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ISERMANNOS, 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 [WECkO1, P. 111; PiLLAND86]. These
collisions generally lead to high repair costs up to 23.000 € and long downtimes
[KOENENO1; WECKO1, 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 [BRECHERO6; RUDOLFO7]. 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 [WECkO1, 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).

0.023 timem

Figure 1: Dirill break caused by a collision [BRECHEROG6]
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- XIV - Abstract

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.

brake system

4

'--._
(}(t(r.(((m«n«u
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A
{
S

safety spindle nut safety clutch
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 [DENNIGO8C]. 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
tar = 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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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 vo = 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 Xsiop = 1,4 mm as well as a total braking time tsiop = 13 ms
was achieved (Figure 4). The collision forces F.q 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 Fakcr at the ball screw was reached.
In tests, a rigidity of the clutch Cx = 1400 - 2000 N/um 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

Grol3e Kollisionskréafte aufgrund eines Bedien- oder Programmierfehlers sind ein zentra-
les Problem bei der modernen Produktion mit hocheffizienten Werkzeugmaschinen®
[WECKO1, S. 111; PiLLAND86]. Dadurch entstehen teure Reparaturen vor allem an der
Hauptspindel und den Spindelmutter-Antrieben [WECKO6, S. 217], was zu langen Aus-
fallzeiten an der betroffenen Maschine fuhrt [KOENENO1; WECKO1, 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
kénnen. Menschliches Versagen stellte sich dabei als haufigste Ursache fur Kollisions-
unfalle heraus, wobei entweder ein falsches Werkzeug eingespannt oder das Werkzeug
falsch in der Steuerung definiert wird [BRECHERO6; RUDOLFO7; MAYROZ2]. Besonders der
Fall des unsachgemal definierten Nullpunktes fihrt immer wieder zu heftigen Kollisio-
nen. In dieser Situation kollidiert das Werkzeug oder die Hauptspindel mit
Eilganggeschwindigkeit, so dass teure und somit schwere Schaden unvermeidbar sind.
Ein von Hand ausgel6ster Stopp bei drohender Kollision ist so gut wie unmoglich
[FANUCO7, S. 45]. Maschinenausfélle sind dabei sowohl auf heftige, einmalige Kollisio-
nen als auch auf viele geringftigige Kollisionen zurtckzufihren [MAYRO2], welche die
Einrichtungszeiten verlangern [HOMMELOG6, S. 40]. Starken Einfluss auf die Kollisions-
kraft haben dabei die relative Steifigkeit im Kollisionspunkt sowie die
Verfahrgeschwindigkeit der Werkzeugschlitten. Eine Vergrof3erung der Steifigkeit als
auch der Verfahrgeschwindigkeit fihrt zu einer extremen Erh6éhung der Kollisionskraft
an den betroffenen Komponenten [WECk01, S. 111]. Verfugbare Uberlastsicherungs-
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 Uberschreiten
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

® Hocheffiziente Werkzeugmaschinen zeichnen sich durch hohe Verfahrgeschwindigkeiten und hohe
Genauigkeiten aus [ARNDTOO]. Hohe Genauigkeiten werden dabei grof3tenteils durch hohe Steifigkeiten
der sich im Kraftfluss befindenden Komponenten erreicht [Weck06, S. 14, 428; MAYRO1 A, S. 1-2;
KOENENO1]
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des Kraftflusses den bei einer Kollision auftretenden Kraften ausgesetzt ist. Aul3erdem
ist die bei einer Kollision umzuwandelnde kinetische Energie aufgrund der zusatzlichen

rotatorischen Massentragheit des Spindelmutter-Systems sehr grof3.

Bei elektronischen Uberlastsicherungssystemen, wie beispielsweise Prozessiiberwa-
chungssystemen, wird die Vorschubachse durch einfaches Abschalten oder
Reversieren des Antriebs abgebremst, um dadurch mdglichst viel Kollisionsenergie
abzufangen. Dazu werden interne und externe Signale, wie z. B. Antriebsstrome, Posi-
tion, Kraftsignale etc. ausgewertet und bei Uberschreiten eines vorher festgelegten

Grenzwerts eine Kollision erkannt.

Genau hier liegt der schwerwiegende Nachteil beider Systeme — sowohl mechanisch
als auch elektronisch — begrindet. Durch das direkte oder indirekte Ansteigen der
Kollisionskrafte bis zu einem Grenzwert, verstreicht zwischen dem ersten Kontakt und
dem Auslésen wertvolle Zeit, in der bereits Schaden an den betroffenen Komponenten
auftreten und ein Notstopp eingeleitet werden konnte (Bild 1.1).

Kraft/Dreh-

moment A Zeit bis zum
Erkennen der
Kollision
eingestellter < >
Grenzwert
— ” : >
Kollisions- Uberschreiten Zeit
kontakt des Grenzwerts

Bild 1.1: Kraftanstieg bei einer Kollision

Verfugbare Uberlastsicherungssysteme kénnen derzeit weder die hohen Kollisions-
schaden verhindern noch die Auswirkungen eines Schadens gering halten. Es bedarf
also neuer Ansatze. Um dies zu andern, wird eine Losung verfolgt, die vorsieht, die
Vorteile elektronischer und mechanischer Uberlastsicherungssysteme zu vereinen.
Diese Losung basiert darauf, dass der erste Kontakt bei einer Kollision beispielsweise
zwischen Werkzeug und Werkstiick erkannt und tber eine nachgeschaltete Entschei-
dungslogik verarbeitet wird. Durch diesen kontakterkennungsbasierten Ansatz ist es
moglich, Kollisionen schneller als bei herkdmmlichen Schutzsystemen zu erkennen und
Malnahmen einleiten zu kdnnen. Je nach Kollisionsharte muss die Maschine dann

moglichst schnell gestoppt werden, wobei abhangig von der Vorschubgeschwindigkeit
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zwei Strategien zur Verfugung stehen. Im Bereich niedriger Vorschibe kann mittels
eines steuerungsinternen Notstopps die Maschine sicher gestoppt werden, ohne dass
nennenswerte Schaden auftreten. Im Fall einer Kollision mit héheren 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 schiit-
zen, indem die Uberlast vom Bremssystem aufgenommen wird und bleibende
Verformungen verhindert werden. Dazu muss das Bremssystem mit hoher Kraft
schnellstmdglich wirken. Eine Uberlastkupplung, 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 friih unterbrechen
und somit das Antriebssystem schitzen (Bild 1.2).

Verbleibende Restenergie
in Standerbaugruppe

|

7
A
'allll((( %ll'l((((((%ll (
&

Gewinde-
spindel

Durch Sicherheits-
kupplung entkop- ) )
pelte Energie der SlChefheltS-
Getriebe rotierenden Teile spindelmutter

Sicherh/eits-
kupplung

Bild 1.2: Prinzipbild der mechanischen Komponenten des Uberlastsicherungssystems
integriert im x-Achsen-Antrieb, Energiebilanz fir eine Kollision nach
[WEckO01, S. 121] (links)

Solche Maschinenelemente zur schnellen Kopplung bzw. Entkopplung von grof3en
Kraften sind nach dem derzeitigen Stand der Technik und Forschung nicht verfugbar.
Ziel dieser Arbeit ist somit die Entwicklung einer schnell schaltenden Bremse und
Kupplung fir Linearbewegungen am Beispiel des beschriebenen Uberlastsicherungs-
systems fiur Werkzeugmaschinen mit Spindelmutter-Antrieben. Damit erfolgt eine

Eingrenzung des Losungsansatzes auf die mechanischen Komponenten. Die ebenfalls
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bendtigte Steuerungstechnik zur Auslésung 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 Verkirzung der
Reaktionszeit. Bild 1.3 zeigt eine Kollisionsfahrt, die durch eine Nullpunktverschiebung
verursacht wurde. Dabei fahrt 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 schlief3lich
zum Werkzeugbruch (t = 23 ms). MaRnahmen zur Vermeidung von schwerwiegenden
Beschadigungen infolge Kollisionen missen also in den ersten Millisekunden eingeleitet

werden.

[l
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Bild 1.3: Bohrerbruch aufgrund einer Kollision [BRECHEROG]

In der vorliegenden Arbeit wird zur Lésung dieser Aufgabe als Vorgehensweise der
Produktentwicklungsprozess gemald [VDI2221] gewahlt. Dabei wird gezeigt, dass die
Anforderungen durch eine hydraulische Betatigung des Brems- bzw. Kupplungssystems
erreichbar sind. Das Herzstuck bildet daher ein Hydraulikventil, das durch einen extrem
schnellen Aktor getffnet wird. Das zentrale Problem dabei ist die Optimierung der
Parameter Kraft, Weg und Zeit. So miussen die eingesetzten Aktorprinzipien hohe
Krafte und Wege innerhalb kirzester Reaktionszeit aufbringen.

Das schnell schaltende Bremse-Kupplung-System wird hier exemplarisch fur die x-
Achse einer Frasmaschine in Fahrstanderbauweise entwickelt [WECKO5, 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. Fir die geforderte Aufgabenstellung leiten sich jedoch aus den Eigenschaften von
Werkzeugmaschinen wie z. B. Verfahrgeschwindigkeiten, Steifigkeiten etc. verschiede-
ne Anforderungen ab, welche die Basis fur die vorliegende Arbeit darstellen.
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Bild 1.4 zeigt die Struktur der Arbeit. Zunachst erfolgt die Ermittlung des Stands der
Technik im Bereich Uberlastsicherungssysteme, woraus die Defizite und Folgerungen
fur diese Arbeit abgeleitet werden (Kap. 2). Im Vordergrund stehen dabei die moment-
gesteuerten Uberlastkupplungen. 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 Klaren 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 zunachst lineare Bremssysteme auf ihre Anwendbarkeit als
schnell schaltende Bremsen analysiert (Kap. 4) sowie im Weiteren verfigbare Aktoren
auf ihre Eignung in schnell schaltenden Prozessen untersucht (Kap. 5). Fur den Bereich
der schnell schaltenden Kupplung ist eine derartige Analyse nicht notwendig, da diese
grundsatzlich dem Bereich Sicherheitskupplungen (Kap. 2.1.1) zuzuordnen sind. Es
folgt der eigentliche Losungsprozess, in dem aufbauend auf den bisherigen Kapiteln
sowie intuitiven und diskursiven Methoden zur Losungsfindung, Prinzipien fur die Brem-
se und Kupplung erarbeiten werden. Da die schnell schaltende Aktorik hier eine
zentrale Rolle bei der Funktionserftllung spielt, wird sie im Losungsprozess gesondert
betrachtet. Das Kap. 6 “Methodische Ldsungssuche* dient hier ausschlie3lich zur
Erlauterung des Losungswegs. Im Ausarbeitungsprozess werden dann die im Lésungs-
prozess bewerteten Varianten herstellungstechnisch weiterentwickelt. Die drei
verschiedenen Komponenten (Bremse, Kupplung, Aktorik) werden dabei nie unabhan-
gig betrachtet, sondern bilden immer eine Gesamtstruktur, die sich gegenseitig
beeinflusst. Abschlie3end folgen die Versuchsdurchfihrungen, bei denen zunéchst die
Einzelsysteme auf die Erfullung 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 Erlduterung. Dies betrifft vor allem die bisher verfigbaren
Systeme zur Schadensminderung und Schadensvermeidung. Um die Breite dieses
Themenfeldes einzugrenzen, werden hier jedoch nur die mechanischen Uberlastsiche-
rungssysteme betrachtet und nur kurz auf die steuerungstechnischen Systeme
eingegangen. Dazu z&hlt 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 fur diese Arbeit im Bereich
der Uberlastsicherungssysteme abgeleitet.

Das Themenfeld ,Werkzeugmaschine“ mit seinen Antriebs- und Lagersystemen soll hier
nicht ndher erlautert werden, da der Kern dieser Arbeit in der Entwicklung einer schnell
schaltenden Bremse bzw. Kupplung besteht. Da diese exemplarisch in einer Frasma-
schine mit Spindelmutter-Antrieben in Fahrstdnderbauweise eingebaut werden,
beinhaltet vor allem das Kap. 3.2.1.1 Kenntnisse uUber Kugelgewindetriebe, die zur
Entwicklung der Sicherheitskupplung notwendig sind.

2.1 Uberlastsicherungssysteme

Kollisionen in Werkzeugmaschinen senken die Produktivitdt und erhéhen die Maschi-
nenstillstands- und Ausfallszeiten [WEck01, S. 287, 405]. Uberlastsicherungssysteme
kobnnen dabei die Prozess- und Betriebssicherheit von Werkzeugmaschinen erhdhen
[BESTLEQOG, S. 76—78], indem sie beispielsweise steuerungstechnisch die Antriebsmotor-
strome wahrend der Werkstuckbearbeitung tberwachen und bei Abweichungen, z. B.
durch eine Kollision, die Antriebe abschalten. Dadurch, dass keine zuséatzlichen Senso-
ren angebracht werden, z&hlen diese Prozessuberwachungssysteme zu den
sensorarmen Systemen. Mit sensorbasierten Verfahren kénnen dariber hinaus zusatz-
liche Gerausch-, Beschleunigungs- oder Kraftsensoren, z.B. auf Basis von
Piezotechnik, angebracht werden, die schneller auf Prozessveranderungen wie Kollisi-

onen reagieren.

