehr kurzen Auslösezeit tA, die vom jeweiligen Kupplungs- und

Bremskonzept abhängt. Zur Konzeption einer passenden Aktorik werden dazu verfüg-

bare Aktoren (vgl. Kap. 5) auf ihre Eignung für die ausgewählten Kupplungs- und

Bremsvarianten (vgl. Tabelle 6.4/Tabelle 6.5) überprüft. Dabei fällt auf, dass die Anfor-

derungen bzgl. Stellkräften oder -wegen nur schwer zu erfüllen sind. Beispielsweise

existieren Piezoaktoren für Kräfte bis zu 100 kN bei Wegen bis zu 0,3 mm, bauen

jedoch enorm groß und kosten bis zu mehreren tausend Euro. Sie scheiden also für die

Brems- und Kupplungsvarianten aus. Ähnliches gilt für Formgedächtnislegierungen, die

für solche Aktorkräfte ebenso groß bauen und somit zu langsam bei Temperaturände-

rung reagieren. Auch Hubmagnete weisen aufgrund des Magnetfeldaufbaus zu hohe

Schaltzeiten auf, je höher die geforderte Kraft bei hohen Stellwegen wird. Weiterhin sind

Pyroaktoren ungeeignet, da die Reversierung in den Ausgangszustand durch die nicht

umkehrbare Reaktion sehr umständlich ist.

Fluidische Aktoren zeigen aufgrund ihrer hohen Leistungsdichte und einfachen Bewe-

gungsumkehr Vorteile gegenüber den genannten Aktoren. Dies gilt vor allem für

hydraulische Aktoren. Die pneumatischen Aktoren erfüllen prinzipiell die Forderungen,

benötigen aber im Gegensatz zur Hydraulik weitaus größere Bauräume. Zudem berei-

ten sie bei extrem kurzen Schaltzeiten und sehr großen Drücken Probleme hinsichtlich

der adiabaten Entspannung. Bei hydraulischen Aktoren kann mit viel größeren Drücken

gearbeitet werden, was zu größeren Aktorkräften führt. Die Reversierung ist einfach und

die Kosten sind niedrig. Die Hydraulik erfüllt weitgehend alle Anforderungen zum Betä-

tigen der Kupplung bzw. Bremse. Zur schnellen Schaltung wird hier jedoch ein

Hydraulikventil benötigt, das die geforderten Stellzeiten bei gleichzeitig hohem Volu-

menstrom aufbringen muss [REICHERT07, S. 22–26]. Dabei wird das Ventil in die

hydraulische Einheit (Ventileinheit) und in die Betätigungseinheit, welche die Kraft FA*

aufbringt, eingeteilt.

6.3.1 Ventileinheit

Die Ventileinheit zur Schaltung bzw. Lüftung der Bremse bzw. Kupplung muss einen

hohen Leistungsbereich (hohe Nenngröße, hoher Volumenstrom) aufweisen und dabei

Anforderungen wie Leckagefreiheit erfüllen. Für solche Anwendungen kommen nur
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Sitzventile in Betracht [LATOUR96], die im Sicherheitsfall zwischen Ausgangs- und

Endzustand schalten, also nicht regeln. Sitzventile können je nach Schließkörper in

Kolben-, Kegel-, Kugel-, Platten-, bzw. Scheiben- und Schieber-Sitzventile unterschie-

den werden [LATOUR96], die jedoch unterschiedliche Leistungsbereiche erfüllen. Solche

Ventile sind grundsätzlich am Markt verfügbar (vgl. Kap. 5), haben aber meist nur

geringe Volumenströme oder weisen zu hohe Betätigungskräfte auf [DENNIG08A].

Exemplarisch ist in Bild 6.7 ein Kegelsitzventil mit zylindrischem Sitz dargestellt. Der

Schieber wird dabei 2-fach über Dichtungen gelagert, um eine eindeutige Zentrierung

am Ventilsitz zu gewährleisten. Das Ventil wird über die Betätigungskraft FA* geöffnet,

sodass der Hydraulikdruck von Kupplung bzw. Bremse pk/B gegen Umgebungsdruck in

den Tank ausströmen kann.

Derartige Ventile erfordern je nach Hydraulikdruck und Volumenstrom verschieden

große Betätigungs-/Stellwege sA* sowie große Betätigungs-/Stellkräfte FA*, die größten-

teils durch die Reibkräfte an den Dichtungen beeinflusst werden. Je größer

beispielsweise der Durchmesser der Dichtung wird, desto größer werden auch die

Radial- bzw. Reibungskräfte am Ventilschieber; z. B. können bei einem Hydraulikdruck

von 300 bar und einem Dichtungsdurchmesser von 12 mm Reibungskräfte bis 120 N

entstehen [BUSAK07]. Zudem wird ein Stellweg sA* für den Ventilschieber von mehreren

Millimetern (sA* >> 1 mm) benötigt, um entsprechend große Volumenströme zu öffnen

und somit eine schnelle Entleerung zu ermöglichen.

pUmgebung

Gehäuse Feder

VentilschieberVentilsitz

FA*

Dichtung

pB/K

Bild 6.7: Prinzipskizze Kegelsitzventil mit zylindrischem Sitz
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6.3.2 Betätigungseinheit

Die Hauptanforderung der Betätigungseinheit ist das Aufbringen der Stellkraft FA* und

des Stellwegs sA* in einer extrem kurzen Stellzeit tA*. Zur Auswahl einer Aktorik werden

die in Tabelle 5.2 beschriebenen Aktoren auf ihre Eignung für die Betätigungseinheit

untersucht. Der Hubmagnet als kostengünstiger, zuverlässiger Aktor mit durchschnitt-

lich großen Wegen sowie großen Kräften wurde zunächst vorausgewählt und näher

untersucht. Eine Spiralzugfeder belastete dabei einen Hubmagneten mit einer Kraft von

50 N bei einem Stellweg von s = 2 mm. Es handelte sich dabei um einen Hubmagneten

mit einer Leistung von 21 W (100 % ED), einem Widerstand von 3,2 Ω, mit 360 Wick-

lungen und einem Durchmesser von 49 mm bei einer Höhe von 23 mm. Dieser wurde

mit einer Spannung von 30 V (< 10 % ED) für kurze Zeit übererregt. Nach ca. 5 ms

setzt sich der Hubmagnetstößel bzw. -anker in Bewegung und erreicht nach weiteren

3,9 ms den Stellweg von 2 mm, woraus eine Gesamtstellzeit von 8,9 ms resultiert (vgl.

Bild 6.8).
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Bild 6.8: Vorversuch mit belastetem Hubmagnet (FA* = 50 N, sA* = 2 mm)

Durch eine höhere Übererregung kombiniert mit einer spezifischen Elektronik, die eine

Erregerzeit von wenigen Millisekunden vorgibt, kann dabei die Gesamtzeit noch weiter

verkürzt werden [KUHNKE08]. Aufgrund der Anforderungen für Sitzventile ist jedoch eine

weit größere Stellkraft notwendig, woraus wiederum eine längere Hubmagnet-
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Gesamtzeit resultiert. Ein Hubmagnet als alleiniges Antriebselement zum Aufbringen

der Stellparameter ist damit als Lösung ungeeignet. Deshalb sind Anforderungen wie

geringe Kosten, Möglichkeiten zur Reversibilität und hohe Leistung nur durch den

Einsatz eines Energiespeichers zu erreichen, der durch einen schnell schaltenden Aktor

ausgelöst wird [ENGEL06; HERMANN07; DENNIG08C]. Daraus lässt sich die Funktions-

struktur für die Betätigungseinheit neu definieren (vgl. Bild 6.9). Zunächst muss über

eine Hilfsenergie (Reversierung) der Energiespeicher geladen werden. Danach wird

mittels eines schnell schaltenden Aktors ein Freigabe-/ Haltemechanismus betätigt, der

schließlich den Energiespeicher auslöst und das Ventil schaltet. Darauf aufbauend

können methodisch Lösungen gesucht, im morphologischen Kasten dargestellt (vgl.

Tabelle 6.6) und schließlich zu Wirkstrukturen kombiniert werden.

Wvelust

Reversierung

Aktor

Whilfs

Whilfs

Wvelust Wvelust

Wvelust Wvelust Wvelust

Signal SignalZustand

Wkin

Energie
wandeln

Energie
wandeln

Energie / Kraft
leiten

Energie
speichern

Energie
freigeben /

halten

Energie / Kraft
leiten

Systemgrenze

Bild 6.9: Funktionsstruktur der Betätigungseinheit zur Schaltung des Ventils
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manuell elektromechanisch elektromagnetisch elektrisch chemisch hydraulisch

1.2 1.3 1.4 1.5 1.6 1.7

von Hand
Gewindespindel,
Zahnstange etc.

Hubmagnet Stromquelle Magazin Kolben

2.2 2.3 2.4 2.5 2.6 2.7

Spiralfeder Tellerfeder Ringfeder Torsionsstab Verspannung Schwungrad

piezoelektrisch elektromagnetisch

3.2 3.3 3.4 3.5 3.6 3.7

Stapelaktor,
Biegeaktor etc.

Hubmagnet fluidisch Feststoff Kolben Schlauch

fluidisch elektromagnetisch
4.2 4.3 4.4 4.5 4.6 4.7
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Aktorvariante 1 Aktorvariante 2Aktorvariante 3

Tabelle 6.6: Morphologischer Kasten für die Betätigungseinheit zur Schaltung des

Ventils
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pneumatisch mechanisch

1.8 1.9

Kolben Energiespeicher

mechanisch fluidisch elektrisch magnetisch elekromagnetisch

2.8 2.9 2.10 2.11 2.12 2.13 2.14

Gravitation Drucktank Kondensator Permanentmagnet Spule Feststoff flüss./gasf.

thermisch

3.8 3.9 3.10 3.11

Kolben Schlauch pneum. Muskel
Formgedächtnis-

legierung

4.8 4.9 4.10 4.11

Kugel, Keil, Stift,

Zylinder etc.
Knickgelenk Kugeln Knickblech

kraft-/stoffschlüssig

pneumatisch

form-/ kraftschlüssig

chemisch

usw.
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6.3.3 Konzeptvarianten für die Ventilaktorik

Angesichts der hohen Anzahl an möglichen Wirkstrukturen, die mittels des Morphologi-

schen Kastens in Tabelle 6.6 gebildet werden können, sind hier nur diejenigen

Varianten dargestellt, die aufgrund von Bewertungskriterien wie Stellzeit, Stellkraft,

Stellweg, Komplexität, Kosten, Baugröße etc. sinnvoll erscheinen. Deshalb scheiden im

Voraus gewisse Wirkprinzipien aus dem morphologischen Kasten aus, andere werden

dagegen vorrangig aufgrund offensichtlicher Vorteile verwendet. So werden beispiels-

weise Tellerfedern in erster Linie aufgrund ihrer einfachen Handhabung, Baugröße und

Kosten für den Energiespeicher benutzt. Weiterhin kommen bei der Auswahl der Akto-

ren aus Gründen des Entwicklungsstands, der Reversierbarkeit und den geforderten

Stellparametern nur Piezoaktoren, Hubmagnete und hydraulische Systeme in Betracht

(vgl. auch Kap. 4). Die Reversierung soll in erster Linie hydraulisch oder per Hand

erfolgen.

Der Freigabe- bzw. Haltemechanismus ist stark von den ausgewählten Aktoren abhän-

gig und hat z. T. Ähnlichkeit mit den in Tabelle 6.1 dargestellten Prinzipien zur

„Kopplung oder Entkopplung“der Bremse bzw. Kupplung. Im Folgenden werden dazu

drei Aktorvarianten beschrieben, die letztendlich aus dem beschriebenen, methodi-

schen Vorgehen resultieren. Sie basieren auf den ausgewählten Aktorprinzipien der

Hubmagnet- und Piezotechnik sowie dem hydraulischen Prinzip.

6.3.3.1 Aktorvariante 1

Die Aktorvariante 1 basiert auf dem elektromagnetischen Prinzip und nutzt die Eigen-

schaft, dass Hubmagnete als Aktor ihre größte Stell- bzw. Haltekraft bei eingefahrenem

Anker besitzen (vgl. auch Bild 5.3). Hinzu kommt, dass sie grundsätzlich nicht mit

Querkräften belastet werden dürfen, da ansonsten Reibkräfte zwischen Stößel und

Magnet entstehen, wodurch sich die Schaltzeit verschlechtert. Ein Lösungsansatz

besteht nun darin, den Hubmagneten bei eingefahrenem Stößel mit dem Energiespei-

cher (Tellerfedern) axial zu belasten und gleichzeitig zu bestromen, um somit die Kraft

im Energiespeicher zu halten (Bild 6.10). Bei Auslösung wird der Hubmagnet schnellst-

möglich abgeschaltet und gibt die gespeicherte Energie in Form der Stellkraft und des

Stellweges frei. Durch die rein axiale Belastung kann auf zusätzliche mechanische

Konstruktionen verzichtet werden. So kann mit dem Hubmagneten aus dem Vorversuch

in Kap. 6.3.2 eine Kraft von ca. 300 N aufgebracht werden.
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Hubmagnet

Hubmagnetstößel
Gehäuse

Tellerfedern

Bild 6.10: Funktionsweise der Hubmagnetaktorik

6.3.3.2 Aktorvariante 2

Die Aktorvariante 2 nutzt Piezoaktoren, um schnellstmöglich die gespeicherten Energie

der Tellerfedern in kinetische Energie zu wandeln. Aufgrund der Eigenschaften von

Piezoaktoren (hohe Stellkraft, geringer Stellweg) eignen sie sich besonders für Prinzi-

pien, die auf kraftschlüssigen Verbindungen basieren. Zum Halten bzw. Freigeben des

Energiespeichers durch Klemmverbindungen reichen die Stellwege der Piezoaktoren

aus. Auf kostenintensive und steifigkeitsmindernde Wegvergrößerungssysteme kann

verzichtet werden. Dabei fixieren die Piezoaktoren, die sich am Gehäuse abstützen,

den Aktorstößel und somit den Energiespeicher mittels einer Reibkraft, die aus einer

radialen Anpresskraft der Piezoaktoren resultiert (Bild 6.11).

Piezoaktoren

Gehäuse

Tellerfedern

Reversiereinheit
Aktorstößel

Bild 6.11: Funktionsweise der Piezoaktorik

Demnach ist der Einsatz von mind. zwei Piezoaktoren notwendig. Durch Aktivieren der

Piezoaktoren ziehen sich diese zurück und geben den Stößel und somit den Energie-

speicher frei. Stellkraft und Stellweg werden geschaltet.
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6.3.3.3 Aktorvariante 3

Die Aktorvariante 3 basiert auf Standardkomponenten. Dabei wird die Ventileinheit

durch ein verfügbares Wegeventil der Nenngröße (NG) 4 über eine Hydraulik ange-

steuert, das elektrisch betrieben wird. Durch die kleine Nenngröße werden dabei nur

geringe Stellwege bzw. Stellkräfte im Wegeventil NG4 benötigt, die in sehr kurzer Zeit

aufgebracht werden können.

6.4 Gesamtaufbau

Der Gesamtaufbau der hydraulisch gelüfteten Bremse bzw. Kupplung ist in Bild 6.12

exemplarisch mit der Aktorvariante 1 und 2 (Hubmagnetventil bzw. Piezoventil) darge-

stellt. Das Bremse-Kupplung-System wird über die gemeinsame Ventileinheit (vgl. Bild

6.7) geschaltet. Zur Betätigung der Ventileinheit dient der Energiespeicher, der durch

die Piezo- bzw. Hubmagnetaktorik ausgelöst wird und den Druck von Bremse und

Kupplung gegen den Umgebungsdruck in den Tank ausströmen lässt. Durch die ge-

meinsame Aktorik ergeben sich Vorteile in den Bereichen der Kosten, Baugröße und

Fehleranfälligkeit.

M

Piezo-/ Hubmagnetaktorik

FKupplung

FBremse

Drucksensor

Feder
Ventilschieber

Entlüftung

Energiespeicher

2/2 - Wegventil

RückschlagventilPumpe

Motor

Bild 6.12: Gesamtaufbau von Kupplung, Bremse und Aktorik
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7 Entwicklung des Bremssystems

Die zu konzipierende Bremse soll die linear bewegten Massen einer Werkzeugmaschi-

ne - nach der Trennung vom Antriebsstrang durch eine Sicherheitskupplung - möglichst

schnell zum Stillstand bringen. Während des Projekts KoBaSiS entwickelte die als

Kooperationspartner beteiligte Fa. Ortlinghaus eine neue Bremse, die auf dem bekann-

ten reibschlüssigen Prinzip mit einer Verstärkung über Keile beruht und über Hydraulik

gelüftet wird. Die Kernkomponente zur Schaltung der Bremse stellt also ein Ventil dar,

das in Kap. 9 beschrieben wird. Diese Bremse, die auf der in Kap. 6.2.1.1 erarbeiteten

Lösungsvariante basiert, soll nun hinsichtlich der Vergrößerung der Bremskraft sowie

der Verkürzung der Reaktionszeiten optimiert werden.