Weiterhin gibt es mechanische Systeme, wie z. B. Uberlastkupplungen, die zwischen
Antriebsmotor und Kugelgewindetrieb integriert sind, um damit den Antriebsmotor bei
Uberlast zu schiitzen. Die Einteilung dieser Systeme erfolgt nach Bild 2.1.
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Bild 2.1: Einteilung der Uberlastschutzsysteme (nach [FVAO4; GoLD03; KOENENOI,;
WECKO01, S. 404])

2.1.1  Mechanische Uberlastsicherungssysteme

Mechanische Uberlastschutzsysteme sind als schaltbare Maschinenelemente einzustu-
fen, die sowohl Drehnmomente als auch Axialkrafte in einem Antriebsstrang auf einen
Hochstwert begrenzen. Beim Uberschreiten dieses Werts wird der Kraftfluss unterbro-
chen [HorPE86]. Die Ausrastzeit ist dabei abhéngig von der Steifigkeit der sich im
Kraftfluss befindenden Komponenten sowie der Kollisionsgeschwindigkeit [MAYRO2].
Bevorzugter Einsatzbereich sind Antriebe mit reversierender Drehbewegung wie zum
Beispiel grol3e Werkzeugmaschinen und Einrichtungen der Handhabungstechnik
[MAYROL1 B].
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Es werden hier momentbetétigte und kraftbetatigte Uberlastsicherungssysteme unter-
schieden, wobei momentbetatigte Uberlastsicherungssysteme als Wellensicherheits-
kupplungen einzustufen sind und nach dem Wirkprinzip in formschlissige,
kraftschliissige sowie form- und kraftschlissige Kupplungen eingeteilt werden. Rein
kraftschlissige Sicherheitskupplungen kénnen in diesem Zusammenhang weiter unter-
teilt werden in reibschlissige, hydrodynamische/-statische, elektrodynamische/-
statische sowie magnetische Sicherheitskupplungen [VDI2240]. Weitere Unterschei-
dungen entstehen aus Anforderungen, die zusatzlich zur primaren Funktion an eine
Uberlastkupplung gestellt werden kénnen. So fiihren die unterschiedlich verwirklichten
Schaltprinzipien zur Einteilung in lasthaltende, lasttrennende und selbsttatig einschal-
tende Uberlastkupplungen [KOENENO1]. Wenn An- und Abtriebseite zu keinem Zeitpunkt
voneinander entkoppelt werden dirfen, das Maximalmoment aber erhalten bleiben soll,
spricht man von lasthaltenden Uberlastkupplungen. In Anwendungen, die eine Entkopp-
lung von An- und Abtriebseite nach Uberlast erfordern, werden lasttrennende
Uberlastkupplungen eingesetzt. Zudem gibt es bei den form-/kraftschliissigen Kupplun-
gen selbsttatig einschaltende Sicherheitskupplungen, die nach der Entkopplung durch
Uberlast das zu tibertragende Moment wieder aufnehmen. Der konstruktive Aufbau der
selbsttatig einschaltenden Uberlastkupplungen ist in der Regel einfacher als der der
lasttrennenden Kupplungen. Vorteilhaft ist auRerdem, dass die manuelle Wiederherstel-
lung der Betriebsbereitschaft entfallt.

2.1.1.1 Momentbetatigte Uberlastsicherungssysteme

Momentbetatigte Uberlastsicherungssysteme, so genannte Kupplungen, finden ihren
Einsatz in Werkzeugmaschinen meist zum Schutz der Antriebe [GoLDO3; MAYRO1 A],
indem sie zwischen Antriebsmotor und Kugelgewindetrieb oder Hauptspindel platziert
werden (vgl. Bild 3.3, S. 24). Die Wirksamkeit kann in praktischen Kollisionsversuchen
bestatigt werden (vgl. Bild 2.2, S. 10) [WECKO01, S. 111, 123; FISCHEROQ].

Die eingesetzten Kupplungen lassen sich dabei malRgebend in Typ und Ausflihrung in
beispielsweise form-, kraft- sowie in form-/kraftschliissige Kupplungen unterscheiden.
Recherchen haben ergeben, dass zur Auswahl und Dimensionierung fir das jeweilige
Einsatzgebiet keine herstellerunabhdngigen Angaben oder Richtlinien bestehen
[GoLDO3].

Die Brechbolzenkupplung ist die &alteste mechanische Uberlastkupplung. 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 Ubertragung des Drehmoments unterhalb des Grenzdrehmoments sowie die
kostengunstige Bauweise. Als Nachteil gilt jedoch die haufige Schadigung der Kupplung
durch gebrochene Bolzen sowie die mitunter schwierige Demontage nach einem Bruch.
Vorschadigungen der Brechbolzen sind ohne gré3eren Aufwand nicht erkennbar. Bricht
ein Bolzen beispielsweise infolge Ermidung, so ubertragen die restlichen Elemente das
Drehmoment, woraus die resultierende Querkraft Lagerschaden hervorrufen kann.
AulRerdem erweist sich die Auslegung der Brechbolzen als &ulerst schwierig
[KOENENO1]. In weiteren formschliissigen Uberlastkupplungen werden auch Schaltele-

mente in Form von Zugbolzen oder Brechringen verwendet.

. Vorschubantriebe NC-Drehmaschine l Gemessener Kollisionsverlauf

integrierte Sicherheits- N0y, 120
kupplung !, Zahnriemen-

Werkzeug- trieb ; kN T
Ja =2,6 *102 kgm? -
revolver | G g 100 y '
ig=16 / . .
/~—-ohne Sicherheits-
_ Motor / kupplung
Planschlitte Jy = 1.6 *102 kg? 50 . F day = 110J000 N
m = 450 kg .
v, =8 m/min Vorschub- w /
spindel “@ ;
Jgp=14*10%kgm2 & 60
Spindel- h =10 mm 2 /
kasten = !
"I~ Maschinenbett 2 /
in Schragbett- 40 %
F ausfilhrung
T —r~mit Sicherheitskupglung
+ Reduzierte Massen : ; F i smax T 40.000 N
mg=450kg.;m Spred = 553 kg; m Gred = 3705 kg ; 20 ;
M M req =22803 kg /\AM
+ Berechnete Kollisionskréfte :
ohne Kupplung mit Kupplung 0
1.k = 1000 N/um ; F K1 =699,4 kN ; F K,S1=133,5 kN 0 20 40 ms 80
2.k= 100N/um;FK2=2212kN;FK,S2= 422kN Zeit t
Bild 2.2: Gemessene Kaollisionskraftverlaufe einer NC-Drehmaschine [WECkO01, S.

123]

Kraftschliissige Uberlastkupplungen werden im Maschinenbau haufiger eingesetzt als
Brechbolzenkupplungen, weil die Auslegung vergleichsweise einfach ist. Hierunter
fallen nicht nur die reibschlissigen Sicherheitskupplungen, wie z. B. die Zweiflachen-
Sicherheitskupplung, sondern auch hydrodynamisch/-statisch, elektrodynamisch/-
statisch sowie magnetisch basierende Prinzipien. Ein Beispiel im Bereich der hydrody-

namischen Kupplungen ist die Foéttinger-Kupplung. Diese kann nur ein begrenztes
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Drehmoment Ubertragen, wodurch sie auch als Uberlastschutz eingesetzt wird. Zu
beriicksichtigen ist jedoch der stets vorhandene Schlupf und die thermische Beanspru-
chung der Kupplung bei Uberlast. Weitere Uberlastkupplungen sind die
Induktionskupplung fur elektrodynamische Drehmomentbegrenzung und die
Hysteresekupplung im Bereich der magnetischen Kupplungen.

Bei den klassischen Vertretern der kraftschlissigen Sicherheitskupplungen erfolgt die
Kraftibertragung jedoch meist reibschliissig Uber Reibbelage. Die in Bild 2.3 dargestell-
te, nach dem lasthaltenden Schaltprinzip arbeitende Kupplung verfigt dazu Uber
Tellerfedern zur Erzeugung der Reibkraft. Da im Uberlastfall die Reibbelage 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 Uber die Vorspannung der Federn durch die Einstellmutter in einem weiten Be-

reich variiert werden [MAYROS A].

1 Nabe, 2 Kettenrad, 3 Reibelemente,
4 Stellschrauben, 5 Tellerfedern

Bild 2.3: Zweiflachen-Rutschkupplung [SCHLECHTO7, S. 712]

Bild 2.4 zeigt eine Uberlastkupplung, bei der die Drehmomentiibertragung reibschliissig
Uber ein hydraulisches Spannelement erfolgt. Das Spannelement ist aus zwei dinn-
wandigen Buchsen aufgebaut, deren Spalt Giber ein Ventil unter Hydraulikdruck gesetzt
und Uber einen Bolzen geschlossen wird. Die &uf3ere Buchse wird geweitet, die innere
Buchse zusammengedriickt. Somit entsteht eine spielfreie, reibschlissige Verbindung

zwischen Welle und Spannelement einerseits, sowie zwischen Spannelement und Nabe
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andererseits. Das Ubertragbare Maximalmoment (Auslésemoment) hangt vom Fugen-

druck zwischen Spannelement und Welle ab.

O <
©|T|T

Bild 2.4:

Reibschliissige Uberlastkupplung, hydraulisches Spannelement als Rutsch-
nabe mit Gleitlagern zur Verbindung eines Zahnrades mit einer Welle in
einem Getriebe - auch Voith-Safe-Set-Kupplung genannt [VOITHOS;
SCHLECHTO7, S. 713]

Das lasttrennende Schaltprinzip dieser Kupplung wird durch das Aufheben des Old-
rucks realisiert: Erreicht das Ubertragene Drehmoment das eingestellte
Maximalmoment, so fangt das Spannelement auf der Welle an zu rutschen und lasst
das Ol ausstromen. Der Druck fallt schlagartig ab und die Verbindung zwischen Welle
und Nabe 16st sich. Typische Anwendungsgebiete sind Walzwerke und Brecher, bei
denen sehr grofRe Drehmomente Ubertragen werden. Es werden Kupplungen mit einem

Maximalmoment von bis zu 250 kNm angeboten [KOENENO1].

Die in Spindelmutter-Antriebsystemen eingesetzten Vertreter mechanischer Uberlast-
kupplungen werden als reibschlissige Rutschkupplungen, zunehmend jedoch als
federkraftbelastete, formschlussige Sicherheitskupplungen ausgefihrt. Eine Variante
dieser Uberlastkupplungen zeigt Bild 2.5. Die Drehmomentiibertragung erfolgt im Nor-
malbetrieb Uber Kugeln, die Uber die Druckscheibe mittels der Tellerfedern in den
Senkungen des Druckflansches und der Nabe spielfrei gehalten werden. Eine Drehung
der Einstellmutter verandert den Tellerfederdruck und somit das Grenzdrehmoment fur
Uberlast. Im Uberlastfall Gberwindet die Druckscheibe die Haltekraft der Tellerfedern
und rackt im Millisekundenbereich [MEYERO6, S. 32—34; JAKOBOS, S. 70-72] aus. Meist
registriert ein Sensor im Uberlastfall das Ausriicken der Druckscheibe und schaltet den
Antrieb ab. Zudem kann das Grenzdrehmoment tber die Auslegung des Senkwinkels a
verandert werden [MAYRO1 A]. Je nach Bauart gibt es verschiedene Schaltprinzipien.
Bei einer gleichmaRigen Teilung der Ubertragungselemente riickt die Kupplung in die
nachstmdgliche Position ein (selbsttatig einschaltend — durchrastend). Bei einer un-

gleichmafigen Teilung rickt 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 Ausriuckens (selbsttatig einschaltend — synchronschaltend). Als
Vorteile des Systems sind die hohe Leistungsdichte, die hohe Zuverlassigkeit und der

geringe Wartungsaufwand zu nennen.

Sperrkorperprinzip:
Druckfl h
Nennbetrieb: F, < F_ rucianse Nabe
Schaltelement: =
Kugel
9 =
F, : Axialkraft
E Fr : Federkraft
| F F, : Umfangskraft
Fy - Normalkraft
a : Senkwinkel
Druckscheibe Tellerfeder Nachstellmutter
Bild 2.5: Formschliissige Uberlastkupplung mit Kugeln als Schaltelemente (nach
[KOENENO1])

Eine weitere Variante stellt die Durchrastkupplung mit Schraubflachen dar (vgl. Bild
2.6). Wahrend viele der bekannten Lésungen das Drehmoment mit Hilfe von Kugeln
oder Rollen Ubertragen, nutzt diese Kupplung das Prinzip der Stirnverzahnung, die
durch Federkraft im Eingriff gehalten wird. Dabei sind die Flachen schraubenférmig
ausgefuhrt, sodass an den Kraftibertragungsstellen nicht nur wahrend der normalen
Drehmomentubertragung, sondern auch wahrend des Ausschaltvorgangs ein grol3fla-
chiger Kontakt besteht. Extreme Hertz’'sche Pressungen werden damit vermieden.
Daruber 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 Kupplungsgehéduses nach auf’en. Die
Drehbewegung wird somit spielfrei Ubertragen. In modernen Maschinen und Anlagen,
die haufig mit hohen Drehzahlen oder im Reversierbetrieb laufen, kann nur eine spiel-
freie Sicherheitskupplung verninftig eingesetzt werden [MAYRO1 C].



-14 - 2 Stand der Technik und Forschung

Verzahnung
im Kupplungsgehause

Segment des
Kupplungstringes

//’ Schraubflachen-
Jw verzahnung

=

Prinzip der Schraubfléche

-
Kraft der
Druckfedern

- Druckfeder

Prinzip der Spielfreiheit
Federn driicken Segment in
beide Verzahnungen

Bild 2.6: Durchrastkupplung mit Schraubflachenverzahnung [WEeck01, S. 123]
Weitere Madoglichkeiten, die Kraft zur Drehmomentibertragung zu erzeugen, bieten
sowohl die Pneumatik, die mittels Kolben eine bestimmte Kraft bereitstellt, als auch die
Elektrotechnik, mit der Uber bestromte Spulen Magnetfelder erzeugt werden. Strom
respektive Luftdruck als Steuer- und Regelgréfie machen die Kupplung fernbedienbar.
Uber die Hohe des Stroms beziehungsweise des pneumatischen Drucks kann das
Ubertragbare Drehmoment wahrend des Betriebs immer exakt an den Produktionszyk-
lus angepasst werden [MAYROS B.

2.1.1.2 Lineare Kraftbegrenzer

In Antrieben, die keine Drehmomente sondern Krafte tbertragen, kdnnen lineare Kraft-
begrenzer eingesetzt werden. Sie werden hier zu den kraftbetatigten mechanischen
Uberlastsicherungssystemen gezahlt. Die Einsatzbereiche liegen in kurvengesteuerten
Vorschubantrieben, Kurbelantrieben oder Spindelmutter-Antrieben [JAkoOB83]. Bild 2.7
zeigt einen linearen Kraftbegrenzer, bei dem ein Form-/Kraftschluss zwischen Welle
und Nabe zur Kraftiibertragung dient. Im Uberlastfall fiilhren die Schaltsegmente durch
die kegeligen Anlageflachen 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 fir Steuerungsaufgaben und einstellbaren Endanschlagen versehen.
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eingerastet:

Schaltsegment ** /_\ |_‘

Druckscheibe 2

Tellerfedern <_>

ausgerastet:

sFas

Druckscheibe 1 ‘ ’ |:|
Nachstellmutter

Bild 2.7: Linearer Kraftbegrenzer mit Schaltsegmenten (nach [MAYRO8 C])

Des Weiteren existieren formschlissige, lastabwerfende Kraftbegrenzer fir 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 Uberschreiten eines
Grenzwertes brechen die Schrauben und der Kraftfluss ist getrennt [MAGO6].

Zudem sind kraftbetéatigte, lastabwerfende, mechanische Uberlastsicherungssysteme

Stand der Technik (Bild 2.8). Sie werden als passiv auslésende Kupplungen in Spin-
delmutter-Systeme integriert und kdnnen Axialkrafte im Kollisionsfall auf ein Hochstmal3

begrenzen.
Spindellagerung Spindel
Schlitten
4 ) N
4 —H . R Antrieb
Uberlastkupplung mit intégrierter Spindelmutter
Schlittenflansch

\\ Funktionsprinzip im Uberlastfall:
PN .

| —Schiiten 17 S

T Zylinder |

A\
e A

- é Spindel Al\
_L—2zylinder Il —[
\ \

\ AL
—f-”’"”"? Druckanschluss

2

/ Ringkolben
Spindelmutter druckloser Tankriicklauf T

Bild 2.8: Hydraulische Sicherheitsspindelmutter [WECKO1, S. 124]
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Im eingeriickten Zustand geht der Kraftfluss von der Spindel tGber 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 tiber den P-Anschluss (Druckanschluss) mit Ol beaufschlagt. Dadurch
wird der Ringkolben auf die genau bearbeitete Planflache der beiden Flansche gepresst
und der Ringzylinder gegen den drucklosen Tankriicklauf T abgedichtet.

Die Kraft, mit der der Ringkolben die beiden Flansche verbindet, hangt von der Ringkol-
benfliche und vom Hydraulikdruck ab. Uberschreitet die am Schlitten angreifende,
aulRere Kraft die Ringkolbenkraft, so wird der Ringkolben von der Planflache eines der
beiden Flansche abgehoben. Uber den Ringspalt zwischen Ringkolben und Zylinder ist
damit der Durchfluss zum drucklosen Tankricklauf freigegeben. Damit fallt am Ringzy-
linder der hydraulische Druck schlagartig, und die kraftschlissige Verbindung zwischen
den beiden Flanschen bzw. zwischen Spindelmutter und Schlitten ist unterbrochen. Der
Beginn des Ausrickhubs 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 funktionstiichtig ge-
macht werden [WECKO1, S. 124].

2.1.2 Elektronische Uberlastsicherungssysteme

In modernen Antriebssteuerungen sind haufig auch elektronische Uberwachungssyste-
me integriert, die ein ungewolltes Ansteigen des Drehmomentes erkennen und
Gegenmalinahmen einleiten kdnnen [BESTLEOQG, S. 76—78]. Dazu stehen zahlreiche, auf
dem Markt etablierte Produkte zur Verfiigung. Elektronische Uberlastschutzsysteme
kbnnen z. T. dabei Kollisionen nicht nur erkennen, sondern auch sich anbahnende
Kollisionen in allen Betriebszustdnden, wie Hand — und Automatikbetrieb, erfassen
[WECKO1, S. 405]. Dies unterscheidet sie von mechanischen Uberlastsicherungssyste-
men, bei denen erst MaRnahmen ergriffen werden, sobald Uberlast vorliegt. Dabei
konnen elektronische Uberlastschutzsysteme hinsichtlich ihrer Uberwachungsstrategie
in sensorlose und sensorarme oder sensorbasierte Verfahren eingeteilt werden (vgl.
Bild 2.1) [WECkO01, S. 404].

2.1.2.1 Sensorlose Verfahren

Sensorlose Verfahren zur Kollisionsvermeidung bestehen meist aus reinen Softwarel6-
sungen und beruhen auf dem Prinzip der Schutzraumiberwachung. Dadurch kénnen

vorab mogliche Kollisionen erkannt und dem Bediener anhand von Warnungen Mal3-
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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 Werkstticks
berechnet und kritische Situationen an den Bediener gemeldet. Dabei werden Null-
punktverschiebungen, Werkzeugkorrekturen und NC-Befehle interpretiert, um
Kollisionen zu vermeiden. Voraussetzung fur den Einsatz der Schutzraumiberwachung
ist neben einer leistungsfahigen Steuerung zur Berechnung aller Informationen in
Echtzeit die fehlerfreie Definition der Geometriedaten. Werkstickrohteile oder Spann-
elemente sind darin nicht mit inbegriffen. Zudem kann das Einwechseln eines zu
grolRen Werkstiicks oder Werkzeugs sowie die Eingabe eines falschen Programms oder
einer Fehlbedienung zu Kollisionen fihren [WeckO01, S. 407].

2.1.2.2 Sensorarme und sensorbasierte Verfahren

In Situationen, in denen die Schutzraumtberwachung nicht zum erwiinschten Ergebnis
fuhrt, liefern sensorische Verfahren eine zusatzliche Moglichkeit, die Werkzeugmaschi-
ne vor schweren Kaollisionsschaden zu schiitzen. Die Steuerung erhalt eine Vielzahl von
Signalen wie Position, Beschleunigung und Motorstrom, die zur Uberwachung des
spanenden Prozesses dienen. Die Werkzeuge sowie die Produktionsmaschinen werden
durch diese Uberwachung optimal ausgelastet und Stérungen frithzeitig erkannt. Man
spricht hier von Prozessiiberwachungssystemen, die jedoch erst bei Uberlast eingrei-
fen, nachdem eine Kollision passiert ist. Sensorarme Verfahren ohne zusatzliche
Installation von Sensoren uberwachen beispielsweise die Antriebsmotorstrome und
schalten bei steigendem Motorstrom die Maschine ab. Dabei kann es aber schon zu
Beschadigungen an den betroffenen Komponenten kommen, da der Anstieg der Motor-
strome mit einer Verzogerung einhergeht [BRECHERO6]. Um dies zu beschleunigen,
missen sensorbasierte Verfahren zum Einsatz kommen, in denen Beschleunigungs-
und Kraftsensoren am Spindelkasten oder am Revolver angebracht werden
[KAEVERO4]. Prozessrelevante Grof3en der zu uUberwachenden Komponenten kénnen
somit schnell erfasst werden. Das Ziel ist, mdgliche sprunghafte Anderungen in Form
von Uberlast innerhalb weniger Millisekunden zu erkennen und die Werkzeugmaschine
abzuschalten. Diese Verfahren arbeiten dabei unabhangig von der Steuerung der
Werkzeugmaschine. Voraussetzung ist jedoch das Uberschreiten eines vorab einge-

stellten Grenzwerts.
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Grundsatzlich dienen derartige Sensoren der prozessnahen Uberwachung. Stérquellen
infolge von schwankenden Materialeigenschaften des Werkstiicks, ungenauen Antrie-
ben sowie Werkzeugverschleil3 senken die Qualitat des Produkts. Sensorgestitzte
Prozessiberwachung kann dem entgegenwirken und vorzeitige Stoérquellen an den
Bediener melden. Neben Beschleunigungs- und Kraftsensoren werden dabei auch
Sensoren auf akustischer Basis angeboten, die Bearbeitungsgerausche im Hochfre-
guenzbereich messen [BRANKAMPOS].

Der notwendige Aufwand fiir sensorbasierte Uberwachungssysteme ist enorm. Neben
der Auswahl geeigneter Sensoren aus der fast nicht zu tGberblickenden Vielzahl bereit-
gestellter Loésungen, der Integration der Sensorik in die Maschine sowie dem
Hardwareaufwand fir die Sensorkopplung sind im laufenden Betrieb haufig umfangrei-
che Lern- und Parametriervorgdnge erforderlich. Das Ergebnis ist laut
Anwenderaussagen haufig nicht ausreichend zuverlassig [KAEVERO4]. Unnétige Fehl-
alarme behindern die Produktion oder nicht erkannte Stérungen fiihren zu Folgefehlern.

2.2 Aachener Modell zur schnellen Kontakterkennung und -ver-

arbeitung

Im Allgemeinen dienen sensorische Verfahren zur Erkennung von Uberlast infolge einer
Kollision. Die in Kapitel 2.1.2.2 beschriebenen sensorischen Verfahren reagieren jedoch
erst dann, wenn es bereits zu Uberlastung oder gar Zerstérungen an einer der Kompo-
nenten gekommen ist. Daher bedarf es neuer Methoden zur schnelleren und

betriebssicheren Erkennung von Kaollisionen.

Von [BRECHERO6] wurde dazu am WZL der RWTH Aachen ein Losungsansatz erarbei-
tet, der darauf beruht, eine Uberlast infolge Kollision mittels einer Kontakterkennung
zwischen dem Werkzeug und dem Werkstlick sowie einer nachgeschalteten Entschei-
dungslogik schneller als bei herkdmmlichen Schutzsystemen zu identifizieren. Das
Verfahren erfordert dabei keine Uberschreitung prozessrelevanter Signale wie Motor-

stréme oder Beschleunigungen und kann somit unmittelbar reagieren.

Ein Kontakt zwischen Werkzeug und Werkstlck ist nicht zwangslaufig 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 Nahe des Werkzeugs besteht, und ein Entscheidungs-
logikmodul, das nach der Kontakterkennung dartber 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 tbermittelt werden, kann
ein Signalmuster gebildet werden, das mal3geblich auf folgendem Verhaltnis basiert:

% =f,-z (2.1)
Darin werden vorhandene Geometriedaten des Werkzeugs und Materialeigenschaften
des Werkstucks berlcksichtigt. Zusatzlich werden die Soll-Signale tber die NC-
Steuerung Ubermittelt, wodurch der Soll-Zahnvorschub f, einige Millisekunden im Vo-
raus bestimmt werden kann. Gleichzeitig bildet die Entscheidungslogik tber direkte
oder indirekte Messsysteme sowie die NC-Steuerung ein weiteres Signalmuster, das

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

Vrist (2.2)
Nusist

Um einen Uberlastfreien Prozess zu gewahrleisten, miussen die Signalmuster zueinan-

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

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

sofort eingreifen. Die Bildung der Signalmuster erfolgt dabei wahrend 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 noétig sind. In anderen Situationen werden die
Soll- und Ist-Signale an die Entscheidungslogik Ubermittelt und verarbeitet. Der aktuelle
Zustand des Zahnvorschubs kann dadurch kontinuierlich bestimmt werden. Uberschrei-
ten die berechneten Werte ihre Grenzen, deutet dies auf eine zu hohe
Vorschubgeschwindigkeit beztglich der Drehzahl der Hauptspindel hin, wodurch ein
Notstopp durch Reversieren des Antriebs eingeleitet werden kann und nennenswerte

Schaden im unteren Geschwindigkeitsbereich bis 8 m/min verringert werden kdénnen.

2.3 Defizite und Folgerungen fiur diese Arbeit

Sensorlos basierte Sicherungssysteme, wie beispielsweise die Schutzraumiberwa-
chung, koénnen Kollisionen schon im Voraus vermeiden, jedoch nur, wenn Kkein
Programmier- oder Bedienfehler vorliegt. Bei solchen Fehlern kbnnen sensorarme oder
sensorbasierte Systeme eine mogliche Kollision erkennen und das Antriebssystem
stoppen. Allerdings sind diese Systeme meist zu langsam [DROPMANNOS8] und schtitzen
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die Haupt- und Kugelgewindespindel nur bei geringen Geschwindigkeiten. Bei heftigen
Kollisionen, wenn z. B. infolge einer Nullpunktverschiebung im Eilgang bei vo > 8 m/min
das Werkzeug auf das Werkstuck trifft, wirde auch ein Stoppen oder Reversieren des
Antriebs die Schaden nicht verhindern kénnen [MAYRO02].

Keine Maschine ist vor Kollisionen sicher. Sie lassen sich zwar reduzieren, aber nicht
komplett vermeiden [BESTLEO6, S. 76—78]. In diesen Situationen kénnen nur noch die
Antriebe der Werkzeugmaschinen durch mechanische Uberlastsicherungen geschiitzt
werden [DROPMANNOS]. Die Reaktions- oder Ausrastzeit mechanischer Uberlastsiche-
rungen, die bisher noch passiv bzw. selbstgeschaltet werden, ist dabei abhéngig von
der Steifigkeit des Antriebssystems sowie der Kollisionsgeschwindigkeit [MAYRO2]. So
kbénnen auch Schaden im unteren Geschwindigkeitsbereich entstehen, wo die Kupp-
lungsausrastzeit langsamer  verlauft. Durch  die Integration  verfligbarer
Sicherheitskupplungen zwischen Kugelgewindespindel und Antriebsmotor (vgl. Bild 3.3)
wird der Spindelmutter-Antrieb nicht geschutzt.

Lineare Kraftbegrenzer, die z. T. schon direkt an der Schnittstelle zwischen Spindelmut-
ter und Schlittenflansch platziert werden koénnen, um somit frihestmoglich die
Kollisionskraft zu trennen, reduzieren zwar wirkungsvoll die Kollisionsschaden 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 Auslosen benotigt.
Mechanische Losungen kdnnen also auch hier die betroffenen Kugelgewindetriebe nur
bedingt schitzen.

Um dies zu andern, soll in der vorliegenden Arbeit ein Lésungsansatz 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 verkirzt werden und
Malinahmen zur Schadensverringerung unter Zuhilfenahme von mechanischen Kom-

ponenten schneller als bei herkdmmlichen Systemen eingeleitet werden.
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3 Planen und Klaren der Aufgabe

3.1 Konkretisierung der Aufgabenstellung

Die zahlreichen Defizite konventioneller Uberlastsicherungssysteme sind in den bisheri-
gen Ausfuhrungen deutlich geworden. Um Kaollisionssituationen in Werkzeugmaschinen
zu vermeiden oder zumindest die Auswirkungen eines Schadens gering zu halten, wird
ein kontakterkennungsbasierter Ansatz untersucht, der die Vorteile elektronischer und
mechanischer Uberlastsicherungssysteme kombiniert. Die Aufgabe der vorliegenden
Arbeit ist dabei die Entwicklung der mechanischen Komponenten des Uberlastsiche-
rungssystems, die aus einer schnell schaltenden Bremse bzw. Kupplung bestehen. Das
schnell schaltende Bremssystem kann vor allem den Spindelkasten inkl. Hauptspindel
schutzen, indem die Uberlast vom Bremssystem aufgenommen wird und bleibende
Verformungen verhindert werden. Dazu muss das Bremssystem mit hoher Kraft
schnellstmdglich wirken. Eine Uberlastkupplung, 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 friih unterbrechen
und somit das Antriebssystem schitzen.