7.1 Aufbau und Funktionsweise

Die Bremskraft wird über vorgespannte Tellerfedern auf einen Keil aufgebracht, der

einen Bremsbelag gegen die Bremsstange drückt (Bild 7.1). Durch den Keil kommt es

hierbei zu einer Kraftverstärkung in radialer Richtung. Durch gegensinnige Anordnung

von zwei Bremseinheiten kann das System in beide Verfahrrichtungen gleich wirken.

Die Komponenten sind dabei rotationssymmetrisch, wobei der Bremsbelag zur radialen

Nachgiebigkeit in mehrere Segmente geschlitzt ist. Um die Bremse zu lösen, wird der

Kolben über den Anschluss mit hydraulischem Druck beaufschlagt. Dadurch werden die

Tellerfedern zusammengedrückt und der Bremsbelag ist ohne Last. Die Bremsstange

muss dabei fest im Raum gelagert und die vollen Bremskräfte übertragen werden.

Tellerfedern

Bremsbelag

Kolben Anschluss

Bremsstange

pB pB

Kolbenfläche

DichtungenGehäuse

Bild 7.1: Prinzipbild der hydraulisch gelüfteten Bremse
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Bremskraft:

Nach Kap. 3.2.2 wird eine Bremskraft von FB > 16 kN bzw. 8 kN pro Bremsenhälfte

gefordert. Bei Annahme eines Reibkoeffizienten  = 0,1 zwischen Bremsstange und

Bremsbelag ergibt sich eine Normalkraft von FN = 160 kN, die über den Keil aufzubrin-

gen ist. Dabei werden gesinterte, metallische Reibbeläge verwendet, die über zulässige

Flächenpressungen pbelag ≥ 50 N/mm2 im statischen Fall bzw. über 35 N/mm2 im dyna-

mischen Fall verfügen. Eine dafür ausreichend große Bremsbelagsfläche

Abelag = FN / pbelag (7.1)

ist auszulegen.

Bremszeit:

Die Verkürzung der Reaktionszeit liegt im Wesentlichen in der Reduzierung der Neben-

zeiten zum Entleeren des Kolbenraumes begründet [ORTLINGHAU04, S. 68–70]. Tabelle

7.1 zeigt Eigenschaften ausgewählter Ventile, die in Vorversuchen ermittelt wurden.

Deutlich werden dabei die baugrößentypischen Eigenschaften. Ventile mit geringen

Nenngrößen benötigen aufgrund des Schieberwegs und der geringen zu beschleuni-

genden Massen kurze Schaltzeiten, allerdings bei relativ geringen Durchflüssen. Sind

größere Durchflüsse gefordert, verschlechtern sich die Schaltzeiten aufgrund der größe-

ren zur Schaltung benötigten Elektromagnete.

Ventilgröße Eigenzeit des Ventils tA*: Entleerzeit tEB: Volumenstrom Q:

NG4 (Wandfluh) 8 ms 30 ms 12 l/min

NG10 (VTHL) 18 ms 3 ms 90 l/min

Tabelle 7.1: Eigenschaften ausgewählter Ventile

Für den Einsatz in einer schnell schaltenden Bremse für eine moderne Werkzeugma-

schine sind diese Werte nicht ausreichend. Bei einem Einsatz des Ventils mit der

Nenngröße 4 ergibt sich mit einer Ansprechzeit tBA = tA* + tEB von 38 ms bei einer An-

fangsgeschwindigkeit v0 = 20 m/min und einer bewegten Masse von m = 1000 kg ein

Bremsweg von xB ≈ 16 mm. Bild 7.2 verdeutlicht diesen Sachverhalt nach Gl. (3.18),

wobei der gewünschte Bremsweg bei einer Geschwindigkeit von 20 m/min und bei

verschiedenen Reaktionszeiten aufgetragen wird.

Ein kurzer Gesamtbremsweg ist also maßgeblich abhängig von einer kurzen Reakti-

onszeit der Bremse. Um den Bremsweg zu verkürzen, gibt es verschiedene

Möglichkeiten, die aber nur mittelbar Bestandteil der Bremse sind. So kann sich durch

den Einsatz schnellerer Ventile mit großem Ölauslassquerschnitt (z. B. Ventile mit

größerem Durchmesser oder Einsatz mehrerer Ventile) der Volumendurchsatz erhöhen.
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Es kommt zu einer schnelleren Entleerung des Zylinders und somit zu einer schnelleren

Abbremsung. Weiterhin kann durch die Verkürzung der Schlauchlänge und Vergröße-

rung des Schlauchdurchmessers zwischen Bremse und Hydraulikaggregat bzw.

Ölreservoir der Nenndurchfluss gesteigert werden [FESTO05, S. 538–540].

Unmittelbar können dagegen kleinere Ölvolumina zur Lüftung eingesetzt werden, was

ebenso zu einer schnelleren Entleerung führt. Dies kann durch den Einsatz eines grö-

ßeren Arbeitsdrucks erfolgen, wodurch eine kleinere Kolbenfläche zum Spannen der

Tellerfedern ausreicht.
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Bild 7.2: Bremskraft über Gesamtbremsweg und Ventilzeit

7.2 Kräfteverhältnisse

Zur Aufbringung einer Bremskraft FB ist eine ausreichend hohe Federkraft FFP notwen-

dig (pB = 0). Diese hängt stark von den festgelegten Randbedingungen wie

Reibbeiwerten und Keilwinkeln ab. Die Selbsthemmung des Keils/Kolbens kann in

diesem Fall hergeleitet werden zu

tan ( / 2) =  . (7.2)

Gewöhnlich wird hier mit Keilwinkeln um 12° verwendet, da unterhalb von 11,4°

( = 0,1) Selbsthemmung herrscht.
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Bild 7.3: Kräfte am Keil und am Kolben

Die Normalkraft FN1 am Keil kann dabei über das Momentengleichgewicht um den

Punkt A bestimmt werden zu

)cossin(

F
F

10

B
1N




 , (7.3)

wobei sich die Hebelarme um A herauskürzen. Aufgrund der flachen Bauweise des

Keils sind die Hebelarme in y-Richtung sehr klein und werden vernachlässigt. Mit

FR1 = 1 ·FN1 ergibt sich

)cossin(

)cos(sinF
F

10

1B
FP




 . (7.4)

Dabei wird die Reibung an den Dichtungen nicht berücksichtigt. Zur Verschiebung des

Kolbens bzw. Lüftung der Bremse ist eine ausreichend hohe Kraft FKolben erforderlich,

die sich aus dem Produkt der Kolbenfläche AKolben und des Lüftdrucks pB zusammen-

setzt. Zu beachten ist dabei, dass zur Aufbringung der Bremskraft Tellerfedern

verwendet werden, was zu einer höheren Federkraft FFP2 bzw. FKolben führt (vgl. Bild

7.4). Zudem beeinflussen einzustellende Lüftspiele, veränderliche Reibbeiwerte an

Oberflächen und Dichtungen sowie Fertigungsungenauigkeiten die Kolbenkraft. Bei-

spielsweise ergeben sich bei einem Druck von 250 bar an den Dichtungen Reibbeiwerte

von bis zu 2300 N pro Kolben [TRELLEBORG08].



7 Entwicklung des Bremssystems - 83 -

kN

0

10

20

30

40

50

60
F

e
d
e

rk
ra

ft

Δ
W

p
o
t

8,006,004,002,000,00 mm
Federweg

9 Tellerfedern DIN 2093 - B90
3fach geschichtet

Lastpunkt 1

Lastpunkt 0

Bild 7.4: Kennlinie der verwendeten Tellerfedern

Wünschenswert sind bei derartigen Bremstypen geringe Lüftspiele von 0,1 - 0,3 mm

(Spalt zwischen Bremsstange und Bremsbelag), wofür eine Verschiebung des Kolbens

von

xKolben = sLüftspiel / tan  (7.5)

erforderlich ist. Aus den oben genannten Gründen ist die Wahl eines sicher ausgelegten

Lüftdrucks pB und einer Kolbenfläche AKolben notwendig. Im Folgenden wurden dazu

Stangendichtungen mit bestimmten Durchmessern ausgewählt, die damit zu einer

Kolbenfläche von AKolben = 1900 mm2 führen und bei einem Druck pB = 250 bar eine

Kraft FKolben = 47,5 kN ergeben.

Bei einem Lüftspiel von 0,3 mm und einem Keilwinkel von 12° kann der Kolbenweg

xKolben mit 1,4 mm berechnet werden, was bei der vorhandenen Kolbenfläche zu einem

Volumen von VB = 2,68 cm³ pro Bremsenhälfte führt.

7.3 Entleerzeiten

Die Berechnung der Entleerzeiten der Bremse erfolgt hier zunächst ohne Ventileinheit.

In hydraulischen Anlagen kann der Schweredruck gegenüber dem örtlichen statischen

Druck vernachlässigt werden [WILL07, S. 47] und die Bernoulli-Gleichung wird zu

2
2Umgebung

2
Kolbenb v

2
pv

2
p 





 . (7.6)
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Die Kolbengeschwindigkeit vKolben ist im Vergleich zur Ausströmgeschwindigkeit v2

aufgrund der Flächenverhältnisse von Kolben und ausströmenden Querschnitt sehr

klein. Deshalb wird vereinfacht vKolben = 0 und die ausströmende Geschwindigkeit v2

kann mit Gl. (7.7) berechnet werden [BEITZ95, S. B52]. Dies führt zu einer turbulenten

Strömung.






)p(p2
v

Umgebungb
2 (7.7)

k

rohr2 dv
Re




 > 2320 turbulent (drohr = 6 mm). (7.8)

Bei einem zu entleerenden Volumen V beträgt mit Q = v2 · Arohr die Entleerzeit

rohr2
E

Av

V
t


 . (7.9)

Die bisherigen Betrachtungen gelten für reibungsfreie Strömungsvorgänge. Der Einfluss

der Reibung kann in der Bernoulli-Gleichung durch ein Verlustglied pverlust berücksich-

tigt werden (Gl. (7.10)).

verlust
2

2reibUmgebungb pv
2

pp 


 (7.10)

2
2reibverlust v

2
p 


 (7.11)

pverlust stellt dabei die Summe aller Druckverluste dar und definiert sich bei Annahme

konstanter Querschnitte über die Durchströmgeschwindigkeit v2reib und die Strömungs-

widerstände  der durchströmten Leitungen und Bauelemente (Gl. (7.11)). Im

vorliegenden Fall handelt es sich um einen Druckverlust, der durch Knickstücke, Rohr-

krümmungen und Rohrleitungen erzeugt wird. Da im konstruktiven Aufbau das

Hydraulikventil zur Entleerung der Bremse möglichst nahe am Ausfluss platziert wird, ist

von einer geringen Anzahl an Knickstücken und Rohrkrümmern auszugehen. Für einen

Rohrdurchmesser drohr < 6 mm, bei einer gegebenen Rohrkrümmung und derart hohen

Reynoldszahlen sind geringe Widerstandsbeiwerte Kr für Rohrkrümmer zu erwarten,

wohingegen die Widerstandsbeiwerte von Knickstücken Kn bei gleichen Voraussetzun-

gen weitaus höher liegen [WILL07, S. 53].

Der Widerstandsbeiwert Ro von Rohrleitungen ist abhängig von der Länge lrohr des

Rohres und dem Rohrreibbeiwert  (Gl. (7.12)), wobei dieser stark mit der Reynoldszahl

variiert und nach Gl. (7.13) für turbulente Strömungen berechnet werden kann. Die
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Geschwindigkeit unter Reibungsbedingungen v2reib ergibt sich dann nach Gl. (7.14),

wodurch sich die Entleerzeit tEreib berechnen lässt.

rohr

rohr
Ro

d

l
 (7.12)

0,25Re

0,3164
 (7.13)
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




(7.14)

Mit den Annahmen aus Tabelle 7.2 lassen sich die Entleerzeiten, Austrittsgeschwindig-

keiten und Volumenströme berechnen (Tabelle 7.3).

Arbeitsdruck: pB = 250 bar

Dichte des Hydrauliköls:  = 870 kg/m3

Hydraulischer Rohrdurchmesser (2 Rohre) : drohr = 6 mm

Kinematische Viskosität: k = 32 mm2/s

Zu entleerendes Volumen: VB = 5,36 cm3

Widerstandsbeiwert Rohrkrümmer (90°): Kr < 0,2 (Rohrkrümmung R = 30 mm)

Widerstandsbeiwert Knickstücke (90°): Kn ≈ 1,2

Rohrlänge: lrohr = 300 mm

Tabelle 7.2: Annahmen

ausströmende Geschwindigkeit (reibungsfrei): v2 = 235 m/s

Reynoldszahl: Re = 44042

Reibungsfrei:

Entleerzeit: tE = 0,8 ms

Volumenstrom: Q = 398 l/min

Reibungsbehaftet:

Entleerzeit: tEreib = 1,50 ms

Volumenstrom: Q = 213 l/min

ausströmende Geschwindigkeit: v2reib = 126 m/s

Tabelle 7.3: Ergebnisse
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Bild 7.5 zeigt die theoretische Abhängigkeit der Entleerzeit vom Rohrdurchmesser, der

Rohrlänge und des zu entleerenden Ölvolumens. Dabei wird deutlich, dass erst ab

einem Rohrdurchmesser drohr < 5 mm die Entleerzeit exponentiell zunimmt und ober-

halb drohr > 5 mm fast linear verläuft. Die Rohrlänge hingegen hat einen deutlich

geringeren Einfluss, da z. B. eine Halbierung der Rohrlänge von 300 auf 150 mm eine

Senkung der Entleerzeit von ca. 9 % bewirkt. Das auszuschiebende Volumen geht nach

Gl. (7.9) linear in die Entleerzeit ein. Eine Verdopplung des Volumens führt zu einer

Verdopplung der Entleerzeit.
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Bild 7.5: Entleerzeiten in Abhängigkeit des Rohrdurchmessers, der Rohrlänge und

des zu entleerenden Ölvolumens
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8 Entwicklung des Kupplungssystems

Die zu entwickelnde Kupplung soll den Kraftfluss zwischen Spindelmutter und Werk-

zeugschlitten möglichst schnell trennen, um den kompletten Vorschubantrieb im

Kollisionsfall zu schützen. Diese Kupplung, die auf der in Kap. 6.2.3.1 erarbeiteten

Lösungsvariante basiert, nutzt als Wirkprinzip einen hydraulischen Pressverband zur

Aufbringung einer reibschlüssigen Verbindung zwischen Werkzeugschlitten und Spin-

delmutter. Zur Realisierung dieses Wirkprinzips wird hier ebenso wie in Kap. 7 ein Ventil

zur Schaltung der Kupplung benötigt.

Ziel dieses Kapitels ist die Auslegung der hydraulischen Kenngrößen und der erforderli-

chen geometrischen Dimensionen der Kupplung. Es handelt sich also im Gegensatz

zum Kap. 7 um eine Neuentwicklung, da keiner der Kooperationspartner im Projekt

KoBaSiS über Erfahrungen auf diesem Gebiet verfügt.

8.1 Funktionsweise und theoretische Grundlagen der Kupplung

Das Prinzip der betrachteten Kupplung basiert auf einer Klemmhülse, die durch Beauf-

schlagung mit Hydraulikdruck auf eine Gegenhülse gepresst wird (vgl. Bild 8.1).

Dadurch verringert sich der Innendurchmesser der Klemmhülse und bewirkt eine Radi-

alkraft zwischen Klemm- und Gegenhülse, die der Axialkraft Fax entgegenwirkt.

Werkzeugschlitten

Spindelmutter

Klemmhülse

Spindel

GegenhülseGehäuse

Fax

Fax

Bild 8.1: Prinzip der hydraulisch geschalteten Kupplung

Die Gegenhülse ist dabei fest mit der Spindelmutter verbunden und schützt zudem die

hochwertigen Laufeigenschaften der Spindelmutterkugeln gegen Schädigung aus den

Radialkräften der Klemmhülse. Die Klemmhülse selbst ist direkt an den Werkzeugschlit-
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ten angeflanscht und stellt die Kernkomponente der Kupplung dar. Durch Ablassen des

Hydraulikdrucks wird die Reibkraft an den Wirkflächen aufgehoben und der Werkzeug-

schlitten von der Spindelmutter entkoppelt.

Zur Sicherstellung der Anforderungen ergibt sich die Optimierungsproblematik zwischen

hoher axialer Steifigkeit bei gleichzeitig ausreichender radialer Elastizität der Klemmhül-

se. Zudem muss aufgrund des dynamischen Lastfalls, der in der Werkzeugmaschine

vorherrscht, die Dauerfestigkeit des eingesetzten Materials eingehalten werden.

Im Falle einer Kollision der Werkzeugmaschine ist mit einem Anhalteweg der Bremse

xstop zu rechnen (Bild 8.2, vgl. Kap. 3.2.2). Dies muss bei der Anordnung der Hülsen

durch einen ausreichenden Abstand berücksichtigt werden, damit nach Entkopplung die

Klemmhülse nicht mit der Gegenhülse kollidiert.

xstop

hk

Dk dk

l0

Dg

unverformter
Zustand

verformter
Zustand

s

p =K p + pK1 K2

FN
FR

Bild 8.2: Unverformte (links) und verformte Klemmhülse

8.1.1 Gesamtsteifigkeit des Spindel-Mutter-Systems

Die Gesamtsteifigkeit der Kupplung ist in Kap. 3.2.1.3 definiert und ist maßgeblich von

der Steifigkeit der Klemmhülse abhängig. Mit Hilfe des Hooke’schen Gesetzes und der

Definition der Steifigkeit

C = F / A (8.1)

wird zunächst der benötigte Außendurchmesser Dk und die Wandstärke hK in Abhän-

gigkeit der geforderten Axialsteifigkeit mit Gleichung (8.2) berechnet (vgl. Bild 8.2).

Zudem ist darin ein Sicherheitswert, die Baulänge l0 und der Innendurchmesser dk

sowie die Materialdaten der beiden Hülsen über den E-Modul enthalten.
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Aufgrund der Spindelsteigung geht eine Verdrehung der Spindelmutter direkt in eine

Axialbewegung über. Deshalb ist zusätzlich zur Axialsteifigkeit der Anteil der Torsions-

steifigkeit zu berücksichtigen. Nach Gl. (8.3) wird für die Ermittlung der

Torsionssteifigkeit der Verdrehwinkel  zugrunde gelegt [BEITZ95, S. C27]. In Abhängig-

keit der Spindelgewindesteigung P lässt sich dann nach Gl. (8.4) die axiale

Verschiebung T bei Torsion berechnen, wobei hier nur die Torsionssteifigkeit des

schwächsten Bauteils, nämlich der Klemmhülse, betrachtet wird. Die übrigen Bauteile

werden für eine erste Näherung vernachlässigt.

04
k

4
k

t

p

0t l)(1232
)d(DE

M

G

lM








 (8.3)

T =  · P / 360° (8.4)

Eine Belastung von Mt (Tabelle 8.1) bewirkt demnach eine Verdrehung der Klemmhülse

von  = 1,9 · 10-3 ° bzw. eine axiale Verschiebung von T = 0,106 m. Die Torsionssteif-

igkeit wird daher im Folgenden nicht weiter berücksichtigt. Mit den Annahmen aus

Tabelle 8.2 kann damit nach Gl. (8.2) die theoretisch erforderliche Wandstärke zu

hk = 2,2 mm ermittelt werden.

Torsionsmoment: Mt = 65 Nm

E-Modul: E = 210000 N/mm²

Innendurchmesser der Klemmhülse: dk = 80 mm

Außendurchmesser der Klemmhülse: Dk = 84,4 mm

Querkontraktionszahl:  = 0,3

Spindelsteigung: P = 20 mm

Tabelle 8.1: Annahmen zur Dimensionierung der Klemmhülse

Geforderte Axialsteifigkeit: C = 2000 N/m

Sicherheit (Wandstärke): Sk = 1,5

E-Modul: E = 210000 N/mm²

Hülsenlänge: l0 = 40 mm

Tabelle 8.2: Zusätzliche Annahmen zur Berechnung der erforderlichen Wandstärke
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8.1.2 Auftretende Kräfteverhältnisse und erforderlicher Hydraulikdruck

Für die Dimensionierung der Klemmhülse ist es erforderlich, den Zusammenhang

zwischen Geometrie, Druck und axialer Haltekraft zu bestimmen (Bild 8.2). Dabei gilt

mit FN = pK1 · Ak für die Normalkraft

FN = dk · l0 ·  · pK1 , (8.5)

die in der Kontaktzone die Reibungskraft FR erzeugt, welche die resultierende Kraft aus

axialer und tangentialer Belastung darstellt. Daraus bestimmt sich der zur Klemmung

erforderliche Druck pK1:






0kH

2
U

2
axG

K1
ld

FFS
p . (8.6)

SG beschreibt dabei den Sicherheitsbeiwert gegen Gleiten und H den Haftreibbeiwert,

der jedoch für die Paarung Stahl/Stahl abhängig von der Beschaffenheit der Klemmflä-

chen sowie vom Schmiermittel zwischen 0,07 - 0,12 variieren kann.

Zusätzlich zum Druck pK1 wird ein Druck pK2 benötigt, um das Spaltmaß zwischen

Klemm- und Gegenhülse zu überwinden. pK2 = pa kann dabei mit Hilfe des räumlichen

Spannungszustands an einem dickwandigen Kreiszylinder bestimmt werden (Gl. (8.7))

[BEITZ95, S. C40]. Der Durchmesser d beschreibt in diesem Fall den Ort der zu be-

rechnenden Spannung.
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In vorliegenden Fall liegt kein Innendruck vor, weshalb sich die Gl. (8.7) stark verein-

facht. Von Interesse ist hierbei die Tangentialspannung am Innendurchmesser

d = d = dK, da zur Überwindung des Spaltmaßes s sich die Klemmhülse am Innen-

durchmesser dk bis zum Außendurchmesser der Gegenhülse Dg dehnt (Gl. (8.8)).

Eigentlich liegt hier ein mehrachsiger Spannungszustand mit t = f(r,t) bzw.

t = E · t +  · r vor, der sich aber aufgrund des nicht vorhanden Innendrucks (r = 0)

zu t = E · t vereinfacht. Somit berechnet sich pK2 mit Gl. (8.9). Infolge eines negativen

Ergebnisses aufgrund der Herleitung über die Tangentialspannung gilt für pK2 im Weite-

ren der absolute Betrag.

t = ( dk - Dg ) / dk (8.8)
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Bild 8.3: Geometrische Größen zur Darstellung des Spannungszustands

Wird ein Hohlzylinder mit einem konstanten radialen Außendruck beaufschlagt, besteht

die Gefahr des Ausbeulens (vgl. Gl. (8.10) [BEITZ95, S. C47]), was in diesem Fall zu

einer Verkleinerung der Kontaktzone führt. Die Definition des Beuldrucks gilt für unend-

lich lange Rohre. Er wird hier jedoch als unkritisch angesehen, da die Innenfläche sofort

nach der Überwindung des Spaltmaßes auf der Außenfläche der Gegenhülse aufliegt

(Gl. (8.10)). Tabelle 8.3/Tabelle 8.4 zeigen die Annahmen und berechneten Drücke p.

Für die Erfüllung der Anforderungen ist ein Druck von pK = pK1 + pK2 = 241,8 bar

notwenig.

 2
3

m

3
k

beul

1
2

d

hE25,0
p













(8.10)

Sicherheitsbeiwert gegen Gleiten: SG = 2

Reibkoeffizient: H = 0,1

Axialkraft: Fax = 10000 N

Umfangskraft bei Mt: FU = 1625 N

Spaltmaß: s = 16 m

Tabelle 8.3: Annahmen zur Berechnung der entstehenden Druckverhältnisse
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Klemmdruck: pK1 = 201,6 bar

Druck zur Überwindung des Spaltmaßes: |pK2| = 40,2 bar

Beuldruck: pbeul = 90 bar

Tabelle 8.4: Berechnete Drücke p

8.2 Finite-Element-Untersuchung

Die in Kap. 8.1 erarbeiteten Grundlagen dienen hauptsächlich einer ersten Auslegung

der Klemmhülse. Zur genauen Nachrechnung erfolgt hier eine 2-dimensionalen FE-

Analyse, wobei nur die Kernkomponenten Klemm- und Gegenhülse im Zusammenbau

untersucht werden. Schraubenverbindungen etc. werden vernachlässigt.

Wegen des Einsatzes der Kupplung in einer Werkzeugmaschine werden die Bauteile

auf die Belastungsfälle Zug „+Fax“und Druck „-Fax“untersucht (vgl. Bild 8.1). In Druck-

richtung sind dabei höhere Steifigkeiten zu erwarten. Dies lässt sich durch die

Auswirkung des Hydraulikdrucks auf die Klemmhülse erklären. Infolge des Hydraulik-

drucks verjüngt sich die Klemmhülse und wird aufgrund der Querkontraktion länger.

Dies wird im Zugfall unterstützt, wohingegen im Druckfall die Kraft gegen die Querkon-

traktion der Klemmhülse wirkt und die Steifigkeit zunimmt.

Für die FE-Berechnungen werden der Hydraulikdruck pK = pK1 + pK2, die Drucknutlänge

l0, die Wandstärke hK sowie das Spaltmaß s = dk - Dg über dem Innendurchmesser dk

variiert. Die Torsionssteifigkeit wird vernachlässigt. Dabei finden folgende numerische

Untersuchungen statt:

 Spannungsverlauf, vor allem Vergleichsspannung nach der Gestaltänderungshypo-

these sowie 1. Hauptspannung, da Klemm- und Gegenhülse aufgrund der hohen

Pressungen randschichtgehärtet sind.

 Summe der Normalkraft (Radialkraft) in der Kontaktfläche zwischen Klemmhülse

und Gegenkörper, woraus die maximal ertragbare Axialkraft ermittelt werden kann.

 Verschiebung in Axialrichtung, über welche die Steifigkeit der Klemmverbindung in

Zug- und Druckrichtung berechnet werden kann.

 Bestimmung der Haftreibzone im Kontakt.

8.2.1 Netzaufbau und Randbedingungen

Bild 8.4 zeigt die Vernetzung von Klemm- und Gegenhülse. Spannungskritische Stellen,

wie der Ausrundungsradius der beiden Hülsen, sind dabei sehr fein vernetzt. In der

Kontaktzone wird ein Reibbeiwert von  = 0,1 angenommen. Zunächst wird die Klemm-
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hülse an ihrem Flansch fest eingespannt und mit dem Hydraulikdruck pK beansprucht.

Dadurch bildet sich die Kontaktzone aus und die Gegenhülse kann mit der Axialkraft

Fax = ± 10 kN belastet werden.

Bild 8.4: Netzaufbau der Klemm- und Gegenhülse

8.2.2 Spannungsverlauf an Klemm- und Gegenhülse

Bild 8.5 zeigt exemplarisch den Verlauf der Vergleichsspannung sowie der

1. Hauptspannung. Durch den Hydraulikdruck an der Außenfläche der Klemmhülse wird

zunächst der Spalt überwunden und dann schließlich die Pressung aufgebracht. Dabei

staucht sich die Klemmhülse nach innen. Infolge des Steifigkeitsprungs zwischen

Flansch und Hülse tritt im Bereich des Ausrundungsradius’die höchste Spannung auf.

Der Anteil der Vergleichsspannung, der durch die (Axial-) Zug- oder Druckbelastung

von ± 10 kN entsteht, ist dabei vernachlässigbar.

-31.758 -4.333 23.092 50.517 77.942 105.368 132.793 160.218 187.643

SV

215.068

.014115 25.643 51.273 76.902 102.531 128.16 153.79 179.419 205.048 230.677

S1

Bild 8.5: Verlauf der Vergleichsspannung (oben), 1. Hauptspannung (unten) in N/mm²
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Bild 8.6 verdeutlicht den Einfluss der Drucknutlänge l0, der Wandstärke hK sowie des

Spaltmaßes s auf die 1. Hauptspannung am Ausrundungsradius der Klemmhülse bei

gleich bleibendem Hydraulikdruck von p = 300 bar. Die maximale Bauteilspannung wird

dabei nicht von der Drucknutlänge beeinflusst. Einen großen Effekt hat erwartungsge-

mäß die Veränderung des Spaltmaßes s und der Wandstärke hK. Bei Variation der

Wandstärke ist eine parabelförmige Zunahme der Bauteilspannung bei gleichzeitiger

Abnahme der Wandstärke aufgrund der größeren Verformung zu beobachten. Ähnli-

ches gilt für die Vergrößerung des Spaltmaßes s. Der Verlauf der Vergleichsspannung

verhält sich ähnlich zum Verlauf der 1. Hauptspannung.
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Bild 8.6: Parameterstudie (s, hK, l0) der 1. Hauptspannung

8.2.3 Normalkraft und Haftreibzone

Die Normalkraft im Coulomb’schen Reibungsmodell mit einem Haftreibungskoeffizien-

ten von  = 0,1 ist ein Indikator für die maximale, axiale Belastbarkeit der

Klemmverbindung. Für die Auswertung werden die Normalkraftwerte der geschlosse-

nen Kupplung ohne Axialkraft herangezogen, da hier eine Unterscheidung zwischen

Druck- und Zugfall aufgrund der geringen Normalkraftschwankungen überflüssig ist.

Nach Gl. (8.9) wird mit größer werdendem Spaltmaß s die Normalkraft aufgrund der zur

Spaltüberwindung benötigten Verformung kleiner, was sich in den FE-Ergebnissen

bestätigt.

Bild 8.7 zeigt den Verlauf der Normalkraft in Abhängigkeit von Drucknutlänge und

Wandstärke exemplarisch für ein Spaltmaß von s = 8 m. Wie erwartet, nimmt die

Normalkraft und die Länge der Haftreibzone LR (vgl. Bild 8.8) mit zunehmender Druck-
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nutlänge l0 bzw. abnehmender Wandstärke hK aufgrund der höheren radialen

bigkeit linear zu.
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Bild 8.7: Verlauf der Normalkraft in Abhängigkeit der Drucknutlänge

Bei Zug bzw. Druck verläuft die Axialkraft zu 80% durch die Haftreibzone (ca. 20%

Mischreibzone), wodurch nicht deren Länge, sondern deren Lage die Steifigkeit beein-

flusst (Bild 8.8). Im Druckfall liegt die Haftreibzone näher am Kraftangriffspunkt Fax,

wodurch der Kraftfluss größtenteils durch die Gegenhülse verläuft und durch die kürze-

re verformungsfähige Länge die Steifigkeit zunimmt. Im Zugfall wandert die

Haftreibzone axial mehr ins Zentrum der beiden Hülsen, wodurch der Kraftfluss mehr

durch die axial weichere Klemmhülse verläuft.
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FarOpen NearContact Sliding Sticking

Kraftfluss

Fax

Fax

LR

Fax

Fax

Kraftfluss

Bild 8.8: Haftreibzone bei Druck (oben) und Zug (unten)

8.2.4 Verschiebung in Axialrichtung

Über die axiale Verschiebung A zwischen Klemm- und Gegenhülse kann nach Gl. (8.1)

die Steifigkeit bestimmt werden. Diese Größe muss sowohl bei Zugbelastung als auch

bei Druckbelastung den Anforderungen (vgl. Kap. 3.2.1, S. 23) entsprechen. Dabei

nimmt mit zunehmender Drucknutlänge die Nachgiebigkeit der Klemmverbindung bei

Zugbelastung immer mehr zu (vgl. Bild 8.9), weil der Kraftfluss größtenteils durch die

axial weichere Klemmhülse verläuft (vgl. Bild 8.8). Der Einfluss der Spaltweite ist hier

vernachlässigbar; in Bild 8.9 exemplarisch bei s = 8 m dargestellt. Bei Druckbelastung

ist eine nahezu konstante, axiale Nachgiebigkeit trotz Verlängerung der Drucknutlänge

zu beobachten. Gründe liegen auch hier in der Lage der Haftreibzone (vgl. Bild 8.8).

Dabei bleibt diese von ihrer Position unverändert, wodurch der Kraftfluss durch die axial

steifere Gegenhülse verläuft. Wie zu erwarten, steigt mit zunehmendem Klemmhülsen-

querschnitt die Steifigkeit der Kupplung sowohl bei Zug- als auch bei Druckbelastung

(vgl. Gl. (8.2)).
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Bild 8.9: Axiale Verschiebung A der Kupplung bei Variation der Drucknutlänge l0 und

Wandstärke hK unter Zug- und Druckbelastung

8.2.5 Fazit

Die Steifigkeit der Klemmhülse muss im Bereich von 2000 N/µm liegen, was rechne-

risch von allen Varianten erfüllt wird. Allerdings ist die Steifigkeit nicht nur von den

geometrischen Größen wie Wandstärke hk und Drucknutlänge l0 abhängig, sondern

vielmehr auch von tribologischen Effekten (Mikorverzahnungen, Reibungskoeffizienten,

Lage der Haftreibzone etc.), die mit FEM nur schwer zu simulieren sind.

Zudem muss eine maximal übertragbare Axialkraft von ± 10 kN zuzüglich eines Sicher-

heitsbeiwert gegen Gleiten SG = 1,5 ( FN > 150 kN) gewährleistet sein. Da diese

Anforderungen mehrere Varianten, die sich in den Größen s, hk, l0 unterscheiden,

erfüllen, werden nun vier verschiedene Klemmhülsen ausgewählt, die im Versuchsauf-

bau verifiziert werden:

Bezeichnung s/µm l0/mm hk/mm
A Zug

/µm
A Druck

/µm
FN/kN

HS1max

/MPa

h2_32_15mu
15

32 2 4,125 3,3155 175,05 354

h3_32_15mu 32 3 3,4335 3,011 154,23 325

h2_32_8mu
8

32 2 4,0325 3,231 188,04 314

h3_32_8mu 32 3 3,421 2,8775 179,43 281

Tabelle 8.5: Ausgewählte Varianten der Klemmhülse

Der Dauerfestigkeitsnachweis wurde nach [HÄNEL03] in [ROSS07] durchgeführt. Die

Kupplung wird nach Bild 8.10 aufgebaut. Klemm- und Gegenhülse werden aus dem

Werkstoff 100Cr6 mit einer Streckgrenze Re von 420 MPa hergestellt und in den Wirk-

flächen randschichtgehärtet.
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Bild 8.10: Vereinfachte Baugruppenzeichnung der Kupplung
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9 Entwicklung des Ventils

Das zu entwickelnde Ventil soll die Bremse lüften bzw. die Kupplung schalten. Dieses

Ventil besteht aus einer Ventileinheit und einer Betätigungseinheit, der sogenannten

schnell schaltenden Aktorik. Die Konzepte dafür basieren auf den in Kap. 6.3.3 erarbei-

teten Prinzipien. Aufgrund des hohen Arbeitsdrucks von Bremse und Kupplung hängt

die Schaltzeit des Gesamtsystems zum größten Teil von der Öffnungszeit des Ventils

ab. Deshalb wird im Gegensatz zur Bremse und Kupplung, wo nur ein Konzept weiter

verfolgt wurde, die Entwicklung aller drei Ventilvarianten weiterverfolgt.