Solche schnell schaltenden Komponenten kénnen nur sinnvoll ihre Aufgabe erfillen,
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  Uberlastsicherungssystem  fiir ~ Werkzeugmaschinen — mit
Spindelmutter-Antrieben) entwickelt wird [BINZO6B, DENNIGO7, S. 94, DENNIGO8B]. 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 héheren Vorschiiben schitzen.

Zur Losung dieser Aufgabe werden zunachst die Anforderungen fur das Bremse-
Kupplung-System hergeleitet, woraus ersichtlich wird, dass eine schnelle Schaltung
dieser Komponenten nur durch eine aktive Betatigung 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 fur die geforderte Aufgabenstellung benutzt werden kdnnen. Darauf aufbauend
werden Losungskonzepte fur eine Bremse und Kupplung gesucht und diese bewertet.
Mit dieser Bewertung war es mdoglich, Lésungskonzepte fir eine schnelle schaltende
Aktorik zu erarbeiten (siehe auch Bild 1.4).

3.2 Anforderungen

Sowohl das Bremssystem, als auch die Sicherheitskupplung sollen aktiv betétigt wer-
den, wodurch ein wesentlicher Entwicklungsanteil im Bereich der Aktoren entsteht. Das
zentrale Problem besteht dabei in der Verkirzung der Reaktionszeit von Bremse tga
und Kupplung tk. Diese mussen zur Vermeidung von bleibenden Schéaden unterhalb
von 5 ms bleiben (Bild 3.1). Um eine derart kurze Reaktionszeit zu ermdglichen, sind

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

tert wird.
<5ms 5 ms bis 100 ms > 100 ms
Fuhrungsverschleil3-
Uiberwachung
Thermo-
kompensation
. Werkzeug-
Rattervermeidung verschleiBmessung
Werkzeugbruch- Spindellager-
Uberwachung Uberwachung
m;(eorl\:\iggﬂ Sn @ Statikkompensation
Reaktions'zeit
Bild 3.1: Reaktionszeiten fiir verschiedene Uberwachungsanwendungen (nach
[KAHMENOS])

Neben der Reaktionszeit hat die Hohe der Bremskraft einen entscheidenden Einfluss
auf die Schwere der Kollision. Steigt die Bremskraft bei gleichzeitiger Verkirzung der
Reaktionszeit, kann diese mdglichst 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. Verkirzt sich auch die Reaktionszeit der Kupplung, kann
diese fruhestmdglich den Kraftfluss zwischen Spindelmutter und Werkzeugschlitten

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

Im Folgenden werden nun die Anforderungen an die Kupplungs- und Bremseinheit nach
[DENNIGO8A] ndher erlautert.
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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 Uberlastkupplung, 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). Herkémmliche Uberlastkupplungen bendétigen dagegen

einen Kraftanstieg bis zu einem eingestellten Grenzwert zur Trennung des Kraftflusses

[DROPMANNOS].

A
Kraft Signalverarbeitung Zeltpl_mkt der
+ Abkopplung Kollisionskraft
A / am Antriebsmotor
eingestellter Grenzwert i Passive Uberlastkupplung zw.
¢ Servomotor und Kugelrollspindel
4 |
’ )
’ Y
’ 1}
1
Betriebskraft )
. 1
\ 1
| |
- |
1
| )
Zeitpunkt der Kollision — . “ .
l \ Aktive Uberlastkupplung
o ) ' in Spindelmutter integriert
Kollisionskraft am Spindelmuttersystem— = 'Y — rotatorsiche Trennung
‘ “ = axiale Trennung
“ ‘. T T R R R RN
>
Zeit

Bild 3.2: Kraftverlaufe am Antriebssystem bei einer Kollision

Neben dem mechanischen Konzept der Uberlastsicherung soll wegen der unterschied-
lichen Auslose- und Reaktionszeiten parallel auch das Reversieren des Antriebs bei
Kollisionskontakt weiterverfolgt werden. Die dadurch entstehenden Beschleunigungen
missen Uber das Spindelmutter-System Ubertragen 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 beeintrachtigt
werden. Infolgedessen soll die zu entwickelnde Kupplung die Schnittstellen des im
Prifstand vorhandenen Kugelgewindetriebs und die Schnittstelle am Werkzeugschlit-
tenflansch nutzen. Zur Festlegung der Anforderungen der Kupplung missen daher
Kugelgewindetriebe und deren kinetische Beziehungen ndher erlautert werden.
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3.2.1.1 Grundlagen Uber 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-
mafig werden jedoch angetriebene Spindeln in Fest-Loslager-Anordnung mit einer starr
am Schlitten verbundenen Kugelgewindemutter verwendet (vgl. Bild 3.3)
[DAMBACHERO5].

Werkzeugschlitten
]

Linearfuhrung Wegmesssystem
~

Zahnriementrieb

Motor \
1

Gewindespindel

Festlager Spindelmutter Loslager

Sicherheitskupplung
Bild 3.3: Schematischer Aufbau einer Vorschubachse (nach [WEckO01l, S. 81;

DAMBACHEROS; LEHNEROS])

Der Kugelgewindetrieb selbst besteht aus der Kugelgewindespindel und der Spindel-
mutter mit den sich darin befindenden Kugeln. Die Spindelmutter hat dabei zwei
Anforderungen zu erfillen. Zum einen muss sie die Umlenkung und Ruckfiihrung der
Kugeln gewahrleisten und zum anderen die Vorspannkraft auf das Spindelmutter-
System zur Vermeidung eines Axialspiels aufbringen [GoLz90; HABERKERN98].

Die Hohe der Vorspannkraft bestimmt mal3gebend die Reibung im Kugelgewindetrieb
und somit dessen Dynamik, die gesondert betrachtet werden muss. Dazu werden im
folgenden Abschnitt Gleichungen zusammengefasst, die sich zum Grof3teil auf die von
[SPIER70] und [BOEGELSACK63, S. 605-613] abgeleiteten Berechnungsverfahren stitzen
und auf bekannten Methoden in der Walzlagertechnik nach [HARRISO7; ESCHMANNG4,
ESCHMANNS3; PALMGRENG4] basieren. Die Betrachtung der Krafte im Kugelgewindetrieb
kann dabei durch Ubertragung der vom Gleitschraubtrieb bekannten Gleichungen
durchgefuhrt werden.

Zunachst wird die Kraftiibertragung bei Reibungsfreiheit ermittelt und in einem weiteren
Schritt mit Hilfe des Reibungswinkels p das Gesamtreibmoment im Kugelgewindetrieb

bestimmt. Zur Vereinfachung wird angenommen, dass alle Kugeln gleichmafiig tragen,
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Steigungsabweichungen nicht vorhanden sind und die Geometrie der Profilform sich auf
der gesamten Lange von Spindel und Mutter nicht andert. Der Steigungswinkel a der
Schraubenlinie ist in diesem Zusammenhang mit der Steigung P im Nenndurchmesser

durch die Beziehung

tano =

(3.1)

n-d,

gegeben [SPIER70, S. 28].

Mutter

Spin

Bild 3.4: Krafte im Kugelschraubtrieb bei Reibungsfreiheit (nach [SPIER70, S. 35])

Eine im Kugelgewindetrieb angreifende Axialkraft bzw. Betriebskraft Fa« inkl. der Vor-
spannkraft Fy ruft in den Walzpunkten Bs und By, (vgl. Bild 3.4) der tragenden Kugeln
Reaktionskréafte hervor, die wegen der um a und B geneigten Flachen nicht in Richtung
der Schraubenachse fallen. Sie bilden mit Fax ein raumliches Kréaftesystem, das im
Gleichgewicht ist. Es reicht jedoch aus, die Gleichgewichtsbedingungen in Achsrichtung
anzusetzen [SPIER70, S. 35].

Unter Vernachlassigung der Reibung in den Beruhrpunkten erfolgt die Kraftiibertragung
Uber die Kugeln allein in Richtung der Berthrnormalen. Ein auf die Spindel eingeprag-
tes Moment wird aufgrund der Spindelsteigung sowie der fixierten Mutter in eine
Axialkraft F.x gewandelt, die auf die Summe der gleichmafiig tragenden Kugeln z; wirkt.
Nach Bild 3.4 kann die Normalkraft Fy durch die Beziehung
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Fax

F = .
Z;-sinB-cosa

(3.2)

hergeleitet werden.

Bei Reibungsfreiheit ist die in Bild 3.4 eingezeichnete Komponente F, - tan a die Um-
fangskraft, die je nach Abstitzung die Spindel oder die Mutter in Rotation versetzt. Das
dabei erzeugte Drehmoment, im Folgenden Steigungsmoment

Ms=r1n-Fax-tan a (3.3)

genannt, wird mit Gl. (3.1) zu

_ I:ax -P

Gl. (3.4) ist also bei Reibungsfreiheit unabhéangig vom Durchmesser der Walzpaarung.

Umgekehrt erzeugt ein eingeleitetes Moment Ms die Axialkraft Fax [SPIER7O, S. 46]. Je
nach Drehrichtung ist dem Steigungsmoment Ms ein Reibungsmoment M, uberlagert.
Das Gesamtreibungsmoment ergibt sich somit aus:

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 M, ergibt
sich nach [SPIER70, S. 48] vereinfacht zu

M=F-rp-tanp, (3.6)
wobei F sich aus der duf3eren Axiallast Fa und der Vorspannkraft F, im Kugelgewinde-
trieb zusammensetzt. Unter p =tan p ist der Reibbeiwert des Kugelgewindetriebs zu
verstehen. Typische Reibbeiwerte fur Walzschraubung liegen im Bereich von p = 0,01
[SPIER7O, S. 28 ff]. Daraus ergibt sich ein Gesamtreibungsmoment von

M = F;X. n P

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

+(Fy +F,)-1y - tanp. (3.7)

werden, sondern auch durch einen akuten Stopp infolge einer Kollision. Diese Kollisi-
onskrafte Ubersteigen meist die statische Tragzahl von ublichen Kugelgewindetrieben,
die in Werkzeugmaschinen normaler Baugrof3e integriert sind. Beispielsweise hat ein
Kugelgewindetrieb mit dem Durchmesser 40 mm und einer Steigung von 20 mm eine

zuldssige statische Tragzahl von ca. 77 kN [MANNESMANNOG6]. Eine Kollision mit einer
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Vorschubgeschwindigkeit von ca. 8 m/min erreicht dabei schon eine Kollisionskraft von
bis zu 110 kN [WECkO01, 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
vollstdndige Abkopplung der Massen. Eine kinetische Untersuchung ist nicht weiter
notig. 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 vollstandig getrennt.
Dies erfordert jedoch die Beschleunigung der drehenden Massen (Spindelmutter,
Kugeln, ggf. Kupplungselemente etc.), was eine Verzdgerung der Abkopplung nach sich
zieht. Zudem wird ein Axiallager zur drehbaren Lagerung der Spindelmutter am Schlit-
ten benotigt. Folglich muss untersucht werden, ob eine rotatorische Trennung
hinsichtlich der Kinetik und den dabei entstehenden Kraften in Frage kommt.

Axiale Trennung Rotatorische Trennung

Kupplung Werkzeugschlitten Spindelmutter Axiallager Kupplung

gekoppelt
<&

entkoppelt

Spindel 7_ J

Bild 3.5: Kopplungsprinzipien

Im gekoppelten Zustand ist das eingeleitete Antriebsmoment Ma immer dem
Abtriebsmoment am Spindelmutterflansch My gleichzusetzen.

Mpm = Ma (38)
Bei einer Kollision wird in diesem Fall die rotatorische Fixierung der Spindelmutter
gelost:

My =0 (39)
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Gleichzeitig verzdgert die Spindelmutter in axialer Richtung infolge der Kollisionskraft
Fecor mit X. Die Verzogerung bewirkt im Kugelgewindetrieb eine Axialkraft F., die nach
Gl. (3.4) ein Moment erzeugt, das die Mutter in Rotation versetzt (vgl. Bild 3.6).

Bild 3.6: Dynamische Beziehungen im Kugelgewindetrieb

n
N

1

Vgt
|
Yoot

Diesem Moment wirken alle au3eren Kréafte der Spindelmutter entgegen. Diese beste-
hen aus dem Moment der Tragheitsmasse bei beschleunigter, rotatorischer Bewegung
Mr und dem Reibungsmoment M, (siehe Gl. (3.6)):

Fax P

=M + M, (3.10)
2n

Fy -P

a; =Jy-oy+Fy +F/)-1, - tanp (3.11)
T

Die Winkelbeschleunigung entspricht dabei

Oy =X-2-7/P. (3.12)
Die infolge einer Kollisionskraft F¢y entstehende Verzdgerung ergibt somit bei einer
rotatorischen Trennung eine Winkelbeschleunigung der Spindelmutter. Mit gegebenen
Randbedingungen wie Ju, Fv, P, ry etc. kann abhangig von der Beschleunigung die
dabei entstehende Axialkraft im Kugelgewindetrieb berechnet werden. Die hier verwen-
dete Spindel der Firma A. Mannesmann mit dem Durchmesser d, =40 mm und einer
Steigung P =20 mm besitzt eine zulassige Belastung am Gewindetrieb von
Faxzul = 50 KN bzw. 10 KN am Festlager [MANNESMANNOG]. Bild 3.7 zeigt, dass die Axial-
kraft Fax schon bei geringen Verzogerungen Werte annimmt, die grof3er als Faxu sind
und damit zum Schaden der Spindellagerung fihren kénnen. Die Schaden einer Kollisi-
on werden demnach aufgrund der durch die negative Beschleunigung entstehenden
Axialkraft Fa verursacht. Eine rotatorische Trennung als Kopplungsprinzip wird somit
ausgeschlossen.
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Bild 3.7: Axialkraftverlauf bei unterschiedlichen Verzégerung X

Die Kupplung 16st allerdings nicht zum Zeitpunkt der Kollision bzw. des Kontakts ab,
sondern nach der Reaktionszeit tk. In dieser Reaktionszeit entstehen durch die Verzo-
gerung der Kollision unterschiedlich hohe Krafte, 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 vg sowie die Steifigkeit der Werkzeugmaschine und des
Kollisionsgegenstands C bekannt, kann damit mithilfe des Arbeitssatzes (Gl. (3.13) der

Federweg s bis zum Stillstand der Maschine berechnet werden [HIBBELERO7, S. 198].
¥%2-m-vg2=% - C . spg? (3.13)
Bei der vereinfachten Annahme einer mittleren, konstanten Verzégerung X berechnet

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

Fay =4/C-m-vp? (3.14)

Die Reduzierung der bewegten Massen, was mit der Integration der Kupplung in die
Spindelmutter erreicht wird, sinkt also die Kollisionskratft.