9.1 Hubmagnetventil

Bild 9.1 verdeutlicht die Funktionsweise des Hubmagnetventils. Zu erkennen ist die

Ventileinheit sowie die zur Betätigung dargestellte Hubmagnetaktorik, deren Lösung in

Kap. 6.3.3.1 erarbeitet wurde. Zunächst wird die Auslegung der Ventileinheit beschrie-

ben, wodurch die Betätigungskraft zur Öffnung hergeleitet wird und darauf aufbauend

die Hubmagnetaktorik entwickelt.

Hubmagnet

Hubmagnetstößel

Tellerfedern

Gehäuse

Feder

Ventilschieber
Ventilsitz

Gehäuse

pUmgebung Dichtung

pB/K

Bild 9.1: Funktionsweise des Hubmagnetventils
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9.1.1 Ventileinheit

Die Ventileinheit besteht aus einem Sitzventil mit einem kegelförmigen, zweifach gela-

gerten Ventilschieber und einem zylindrischen Sitz. Der Schieber wird dabei über die

Stellkraft FA* betätigt und 2-fach über Dichtungen gelagert, um eine eindeutige Zentrie-

rung am Ventilsitz zu gewährleisten. Der aufgrund der Federkraft erzeugte

Linienkontakt im Sitz sowie eine Stangendichtung dichten den Arbeitsdruck p = pB/K -

pUmgebung (vgl. auch Gl. (9.2)) von Bremse und Kupplung bis zu 300 bar gegenüber dem

Umgebungsdruck ab. Der Hydraulikdruck von Kupplung bzw. Bremse pk/B kann hier in

den Tank gegen den Umgebungsdruck ausströmen.

9.1.1.1 Nenngröße

Sitzventile erfordern je nach Hydraulikdruck und Volumenstrom unterschiedlich Betäti-

gungskräfte bzw. Stellkräfte sowie Betätigungswege bzw. Stellwege. Dabei haben die in

Bild 9.1 dargestellten Dichtungen einen entscheidenden Anteil. Je größer beispielswei-

se der Durchmesser der Dichtung wird, desto größer werden auch die Radial- bzw.

Reibungskräfte am Ventilschieber. Im Folgenden soll deshalb die Geometrie am Ventil-

sitz sowie die Betätigungskraft für die Aktorik hergeleitet werden.

dV5

dV2

dV3

dV4

dV1

F1

F2

pB/K

pUmgebung

sA*

b

dV6

dV1

h

Bild 9.2: Geometrie am Ventilsitz (links), Detailansicht bei geöffnetem Ventilschieber

(rechts)

Bei Druckausgleich am Ventilschieber (dV5 = dV1  F1 = F2) wird keine Axialkraft über-

tragen (Bild 9.2), da die Belastung infolge des Fluids nur radial erfolgt. Die erforderliche

Nenngröße (dV1) kann geometrisch über die Kegelstumpfmantelfäche Aks bestimmt

werden (Gl. (9.2)). Diese wird über die Blendengleichung (9.1) berechnet

[MURRENHOFF08, S. 8]. Der Blendenbeiwert D liegt bei 0,6 ~ 0,7 [MATTHIES06, S. 57].

Mit den Annahmen aus Tabelle 9.1 wird dV1 zu 15 mm berechnet, allerdings aus Grün-

den der Verfügbarkeit von Dichtungen, der Baugröße und der Fertigbarkeit auf 14 mm
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limitiert, was nur einen marginalen Effekt auf den Volumenstrom hat. Zudem wurde mit

einem Arbeitsdruck von 1 bar gerechnet, da der Druckverlauf noch nicht bekannt ist.






p2
AQ ksD (9.1)




 cossins
sins

A
d *A

*A

ks
1V (9.2)

Blendenbeiwert: D = 0,7

Volumenstrom: Q = 213 l/min

Dichte Hydrauliköl:  = 870 kg/m³

Arbeitsdruck (schlechtester Fall): p = 1 bar

Stellweg Aktor: sA* = 4 mm

Kegelwinkel:  = 40°

Durchmesser: dV4 = 4 mm

Querkontraktionszahl:  = 0,3

E-Modul Stahl: Estahl = 210000 N/mm²

Kantenradius: Rk = 0,5 mm

Tabelle 9.1: Annahmen zur Berechnung der Ventilsitzgeometrie

9.1.1.2 Stellkraft

Die Stellkraft zur Öffnung des Ventils setzt sich zusammen aus

• der benötigten Anpresskraft am Ventilsitz zur leckagefreien Abdichtung,

• der Reibkraft an den Dichtringen,

• dem infolge der Strömung entstehenden Unterdruck am Ventilsitz,

• den Reibungskräften infolge der Ölströmung, die jedoch hier sehr gering sind

und deshalb vernachlässigt werden können.

Die theoretisch benötigte Anpresskraft zur Leckagefreiheit kann über den Ansatz der

Hertzschen Pressung in der Dichtkante bestimmt werden, wobei diese nach Gl. (9.3)

sehr gering ausfällt [HANTKE05]. Sie muss dem abzudichtenden Druck entsprechen

[BINZ06A]. Die Praxis zeigt aber, dass dies nicht ausreichend ist. Gründe dafür sind der

Dichtkantenradius selbst, aber auch Oberflächenungenauigkeiten, Werkstoffauswahl,

ungenügende Zentrierung des Ventilschiebers und die Rundheit der Komponenten
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[BAUER05, S. 404–408]. Zudem liegen keine genauen Forschungsergebnisse, Spezifika-

tion, Abmessungen etc. zur leckagefreien Abdichtung von Sitzventilen vor. Als

Anhaltspunkt werden deshalb die Angaben verfügbarer Ventile, z. B. der Fa. Bosch, mit

Anpresskräften von ca. 4 bar verwendet. Umgerechnet auf den Auslassquerschnitt mit

dem Durchmesser dV1 wird dazu eine Feder (vgl. Bild 9.1) mit einer Kraft von ca.

FDF1 = 100 N integriert.

stahl

2
1Vk

2

HP
E

)1(sindRp2
F


 (9.3)

Durch den Betriebsdruck von bis zu 300 bar entstehen in den Dichtungen hohe Reib-

kräfte, die vom Durchmesser der Stangendichtungen abhängig sind. Analytisch kann

diese Reibkraft nicht bestimmt werden, sondern muss bei den Herstellern erfragt wer-

den. Beispielsweise kann bei einem Stößeldurchmesser von 12 mm eine Reibkraft FRD

von bis zu 120 N entstehen, wobei eine Streuung von bis zu 50 % möglich ist

[BUSAK07].

Durch die sehr hohen Strömungsgeschwindigkeiten infolge der Ausströmung am Ventil-

sitz entsteht ein Unterdruck und somit Kavitation [SCHLÜCKER08]. Der Dampfdruck von

Öl (0,2 ~ 0,8 bar) kann jedoch nicht unterschritten werden. Selbst bei einem

Stößelquerschnitt von 100 mm² entstehen dabei nur geringe Kräfte, die im Vergleich zur

benötigten Anpresskraft vernachlässigt werden können.

Folglich wirken der erforderlichen Aktorstellkraft die Anpresskraft am Ventilsitz FDF1 und

die Reibkraft FRD an den Dichtungen entgegen. Zur Öffnung des Ventils wird also eine

möglichst hohe Aktorkraft FA* >> 220 N bei möglichst großem Stellweg sA* > 4 mm

gefordert.

9.1.1.3 Prototyp

Bild 9.3 zeigt den Prototypen des Ventils mit seinem Ventilschieber inkl. Ventilsitz. An

die Fertigung dieser Bauteile werden enorm hohe Anforderungen gestellt, die u. U. nicht

auf herkömmlichen Werkzeugmaschinen hergestellt werden können (Tabelle 9.2).
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Ventilschieber

Tankanschluss / Umgebung

Anschluss Kupplung / Bremse

Ventilsitz

Bild 9.3: Prototypen des Ventils mit dem Ventilschieberdurchmesser 14 mm

Rundheit am Ventil- und Kegelsitz: 2 - 4 μm

Oberflächenrauheit: Ra: 0,05 … 0,2

2 Fasen am Ventilsitz: φ ≈ 5°

Materialien: 42CrMo4 gehärtet

Tabelle 9.2: Anforderungen für die Fertigung des Ventilsitzes und des Ventilschiebers

Aufgrund des Durchmessers von 14 mm am Ventilschieber wird dieses Ventil im Weite-

ren als „Kobasisventil D14“bezeichnet. Eine vereinfachte Baugruppenzeichnung zeigt

Bild 9.4. Zusätzlich zum Kobasisventil D14 wurde ein Kobasisventil D8 hergestellt, das

zwar geringere Durchflüsse, aber auch geringere Stellkräfte aufgrund des kleineren

Durchmessers aufweist.
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Bild 9.4: Baugruppenzeichnung des Kobasisventil D14

9.1.2 Hubmagnetaktorik

Hubmagnete als Aktor besitzen ihre größte Stell- bzw. Haltekraft bei eingefahrenem

Anker (s0 = 0 mm, vgl. 5.1). In dieser Position können Kräfte von bis zu 300 N (100 %

ED) gehalten werden (Bild 9.5).
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Bild 9.5: Technische Daten Hubmagnet der Fa. Maccon 490F (nach [MACCON07])

Hubmagnete dürfen grundsätzlich nicht mit Querkräften belastet werden, da ansonsten

Reibkräfte zwischen Stößel und Magnet entstehen, wodurch sich die Schaltzeit ver-

schlechtert. So wird der Hubmagnet bei s0 mit der gespeicherten Energie axial belastet

und gleichzeitig mit 100 % ED bestromt, um somit die Kraft im Energiespeicher zu
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halten (vgl. Bild 9.6, a). Bei Auslösung wird der Hubmagnet schnellstmöglich abgeschal-

tet und gibt die gespeicherte Energie in Form der Stellkraft und des Stellweges s1 frei

(vgl. Bild 9.6, b). Durch die rein axiale Belastung kann auf zusätzliche mechanische

Konstruktionen verzichtet werden.

Die in Bild 9.6 dargestellte Hubmagnetaktorik umfasst neben dem Hubmagneten einen

Energiespeicher sowie eine Reversiereinheit. Der Energiespeicher besteht aus Teller-

federn, die neben einer kompakten Bauweise kostengünstig und einfach handhabbar

sind. Weiterhin ist ihre Trägheitsmasse geringer im Vergleich zu Spiraldruckfedern. Als

Aktor wird der in Bild 9.5 dargestellte Hubmagnet 490F verwendet. Für den Energie-

speicher werden 20 Tellerfedern ausgewählt und wechselseitig zu einem Paket

geschichtet, das eine Stellkraft von FFP1 = 261 N zu Beginn sowie FFP2 = 230 N am

Ende bereitstellt.

Hubmagnet

Hubmagnetstößel

Tellerfedern

Gehäuse

Reversierkolben

Rückstellfeder

Hydraulik

a) Ausgangszustand b) Endzustand

s1

Bild 9.6: Prinzip der Hubmagnetaktorik

Bei einem Stellweg von s1 = 4 mm ist es dem Hubmagneten nicht möglich, durch star-

ke, kurzzeitige Übererregung den Zustand zu reversieren bzw. den Stößel in seine

Ausgangsposition zu ziehen. Deshalb muss eine externe Reversierung integriert wer-

den, die mittels Hydraulikdruck den Hubmagnetstößel zurückzieht. Dabei bringt der

Reversierkolben über den Hubmagnetstößel die Tellerfedern in ihren vorgespannten

Zustand. Der Hubmagnet wird wieder bestromt, wodurch der Stößel in seinem Aus-

gangszustand fixiert wird. Gleichzeitig wird der Reversierdruck der Hydraulik
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abgelassen. Die Rückstellfeder verschiebt den Kolben in den Ausgangszustand, wo-

durch das System wieder betriebsbereit ist (vgl. Bild 9.6).

Nach Abschalten des Hubmagneten baut sich das Magnetfeld ab und der Stößel be-

wegt sich axial. Der Abbau des Stromes und somit des Magnetfelds muss also

schnellstmöglich geschehen. In Bild 9.7 ist der theoretische Stromverlauf im Magneten

beim einfachen Abschalten sowie das Abschalten mit 2-Quadrantensteller dargestellt.

Bild 9.7: Stromverlauf im Hubmagneten
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Bild 9.8: Be- und Entstromen des Magneten

Bei Abschalten mit 2-Quadranten-Steller wird der Strom und somit das Magnetfeld des

Hubmagneten aktiv abgebaut. Dazu gibt der modifizierte 2-Quadranten-Steller (s. Bild

9.8) im Zustand des Abschaltens eine negative Spannung an den Hubmagneten ab. Da

die Spannung proportional zur Stromänderung ist (uL = L ·diL / dt), wird zum schnellen

Abschalten eine möglichst hohe negative Spannung bevorzugt. Dazu wird der Hub-

magnet im Ausgangszustand über MOSFETS mit einem Taktverhältnis 1:4 bestromt

und bei Auslösung die MOSFETS abgeschaltet. Dadurch steht ein 4-fach negativer

Strom bzw. eine Spannung zum „Entstromen“zur Verfügung (s. Bild 9.8). Die Stromän-

derung im Magneten verläuft dadurch schneller. Bei im = 0 ist das Magnetfeld

vollständig abgebaut und ein erneuter Aufbau des Magnetfeldes in umgekehrter Rich-
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tung wird durch die Dioden verhindert. In Bild 9.7 wird der Punkt im = 0 dadurch viel

früher erreicht als beim einfachen Abschalten. Den Prototyp der Hubmagnetaktorik zeigt

Bild 9.9.

Bild 9.9: Prototyp und Baugruppe der Hubmagnetaktorik

9.2 Piezoventil

Bild 9.10 verdeutlich die Funktionsweise des Piezoventils. Die Ventileinheit aus Abs.

9.1.1 wird hierfür ebenfalls verwendet, weshalb nur die Piezoaktorik als Betätigungsein-

heit erläutert wird. Sie beruht auf dem in Kap. 6.3.3.2 gefundenen Lösungsprinzip.

Auch hier wird wie bei der Hubmagnetaktorik ein Energiespeicher in Form von Tellerfe-

dern verwendet, der mit Hilfe von Piezoaktoren freigegeben wird. Allerdings muss bei

Verwendung von Piezotechnik die schnellstmögliche Umwandlung der gespeicherten

Energie in kinetische Energie auf andere Art und Weise erfolgen.

Piezoaktoren wirken sehr schnell und entwickeln große Kräfte, haben jedoch extrem

kurze Stellwege. Aufgrund dieser Eigenschaften eignen sie sich besonders für Aktorp-

rinzipien, die auf kraftschlüssigen Verbindungen basieren. Zum Halten bzw. Freigeben

des Energiespeichers durch Klemmverbindungen reichen die Stellwege der Piezoakto-

ren aus. Auf kostenintensive und steifigkeitsmindernde Wegvergrößerungssysteme
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kann verzichtet werden. Dabei fixieren die Piezoaktoren, die sich am Gehäuse abstüt-

zen, den Aktorstößel und somit den Energiespeicher mittels einer Reibkraft, die aus

einer radialen Anpresskraft der Piezoaktoren resultiert (Bild 9.11). Demnach ist der

Einsatz von mind. zwei Piezoaktoren notwendig. Die direkte Übertragung der Piezokraft

auf den Stößel muss jedoch über eine Kupplung erfolgen, da Piezoaktoren ausschließ-

lich auf Druck zu belasten sind. Die Kupplung schließt den axialen Kraftfluss zwischen

Gehäuse und der im Tellerfederpaket gespeicherten Energie. Die Piezoaktoren ziehen

sich nach Aktivieren zurück und geben den Stößel und somit den Energiespeicher frei.

Stellkraft und Stellweg werden geschaltet.

Piezoaktoren

Gehäuse

Tellerfedern

Reversiereinheit
Aktorstößel

Gehäuse

Feder

Ventilschieber
Ventilsitz

pUmgebung Dichtung

pB/K

Bild 9.10: Funktionsweise des Piezoventils

Piezoaktoren

Tellerfedern Aktorstößel

Gehäuse

Kupplung

Einstellschrauben

Flansch

Kupplungssegment

Reversierkraft

Bild 9.11: Prinzip der Piezoaktorik mit geschlitzter Kupplung
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Kern dieser Konstruktion stellt neben den Piezoaktoren die Kupplung dar. Diese ist

durch Schlitze in Segmente unterteilt (Bild 9.11), da eine hohe Axialsteifigkeit bei

gleichzeitiger radialer Nachgiebigkeit gefordert ist. Zusätzlich ist sie am Flanschhals

abgedreht, um dort eine ausreichende Biegenachgiebigkeit zu erreichen. Da die Pie-

zoaktoren vorgespannt werden müssen, greifen außerdem an jedem

Kupplungssegment Einstellschrauben mit Vorspannelementen (nicht dargestellt) an, die

von außen bedient werden können. In diesem Bereich müssen die Segmente jedoch

radial sehr steif sein, um die Vorspannung der Einstellschrauben mit möglichst geringer

Nachgiebigkeit an die Piezoaktoren zu leiten.

Die Reversierung ist vergleichbar mit der in Kap. 9.1 beschriebenen. Das Tellerfederpa-

ket wird auch hier mit Hilfe einer Hydraulikkraft oder per Hand gespannt und mittels der

Piezoaktoren über den Aktorstößel fixiert. Nach Ablassen des Hydraulikdrucks ist das

System wieder betriebsbereit.

Das Aufbringen der hohen Radialkräfte von Piezostapelaktoren erlaubt den Einsatz

stärkerer Federpakete als bei der Hubmagnetaktorik. Deshalb werden Tellerfedern

ausgewählt, die eine Stellkraft von über FFP1 = 425 N zu Beginn und FFP2 = 399 N am

Ende des Stellwegs von s1 = 4 mm aufbringen.

Die Stellkraft FFP1 des Mechanismus’muss durch die Piezoaktoren mit der Normalkraft

FN gehalten werden. Die Anzahl und die Größe der zu wählenden Piezoaktoren hängt

ab vom Reibbeiwert zwischen Stößel und Kupplungshülse, der hier mit  = 0,15 ange-

nommen wird, sowie von der maximal erreichbaren Blockierkraft der gängigen

Piezoaktoren. Da eine Krafterzeugung eines Piezoaktors immer mit einer Reduktion der

Auslenkung in Abhängigkeit der Aktor-Federsteifigkeit verbunden ist, muss zusätzlich

auch die nominale Auslenkung des Piezoaktors ausreichend groß sein. Für diese

Konzeptvariante wird ein LVPZT-Aktor aus dem Produktkatalog von [PI05] gewählt, der

die Anforderung bezüglich eines möglichst großen Stellwegs und einer ausreichenden

Blockierkraft erfüllt. Im Produktkatalog erfüllt diese Anforderungen nur der größte ange-

botene LVPZT-Aktor (Bild 9.12, Tabelle 9.3).
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Bild 9.12: LVPZT-Aktor

Abmessungen Piezoaktor A x B x L: 10 x 10 x 36 mm³

Nominalstellweg  20 % (0 - 100 V): 32 m

Max. Stellweg  20 % (0 - 120 V): L0 = 38 m

Blockierkraft (0 - 120 V): 3600 N

Steifigkeit: kT = 100 N/m

Elektrische Kapazität  20 %: CP = 13 F

Resonanzfrequenz  20 %: 40 kHz

Tabelle 9.3: Eigenschaften des gewählten LVPZT-Aktors (nach [PI05])

Bei maximaler Blockierkraft, die mit Gl. (9.4) näherungsweise berechnet werden kann,

ist die erreichbare Auslenkung gleich Null (vgl. Kap. 5.4).

Fmax ≈ kT · L0 (9.4)

Um diese Blockierkraft zu erreichen, muss die Konstruktion unendlich steif sein und darf

keine mechanischen Systemtoleranzen aufweisen. Diese Forderung kann jedoch nur

bedingt erfüllt werden, da der Stößel zur Funktionserfüllung nach der Freigabe der

Haltekupplung beweglich sein muss, was eine ausreichende Spielpassung zwischen

den Reibflächen der Haltekupplung und des Stößels erfordert. Bereits diese Spielpas-

sung führt zur freien Auslenkung des Piezoaktors. Zusätzlich wirken die Piezoaktoren

auf nachgiebige Bauteile mit Oberflächenungenauigkeiten und -rauheiten, wodurch die

erreichbare Blockierkraft eines Piezoaktors weiter abnimmt.

Mit einer höheren Anzahl von Piezoaktoren kann die erforderliche Blockierkraft für den

einzelnen Aktor gesenkt und die freie Auslenkung erhöht werden. Aus diesem Grund

werden für diese Konzeptvariante vier Piezoaktoren als Stellglieder gewählt. Bei einem

Reibbeiwert  = 0,15 müssen diese dann bei einer Axialkraft FFP1 eine minimal erforder-

liche Piezokraft von Fmax eff = 708 N aufbringen. Daraus lässt sich nach [PI05] nun mit
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Gl. (9.5) die Mindeststeifigkeit der Konstruktion im Kraftfluss der Piezoaktoren nähe-

rungsweise zu kS = 23 N/m bestimmen. Danach wird die maximale Auslenkung dieses

Piezoaktors mit Gl. (9.6) zu L = 30,9 m ermittelt. Diese Auslenkung beinhaltet dabei

die elastische Verformung und die mechanische Systemtoleranz der Konstruktion.
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Die errechneten Werte bestimmen die Kraft und Auslenkung der betrachteten Ak-

tor/Federkombination. Dabei gilt: Je größer die Aktorkraft Fmax eff sein muss, desto

steifer muss die Konstruktion zwischen dem Piezoaktor, der Haltekupplung und dem

Stößel sein.

Die Piezokeramiken sind gegenüber Biege- und Drehmomenten sowie Zug- und Scher-

kräften sehr empfindlich und sollten zur Kompensation solcher Belastungen im

vorgespannten Zustand betrieben sowie mit flexiblen Endstücken ausgestattet werden.

Die LVPZT-Aktoren werden dazu mit zwei gleichen symmetrisch angeordneten Feder-

säulen aus Tellerfedern nach [DIN2092] mit der Kraft FV vorgespannt (Bild 9.13). Jede

Änderung der elektrischen Spannung am Piezoaktor verursacht in Folge der Massent-

rägheiten von Piezokeramik, von Kopfstücken am Piezoaktor und von

Kupplungssegmenten dynamische Zug- und Druckkräfte. Die Aufgabe der Vorspannung

FV ist die möglichst schnelle Kompensation der im Inneren des Piezoaktors auftreten-

den Zugkräfte.
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Piezoaktor

Stößel

Gehäuse

Vorspannkraft einer
Federsäule

Kupplungssegment

Kugel

Kopfstück

x
x

Bild 9.13: Vorspannen der Piezoaktoren mit zwei gleichen Federsäulen (nach

[HERMANN07])

Die Stellzeit kann analytisch bestimmt werden. Dazu ist die Berechnung der Stellzeit für

die Piezoaktoren und der zu bewegenden Massen notwendig. Nach [PI05] kann ein

Piezoaktor seine nominale Auslenkung innerhalb 1/3 der Periode der Resonanzfre-

quenz erreichen. Solch kleine Stellzeiten und die hohen Beschleunigungskräfte sind nur

mit einer sehr großen Vorspannung der Piezoaktoren erreichbar. Aus diesem Grund

muss die Anstiegsgeschwindigkeit der elektrischen Steuerspannung durch die Span-

nungsquelle entsprechend der Stellzeit der Vorspannfedern begrenzt werden. Für einen

dynamischen Betrieb beträgt nach [PI05] die empfohlene Vorspannung 15-30 N/mm².

Jedoch darf bei Druckbelastung die Summe aus Vorspannkraft FV, der wirkenden

Aktorkraft Fmax eff und gegebenenfalls der dynamischen Kraft Fdyn 20-30 % der Druckbe-

lastbarkeit einer Piezokeramik von PA zul = 250 N/mm2 nicht übersteigen, da es bei

dieser mechanischen Spannung zur Depolarisation der Keramik kommen kann [PI05].

Demnach beträgt die maximal zulässige mechanische Spannung PA zul im Piezoaktor

PA zul · 20 % = 50 N/mm².

Wegen der sehr kleinen Stellwege und mechanischen Toleranzen kann nicht ausge-

schlossen werden, dass die Stellkraft des Piezoaktors beim Halten des Stößels

näherungsweise die Blockierkraft erreicht. Mit den Daten aus Tabelle 9.3 beträgt bei

dieser Kraft die Druckspannung im Piezoaktor PA = 36 N/mm². Da der Piezoaktor bei

der Blockierkraft keine Auslenkung ausführt, treten auch keine dynamischen Druckkräf-

te auf. In diesem Fall bleiben zum Vorspannen der Piezoaktoren maximal



9 Entwicklung des Ventils - 113 -

PAv = 14 N/mm². Um Sicherheiten einzuhalten, wird die berechnete Vorspannung PAv

weiter reduziert auf ca. 10 N/mm². Bei einer Fläche des Piezoaktors von 100 mm² (vgl.

Tabelle 9.3) dürfen die beiden Vorspannfedern somit auf den Piezoaktor mit einer

gesamten Vorspannkraft FV von 1000 N drücken. Nach [PI05] soll die Federrate RFS der

Vorspannfeder 10 % der Aktorsteifigkeit in Tabelle 9.3 nicht überschreiten. Da die

Vorspannfedersäulen parallel geschaltet sind, beträgt die maximale Federrate RFS pro

Federsäule damit 5 N/m.

Nach der konstruktiven Ausarbeitung der durch die Vorspannkraft FV zu beschleunigen-

den Masse und damit erreichbarer Beschleunigung kann die Anstiegszeit der

Steuerspannung am Piezoaktor begrenzt werden. Beim Ermitteln der zu beschleuni-

genden Masse ist zu beachten, dass der Piezoaktor in Bild 9.13 nicht an einem Ende

fest eingespannt ist, sondern schwimmend gelagert ist. Dadurch müssen die Vorspann-

federn die gesamte Masse des Piezoaktors mitbeschleunigen.

Um die Vorspannwege der Federsäulen leichter einstellen zu können, wird bei weiterer

Auslegung der Federsäulen ein Vorspannweg von ca. 2 mm in Verbindung mit einem

Feingewinde der Vorspannschrauben angestrebt. Aufgrund folgender Kriterien wie

hoher, nahezu gleich bleibender Kraft, kleine Länge der Federsäule, kleiner Außer-

durchmesser, kleine Gesamtanzahl der Tellerfedern etc. wird die Tellerfeder DIN 2093 -

B 10 ausgewählt und zu einem Paket geschichtet (2-fach gleichsinnig, 9-fach wechsel-

sinnig), das im vorgespannten Zustand FFP2 = 407 N und im gespannten Zustand

FFP1 = 418 N aufbringt. Mit dieser Federsäule wird sichergestellt, dass selbst beim

maximalen Belastungsfall (Federkraft der Säule in Planlage plus Blockierkraft des

Piezoaktors) die maximal zulässige Aktorspannung PA zul nicht überschritten wird.

Zur Beschleunigung der Massen des Piezoaktors, der Stahlkugeln, Kupplungshülse

etc., die mit ca. 100 g veranschlagt werden, stellen die beiden Vorspannfedern unter

Berücksichtigung der Reibung insgesamt 2 · FFP2 = 814 N zur Verfügung. Da die Feder-

kraft einer Vorspannfedersäule innerhalb der nominellen Auslenkung eines Piezoaktors

nur geringfügig abnimmt, wird die Federkraft der Vorspannfedern als konstant betrach-

tet, was infolgedessen auch für die Beschleunigung a gilt. Mit L = 28,3 m kann zur

Bestimmung der Freigabezeit nach F = m · a die Stellzeit zu tVor << 0,1 ms berechnet

werden. Um Schäden am Piezoaktor durch die Zugkräfte infolge der Massenträgheit der

Bauteile zu vermeiden, muss die Stromänderungsgeschwindigkeit durch die Span-

nungsquelle ausreichend begrenzt werden. Dazu wird der Piezoaktor über den

Widerstand R1 aufgeladen (vgl. Bild 9.14, links). Wird im Auslösefall der MOSFET
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eingeschaltet, entlädt sich der Piezoaktor über den Widerstand R2 schlagartig, da dieser

im Vergleich zum Widerstand R1 sehr viel kleiner ist. Über die Zeitkonstante  kann die

Zeit tAktor berechnet werden, in der sich die Piezokeramik zurückzieht, wobei die Piezo-

keramik nach t = 5 ·  vollständig entladen ist [SPRINGER96, S. 67]. Je kleiner der

Widerstand R2 desto schneller ist die Reaktionszeit tAktor.

uR1

Spannung aufbauend

R2

~U

G

D

S

R1

uR2

Spannung abbauend

R2

~U
R1

G

D

S
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 = R C2 P•

uR1
uR2

R1 >> R2

Bild 9.14: Schaltbild zur Be- und Entstromung der Piezoaktoren

Die dargestellte Schaltung wurde als Prototyp realisiert (Bild 9.15), an den 4 Piezoakto-

ren mit unterschiedlichen Spannungen zw. 85 - 115 V angeschlossen werden können.

Ebenso ist ein BNC-Anschluss für ein digitales Triggersignal zur Auslösung der Pie-

zoaktoren vorhanden.

Bild 9.15: Aufbau der Piezoelektronik

Zur Bestimmung der Stellzeit für die axial bewegten Massen kann nach dem Energieer-

haltungssatz die Beschleunigungsarbeit bei Vernachlässigung der Reibung mit der

nichtlinearen Federarbeit ΔWpot nach [DIN2092] gleichgesetzt werden (Gl. (9.7)). Bei

Annahme einer konstanter Beschleunigung berechnet sich daraus die Stellzeit in Ab-

hängigkeit der Trägheitsmasse m, die hier ebenfalls mit 100 g veranschlagt wird, des

Stellweges und der Federarbeit (9.8):
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Wkin = ΔWpot     ½ · m · v² = ΔWpot (9.7)

pot

2
Aktor

Aktor
ΔW

sm2
t


 (9.8)

Die vereinfachte Baugruppenzeichnung ist in Bild 9.16 dargestellt.

Bild 9.16: Prototyp der Piezoaktorik

9.3 Überlastsicherungsventil

Das Überlastsicherungsventil (ÜSV) wird mit einem Wegeventil der Nenngröße 4 vor-

gesteuert und besteht komplett aus Standardprodukten. Es wird deshalb in den

experimentellen Untersuchungen nur hinsichtlich der Bremszeit bzw. Entleerzeit getes-

tet.

Das ÜSV mit den Anschlüssen A und B besteht im Wesentlichen aus einem Steuerde-

ckel (1) und einem Einbausatz (2) (Bild 9.17, links). Der Steuerdeckel enthält die

Steuerbohrungen, an denen das Wegesitzventil angeschlossen werden kann. Stan-

dardmäßig zu beziehende Einbausätze bestehen aus den Kernkomponenten Buchse

(3), Ventilkegel (4) und Schließfeder (5).
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Das ÜSV arbeitet druckabhängig. Dadurch ergeben sich für die Funktion drei wichtige

druckbeaufschlagte Flächen: A1, A2, A3. Die durch die Abstufung entstandene Ringflä-

che A2 ist dabei geringer als A1. Die Fläche A3 ist gleich der Summe der Flächen

A1 + A2. Die Flächen A1 und A2 wirken in Öffnungsrichtung. Fläche A3 und die Feder

wirken in Schließrichtung. Die Wirkrichtung der resultierenden Kraft aus Öffnungs- und

Schließkräften bestimmt die Schaltstellung des Ventils. Bei Druckbeaufschlagung der

Fläche A3 durch Steuerölentnahme aus Kanal B oder externer Steuerölzuführung ist

der Kanal A leckfrei gesperrt.

B
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5
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A2

A3
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A B

P T

Überlastsicher-
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Bild 9.17: Funktionsweise des Überlastsicherungsventils NG25 (links, nach [BOSCH08

A]), Hydraulikplan mit zur Vorsteuerung erforderlichem Wegeventil

Im Gesamtaufbau wird das Wegeventil ständig mit Spannung beaufschlagt und so im

geöffneten Zustand gehalten (Bild 9.17, rechts). Dadurch werden die Bremse, die

Kupplung und das ÜSV mit Hydraulikdruck versorgt. Durch das Druckverhältnis

A3 : A2 >> 1 im ÜSV bleibt dieses geschlossen. Wird bei Auslösung das Wegeventil

schnellstmöglich abgeschaltet und somit geschlossen, öffnet das ÜSV schlagartig und

lässt den Druck pB/K in den Tank gegen Umgebungsdruck ausströmen.
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10 Experimentelle Untersuchungen

Im Rahmen dieses Kapitels wird die Funktionsweise der in den Kap. 7 - 9 entwickelten

Komponenten experimentell bestätigt. Dazu wurden zunächst die Systeme Aktorik,

Bremse und Kupplung separat untersucht und dann abschließend in die Werkzeugma-

schine eingebaut. Die zu untersuchenden Größen sowie der Versuchsablauf zeigt Bild

10.1. Darin wird erkennbar, dass zunächst die Piezo- und Hubmagnetaktorik auf ihre

Schaltzeiten tA* getestet wurden und erst dann eine Untersuchung der Ansprechzeiten

von Kupplung tK und Bremse tBA erfolgte. Die Entleerzeiten setzen sich aus den Schalt-

zeiten tA* und den Ansprechzeiten zusammen und werden hier maßgeblich von der

Funktionsweise des Ventils beeinflusst. Wenn die einzelnen Zielgrößen nicht erreicht

wurden, mussten Iterationsschleifen durchgeführt werden.