3.2.1.3 Steifigkeitsanforderungen

Statische Belastungen von Werkzeugmaschinen resultieren aus den Prozess- und
Gewichtskraften. Durch die wechselnden Prozessaufgaben verandern sich die Krafte
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und Momente in ihrer Gro3e 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 Werkstucktoleranz bei spanenden Maschinen ist also nur durch die Forderung nach
einer ausreichend steifen Konstruktion gegeben. Zudem bewirkt die hohe Vorspannkraft
Fv im Kugelgewindetrieb malgeblich die Verhinderung jeglichen Spiels sowie die
Erhohung der Systemsteifigkeit in der Antriebsachse [SPIER70, S. 18] und sollte durch
zusatzliche Maschinenelemente nicht unndétig verringert werden. Eine Kupplung, die in
die Spindelmutter integriert wird, stellt ein zusatzliches 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 abhangt. Bild
3.8 beinhaltet die Steifigkeiten der x-Antriebsachse einer Werkzeugmaschine FZ18°, die
als Prufstand fur 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 gewiinschte Steifigkeit von Ck = 2000 N/um fur die

Kupplung.
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Bild 3.8: Gesamtsteifigkeit Cyes der Antriebsachse

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

denden Komponenten betrachtet werden. Steifigkeitsuntersuchungen in x-Richtung an

® Fz18: Frasmaschine in Fahrstanderbauweise der Fa. Chiron
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der FZ18 haben einen Wert von ca. 14 N/um ergeben. Fur die x-Achse, die alle Kom-

ponenten tragt, wird sich daher eine Steifigkeit von Cx = 2000 N/um kaum auswirken.

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

die wichtigsten Hauptmerkmale dargestellt werden.

F Anforderungen. e
Nr. Quantifizierung
w Forderung(F), Wunsch(W)
1 Geometrie
F (11 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 do=40 mm
Gesamtlange der Spindel L,=1171 mm
Steigung der Spindel P =20 mm
W |1.4 |Vorhandene Schnittstellen der Werkzeugmaschine sollen verwendet
werden.
2 Kinematik
F (21 Lineare Abkopplung des Spindelmutterantriebs
F (22 Entkopplung mechanisch ggf. tiber Aktoren mit einer Reaktionszeit |tx <5ms
F (23 Kupplung wirkt in beide Richtungen der X-Achse ‘
Max. Beschleunigung der Masse Amax = 5 m/s?
Max. Lineare Geschwindigkeit Vo = 10 m/min
3 Kréafte
F (31 Bewegung der Massen des Werkzeugschlittens m = 1000 kg
F 3.2 Maximale Belastung der Achse F.«= 10 kN
F |33 Maximale Drehmoment des Servomotors Mt =65 Nm
F |34 Steifigkeit der Sicherheitskupplung Ck = 2000 N/pum
F |3.5 |Auf die Spindelmutter darf keine Radialkraft wirken, um die Laufei-
genschaften der Spindelkugeln nicht zu beeintrachtigen.
4 Signal
W |41 Kupplung wird Uber elektronische Schnittstelle digital oder analog
geschaltet.
5 Ergonomie
W |51 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

Zusatzlich 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 moglichst schnellen Stopp der
Linearbewegung sicherstellen soll. Die Bremse soll fur 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 Gehause verankert sind. Separate Bremsschienen sind
erforderlich, da bei Bremssystemen, welche auf die Linearfihrungen wirken, bereits
nach wenigen Notstopps die Linearfihrungen derart beansprucht werden, dass die
geforderte hohe Positionsgenauigkeit nicht mehr gewéhrleistet werden kann. Zudem
muss das Bremssystem die Forderungen nach einer geringen Reaktionszeit und nach
einer hohen Bremskraft erftillen.

Der Gesamtbremsweg setzt sich aus zwei Komponenten zusammen. Zum einen muss
der Weg xga berucksichtigt werden, der in der Reaktionszeit des Bremssystems, der so
genannten Ansprechzeit tga, zuriickgelegt wird [BRAESSO05, S. 467]. Zum anderen gilt es
den Weg xg zu bestimmen, der wahrend des eigentlichen Bremsvorgangs zurtickgelegt
wird. Unter der Annahme einer gleichmalig verzégerten Bewegung (0 > a = const.) und
der Vereinfachung, dass die Zeit und der Ort bei Null beginnen (to = 0 und Xo = 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.

Xg =M - Vg2 / (2 : FB) . (3.15)
Die Bremszeit ergibt sich unter gleichen Bedingungen zu
ts=m-vgy/Fp. (3.16)

Der Anhalteweg Xswop, in dem die bewegten Massen nach Ausldsung der Bremse zum
Stehen kommen, lasst sich somit nach Gl. (3.17) bestimmen.

Xstop = XB +Xga =M - Vo2 / (2 - Fg) + Vo - tga (3.17)

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

tstop = I8 ttga =M - Vg | Fg +tga (3.18)
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Bild 3.9: Zeitlicher Ablauf des Bremsvorgangs

Die maximal mogliche Verfahrgeschwindigkeit vo kann bei gegebenem Bremsweg Xstop ,
Bremskraft Fg, der Ansprechzeit tsa sowie der Masse m mit Gl. (3.19) ausgerechnet

werden.

Vo = (319)

_ea-F _,_\/tBAZ'FBZ | Xstop - 2-FB
m m2 m
Anhand eines vom Werkzeugmaschinenhersteller tberlassenen FEM-Modells (siehe
Bild 3.10) einer Werkzeugmaschine FZ18, kann der maximale Bremsweg abgeschéatzt
werden, bei dem noch keine bleibenden Schaden 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/s?2 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 Gehauseteilen

ohne die Spannungen in den Lagerungen, da diese aufgrund der Dateniiberlassung
des Werkzeugmaschinenherstellers nicht ermittelt werden konnten.

Spannung Verschiebung
Lastfall 1: Omax = 3,69 N/mm?2 AXmax = 0,095 mm
Lastfall 2: Omax = 11,34 N/mm? AXmax = 0,29 mm

Superposition aus Lastfall 1 und 2:

Omax — 10,099 N/mm2

AXmax = 0,235 mm

Tabelle 3.2: Spannungen und Verschiebungen am FEM-Modell der WZM
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Bild 3.10: FEM-Modell zur maximalen Bremswegermittlung

Bei einer Kollision kann eine Kraft bis zu 110 kN entstehen (vgl. Bild 2.2) [WEckO01, S.
123], die nach Tabelle 3.2 im Lastfall 1 umgerechnet zu einer Verformung von 9,5 mm
sowie einer Spannung von 369 MPa fuhrt, wodurch Maschinenteile beschadigt werden.
Wenn der Bremsweg soweit reduziert werden kann, damit Spannungen vermieden
werden, die zu einer Beschadigung an den sich im Kraftfluss befindenden Komponen-
ten sowie den Lagerungen fuhrt, muss eine entsprechend hohe Bremskraft wirken
[DENKENAOG, S. 102-105].

Aufgrund der Zusammenarbeit mit der Fa. Ortlinghaus im Projekt KoBaSiS soll ein
Bremssysteme entwickelt werden, dessen Bremskrafte im Bereich von 16 kN und damit
in vergleichbarer Grof3e zum Produktprogramm liegen. Bei einer geforderten Reakti-
onszeit von tga =5 ms, einer Anfangsgeschwindigkeit von vo =10 m/min sowie einer
Schlittenmasse von m = 1000 kg (inkl. Aufbauten) kann damit nach Gl. (3.17) der min-
dest erforderliche Bremsweg zu Xsop=1,7 mm berechnet werden. Bei diesem
Bremsweg kommt es zu einer auftretenden Spannung von cmax = 66 N/mm?2 und somit
zu keiner Beschadigung in den Komponenten. Bisher verfigbare Linearbremsen zur

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

Tabelle 3.3 zeigt die Anforderungsliste fur die schnell schaltende Kupplung, wobei nur
die wichtigsten Hauptmerkmale dargestellt werden.
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F Anforderungen. I
w N Forderung(F), Wunsch(W) Quantifizierung

1 Geometrie
F (11 Integration in bestehende Werkzeugmaschinen.
Hinweis: Zur Erprobung dient eine 3-Achsen-Frasmaschine in
Fahrstanderbauweise der Fa. Chiron
F (1.2 Vorhandene Linearfihrungen der Werkzeugmaschine nicht nutzen
W |1.3 Wirkung nah am Schwerpunkt der Werkzeugmaschine, um entste-
hende Momente zu vermeiden.
2 Kinematik
F |21 Ansprechzeit der Bremse tga <5 ms
F (22 Maximale Geschwindigkeit der bewegten Massen Vo =10 m/min
F |23 Erforderliche Bremsweg Xstop = 1,7 mm
F (24 Wirkung auf die x-Achse des Prifstands.
3 Kréafte
F (31 Abzubremsende Masse m = 1000 kg
F |33 Min. Bremskraft Fgz =16 kN
4 Signal
F (41 Ansteuerung der Bremse Uber eine elektronische Schnittstelle durch
einen analogen oder digitalen Impuls.
5 Sicherheit
W |51 Funktion nach dem Prinzip: “Fail Safe”
6 Ergonomie
W |6.1 Automatisches Losen 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
groRReren Platzbedarf eines solchen Bremssystems werden im Folgenden nur Linear-
bremssysteme betrachtet. Diese konnen nach dem physikalischen Wirkprinzip in
mechanische, pneumatische, hydraulische und elektromagnetische Bremsen eingeteilt
werden (Bild 4.1).

Linearbremsen

Mechanisch betétigt
Mechanisch geliftet
Pneumatisch geliiftet
Hydraulisch geliftet

Elektromagnetisch geluftet

Pneumatisch betétigt

— Hydraulisch betétigt

Elektromagnetische Bremse

I: Elektromagnetisch betéatigt
Wirbelstrombremse

Bild 4.1: Einteilung von Linearbremsen (nach [WAGNEROG6])

4.1 Mechanisch betatigte Linearbremsen

Bei den mechanisch betétigten Linearbremsen wird die Bewegungsenergie der beweg-
ten Massen uber Reibung in Warme umgewandelt. Die hierzu notwendige Normalkraft
auf die Reibpaarungen wird tber Federn (Federkraftoremsen) oder Hebelmechanismen
aufgebracht. Um einen reibungsfreien Betrieb der Federkraftboremsen zu erméglichen,
mussen auch hier die Reibpaarungen durch pneumatische bzw. hydraulische Zylinder
oder durch mechanische bzw. elektromagnetische Komponenten von den Vorspann-
kraften entlastet (geltftet) werden. Man spricht dann von mechanisch, pneumatisch,
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hydraulisch oder elektromagnetisch geliifteten Linearbremsen. Sinkt beispielsweise
beim Liften 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 schlie3t die Bremse (Fail-safe Prinzip)
[TOOTENOG, S. 38-42].

P "_'7
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Drosselventil /

(bei S?hlag%ra’uschen) .f'; _|\
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Bild 4.2: Funktionsprinzip einer hydraulisch gelufteten Linearbremse [MAYRO6]

Verfugbar sind Federkraft-Linearbremsen mit Haltekraften von 500 bis 200.000 N. Auch
bei den Linearbremsen sind bei vergleichbarer Baugrdf3e die hydraulisch gelifteten
Ausfuhrungen fur hohere Bremskrafte ausgelegt als die anderen Bauformen. Allerdings
wird dabei ein Ventil bendtigt, das nicht nur kurze Reaktionszeiten aufweist, sondern
auch hohe Durchflisse ermdglicht. Derzeit fur hydraulisch gelliftete Linearbremsen
eingesetzte Ventile erreichen je nach Volumenstrom und Ansprechzeit Entleerzeiten
von etwa um 100 ms, mit Sondermaf3hahmen 30 ms [BoscHO8 B]. Die Schaltzeiten von
pneumatisch geliifteten Federkraft-Linearbremsen liegen zwar unterhalb der von hy-
draulisch gelufteten, allerdings auch bei weit geringeren Haltekraften [MAYROG;
WAGNEROG6]. Beim Einsatz elektromagnetischer Prinzipien kann dabei keine Verbesse-
rung erzielt werden, da sowohl die Bremskrafte zu gering als auch die Reaktionszeiten
zum Auf- und Abbau des Magnetfeldes zu grol3 sind (vgl. auch Kap. 5.1 und 5.3).

4.2 Pneumatisch betétigte Linearbremsen

Pneumatisch betétigte Linearbremsen nutzen Komponenten wie Zylinder und Kolben,
um damit eine fur die Reibung notwendige Normalkraft auf die Reibpaarungen auszu-
Uben. 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 betatigte Ausfiih-
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 betatigten Linearbremssysteme verfiigbar. Es werden lediglich pneuma-
tisch betéatigte Bremszangen angeboten, die im eigentlichen Sinne fur den Einsatz an
Bremsscheiben bestimmt sind [WAGNERO6]. Durch eine entsprechende Konstruktion
lassen sich jedoch solche Bremszangen, die mit Bremskraften bis zu 33 kN pro Zange
verfugbar sind [RIETSCHOTENOS B], auch an einem Bremsband oder einer Bremsschiene

parallel zu einer Linearfiihrung anbringen und dadurch als Linearbremse nutzen.

Ein entscheidender Nachteil bei pneumatisch gelifteten Bremsen sind die im Vergleich
zu hydraulisch gellufteten Bremsen geringeren Bremskrafte, weil pneumatische Anlagen
in der Regel mit sehr viel geringeren Driicken arbeiten als hydraulische (Pneumatik:
p <10 bar; Hydraulik: mehrere 100 bar). Ein weiterer Nachteil der Pneumatik sind die
groBen Volumina an Arbeitsmedium (wegen der hohen Kompressibilitdt der Luft), die
bewegt werden muissen. Diese steigen mit zunehmendem Druck. Um mit den ver-
gleichsweise geringen Kraften dennoch groRe Normalkrafte auf die Reibpaarungen

aufbringen zu kénnen, sind grol3e Hebelmechanismen erforderlich.