Gleichzeitig wurde die Bremskraft FB sowie die Steifigkeit CK der Kupplung ermittelt. Im

abschließenden Gesamtaufbau in der Werkzeugmaschine wurde dann die Effektivität

von Bremse und Kupplung bei verschiedenen Kollisionsgeschwindigkeiten untersucht.

Zusätzlich erfolgte eine Prüfung der Gesamtsteifigkeit in x-Richtung der gesamten

Maschine mit und ohne Kupplung. Dabei stand nicht die Erfüllung der Zielvorgabe

„Schadensvermeidung“im Vordergrund, sondern die Dokumentation der Ergebnisse.

Gesamtaufbau und Test in der
Werkzeugmaschine

F
> 16 kN

B

tA*

< 3,5 ms

Steifigkeitsmessung
CK

CK

> 2000
N/µm

Messung Reaktionszeit
Kupplung tK

Entwicklung
Ventil

tBA

Q > 90 l/min
< 5 ms/Messung Ansprechzeit

Bremse tBA

tK

< 5 ms

nein ja

ja

nein nein

nein

ja

ja

ja

Schaltzeitmessung
Aktorik tA*

Entwicklung
Aktorik

Entwicklung
Kupplung

nein

Bremskraft-
messung FB

Entwicklung
Bremse

nein

31 2

nein

Bild 10.1: Ablauf der experimentellen Untersuchungen
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10.1 Schaltzeitmessungen von Piezo- und Hubmagnetaktorik

Bevor die Piezo- bzw. Hubmagnetaktorik als Betätigungseinheit am Ventil getestet wird,

sollen hier der Versuchsaufbau sowie die -ergebnisse hinsichtlich der Reaktionszeiten

der beiden Typen beschrieben werden. Dazu wird ein Lasersensor an der Aktorik

angebracht, der den Weg-/Zeitverlauf des Aktorstößels misst (Bild 10.2). Gleichzeitig

wird das Auslösesignal aufgezeichnet.

Laser-Abstandssensor

Laserpunkt

Hubmagnetaktorik

Laser-Abstandssensor

MesstechnikHubmagnetelektronik

Bild 10.2: Reaktionszeitversuche am Beispiel der Hubmagnetaktorik

10.1.1 Hubmagnetaktorik

Die Hubmagnetaktorik wird nach Bild 10.2 inkl. der Hubmagnetelektronik (2-

Quadranten-Steller) aufgebaut. Die Schaltzeitmessungen haben eine Stellzeit von

3,5 ms bei s1 = 4 mm und FFP1 = 261 N ergeben (s. Bild 10.3, links). Im Diagramm ist
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die Wirkungsweise des 2-Quadranten-Stellers zu erkennen. Nach Abschalten des

Hubmagneten sinkt der Strom und somit die Stärke des Magnetfelds. Bei im = 0 setzt

sich der Stößel in Bewegung und induziert ein Magnetfeld, was in einem erneuten

Stromanstieg resultiert. Aufgrund des 2-Quadranten-Stellers bleibt nun die Spannung

auf einem negativen Niveau, um dieses erneut entstehende Magnetfeld abzubauen.

Der Stellweg verläuft steiler als beim einfachen Abschalten.
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Bild 10.3: Verlauf von Strom, Spannung, Stellweg der Hubmagnetaktorik (links),

Piezoaktorik (rechts)

10.1.2 Piezoaktorik

Die Schaltzeitmessung der Piezoaktorik wird analog zu Bild 10.2 aufgebaut. Zusätzlich

wird hier die Piezospannung gemessen, um eine Aussage zur Schnelligkeit der Elektro-

nik machen zu können. Dabei ist erkennbar, dass die Spannung in den Piezoaktoren

erst nach ca. 1,5 ms abgebaut ist (vgl. Bild 10.3, rechts). Trotzdem wird eine Stellzeit

von 3 ms bei einem Stellweg von s1 = 4 mm und FFP1 = 450 N erreicht. Durch die Ver-

kleinerung des Widerstands R2 (vgl. S. 114) kann die Stellzeit bei Bedarf noch verkürzt

werden.
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10.2 Bremskraftmessung

Der Prototyp der Bremse wird in einen Linearprüfstand bei der Fa. Ortlinghaus einge-

spannt und die Bremsstange über einen Stößel hydraulisch belastet (Bild 10.4, rechts).

Der Stößel bewegt sich dabei mit niedriger Geschwindigkeit von v < 30 mm/min in

axialer Richtung. Die Messungen zeigen die Reaktionskräfte sowie die eingeprägten

Kräfte im Bremssystem. Die Haftreibungskraft erreicht knapp 24 kN, die Gleitreibungs-

kraft wenigstens 18 kN, wodurch die Mindestanforderung von FB = 16 kN erfüllt wird.
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Hydraulikpresse
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Kraftaufnehmer

Bremse

Bild 10.4: Bremskraft bei niedriger Geschwindigkeit (links), Linearprüfstand (rechts)

10.3 Reaktionszeit der Bremse

Der Versuchsaufbau zur Reaktionszeitmessung der Bremse ist in Bild 10.5 am Beispiel

des Kobasisventils D14 mit Piezoaktorik dargestellt. Am Ventil erfolgt die Zuleitung des

Hydraulikdrucks und dessen Weiterleitung zur Bremse. Ebenso zu erkennen ist die

Entlüftung und der Ausfluss zum Tank. Der Druck wird über einen Sensor an der Brem-

se aufgezeichnet. Zusätzlich wird der Bremskolbenweg über einen magnetostriktiven

Wegmesssensor an der Bremse aufgenommen.

Es wurden verschiedene Versuche zur Reaktionszeit der Bremse (Tabelle 10.1) mit

marktgängigen Ventilkomponenten, die bei der Fa. Ortlinghaus verfügbar waren, sowie

mit den in Kap. 9 entwickelten Ventilaktoriken durchgeführt:
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1. Lüften der Bremse mit einem marktgängigen Wegeventil NG 4 der Fa. Wandfluh

mit einem Volumenstrom von Q = 5 l/min (Herstellerangabe, siehe Tabelle 8.1).

Ansteuern des Ventils mittels der Hubmagnetelektronik (2-Quadranten-Steller).

2. Wie 1, jedoch mit einem Wegeventil NG10 der Fa. VTHL, Durchfluss unbekannt

(vgl. Tabelle 8.1).

3. Lüften der Bremse mit dem in Kap. 9.1.1 entwickelten Kobasisventil jedoch zu-

nächst mit dem Durchmesser D = 8 mm. Öffnen des Ventils mit der

Hubmagnetaktorik aus Kap. 9.1.2. inkl. der Hubmagnetelektronik (2-Quadranten-

Steller).

4. Wie 3., jedoch mit dem Kobasisventil mit Durchmesser D = 14 mm.

5. Lüften der Bremse mit einem Sitzventil der Fa. Bosch Rexroth NG 10. Öffnen

des Ventils mit der Hubmagnetaktorik aus Kap. 9.1.2. inkl. der Hubmagnetelekt-

ronik (2-Quadranten-Steller) der Fa. Mayr.

6. Lüften der Bremse mit einem Überlastsicherungsventil NG 25 der Fa. Ortling-

haus, das mit einem Wegeventil NG 4 der Fa. Wandfluh (siehe 1.) vorgesteuert

wird. Ansteuern des NG 4-Ventils mittels der Hubmagnetelektronik (2-

Quadranten-Steller).

7. Wie 4., jedoch Öffnen des Kobasisventil D = 14 mm mit der Piezoaktorik aus

Kap. 9.2.

tA* tEB
tBA =

tA*+ tEB

xstop
8

(v0 = 10
m/min)

tstop
8

(v0 = 10
m/min)

1. NG 4 Wegeventil 5 ms 35 ms 40 ms 7,36 mm 48,3 ms

2. NG 10 Wegeventil 14 ms 3 ms 17 ms 3,5 mm 25,3 ms

3. Kobasisventil D8 +

Hubmagnetaktorik
3 ms 18 ms 21 ms 4,2 mm 29,3 ms

4. Kobasisventil D14 +

Hubmagnetaktorik
150 ms 3,3 ms >150 ms - -

5. Bosch NG 10 Sitzventil

+ Hubmagnetaktorik
3 ms 7 ms 10 ms 2,4 mm 18,3 ms

6. NG 25 mit NG 4 vorge-

steuert
3,3 ms 3,3 ms 6,6 ms 1,8 mm 14,9 ms

7. Kobasisventil D14 +

Piezoaktorik
1,2 ms 3,3 ms 4,5 ms 1,4 mm 12,8 ms

Tabelle 10.1: Versuchskombinationen und Ergebnisse der Reaktionszeitversuche der

Bremse

8
Theoretisch berechneter Wert nach Gl. (3.17) und (3.18), S. 32. m = 900 kg, FB = 18 kN



- 122 - 10 Experimentelle Untersuchungen

Die Reaktionszeit der Bremse bis zum Bremseingriff beschreibt die Ansprechzeit tBA,

die sich aus der Eigenzeit/Reaktionszeit des Aktors tA* und der Entleerzeit der Bremse

tEB zusammensetzt. Die Versuche erfolgten alle bei stehender Bremsstange bzw.

Bremse. Dynamische Versuche zur Ermittlung des Anhaltewegs xstop und der

Anhaltezeit tstop werden im Gesamtaufbau in der Werkzeugmaschine untersucht und

sind in Tabelle 10.1 nur theoretisch dargestellt.

Ventilanschluss
Wegmesssensor

Drucksensor

Versuchsaufbau BremssystemTank

PiezoaktorikEntlüftung

Druckanschluss

PiezoelektronikBremse

Bremsstange

Ventil

Bild 10.5: Exemplarischer Versuchsaufbau der Bremse mit Piezoaktorik und

Kobasisventil D14

Bild 10.6 zeigt die Reaktionszeiten für die Versuche 1. und 2. (vgl. Tabelle 10.1) und

verdeutlicht die Eigenschaften der unterschiedlichen Ventilgrößen. Während das Wege-

ventil NG 4 eine geringe Eigenzeit von nur 5 ms infolge des kleinen Magnetfeldauf-/

abbaus bzw. der geringen Ventilschieberkraft benötigt, zeigt das weitaus größere We-

geventil NG 10 mit größeren Ventilschieberkräften längere Eigenzeiten tA*. Allerdings ist

die Entleerzeit tEB aufgrund des größeren Durchflussquerschnitts beim Wegeventil

NG 10 wesentlich kürzer als beim Wegeventil NG 4. Der Spannungssprung bedeutet

dabei den Beginn der Auslösung und verdeutlicht das Schaltsignal am Ventil (Schalt-

signal = Ventilsignal).

Bild 10.7, links zeigt den 3. Versuch, indem die Eigenzeit tA* der Hubmagnetaktorik sehr

gering ist, allerdings der Durchfluss des Kobasisventils D8 aufgrund des zu geringen
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Durchmessers zu schlecht ausfällt. Beim Austausch des Kobasisventils D8 durch das

weitaus größere Kobasisventil D14 wurden jedoch die Reibkräfte an der Stangendich-

tung zu groß, so dass es der Hubmagnetaktorik nicht mehr möglich war, das Ventil in

der geforderten Reaktionszeit zu öffnen. Der Versuch konnte aufgrund dieser langen

Zeit tA* ≈ 150 ms nicht aufgezeichnet werden.
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Bild 10.6: Reaktionszeit mit Wegeventil NG 4 (links), Wegeventil NG 10 (rechts)
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- 124 - 10 Experimentelle Untersuchungen

Deshalb wurde ein Standardsitzventil der Fa. Bosch mit größerem Nenndurchmesser

von 10 mm mit der Hubmagnetaktorik kombiniert und nochmals getestet (vgl. Bild 10.7,

rechts). Aufgrund der geringeren Reibkräfte beim Boschventil war es der

Hubmagnetaktorik problemlos möglich, das Ventil zu öffnen. Allerdings ist die Entleer-

zeit des Sitzventils NG 10 aufgrund der Durchflussgeometrie im Vergleich zum

Wegeventil NG 10 weitaus schlechter. Sitzventile weisen dabei höhere Widerstände auf

und haben grundsätzlich schlechtere Durchflusseigenschaften als Wegeventile bei

gleicher Baugröße.

Bei Versuchsnummer 6 wurden erstmals akzeptable Gesamtstellzeiten tB ≈ 6,6 ms

erreicht (Bild 10.8). Dabei wurde das Überlastsicherungsventil NG25 mit dem Wegeven-

til NG4 vorgesteuert. Es wurde zusätzlich der Kolbenweg in der Bremse aufgezeichnet

und das Diagramm soweit auf der Zeitachse skaliert, dass nun eine Beschreibung der

mechanischen Vorgänge beim Entlüften der Bremse möglich ist. Bei t = 0 ms (a) wird

die Bremse ausgelöst. Nach ca. 3,3 ms wird das Überlastsicherungsventil NG 25 geöff-

net und verringert den Hydraulikdruck (b). Die Kennlinie des Hydraulikdrucks fällt bis (c)

steil ab, was auf elastische Entspannungsvorgänge in der Bremse zurückzuführen ist.

Der Kolben bewegt sich nun in axialer Richtung und schiebt das Ölvolumen aus. Die

Hydraulikkennlinie wird flacher. Bei (d) ist die Kolbenbewegung zum größten Teil abge-

schlossen. Die Bremsbeläge legen sich an die Bremsstange an und werden durch die

Tellerfedern in der Bremse elastisch verspannt. Bei Punkt (e) bzw. dem Druck von ca.

50 bar ist die Kolbenbewegung nach einer Zeit von t ≈ 6,6 ms abgeschlossen und der

Bremsbeginn findet statt. Der Bremskolben legt dabei einen Weg von ≈ 1,2 mm zurück

und stößt mit einer Kolbenfläche von 1900 mm² (vgl. 7.2) ein Volumen von ≈ 4,6 cm³

aus.
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Bild 10.8: Reaktionszeit mit Überlastsicherungsventil NG 25 / NG 4 vorgesteuert

Bild 10.9 zeigt schließlich das Ergebnis des letzten Versuchs, bei dem eine Gesamt-

reaktionszeit von tB ≈ 4,5 ms und somit die Anforderung erreicht wurde, unterhalb von

5 ms den Bremsvorgang auszulösen. Das Ventil erreicht dabei Volumenströme von

Q > 90 l/min.
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Bild 10.9: Reaktionszeit mit dem Kobasisventil D14 +Piezoaktorik

10.4 Steifigkeitsmessungen

Die Steifigkeitsversuche der Kupplungen wurden bei der Fa. Mayr durchgeführt. Dazu

wurde die Kupplung in einen Axialprüfstand (Bild 10.10) eingebaut und mit einer axialen
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Druck- und Zuglast zwischen 9 und 10 kN (Bild 10.11, links) beaufschlagt. Es handelt

sich dabei um einen hydraulischen, kraftgeregelten Axialprüfstand mit zwei massiven

Endplatten, auf welchen die Gegen- und Klemmhülse montiert sind, um sowohl Druck-

als auch Zugkräfte in die Kupplung zu leiten. Der Prüfstand verfügt über drei Kraft-

messdosen an der unteren Endplatte, deren Messung gemittelt an die Messtechnik und

die Prüfstandsregelung übertragen wird. Gleichzeitig werden drei Längenmesstaster mit

0,05 m Genauigkeit zwischen den Endplatten am Rande der Kupplung positioniert,

deren Weg ebenso gemittelt an die Messtechnik übertragen wird.

Ventilanschluss

Gehäuse

Gegenhülse

Klemmhülse

Gegenhülse

Drucksensor

Gehäuse

Ventilanschluss

Wegmesssensoren

a) b)

c) d)

Piezoelektronik

Piezoaktor+Ventil

Wegmesssensoren

Bild 10.10: a) Axialprüfstand mit ausgefahrener Kupplung und Piezoaktorik, b) Axial-

prüfstand während der Steifigkeitsmessung, c) Detailansicht bei

ausgefahrener Kupplung, d) Detailansicht Kupplung während Steifigkeits-

messung
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tung (rechts)

Im Versuch werden vier verschiedene Klemmhülsen getestet, die sich in ihrer Wand-

stärke hk = 2 mm bzw. hk = 3 mm unterscheiden (Tabelle 10.2). Zusätzlich wird der

Hydraulikdruck von p = 300 bar über 250 bar bis auf 200 bar gesenkt. Dazu werden

nicht alle möglichen Kombinationen getestet, sondern der Versuchsumfang mit sinnvoll

ausgewählten Kombinationen so klein wie möglich gehalten. Z. B. wurde zu Beginn

festgestellt, dass sich kaum Unterschiede zwischen den verschiedenen Wandstärken

ergeben, weshalb fast alle Versuche mit den Hülsen hk = 2 mm durchgeführt wurden.

Bild 10.11 (rechts) zeigt exemplarisch den Kraft/Weg-Verlauf bei einer Druckbelastung.

Zu erkennen ist die Hysterese, die bei Be- und Entlastung entsteht. Dabei ist aufgrund

von Setzeffekten der Kupplung und des Prüfstands die Steifigkeit bei Belastung immer

kleiner als bei Entlastung. Deshalb werden im Folgenden nur die Kennlinien bei Belas-

tung dokumentiert. Grundsätzlich sind die berechneten Steifigkeiten aufgrund der

Schnittstellen und Anbauteile geringer zu erwarten.
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Untersuchte Varianten Zug Druck

Bezeichnung s/µm l0/mm hk/mm
200
bar

250
bar

300
bar

200
bar

250
bar

300
bar

h2_32_8mu 8

32

2
x x x x x x

h2_32_15mu 15 x x x x x x

h3_32_8mu 8
3

- - - - - x

h3_32_15mu 15 - - - - - x

Tabelle 10.2: Durchgeführte Steifigkeitsversuche der Kupplung

Zunächst wird mit zwei Klemmhülsen (hk = 2 mm) der Unterschied der Steifigkeit bzgl.

des Spaltmaßes s bei 250 bar untersucht (vgl. Bild 10.12, links). Dabei ist, wie zu erwar-

ten die Steifigkeit größer, je kleiner das Spaltmaß wird. Die Unterschiede sind aber sehr

gering, liegen unterhalb von 10 % und treten bei allen untersuchten Drücken p in glei-

cher Größenordnung auf. Dieser Effekt lässt sich auf zwei Eigenschaften zurückführen.

Bei größer werdendem Spalt s wird die Verformung der Klemmhülse größer, wodurch

die Nachgiebigkeit in axialer Richtung größer wird. Zudem wird ein größerer Druck pK2

(vgl. Gl. (8.9)) benötigt, um den Spalt bis zur Kontaktfläche zu überwinden. Somit steht

zur eigentlichen Pressung zwischen Klemm- und Gegenhülse weniger Druck pK1 zur

Verfügung. Zudem deuten die nahezu gleichen Verschiebungen bei -6 kN auf

tribologische Effekte zwischen den Wirkflächen hin.

Diese tribologischen Effekte im Wirkflächenpaar lassen sich auch bei der Variation des

Hydraulikdrucks erkennen (Bild 10.12, rechts). Dabei steigt die Steifigkeit bei höher

werdendem Druck geringfügig aufgrund der höheren Pressung in den Wirkflächen. Bis

-4 kN liegen die Steifigkeiten bei nahezu 2000 N/m. Die Kennlinie wird dann ein wenig

flacher. Ab -6 kN Axialkraft unterscheiden sich die Kennlinien ein wenig. Bei ca. -9 kN

liegen dann die Unterschiede im einstelligen Prozentbereich. Die flacher werdende

Kennlinie ab -4 kN deutet darauf hin, dass unterhalb dieser Kraft tribologische Ver-

schiebungen in der Reibfläche auftreten und somit die Steifigkeit verringern.

Kaum Unterschiede lässt die Variation der Wanddicke hK erkennen (Bild 10.13, links).

Zu erwarten wäre eine höhere Steifigkeit bei größer werdender Wanddicke (vgl. Gl.

(8.2)), was aber auch gleichzeitig zu einer geringeren Normalkraft in den Wirkflächen

führt (s. o.). Daraus kann folgende Erkenntnis gezogen werden: Die Steifigkeit bei

derart hohen Axialkräften und Pressungen ist primär vom Hydraulikdruck bzw. von der

Pressung und tribologischen Kenngrößen, wie Schmierfilmdicke, Oberflächenbeschaf-

fenheit zwischen den Wirkflächen, und sekundär von Geometriewerten wie Wanddicke

und Spaltmaß abhängig. Bei einem Hydraulikdruck von 300 bar wurde eine Verschie-
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bung um 5,5 m bei einer Druckkraft von um 9,8 kN (vgl. Bild 10.12, rechts) aufge-

zeichnet, was auf eine Steifigkeit von CK = 1800 N/m schließen lässt.
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Bild 10.12: Variation von Spalt s (links) und Hydraulikdruck pK (rechts)

Bei Zugbelastung ist eine geringere Steifigkeit zu erwarten als bei Druckbelastung. Dies

liegt zum einen an den Verschraubungen und Aufspannelementen, die sich direkt im

Kraftfluss befinden. Zum anderen wird bei Zug die Querkontraktion infolge der Druckbe-

lastung unterstützt. Dies bestätigt auch das in Bild 10.13, rechts dargestellte Ergebnis,

exemplarisch an einer Klemmhülse mit 2 mm Wanddicke bei 300 bar Hydraulikdruck.

Das Zugkraftprofil sowie der Kraft-/Weg-Verlauf bei Zugbelastung ist analog zu Bild

10.11 anzunehmen. Bei einem Hydraulikdruck von 300 bar wurde eine Verschiebung

um 7 m bei einer Zugkraft von 9,8 kN (vgl. Bild 10.13, rechts) aufgezeichnet, was einer

Steifigkeit von CK = 1400 N/m entspricht.
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Bild 10.13: Variation von Wanddicke hK (links), Unterschied Zug/Druck (rechts)

10.5 Reaktionszeit der Kupplung

Die Reaktionszeit der Kupplung tK ist in Bild 10.14 dargestellt. Dazu wird der Aufbau in

Bild 10.10 verwendet. Allerdings wird die Kupplung mit ca. 1,4 kN anstatt mit 10 kN

belastet, da bei geringer werdender Axialkraft die Entkopplungszeit grundsätzlich lang-

samer ist. Der Versuch wird hier mit dem Kobasis-D14-Ventil sowie der zugehörigen

Piezoaktorik durchgeführt, das beim Bremssystem die besten Ergebnisse zeigte. Nach

Auslösen („Schaltsignal“bzw. „Ventilsignal“) der Piezoaktorik setzt sich der Ventilschie-

ber zur Öffnung des Ventils in Bewegung und verringert sofort den Hydraulikdruck.

Sobald dieser eine notwendige Pressung, die umgerechnet einer Axialkraft von 1,4 kN

entspricht, unterschreitet, löst die Kupplung bei einer Reaktionszeit von ca. 3 ms aus

(Axialweg Kupplung). Dadurch verringert sich die gemessene Axialkraft im Prüfstand,

wodurch dieser sofort abregelt.

Dieser Versuch wurde mit unterschiedlichen Hydraulikdrücken (200 bar, 250 bar,

300 bar), unterschiedlichen Klemmhülsen (siehe Tabelle 10.2) sowie mit schwankenden

Axialkräften zwischen 1,4 und 2,5 kN mehrfach durchgeführt. Dabei zeigte sich keinerlei

Unterschied in Bezug auf die Klemmhülsenvarianten. Verständlicherweise wird jedoch

bei höher werdenden Drücken die benötigte Aktorkraft aufgrund der Reibungseffekte in
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den Ventilschieberdichtungen größer, wodurch sich die Schaltzeit minimal verringert.

Bei Drücken bis 250 bar waren aber keine Unterschiede messbar.

Alle Reaktionszeiten blieben deutlich unterhalb von 5 ms. Aufgrund dessen, dass kaum

Ölvolumen transportiert wird, kann hier auch auf kleinere Ventilgrößen zugegriffen

werden, die mitunter in Preis und Reaktionszeit durchaus Vorteile aufweisen können.
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Bild 10.14: Entkopplungszeit mit Piezoventil D14

10.6 Experimentelle Untersuchungen des Gesamtsystems

Die mechanischen Komponenten wurden in die Werkzeugmaschine am WZL der

RWTH Aachen eingebaut (Bild 10.17 - Bild 10.20) und getestet. Als Ventilaktorik wurde

das Kobasis-D14-Ventil sowie der zugehörigen Piezoaktorik verwendet. An der Fräs-

maschine wurden zudem Kraftsensoren an der Werkzeugaufnahme und an der

Spindelmutter integriert (vgl. Bild 10.15). Den Hydraulikplan zur Verschaltung der Kom-

ponenten zeigt Bild 10.16.

Zunächst wurden Gesamtbremswegmessungen bei verschiedenen Geschwindigkeiten

bis max. v0 = 10 m/min (vgl. Kap. 10.6.1) ermittelt. Anschließend wurden Kollisionen mit

verschiedenen Geschwindigkeiten bis max. v0 = 10 m/min durchgeführt. Als Kollisions-

gegenstand diente eine EAS-Axial Kupplung der Fa. Mayr (vgl. Kap. 10.6.2), die auf

10 kN Axialkraft eingestellt wurde. Als Messtechnik wurde die am WZL vorhandene

sowie die interne Messtechnik der Werkzeugmaschine benutzt. Allerdings liegt der
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Messfehler bezüglich der Zeitachse bei ± 0,5 ms, da die Frequenz der Messtechnik bei

1 kHz lag.

yx

z

10 kN
F : Kraft an der SpindelmutterAKGT

F : Kraft am
Kollisionspunkt

coll

Bild 10.15: Kraftmesspunkte und Kraftfluss bei einer Kollision

Bild 10.16: Hydraulikplan mit Piezoaktor und Kobasisventil
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Werkzeugschlitten x-Achse

Bild 10.17: Werkzeugmaschine in der Seitenansicht
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Bild 10.18: Mechanische Komponenten im x-Achsen-Antrieb



- 134 - 10 Experimentelle Untersuchungen

Festlager

Tankabfluss

Antrieb x-Achse

Hydraulikdruck

Bremse

Drucksensor Piezoaktor

Spindelmutter

Druckanschluss Bremse

Flansch Bremse /Werkzeugschlitten

Bild 10.19: Detailansicht der mechanischen Komponenten im x-Achsen-Antrieb
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Bild 10.20: Detailansicht des Kobasisventils und der Kupplung im x-Achsen-Antrieb
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10.6.1 Ermittlung des Gesamtbremswegs bei v0 = 10 m/min

Zur Ermittlung des Gesamtbremswegs wurden mehrere Versuche bei unterschiedlichen

Geschwindigkeiten von 5, 8 und 10 m/min durchgeführt. Bild 10.21 zeigt exemplarisch

dafür den Verlauf des Bremswegs xstop bei der maximalen Geschwindigkeit

v0 = 10 m/min sowie des Druckverlaufs. Dabei wird bei Erreichen der Geschwindigkeit

die Kupplung ausgelöst und der Bremsvorgang eingeleitet. Das Flag bezeichnet hier

das von der Steuerung kommende, digitale Auslösesignal. Wie aus Kap. 10.3 bekannt,

liegen die Bremsbeläge bei einem Druck um 50 bar an und beginnen mit dem Brems-

vorgang (tBA = 5 ± 0,5 ms). Dabei stimmen die in Tabelle 10.1 ermittelten Werte für

den Anhalteweg xstop ≈ 1,4 mm sowie die Anhaltezeit tstop ≈ 13 ms gut mit den Ver-

suchsergebnissen überein. Die fallende Kennlinie des Bremswegs xstop nach 13 ms ist

auf elastische Vorgänge beim Bremsvorgang zurückzuführen.
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Bild 10.21: Bremswegmessung bei v0 = 10 m/min

Die weiteren Ergebnisse für die Geschwindigkeiten 5 und 8 m/min sind in Tabelle 10.3

dargestellt. Auch hier wurden für jede Geschwindigkeit mehrere Versuche durchgeführt,

wobei die Abweichungen der einzelnen Versuchsergebnisse unterhalb von 1 % lagen.

v0 = 5 m/min v0 = 8 m/min v0 = 10 m/min

xstop 0,75 mm 1,0 mm 1,4 mm

tstop 12 ms 12,5 ms 13 ms

Tabelle 10.3: Bremswege und Zeiten bei v0 = 5 m/min, 8 m/min und 10 m/min
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10.6.2 Ermittlung der Kollisionskraft bei v0 = 10 m/min

Bild 10.22 zeigt eine Aufzeichnung der Kollisionsmessung bei v0 = 10 m/min. Dabei

kollidiert das Werkzeug in x-Achsenrichtung mit einem linearen Kraftbegrenzer EAS-

Axial der Fa. Mayr (vgl. Bild 10.18), der auf 10 kN limitiert wurde. Bei Kollisionsbeginn

(a) steigt die Kraft am Kollisionspunkt Fcoll schlagartig an. Bei ca. 120 bar Hydraulik-

druck beginnen die Bremsbeläge sich an die Bremsstange anzulegen und verzögern

den Werkzeugschlitten. Nach t = 5 ± 1 ms (Hydraulikdruck ≈ 50 bar) wirkt dann die

volle Bremskraft. Die Kollisionskraft-Kennlinie wird flacher (b) und steigt bis max.

Fcoll ≈ 7,2 kN an (c). Mit ca. 1 ms Versatz steigt auch die axiale Kraft an der Spindelmut-

ter FAKGT an. Angesichts der deutlich geringen Reaktionszeit der Kupplung (vgl. Bild

10.14), löst diese bei einem Hydraulikdruck ≈ 120 bar früher ab (d) im Vergleich zum

Eingriff der Bremse. Aufgrund des Kollisionsgegenstands fällt der Gesamtbremsweg

xstop kürzer aus als in Bild 10.21 (e).
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Bild 10.22: Kollisionsmessungen bei v = 10 m/min

Im Vergleich dazu steht Bild 10.23, in dem die Versuchsdurchführung bei gleichen

Voraussetzungen, jedoch ohne Auslösen der Kupplung bzw. Bremse erfolgte. Aller-

dings wurde sofort nach Kollisionskontakt (Flag) die Verfahrgeschwindigkeit über die

Spindel auf v0 = 0 m/min geregelt und reversiert (Fast-Axis-Stop = FAS). Zu erkennen

ist ein deutlicher höherer Kraftanstieg an der Kollisionsstelle als in Bild 10.22. Durch die

Nachgiebigkeit der Kupplung knickt die Kurve zunächst ein und steigt dann bis zur
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Ausrastkraft der EAS-Axial an. Die Kollisionskraft an der Spindelmutter steigt während-

dessen bis fast FAKGT FAS = 7 kN an, bis der Antrieb abregelt und gegensteuert.

Eine Kollision ohne den Einsatz des Überlastsicherungssystems, das heißt ohne den

Einsatz der Kupplung und Bremse sowie des Fast-Axis-Stops, zeigt Bild 10.24. Im

Vergleich zu Bild 10.23 ist ein noch höherer Kraftanstieg am Spindelmutter-Antrieb bis

zu 10 kN bei allen Geschwindigkeiten zu erkennen. Der Kraftanstieg ist dabei um 2 ms

verzögert.
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Tabelle 10.4 zeigt die Kollisionsmessversuche zusätzlich für die Geschwindigkeiten 5

und 8 m/min. Es wurden für alle Messungen mehr als 3 Versuche durchgeführt und

jeweils die schlechtesten Werte dargestellt.

Zudem sind die Unterschiede der Ergebnisse, vor allem der Kollsionskräfte am KGT

FAKGT erkennbar. Die doppelte Verfahrgeschwindigkeit ergibt rund die doppelte Kollisi-

onskraft am KGT (siehe Gl. (3.14)).

v0 = 5 m/min v0 = 8 m/min v0 = 10 m/min

xstop 0,5 mm 0,78 mm 1,2 mm

tstop 10 ms 10 ms 11 ms

Fcoll 4,4 kN 7 kN 7,2 kN

FAKGT 1,6 kN 3,2 kN 3,4 kN

xstop FAS 0,75 mm 1,4 mm 1,9 mm

tstop FAS 13 ms 16 ms 22 ms

Fcoll FAS 5,7 kN 9 kN 10 kN

FAKGT FAS 3,8 kN 5 kN 6,8 kN

Tabelle 10.4: Ergebnisse der Kollisionsversuche mit und ohne Fast-Axis-Stop

10.6.3 Steifigkeit der Werkzeugmaschine in x-Achsenrichtung

Bild 10.25 zeigt die Nachgiebigkeit der Werkzeugmaschine in x-Richtung ohne die

Kupplung. Daraus lässt sich eine Steifigkeit von ca. 8 N/m berechnen. Übliche Steifig-

keiten von Chrion-Maschinen liegen im Bereich von CWerkzeugmaschine = 14 N/m. Die

Differenz lässt sich aus den zusätzlichen Aufbauten am Werkzeugtisch erklären, die

dem WZL zur Auslösung des Fast-Axis-Stops und somit für die anderen Versuche

dienen.

Bei einer Kupplungssteifigkeit von CK = 1400 N/m kann mit Gl. (10.1) eine Gesamt-

steifigkeit Cges = 13,86 N/m berechnet werden. Eine geforderte Kupplungssteifigkeit

von CK = 2000 N/m führt zu einer Gesamtsteifigkeit Cges = 13,9 N/m. Die Unterschie-

de sind nicht messbar.

schineWerkzeugmaKges C

1

C

1

C

1
 (10.1)
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Bild 10.25: Nachgiebigkeit der Werkzeugmaschine in x-Richtung

10.7 Diskussion der Ergebnisse

Tabelle 10.5 zeigt die Gegenüberstellung der wichtigsten Anforderungen mit den Ver-

suchsergebnissen. Dabei gilt die komplette Erfüllung der Anforderungen für tK, tB, tK

(Gesamtsystem), FB und xstop. Die Anforderungen für die Reaktionszeit der Bremse im

Gesamtsystem tB und für die Steifigkeit der Kupplung CK wurden nur teilweise erreicht.