4.3 Hydraulisch betatigte Linearbremsen

Bei hydraulisch betéatigten Bremsen erfolgt die Anpressung der Reibpaarungen Uber
Hydraulikzylinder. Der Rickzug der Bremselemente erfolgt auch hier in der Regel Gber
Federn. Durch den Einsatz solcher Bremsen sind bei etwa gleicher Baugrof3e sehr viel
groBere Bremskréfte realisierbar als bei pneumatisch oder elektrisch betatigten
[MAYRO3]. Allerdings werden auch diese Bremsen nicht als Sicherheitsbremsen einge-
setzt, weil bei einem Ausfall der Druckélversorgung die Bremsen wirkungslos bleiben.
Verfugbar sind lediglich hydraulisch betéatigte Bremszangen mit Bremskraften bis zu
320.000 N [RIETSCHOTENOS8 A], die sich durch die Verwendung eines linearen Brems-
bandes als Linearbremse nutzen lassen. Des Weiteren werden bei Schienenfahrzeugen
selbstverstarkende hydraulische Bremssysteme eingesetzt [LIERMANNOG, S. 500-507].

4.4 Elektromagnetische Linearbremsen

Bei elektromagnetischen Linearbremsen lassen sich wieder zwei verschiedene Baufor-
men unterscheiden: Elektromagnetisch betéatigte Bremsen und Wirbelstrombremsen.
Ahnlich wie bei den bereits beschriebenen Bauformen wird die Bremswirkung bei elek-
tromagnetisch betéatigten 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 betatigten Linearbremsen angeboten. Allerdings sind elektromagne-
tisch betatigte Bremszangen erhéltlich [RINGSPANNOS8], 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) [JANGO1, S.
2627-2629]. Durch die Relativbewegung dieser beiden Komponenten werden im Innern
der Metallschiene Wirbelstrome induziert, die selbst wiederum ein Magnetfeld erzeu-
gen. Die Richtung dieses Magnetfeldes ist entgegengesetzt zu dem des &aul3eren,

wodurch sich eine Bremswirkung einstellt.

Zudem existiert die elektronisch geregelte Keilbremse, bei der ein kleiner Elektromotor
einen Bremsbelag mit keilférmigem Ruckenprofil zwischen Bremsbacken und Brems-
scheibe schiebt. Der Keil nutzt die kinetische Energie des Fahrzeugs und wandelt sie in
Bremsenergie um. Wegen dieser Selbstverstarkung wird nur ein Zehntel der Energie
einer heutigen hydraulischen Bremse ben6tigt [HOFMANNOS, 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 betéatigte Bremsen benttigen eine elektrische Stromversorgung, die
entweder direkt die erforderliche Bremskraft aufbringt oder fur Schaltvorgange notwen-
dig ist. Pneumatisch betatigte Bremsen erfordern Zusatzaggregate, die die notwendigen
Arbeitsmedien mit entsprechendem Druck und Volumen zur Verfigung stellen. Wenn
sehr groRe Bremskrafte gefordert sind, ist allerdings die Wahl einer hydraulischen
Bremse aufgrund der hohen Leistungsdichte besser. AufRerdem sind beim Einsatz
hydraulischer Fluide aufgrund der sehr geringen Kompressibilitat im Vergleich zu Gasen
als Druckmedium sehr viel kleinere Volumina fir den Arbeitsprozess erforderlich. Die
hydraulischen Bremsen besitzen jedoch nicht die geforderten Reaktionszeiten, die nur
durch den Einsatz schnell schaltender Ventile erreicht werden kdnnen.

Hieraus folgt, dass es derzeit keine auf dem Markt verfiigbaren Bremssysteme gibt, die
fur diese Arbeit verwendet werden kdnnen. Zur Betatigung 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

Grundsatzlich 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 ermdglichen. Nicht nur Piezoaktoren,
Hubmagnete und Formgedachtnislegierungen [GLASERO03, S. 65-68] erflillen diese
Forderungen, sondern auch hydraulische und pneumatische Antriebe sowie pyrotechni-
sche Aktoren. Bezlglich 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
Grunden des niedrigen Entwicklungsstandes oder der geringen Reaktionszeit fur lineare
Bewegungen nicht naher bewertet. Dazu z&hlen auch die Elektro- oder Schrittmotoren,
bei denen die Rotationsbewegung durch Zusatzeinrichtungen erst in eine Linearbewe-
gung umgewandelt werden muss, wodurch Reaktionszeit verloren geht. Ebenso zahlen
Thermobimetalle bzw. Warmedehnelemente, deren Erwédrmung lange dauert, zu den
langsameren Aktoren. Beztiglich der striktiven oder rheologen Aktoren ist die Entwick-
lung noch nicht in dem Mal3e fortgeschritten, um diese hier zu betrachten [BINzO7, S.
32-34].

Konventionelle Unkonventionelle /
Aktoren neuartige Aktoren
Elektromechanische Fluidenergie , ,
Aktoren Aktoren Plezoelektrlsche Aktoren
Elektrostriktive Aktoren
Magnetostriktive Aktoren
Elektrorheologe Aktoren
Elektromagnet Magnetorheologe Aktoren
Elektromotor (AC/DC) Hydraulische Aktoren Warmedehnung /
Schrittmotor Pneumatische Aktoren Thermobimetall-Elemente
Linearer Direktantrieb Elektrochemische Aktoren
Pyrotechnische Aktoren
Formgedachtnislegierung

Bild 5.1: Einteilung Aktoren (nach [ISERMANNOZ2, S. 314])
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5.1 Hubmagnet

Der Hubmagnet hat einen sehr hohen Entwicklungsstand, besitzt eine hohe Zuverlas-
sigkeit und wird seit Jahrzehnten in Serie produziert. Er ist daher auf dem Markt
kostengunstig 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 zylinderférmigen,
hohlen Magnetkorper, der aus Pol, Joch und Geh&use aufgebaut ist, darin eingelassen
eine Zylinderspule sowie ein zylinderformiger Anker mit Fiihrungsstange.

P FFFTTFFTTFFTS

Anker mit Tk Spule
i 7
Fihrungsstange Z §/ Pol mit Gehause und
k Joch
b ______IT - _ _ ____J |___
NN
7
7 \
7 N
FF T TFTFTTTTFTTTFTS

Bild 5.2: Einfachhubmagnet [ENGELO6]

Die als Hub (s) bezeichnete Bewegung des Ankers zwischen der Hubanfangslage (so)
und der Hubendlage (s;) ist ausschlaggebend fir den Verlauf der Magnetkraft [LUNKOZ2;
LINSMEIERQO, S. 13]. Abhangig von der Form bzw. Konstruktion des Pols ergeben sich
verschiedene Magnetkraft-Hub-Kennlinien (vgl. Bild 5.3). Durch die Gestaltung von
Anker und Ankergegenstick kann die Kennlinie Uber dem Hub s beinflusst werden.
Angaben zur Magnetkraft-Hub-Kennlinie finden sich im Datenblatt des Herstellers.

= o
E> - ~

S
Bild 5.3: Kennlinienbeeinflussung am Hubmagneten: A Ausgangszustand, B 90°-
Kegel, C 60° - Kegel [SCHINKOTHEQS, S. 72]



5 Schnell schaltende Aktoren -43 -

Des Weiteren spielt die Anzugszeit des Magneten eine wichtige Rolle. Grundsatzlich
gilt, je starker der Magnet, desto langer 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
MAO8]. Der Ansprechverzug entsteht durch die Verzogerung vom Einschalten des
Erregerstroms bis zum vollstandig ausgebildeten Magnetfeld und der Uberwindung der
Tragheitskraft des Ankers. Die Hubzeit ist die Zeitspanne, die der Anker von der An-
fangs- bis zur Endlage bendtigt. Optimierungsmdglichkeiten  hinsichtlich
Schaltzeitverkiirzung bestehen in der Ubererregung des Magneten [MACCONO7;
LINSMEIERQOQ, S. 11]. Die Zeit, die zum Aufbau des Magnetfelds bendtigt wird, lasst sich
nach Gl. (5.1) bestimmen [LUNKOZ2].

i=§-(1—e(‘””)) mitt=L/R (5.)

5.2 Linearer Direktantrieb

Die Funktionsweise von Linear-Direktantrieben ist vergleichbar mit einem abgewickelten

Elektromotor, wobei dem Rotor dabei der Laufer entspricht (vgl. Bild 5.4) [ScHwWARZzO7].
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Drehstromwicklung Kurzschlusskafig
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/

Synchronmotor Statorbleche

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

Linearmotoren kommen zunehmend in  Werkzeugmaschinen sowie Dbel

Positioniersystemen und Handlingsystemen in der Lineartechnik zum Einsatz. Norma-
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lerweise werden Vorschubkréafte von einem sich drehenden Elektromotor erzeugt und in
einem Getriebe in eine translatorische Bewegung umgesetzt. Die Bewegung wird also
indirekt herbeigefuhrt. Linearmotoren erméglichen es, direkt eine translatorische Bewe-

gung auszufihren. Man nennt sie deswegen auch lineare Direktantriebe.

Linearantriebe weisen Beschleunigungen bis 1000 m/s?2 [DANAHERO7], Verfahrge-
schwindigkeiten bis 10 m/s und Kréfte bis 20 kN (max. 70 kN) auf. Antriebe in dieser
GroRRenordung liegen jedoch im hoheren Preissegment und bendétigen einen grof3en
Bauraum. Die Reaktionszeit bei Linearantrieben hangt stark von der Zeit ab, die bis
zum Erreichen des maximalen Spulenstroms und somit der maximalen Vorschubkraft

bendtigt 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 tblichen Pro-
zessen um ein Vielfaches hoher liegen, lassen sich die mechanischen
Ubertragungselemente 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 Warmeentwicklung fuhrt. Daher ist vor allem eine effektive Kuhlung
der Linearmotoren fur deren Einsatz in Werkzeugmaschinen erforderlich [WEeckO01, S.
36; BRUNNERO5, S. 1-4].

5.3 Fluidenergie-Aktoren

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

Pneumatikaktoren zusammengefasst als Fluidenergieaktoren bezeichnet werden.

Hydraulikaktoren werden standardmalflig in Form von Hydraulikzylindern verwendet. Bei
grol3flachigen Kolben und/oder bei grol3en Stellwegen sind allerdings grof3e Volumina
erforderlich, die zu einer langen Befullzeit bzw. Stellzeit des Zylinders fihren und mittels
der Bernoulli'schen Gleichung (5.2) mit Verlustglied naherungsweise bestimmt werden
kénnen [WILLO7].

2 2 2 .2
Prighe P2 gpq Y2 Y2~ V1 (5.2)
p 2 p 2 2

Hierbei soll die Annahme getroffen werden, dass das Volumen des Druckspeichers sehr
viel groRer sei als das des Zylinders: Vi >> V,. Dadurch geht die Stromungsgeschwin-
digkeit v, des Fluids im Druckspeicher Vi gegen Null. Zudem kann der Schweredruck in
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hydraulischen Anlagen vernachlassigt werden. Unter Verwendung von Gl. (5.3) kann
dann die Befulll- bzw. Stellzeit eines Hydraulikzylinders nach Gl. (5.2) berechnet werden
(Gl. (5.4)).

Q=v2-Ax=Volty 2 t,= Vo _ Skolben 53
t SKolben
2
. Pi=P2 (5.4)
p-(1+8)

Die Stellzeit hangt jedoch sehr stark von der verwendeten Ventiltechnik ab. Ausschlag-
gebend sind dabei die Ventil6ffnungszeit und der Volumenstrom in Abh&ngigkeit des
Hydraulikdrucks. Auf dem Markt sind schnell schaltende Ventile verfiigbar, die jedoch
Vor- und Nachteile in Bezug auf den Volumenstrom und die Kosten haben. So gibt es
beispielsweise magnetisch betatigte Kugel-Sitzventile, die Schaltzeiten von 1 ms auf-
weisen [GSRO08]. Dabei wird eine magnetisierbare Kugel mittels eines Magnetfeldes
seitlich vom Sitz bewegt und das Ventil gedffnet (Bild 5.5). Allerdings haben solche

Ventile nur geringe Volumenstrome.

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

Weiterhin existieren herkdbmmliche Proportional-Wege-Ventile, die prazise schalten und
regeln (Bild 5.6). Durch die Geometrie des Proportionalschiebers kdnnen sehr hohe
Volumenstrome in sehr kurzen Schaltzeiten freigesetzt werden. Ventile mit Schaltzeiten
kleiner 3,5 ms sind verfugbar [PARKERQ7, S. 14-16], liegen jedoch im Preissegment von

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

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 Uber einen Piezoak-
tor mit WegvergrofRerungssystem angesteuert wird [OHMENHAUSE96]. Aufgrund der
aufwandigen Fertigung und Montage sowie den hohen Stickkosten konnte sich das

Ventil am Markt nicht durchsetzen.

Bild 5.7: Direktgesteuertes Piezowegeventil [BAUERO5, S. 404—-408]

Weitere Entwicklungen anderer Forschungseinrichtungen beschaftigen sich zudem mit
schnell schaltenden Ventilen, die auf Basis des Horbigerpatents von 1913 beruhen (Bild
5.8). Dabei kann innerhalb eines sehr kurzen Weges ein grof3er Volumenstrom freige-
setzt werden. Uber einen Elektromagnet angesteuert, konnen dabei abhangig vom
Druck Stellzeiten von bis zu 3,1 ms erreicht werden.
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Bild 5.8: Tellersitz auf Basis des Hoérbigerpatents [WINKLERO7]

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 fur Spezialanwendungen interessante Einsatz-
moglichkeiten. Die Funktionsweise von Pneumatikzylindern gleicht der wvon
Hydraulikzylindern. Der Unterschied ist das verwendete Fluid mit seinen spezifischen
Eigenschaften. Aufgrund der hohen Kompressibilitat der Luft missen vergleichsweise
grolRere Volumina verschoben werden als beim Einsatz hydraulischer Fluide.

Bei Pneumatikzylindern werden ebenfalls Ventile zur Schaltung bendtigt. Im Unter-
schied zur Hydraulik konnen jedoch aufgrund der geringen Driicke und der geringen
Dichte Schaltzeiten < 1 ms erreicht werden [FESTO06B, FESTO06, S. 529], allerdings mit
geringen Volumenstromen [SAvTCHKOV02]. Darliber hinaus existieren Sonderlésungen
auf pneumatischem Prinzip zur schnellen Offnung/SchlieBung (Bild 5.9).