Wie aus Kap. 10.6.1 bekannt, beträgt t = tB = 5 ± 0,5 ms. Im Vergleich zur Einzelmes-

sung der Bremsreaktionszeiten (Kap. 10.3) ist diese um 0 -1 ms langsamer, was auf

das zusätzliche Ölvolumen zur Ansteuerung der Kupplung zurückzuführen ist. Der

berechnete Anhalteweg xstop ≈ 1,4 mm wird trotzdem erreicht, was auf einen während

des Bremsvorgangs veränderlichen Reibbeiwert  schließen lässt.

Durch den schnellen Stopp der Bremse bei einer Verfahrgeschwindigkeit von 10 m/min

konnten bei einer Kollision gegen die Überlastkupplung EAS-Axial der Fa. Mayr die

Kollisionskräfte am Kollisionspunkt um 30 % verringert werden. Aufgrund der schnellen

Abkopplung des Spindelmutter-Antriebs wurde sogar eine Verringerung der Kollisions-

kräfte am Kugelgewindetrieb von 50 % erreicht. Diese Ergebnisse stehen im Vergleich

zu einer Kollision ohne Auslösen der Bremse bzw. Kupplung.

Die geforderte Steifigkeit der Kupplung CK ≈ 2000 N/m wurde in den Versuchen um

20% unterschritten (Kap. 10.4). Bei Hydraulikdrücken um 300 bar ist dabei eine höhere
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Steifigkeit zu erkennen als bei Drücken um 200 bar. Vor allem zu Beginn bis zu Axial-

kräften um 4 kN war die Steifigkeit höher (1800 N/m) als zwischen 4 und 10 kN

(1400 N/m). D. h., dass ab Kräften von 4 kN geringfügige Verschiebungen stattfinden,

die die Steifigkeit mindern. Der Steifigkeitsunterschied bei verschiedenen Drücken lässt

deshalb auf den Einfluss der Haftreibzonenlänge schließen. Je länger sich diese ausbil-

det, desto größer werden die Steifigkeiten. Dies kann entweder durch Erhöhung des

Hydraulikdrucks, Verlängerung der Drucknutlänge oder Verringerung der Drucknut-

wandstärke geschehen. Allerdings liegen diese Steifigkeitswerte auf einem sehr hohen

Niveau und sind derzeit von keiner verfügbaren Linearkupplung erreicht worden. Eine

Verringerung der Gesamtsteifigkeit der Werkzeugmaschine in x-Richtung ist nicht zu

erkennen, da, wie in Kap. 10.6.3 gezeigt, die Nachgiebigkeiten der Werkzeugmaschine

im Vergleich zur Kupplung sehr groß sind.

Im Vergleich zu Kap. 8.2, in dem die axiale Nachgiebigkeit der Kupplung mit der FE-

Methode berechnet wurde, ist jedoch festzuhalten, dass infolge der tribologischen

Eigenschaften, wie Schmierfilmdicke, Oberflächenbeschaffenheit etc., die errechneten

theoretischen Steifigkeitswerte nicht erreicht werden konnten.

Anforderung (vgl. Kap. 3.2): Erfüllung:

Reaktionszeit der Kupplung tK < 5 ms: tK = 3 ms 9(Kap. 10.5)

Reaktionszeit der Bremse tB < 5 ms: tB = 4,5 ms (Kap.
10.3)

Reaktionszeit der Kupplung tK < 5 ms im Gesamtsystem: tK = 4 ms (Kap.
10.6.2)

Reaktionszeit der Bremse tB < 5 ms im Gesamtsystem: tB = 5,5 ms /(Kap.
10.6.1), - 10%

Axialsteifigkeit der Kupplung CK ≈ 2000 N/m: CK ≈ 1400 N/m
/(Kap. 10.4), - 20%

Bremskraft FB > 16 kN: FB = 16 kN (Kap. 10.2)

Gesamtbremsweg bei v0 = 10 m/min xstop < 1,7 mm: xstop = 1,4 mm (Kap.
10.6.2)

Tabelle 10.5: Gegenüberstellung der Anforderungen mit den Ergebnissen

9
 = Anforderung erfüllt, / = Anforderung teilweise erfüllt
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In der vorliegenden Arbeit wurde eine schnell schaltende Bremse und Kupplung für

Linearbewegungen entwickelt und am Beispiel eines Überlastsicherungssystems für

Werkzeugmaschinen mit Spindelmutter-Antrieben erfolgreich getestet. Dieses Überlast-

sicherungssystem beruht auf einem kontakterkennungsbasierten Ansatz, bei dem

Kollisionen schneller als bei herkömmlichen Schutzsystemen erkannt und demzufolge

Maßnahmen eingeleitet werden, um bleibende Schäden an Werkzeugmaschinen zu

verringern bzw. zu vermeiden. Bei der Kollision mit hohen Vorschubgeschwindigkeiten

über 8 m/min gibt die Steuerung dazu ein Signal an die Bremse bzw. Kupplung weiter.

Das schnell schaltende Bremssystem schützt vor allem den Spindelkasten inkl. Haupt-

spindel, indem die Überlast vom Bremssystem aufgenommen wird und bleibende

Verformungen verhindert werden. Zudem trennt die Kupplung den Kraftfluss zwischen

Spindelmutter und Werkzeugschlitten und schützt somit den kompletten Antriebsstrang.

Durch den Einsatz des Bremssystems konnte bei einer Verfahrgeschwindigkeit von

10 m/min die Kollisionskraft am Kollisionspunkt um 30 % verringert werden. Aufgrund

der schnellen Abkopplung des Spindelmutter-Antriebs wurde sogar eine Verringerung

der Kollisionskräfte am Kugelgewindetrieb von 50 % erreicht. Dabei kollidierte das

Werkzeug mit einem linearen Kraftbegrenzer, der auf eine Axialkraft von 10 kN einge-

stellt war. Die Steifigkeitsverringerung der Werkzeugmaschine in Bearbeitungsrichtung

war durch die Integration der Kupplung vernachlässigbar.

Die Kupplung nutzt dazu als Wirkprinzip einen hydraulischen Pressverband zur Aufbrin-

gung einer reibschlüssigen Verbindungsart zwischen Werkzeugschlitten und

Spindelmutter. Dadurch war es möglich, eine hohe Kraft von > 10 kN bei einer Axial-

steifigkeit von bis zu 2000 N/m zu übertragen und gleichzeitig den Kraftfluss

schnellstmöglich zu trennen. Die Bremse beruht dagegen auf einem reibschlüssigen

Prinzip mit einer Kraftverstärkung über Keile und wird über Hydraulik gelüftet. Dabei

konnten Bremskräfte von bis zu 18 kN erreicht werden. Die Kernkomponente bildet ein

hydraulisches Sitzventil mit Volumenströmen über 90 l/min, das für benötigte Drücke

von bis zu 250 bar ausgelegt ist und durch eine extrem schnelle Aktorik geöffnet wird.

Diese Aktorik basiert auf Piezotechnik und ermöglicht die Aufbringung einer Kraft von

bis zu 425 N in einer Stellzeit von unter 3 ms bei einem Stellweg von 4 mm. Dazu wird

ein Energiespeicher in Form von Tellerfedern genutzt, der durch Piezoaktoren mit einer

reibschlüssigen Klemmverbindung fixiert und schnellstmöglich ausgelöst wird. Das
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Reversieren kann dabei von Hand oder automatisiert geschehen. Durch den Einsatz

dieser Aktorik als Betätigungseinheit wurde ein schnell schaltendes Ventil geschaffen,

das bisherige Anforderungen marktgängiger Ventile übertrifft. Aufgrund dieses schnell

schaltenden Ventils war es möglich, die bewegten Massen der Werkzeugmaschine von

ca. 1000 kg bei einer Geschwindigkeit von 10 m/min innerhalb eines Weges von

1,4 mm in einer Zeit von ca. 13 ms abzubremsen. Heute gängige Bremssysteme wei-

sen bei gleicher Bremskraft von ca. 16 kN Ansprechzeiten im Sonderfall von 30 ms auf

(vgl. Kap. 4.1). Dies würde bei ähnlichen Randbedingungen zu einem Bremsweg von

ca. 6 mm führen.

pUmgebung

Aktorik

Bremse Kupplung

Keil
WerkzeugschlittenFedern

BremsbelagBremsstange

Kraftfluss

Klemmhülse

Spindelmutter Spindel

Ventilsitz

Piezoaktoren

Aktorstößel

Ventilschieber

Tellerfedern

pB/K

Bild 11.1: Prinzipbild des Bremse-Kupplung-Systems

Zudem wurde eine Hubmagnetaktorik entwickelt, die bei einem Stellweg von 4 mm eine

Stellzeit von 3,5 ms bei einer Kraft von 260 N erreicht und im Vergleich zur Piezoaktorik

durch den standardisierten Hubmagneten um ein Vielfaches billiger ist. Die
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Piezotechnik zeigt jedoch großes Potenzial auf und kann in naher Zukunft durch den

immer häufigeren Einsatz kostengünstiger hergestellt werden.

Grundsätzlich ist festzuhalten, dass nach zahlreichen Gesprächen mit Anwendern und

Herstellern von Werkzeugmaschinen der Großteil der Kollisionen beim Einfahren bis

max. 10 m/min geschehen. In diesen Geschwindigkeitsbereichen kann das hier entwi-

ckelte Bremse-Kupplung-System vollständig entstehende Schäden verhindern. Bei

Geschwindigkeiten über 60 m/min muss eine neue Betrachtung erfolgen, wie Kollisi-

onsschäden verringert werden können. Damit stellen sich zahlreiche Fragestellungen,

welche die Basis für weitere Forschungsansätze bilden.
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Vielfältige Entwicklungsmöglichkeiten stecken zudem in den Einzelkomponenten des

hier entwickelten Bremse-Kupplung-Systems. Dies betrifft vor allem die Aktorik zur

Schaltung des Ventils. So werden dazu Piezoaktoren benutzt, die den mit Tellerfedern

gespannten Betätigungsstößel festklemmen (vgl. Bild 11.1). Diese Klemmverbindung

kann dabei beispielsweise auf eine andere Art und Weise erfolgen oder die Anzahl der

Piezoaktoren sowie die Kraftangriffe variiert und optimiert werden. Dies kann Vorteile im

Bauraum und in der Erhöhung der Lebensdauer der Piezoaktoren haben. Piezoaktoren

werden dabei in Zukunft noch leistungsfähiger und eröffnen somit ein größeres Einsatz-

gebiet. Damit kann z. B. die Kraftaufbringung zur Betätigung der Brems- und

Kupplungsprinzipien durch Piezoaktoren erfolgen, die im Vergleich zur Hydraulik noch

schneller reagieren und mit weniger Peripherie und ohne Druckanschluss auskommen.

Die Auswahl einer passenden Aktorik für den Einsatz in der vorliegenden Arbeit bereite-

te dabei zunächst Schwierigkeiten aufgrund der fast unüberschaubaren Anzahl von

Stellgliedern, keiner aktuellen Normung sowie stark unterschiedlichen Angaben in der

Fachliteratur. Ein wesentlicher Nachteil besteht auch darin, dass Konstruktionskataloge

für Aktoren nicht verfügbar sind. Dabei könnten gerade diese den Konstruktionsprozess

bei der Lösungsfindung erleichtern. Hier kann vor allem auf die Aspekte Stellzeit, Stell-

weg und Stellkraft eingegangen werden unter Berücksichtigung von Faktoren wie

Baugröße, Entwicklungsstand und Kosten.

Doch nicht nur als Betätigungseinheit in der Ventiltechnik kann diese Aktorik eingesetzt

werden, sondern auch im Bereich des Kraftfahrzeugbaus. Dort zeigen passive Sicher-

heitssysteme wie Gurtstraffer, Überrollschutz, crashaktive Kopfstützen oder pop-up-

Motorhauben Schwächen in Bezug auf Reaktionszeiten und die Reversierbarkeit. Die

bisher verwendeten pyrotechnischen oder elektromagnetischen Auslöser, die entweder

nur für den einmaligen Einsatz konzipiert oder nicht schnell und somit nicht effektiv

genug sind, können durch bessere Aktoriken ersetzt werden. Auch das schnellstmögli-

che Unterbrechen von Kraftstoffleitungen im Sicherheitsfall kann schwere Schäden an

Mensch und Maschine verhindern. Weitere Anwendungsgebiete sind sicherlich auch in

Systemen zu erkennen, in denen schnelle Schaltvorgänge gefordert sind. Zu nennen ist

dabei der Kupplungs- und Getriebebau in Fahrzeugen, wo Totzeiten zwischen den

Schaltvorgängen minimiert werden müssen, oder die Prüfstandstechnik, in der Prinzi-

pien zum schnellen Umsteuern von Vorgängen notwendig ist. Analogien dazu gibt es
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auch in der Produktions- und Automatisierungstechnik zum Erhöhen der Taktzeiten, wo

Abläufe verkürzt und somit Kosten gespart werden können [BEINEKE07, S. 38–40;

MOOG05, S. 24–25].

Weitere grundlegende Untersuchungen sind auch in der hier entwickelten Kupplung zu

sehen. Die Entwicklung der Kupplung basierte in der vorliegenden Arbeit größtenteils

auf FE-Analysen hauptsächlich zur Optimierung der Axialsteifigkeit, die in den Versu-

chen um rund 20% unterschritten wurde. Die Steifigkeitskennlinien der Kupplung im

Einzeltest zeigten, dass Gründe dafür in den Wirkflächen der Kupplung vielmehr der

Länge der Haftreibzone liegen und dort bei größeren Kräften Reibbewegungen stattfin-

den. Eine verbesserte Simulation von tribologischen Eigenschaften wie

Schmierfilmdicke und Oberflächenbeschaffenheiten kann diesen Prozess verbessern.

Weiterhin bieten sich grundlegende Ansatzpunkte zur Untersuchung bei Kollisionsge-

schwindigkeiten über 10 m/min, da übliche Verfahrgeschwindigkeiten bei 60 m/min

liegen, in hochmodernen Fräsmaschinen sogar 120 m/min erreichen. Untersuchungen,

inwieweit eine schnell schaltende Bremse bzw. Kupplung die auftretenden Kollisions-

kräfte bei einem Crash dabei noch verringern könnte, wurden nicht durchgeführt. Dabei

muss die Ansprechzeit noch weiter verkürzt sowie die Bremskraft gesteigert werden.

Dies ist nur durch einen Mehraufwand an Kosten möglich. Die Entleerzeit der Bremse

kann ausschließlich durch eine weitere Verringerung des ausströmenden Ölvolumens

mithilfe einer Drucksteigerung auf über 300 bar erreicht werden. Zudem kann die Reak-

tionszeit der Piezoaktorik durch den Austausch einer schnelleren Elektronik verkürzt

werden. Nach den zahlreichen Versuchen ist allerdings eine Verkürzung der Ansprech-

zeit des Bremssystems auf unter 3 ms unwahrscheinlich.

Die Bremskraft kann einzig durch den Einsatz mehrerer Bremsmodule gesteigert wer-

den, da die Flächenpressung in den Reibbelägen der einzelnen Module an ihre

physikalischen Grenzen stößt. Wird ein ausreichender Bremsweg von xstop = 2 mm

festgelegt, können abhängig von der Anzahl integrierter Bremsmodule höhere Verfahr-

geschwindigkeiten > 10 m/min abgebremst werden, innerhalb deren keine Schäden

auftreten (Bild 12.1).
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Bild 12.1: Mögliche Verfahrgeschwindigkeit / Reaktion abhängig der Bremskraft

Bei einer Ansprechzeit tBA = 3 ms des Bremssystems kombiniert mit der Bremskraft von

96 kN, die über 6 Bremsmodule auf zwei separaten Bremsstangen aufgebracht sind,

könnte eine Verfahrgeschwindigkeit von rund 24 m/min sicher abgebremst werden.

Wird die Ansprechzeit durch neue, weiterentwickelte Prinzipien künftig verkürzt oder die

Bremskraft gesteigert, sind die damit verbundenen Verzögerungen auf die linear be-

wegten Massen nicht zu unterschätzen. Bei einer Geschwindigkeit von 60 m/min

entstehen beispielsweise bei gleichgroßem Bremsweg 36-fach höhere Beschleunigun-

gen als bei 10 m/min, die damit Schlitten und Führungen beschädigen.

Die vorliegende Bremse bzw. Kupplung findet ihre Anwendung vorerst in Werkzeugma-

schinen mit Spindelmutter-Antrieben. Die Einsatzgebiete der Sicherheitskomponenten

liegen jedoch überall dort, wo Spindelmutterantriebe und linear bewegte Massen zum

Einsatz kommen. Sicherheitskupplungen werden in vielen Varianten als standardisier-

tes Maschinenelement sowohl als Wellen- als auch als Flanschkupplung angeboten.

Eine aktiv schaltende Sicherheitskupplung kann dabei ein bestehendes Produktpro-

gramm aus unterschiedlichen Kupplungsbauarten und Baugrößen profitabel erweitern.

Dies betrifft auch die Maschinenelemente der Sicherheitsbremsen. Je schneller Sicher-

heitsbremsen bewegte Massen zum Stehen bringen, desto schneller können Personen

aber auch Maschinenkomponenten geschützt [TOOTEN06, S. 38–42; KUX07, S. 44–45;

BESTLE05, S. 14–16; SCHMIDT07] und somit die Kosten durch Kollisionen verringert

werden.
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