Ventil gedffnet

Bild 5.9: Piezoventil mit Energiespeicher im getffneten Zustand [IGAMO8]

Dabei wird ein Ventilschieber, der durch ein Tellerfederpaket belastet wird mittels Pie-
zoaktoren durch eine reibschlissige Welle-Nabe-Verbindung fixiert und bei Auslésung
freigesetzt. Der Ventilschieber bewegt sich dabei in axialer Richtung und 6ffnet das
Ventil.
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Pneumatische Driicke sind oft nur bis max. 10 bar - standardmaf3ig sogar nur bis 6 bar -
verflugbar, wodurch die Stellkraft bei gegebenem Bauraum begrenzt wird. Aus diesem
Grund betragen die Stellkrafte pneumatischer Aktoren bei gleicher Baugrof3e im
schlechtesten Fall weniger als 10 % der hydraulischen Antriebe. Ein Vergleich der
Stellzeit pneumatischer und hydraulischer Stellzylinder unter den gleichen Rahmenbe-
dingungen (gleiche Kolbenflache und gleicher Arbeitsdruck) lasst sich analytisch nur
bedingt durchfuhren. Durch die Vielzahl an Einflussfaktoren und Randbedingungen
(Durchflusscharakteristik der Bauteile, stationares bzw. instationares Verhalten etc.)
kobnnen aussagekraftige Werte nur durch experimentelle Untersuchungen exakt be-
stimmt werden [BINzO7, S. 32-34].

5.4 Piezoaktoren

5.4.1 Grundlagen

Piezoelektrische Werkstoffe, wie Blei-Zirkonat-Titanat Verbindungen, werden als Fest-
korper-Energiewandler eingesetzt und erfahren im elektrischen Feld eine
Langenénderung. Dieser Effekt wird ,inverser Piezoeffekt” genannt und eignet sich zum
Bau von Aktoren bzw. Stellgliedern [JENDRITZA95].

Mit Piezoaktoren lassen sich Stellkrafte im Bereich von wenigen Newton bis zu 100 kN
erreichen. Piezoaktoren mit grol3en Stellkraften sind jedoch sehr teuer. Die Herstellkos-
ten eines Piezoaktors steigen linear mit dem Volumen der verwendeten Keramik. Ein
weiterer Kostenfaktor flur Aktoren mit grol3en Kraften und grol3en Stellwegen ist die
fertigungsbedingte Herstellung in Handarbeit bei geringen Stiickzahlen. Ein Piezoaktor
mit solchen Anforderungen kann demnach mehrere tausend Euro zuzuglich 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 lasst sich der Stellweg betrachtlich
vergrofRern, wodurch die Stellkraft allerdings in gleichem Mafle verkleinert wird. Als
Wegvergrol3erungssysteme kommen neben Hebelsystemen auch hydraulische Stell-
wegvergroRerer zum Einsatz, die beispielsweise in [JENDRITZA95] eine Ubersetzung um
den Faktor 36 ermoglichen. Piezoaktoren finden in hochdynamischen und hochprazisen
Vorgéangen ihren Einsatz, bei denen geringe Stellwege gefordert sind. Neuartige Line-
arantriebe verwenden Piezoaktoren, die durch eine bestimmte Anordnung theoretisch
unbegrenzte Stellwege bei einer Auflosungen von deutlich besser als 1 nm erméglichen
[PI06, S. 24].
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In der Regel werden die Piezoaktoren in Niedervolt- und Hochvoltaktoren unterteilt. Die
monolithisch  gesinterten  Niedervoltaktoren sind aus 20-100pum 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 hheren Betriebspannungen
und damit groRerer herstellbarer Querschnitte haben die Hochvoltaktoren eine grof3ere
Belastbarkeit als die kompakteren Niedervoltaktoren.

5.4.2 Eigenschaften

Ein Piezoaktor, der weit unterhalb der Resonanzfrequenz betrieben wird, verhalt 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
Leckstrome kompensiert werden missen. Bei langsamer Auslenkung ist der bendtigte
Strom sehr klein [P105].

Der Stellweg einer Piezokeramik ist von ihrer Lange, der angelegten elektrischen Feld-
starke, der auf sie wirkenden Kraft und den piezoelektrischen Werkstoffeigenschaften
abhéangig. In der praktischen Anwendung werden die Piezoaktoren besonders im dy-
namischen Betrieb mit externen Druck- und Zugkréften belastet. In Abhangigkeit davon,
ob die externen Krafte konstant oder variabel sind, ergeben sich verschiedene erreich-
bare Auslenkungen der Piezoaktoren. Das Arbeitsvermdgen wird in einem sogenannten
Arbeitsdiagramm dargestellt. Dabei hangt 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

Fur unterschiedliche Stellwege und Krafte existieren Moglichkeiten, 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 ds; beschreibt die Dehnung
parallel zum Polarisationsvektor der Keramik (Dicke) und wird fur die Berechnung der
Ausdehnung von Stapeltranslatoren angewendet. Als Pendant beschreibt ds; die Geo-
metriednderung orthogonal zur Polarisation (Breite) und wird fur die Berechnung der

Kontraktion von Piezostreifen und Piezorohren verwendet. dsz und ds; werden auch
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.Piezo-Gain" genannt. Die Materialien, die in Piezoaktoren haufig eingesetzt werden,

weisen dss-Werte von etwa 250 bis 550 pm/V und ds;-Werte von etwa -180 bis -210

pm/V auf [RUSCHMEYER95)].

AL=d33-n-U (5.5)
Stapel mit . . .
Bauform Stapel Hebellber- | Streifen Tubus/Ring- Biege- Biege-
aktoren wandler scheibe
setzung
1 , ;
= @) »
SR ‘ 1 !’. ﬁ
77I7TIIT7 Ly
Uin
Stellwege: <300 pm <1000 pm | <50 pm <80 um <2000 pm | <200 pm
Blockierkraft: <100 kN <80N <1000 N <10 kN <2N <20N
Betriebsspannung: |0...1000V |0...1000V |60...500V |0...1000 V 0...60V 0...-1000 Vv
Ansprechzeit: Sub-ms ms-Bereich | ms-Bereich | Sub-ms * 10 ms ms-Bereich

Tabelle 5.1: Bauformen von Piezoaktoren [HEIMANN9S, S. 71]

5.4.4 Physikalische Eigenschaften / Grundlagen

Eine schnelle Anderung der Betriebsspannung bewirkt eine schnelle Positionsande-
rung. Ein Piezoaktor erreicht seine minimale Stellzeit tyn bei schlagartigem Anstieg der
Steuerspannung in ungefahr 1/3 der Periode der Resonanzfrequenz, falls die Span-
nungsquelle genigend Strom aufbringen kann. Dazu ist die entsprechende
Steuertechnik oder ein Regelkreis zur Kompensation nétig, um starkes Uberschwingen

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.

-(3)

Piezoaktoren werden in Positionieranwendungen deutlich unterhalb der Resonanzfre-

Kt
Mg

(5.6)

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

der obigen Gleichung berechnete theoretische Resonanzfrequenz nicht unbedingt mit
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dem tatsachlich gemessenen Wert Uberein. Die obigen Gleichungen zeigen, dass zur
Verdopplung der Resonanzfrequenz eines Feder-Masse-Systems entweder die Steifig-
keit um den Faktor 4 erhdht oder die Masse auf 25 % des urspringlichen Wertes
reduziert werden muss [PI05].

Die aus Pulver hergestellten Keramiken sind sprode und ertragen keine hohen Zug- und
Scherkrafte. Eine Piezokeramik kann, bevor sie zerstort wird, einem Druck von bis zu
250 MPa widerstehen, wobei Depolarisationseffekte auftreten kénnen [P105]. Dabei
hangt die Steifigkeit eines Piezoaktors vom Elastizitaitsmodul der Keramik, dem Quer-
schnitt und der Lange des aktiven Materials und weiteren nichtlinearen Parametern ab.

Piezoaktoren haben keine beweglichen Teile, wodurch die Lebensdauer verschleil3-
unabhéngig ist und von der im Betrieb aufgebauten Feldstarke abhéngt. Aus diesem
Grund sollte die durchschnittliche Feldstarke mdglichst gering sein. Die Lebensdauer
kann im Allgemeinen nicht berechnet werden, da viele Faktoren einen Einfluss darauf
haben [GALLO7, S. IW 10]. Bei Langzeituntersuchungen nach [PI05] lUberstanden die
Piezoaktoren mehrere Milliarden Zyklen ohne messbare Veradnderungen der Eigen-
schaften.

Bei den Piezokeramiken missen zwei Temperatureffekte beachtet werden. Zum einen
ist die Grol3e des Piezoeffekts temperaturabhéngig, da eine Piezokeramik ihre Polarisa-
tion oberhalb der Curie-Temperatur von T¢ = 350 °C verliert. Erfahrungsgemal betragt
die maximal zulassige Betriebstemperatur, bis zu der keine nennenswerte Abnahme der
Dehnung auftritt, ca. 50 bis 75 % der Curie-Temperatur [JENDRITZA9S, S. 161-162]. So
kénnen die monolithischen Niedervoltkeramiken bis 80 °C (T¢ =150 °C) und die
Hochvoltpiezokeramiken bis zu 150 °C betrieben werden. Zum anderen tritt thermische
Ausdehnung auf. Die thermische Stabilitat der Piezokeramiken ist hoher als die der
meisten Metalle, jedoch bestehen die Aktoren aus verschiedenen Materialien, wodurch
das Verhalten dieser Systeme abweichen kann [PI105].

5.5 Pyrotechnische Aktoren

Pyrotechnische Aktoren weisen eine extrem kurze Reaktions- bzw. Stellzeit auf und
ermoglichen dabei relativ groRe Stellwege [HIRTENBERGOS8]. Nachteilig sind allerdings
die schlechte Reversierbarkeit und das laute Gerdusch der Explosion. Zudem sind sie
fur Bereiche mit hohen Sicherheitsanforderungen, z. B. in explosionsgeschuitzten Berei-
chen, ungeeignet. Weiterhin ist die Auslegung sehr schwierig, weil fur verschiedene

Stellkrafte und Stellwege unterschiedlich groRe Mengen pyrotechnischen Materials
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verwendet werden mussen. lhr Einsatzbereich liegt Gberwiegend in passiven Schutz-
systemen der Automobilindustrie, wo die Pyrotechnik als Massenware vorhanden und
darum sehr kostengiinstig zu beziehen ist. Weitere Anwendungsgebiete gibt es in der
Raumfahrtindustrie.

5.6 Formgedachtnislegierungen

Der Begriff Formgedachtnis bezeichnet die Fahigkeit einiger Materialien, sich an eine
definierte Form zu ,erinnern“. Bei niedriger Temperatur plastisch verformt, behélt ein
Werkstiick aus Formgedachtnismaterial zun&chst diese neue Gestalt. Im Gegensatz zu
anderen Materialien nimmt der Werkstoff jedoch seine urspringliche Form wieder ein,
wenn er Uber eine charakteristische Temperatur erwarmt wird (vgl. Bild 5.10). Wegen
der Uberlegenen Eigenschaften werden heute fast ausschliel3lich Nickel-Titan-
Legierungen (NiTi) technisch genutzt [GUMPELO4, S. 132].

Formgedachtnislegierungen (FGL) aus Nickel-Titan haben eine sehr hohe Energiedich-
te von 10’ J/m® [GUMPELO5] und weisen eine maximale Dehnung von 8 % bei einer
zulassigen Spannung von etwa 250 MPa auf. Bei mehrfacher Anwendung sollte aller-
dings eine Dehnung grof3er als 2 % vermieden werden. Die Erwéarmung der FGL
geschieht am schnellsten Uber Widerstandserwarmung (Joul’sche Wéarme) durch Anle-
gen einer elektrischen Spannung. Dadurch kdnnen zwar kurze Stellzeiten erreicht
werden, die jedoch weit von den Mdglichkeiten der Piezoaktorik entfernt sind. Aufgrund
der geringen zulassigen (mechanischen) Spannung ist zum Erreichen grof3er Stellkrafte
ein entsprechend grolRer Materialquerschnitt erforderlich. Zum Erwarmen in sehr kurzer
Zeit werden allerdings sehr grol3e elektrische Strome bendtigt, die unter Umstanden
technisch nicht zur Verfligung gestellt werden konnen. Sehr viel besser ist die Kombina-
tion vieler dunner Einzelquerschnitte zu einer Art Bundel. Dabei ist allerdings das
Problem einer Drahtbeschadigung durch Uberhitzen und damit eine Beeintrachtigung
von Effekt und Lebensdauer zu beachten [GUMPELO5]. Nachteilig ist auch hier der Preis
der Leistungselektronik zum Erwarmen der FGL. Die Legierung alleine ist dabei ab
wenigen Euro zu beziehen. Zukinftig 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].
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Bild 5.10: Formgedé&chtniseffekt (Einwegeffekt) [MEMORYMETAQS]

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 unabhan-
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 verflugbar, der bestmogliche Werte erfillt. Wenn
ein Hubmagnet aufgrund hoher geforderter Stellkrafte 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 zurtickgreifen. Diese sind als
Standardkomponenten vorhanden, haben sich vielfach bewahrt und sind kostengtinstig

Zu erwerben.

Piezoaktoren kommen dann zum Einsatz, wenn hochdynamische Bewegungen oder
extrem kurze Stellzeiten gefordert sind. Die hohen Kosten sowie die Baugrél3en sind
dabei nachteilig. Dennoch haben sie sich bewahrt und werden vermehrt in
mechatronischen Baugruppen eingesetzt [AL-WAHABO4]. Bei FGL hingegen sind die
Lebensdauer und die Betriebssicherheit als Nachteil zu nennen. Zudem wird eine
aufwandige Leitungselektronik bendotigt, die sich im héheren Preissegment bewegt.
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kurze hohe hohe grolRer _ _
1 o ) ,|Reversierbarkeit
Stellzeit” | Geschwindigkeit| Stellkraft” | Stellweg
Hydraulik O - ++ ++ ++
Pneumatik + - + ++ ++
Pyrotechnik ++ ++ ++ ++ -
Hubmagnet + + ) + @)
Piezoaktor ++ + + - ++
FGL - O - O o/+°
Linearer Direktantrieb O ++ - ++ ++
++ = sehr gut, + = gut, O = befriedigend, - = mangelhaft

"Méglichkeit zur kurzen Stellzeit

2Bewertung von Stellkraft/Stellweg bei gleichem Bauraum, ohne Versorgungseinheit
Abhangig vom 1- oder 2-Wege-Effekt

Tabelle 5.2: Eigenschaften ausgewahlter Aktoren [BINzO7, S. 32—34]
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6 Methodische Losungssuche

Auf die Klarung der Aufgabenstellung, die mit der Festlegung der Anforderungen endet,
folgt im methodischen Konstruktionsprozess die Konzeptions- und Entwurfsphase, in
der eine prinzipielle Losung erarbeitet wird. Im Folgenden werden hierzu wichtige
Ergebnisse beschrieben, um aufbauend darauf die endgultige Ausarbeitung der ausge-
wahlten Losungen zu erlautern und nachzuvollziehen. Zuné&chst wird hierzu eine
Funktionsstruktur erstellt, die aufgrund des nahezu gleichen Wirkprinzips fir eine
schnell schaltende Bremse ebenso gultig ist wie fir eine schnell schaltende Kupplung
[BEITZ95, S. G73]. Danach folgen die Darstellung der Ldsungsvielfalt im morphologi-
schen Kasten sowie die Beschreibung einiger ausgewahlter Konzepte, sowohl fir die
Bremse als auch fur die Kupplung.

Es handelt sich hier um fremd geschaltete Maschinenelemente. Deshalb spielt die
Aktorik eine zentrale Rolle und ist mafigeblich verantwortlich fur die kirzest mdgliche
Reaktionszeit. Gerade die Auswahl der Aktorik wird dabei entscheidend von den bend-
tigten Parametern wie Aktorkraft, Aktorweg sowie Aktortyp beeinflusst, die abhangig
vom Brems- bzw. Kupplungskonzept sind (siehe Bild 6.1). Deshalb erfolgt die Auswahl
und Konzeption einer entsprechenden Aktorik, nachdem die Losungen fur Bremse und
Kupplung gefunden worden sind.

Planen und Klaren der Aufgabenstellung

‘ Ldsungssuche fiur die ] [Lt‘)sungssuche fur die schnell
schnell schaltende Bremse schaltende Kupplung
Bewertung der Brems- Lésungssuche Bewertung der Kup- ]
konzeptvarianten fur die Aktorik plungskonzeptvarianten

[ Bewertung der]
Aktorprinzipien

Brems Kup-
nein -variante mit plungsvariante nein
Aktorikprinzip < > mit Aktorikprinzip

kombinier kombinier
-bar? -bar?

Kombination der Prinzipien /
Varianten zum Gesamtsystem

Bild 6.1: Vorgehensweise beim Losungsprozess
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6.1 Funktionsstruktur

Mafgeblich fur die Funktionsweise der Bremse ist der Energiefluss mit der Umwand-
lung der kinetischen Energie in Verlustenergie, weil sich daraus der eigentliche
Bremsvorgang (Wuin =2 Wyernust) €rgibt. Bei der Funktionsweise der Kupplung bzw. beim
Entkoppeln von Kraft oder Energie wird diese getrennt und die kinetische Energie nicht
mehr Ubertragen (Wyin = 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).

verlust

Kin. Energie tber
W,., — Schnittstelle in Bremse /
Kupplung leiten

1 1

| |

| |
v 1

Whis : » Kraft andern Zu entwickelndes |
I System "Bremse / Kupplung” |

| Krafte verbinden / .| Energie | Kraft
entkoppeln "| wandeln "l leiten
'

|
Signal :
R Eu _eniwiEke;Incies_ S)Lstsm_"Al_do_rikl,
Whilfs
Bild 6.2: Funktionsstruktur der Bremse bzw. Kupplung inkl. Aktorik (nach

[WAGNERO6])

In vielen Anwendungen wird dazu auch eine Hilfsenergie Whts benotigt, die ggf. gean-
dert wird. Exemplarisch kann dies anhand der in Bild 4.2 gezeigten Linearbremse
erlautert werden, die mit einer Federkraft (Whis) geschlossen und hydraulisch
(Aktorikkraft Fp) geoffnet wird. Hierzu schiebt eine gespannte Feder (Whirs) einen Keil,
der die Kraft andert, zwischen die Zylinderwand und einen Reibbelag. Dadurch entsteht
eine reibschlissige Verbindung (,Energie wandeln®), wodurch eine Verlustenergie in
Form von Warme entsteht.

6.2 Suche nach geeigneten Wirkprinzipien fir 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 Moglichkeiten
bzw. physikalische Effekte, die sogenannten Wirkprinzipien, gesucht, die diese Funktion
erfillen. Durch die Vielzahl an Losungsmdglichkeiten spannt sich damit ein Losungsfeld
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auf, aus dem die am beisten geeigneten Moglichkeiten ausgesucht und zur Wirkstruktur
miteinander vertraglich kombiniert werden. Gleichzeitig missen vordefinierte Anforde-
rungen (vgl. Kap. 3.2) erfillt werden. Dabei werden ggf. Funktionen im Lésungsprozess
nicht naher betrachtet, wie beispielsweise die Teilfunktion “Bewegungsenergie lber
Schnittstelle in Bremse/Kupplung leiten* sowie ,Kraft leiten* (Bild 6.2). Es handelt sich
dabei n&dmlich um weniger relevante Teilfunktionen, die sich auf die Verbindung mit den
bewegten Maschinenteilen beziehen (z. B. Schraubenverbindung o. &.).

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“ zurlickgegriffen sowie Normen verwendet ([VDI2240] etc.). Zudem kann
mittels diskursiv betonter Methoden auf die Kataloge von [RoTH94], [EWALD75] und
[SCHNEIDERS8E] fiir die Wirkprinzipien “Kraft mit anderen Gré3en erzeugen®, ,Erzeugung
von Kraften“ 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 Losungen werden im morphologischen Kasten (vgl. Tabelle 6.1) zusammengefasst.

Um das Ldsungsfeld einzugrenzen, werden weiterhin nur Losungen beschrieben, die
aufgrund aufwandiger Auswahl- und Bewertungsverfahren nach [PAHL97, S. 130] ermit-
telt wurden. Auf eine detaillierte Beschreibung der gesamten Lésungssuche wird hier
verzichtet [WAGNEROG6; TOUHENTO6].
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Tabelle 6.1: Morphologischer Kasten fur Bremse und Kupplung zur Kombination der

Wirkprinzipien zur Wirkstruktur
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6.2.1 Konzeptvarianten Bremse

Bremsvariante 1

Bremsvariante 2
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Tabelle 6.2: Vorausgewéahlte Konzepte der Bremsvarianten

Tabelle 6.2 zeigt anhand des auf Seite Tabelle 6.1 erarbeiteten morphologischen Kas-

tens ausgewahlte Konzepte der Bremsvarianten. Oberhalb der jeweiligen Skizzen sind

die zugehdrigen Nummern der Wirkprinzipien des morphologischen Kastens erkennbar.

Zudem ist die benotigte Aktorikkraft Fa dargestellt. Es handelt sich hierbei um Prinzips-

kizzen von Bremskonzepten, die lediglich einen Teil sehr vieler Lésungsmoéglichkeiten
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darstellen und anhand bestimmter Kriterien wie Bremsweg, Baugrol3e, Komplexitat etc.
ausgewahlt sind.

Einzelne Wirkprinzipien lassen sich durch diese Kriterien ausschliel3en. Dazu z&hlen
beispielsweise stoffschliissig basierte Bremsen aufgrund ihrer schlechten Wiederver-
wendbarkeit oder wirbelstrombasierte Bremsen, die beim Erzeugen grof3er Bremskrafte
Magnete mit grol3er Magnetfeldstarke erfordern. Permanentmagnete erreichen aller-
dings nur sehr geringe Feldstarken, weshalb beim Einsatz in einer Wirbelstrombremse
entsprechend grof3e Magnete benttigt werden. Diese grofien Magnete sind aufgrund
ihrer geometrischen Abmessungen fir den Einsatz in Werkzeugmaschinen ungeeignet.
Des Weiteren ist die Bremskraft einer solchen Wirbelstrombremse von der Relativge-
schwindigkeit zwischen den Magneten und der Bremsschiene abhéngig. 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 gangige Federkraftbremse dar. Uber einen Aktor, der hohe
Krafte und Wege bis zu mehreren Millimeter aufweisen muss, wird die Feder vorge-
spannt und beim Wegnehmen der Aktorkraft entspannt, was zum Stopp der
Linearbewegung fuhrt. Deshalb werden marktgangige Bremsen dieses Typs haufig mit
Hydraulik betrieben. Dabei kdnnen Bremskrafte von Fg > 16 KN erzeugt werden (Bau-
grofRe ca. 120 mm) [WAGNEROG6]. Vorteilhaft bei diesem Bremsprinzip ist der erfolgreiche
und langjahrige Einsatz in der Industrie. Je nach Art der Konstruktion kann auch das
Fail-Safe-Prinzip’ erfiillt werden. Optimierungspotenzial besteht dabei in der Steigerung
der Bremskraft durch den Einsatz starkerer Tellerfedern kombiniert mit hdheren Hydrau-
likdriicken. Reibschlussige Linearbremsen bendtigen ein Luftspiel Spunspier VON ca. 0,1 —
0,3 mm (vgl. Bild 6.3).

"vgl. Kap. 4.1
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Bild 6.3: Krafte am Keil

Aufgrund der zwei Reibflachen am Keil muss wegen der selbsthemmenden Wirkung der
Keilwinkel o >11,4° (uk =pe =p =0,1) sein. Bei einer geforderten Bremskraft von
Fg =16 KN und einem Liuftspiel 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 Wirkflachen
sind dabei nicht beriicksichtigt.

7} cosa—pu-Sina

6.2.1.2 Bremsvariante 2

Die Bremsvariante 2 unterscheidet sich von der Bremsvariante 1 in der Art der Kraftver-
starkung, die hier tber einen Kipphebelmechanismus geschieht. Im Beispiel (Bild 6.4)
nutzt diese eine Hydraulik zum Luften der Bremse.
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Bild 6.4: Beispiel einer hydraulisch gellifteten Federkraftoremse mit Kipphebelme-
chanismus [WAGNEROG6]

Die Bremskraft wird hierbei durch Druckfedern (1) erzeugt. Diese verschieben einen
Ring (2) in axialer Richtung. Die axial wirkende Kraft wird von Stitzen (3) aufgenommen
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und auf ein elastisches Klemmstiick (4) umgelenkt. Das Klemmstiick wird dadurch
radial auf die Bremsstange gepresst und erzeugt somit eine Reibkraft (= Bremskraft)
zwischen Stange und Klemmstlck. Durch Beaufschlagung des Kolbens (5) mit der
Aktorkraft Fa, hier mit hydraulischem Druck, wird der Ring entgegen den Federn ver-
schoben und die Bremse gedffnet. Bild 6.5 verdeutlicht die Zusammenhange am
Kipphebel. Fy; ist dabei die zur Bremskrafterzeugung bendtigte Normalkraft (siehe auch
Bild 6.3).
N

{

~F,

2

/
g

2

!

F
Bild 6.5N:1 Krafte am Kipphebel

Bei Siafspie = 0,2 mm und Fg =16 kN lasst 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
Kipphebellange von 15 mm abgeschéatzt, woraus sich der Winkel a ergibt.

_ Ry (tana +p)
l1-tana-p

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 flinffache Kraftver-
starkung durch die Kipphebel erfolgt [WAGNEROG; TOUHENTOG].

6.2.1.3 Bremsvariante 3

Bei der Bremsvariante 3 handelt es sich um eine Schwimmsattelbremse auf Basis des
reibschltissigen 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 gegenuberliegende Reibbelag ebenfalls gegen die Bremsschiene gepresst

wird. Durch die schwimmende Ausfuhrung ist fir den bremsfreien Betrieb nur ein sehr
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kleiner Luftspalt notwendig, weil sich die Bremszange beim Verfahren gegenuber der
Bremsschiene so ausrichten kann, dass es zu keiner Verspannung zwischen Reibbelag
und Bremsschiene kommt. Die geforderten Kenngréf3en lassen sich somit zu
Fa =160 kN und sa = 0,2 mm abschéatzen (S ufspiel = 0,2 mm, Fg= 16 kN, p = 0,1).

6.2.1.4 Bremsvariante 4

Die Bremsvariante 4 unterscheidet sich von Bremsvariante 3 in der Hohe der Brems-
kraft, die mittels eines hydraulischen Kraft-Weg-Umformers erfolgt. Es kann sowohl eine
Kraftverstarkung als auch eine -verkleinerung erzielt werden. Bei Fluiden ergibt sich aus
der Volumenkonstanz das Verhdltnis der Stellwege. Entsprechend benétigte Aktorpa-
rameter konnen Bild 6.6 entnommen werden. Bei einem Ubersetzungsverhaltnis von 2
wird beispielsweise eine Aktorkraft Fa=80kN und sa=0,4mm bendtigt
(SLaftspiel = 0,2 mm, Fg =16 kN, p = 0,1).

Hydraulische Kraft-Weg-Umformer sind sehr steife Elemente und erlauben dadurch

eine direkte Kraftibertragung. Zudem kann bei dieser Losungsvariante 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 Abhangigkeit der hydraulischen Ubersetzung
6.2.1.5 Bremsvariante 5

Die Bremsvariante 5 nutzt das Prinzip einer formschlissigen Verbindung zwischen

bewegten und feststehenden Komponenten der Maschine [SCHLEEO7; WAGNEROG6]. Bei
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einer Verbindung durch Stifte oder Zinken besteht das Problem, dass die entsprechen-
den Gegensticke (Locher bei Stiften und Zahne bei Zinken) nur mit bestimmten
Abstdnden zueinander angeordnet werden kdnnen. Dieses Problem lasst 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 wéhrend des Betriebs der
Werkzeugmaschine zueinander zu ermoglichen, 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 missen die dabei auftretende stol3arti-
ge Belastung allerdings im elastischen Festigkeitsbereich aufnehmen, ohne beschadigt
zu werden. Ist dies nicht mdglich, so kann der Antrieb beispielsweise allmahlich und
nicht schlagartig abgeschaltet werden oder eine der Komponenten mit einem Dampfer-
element axial verbunden sein, in dem die Bewegungsenergie in Warme umgewandelt

wird.

6.2.1.6 Bremsvariante 6

Bei Bremsvariante 6 wird eine axial fixierte Gewindestange in einer am Werkzeugschlit-
ten befestigten Mutter gefiihrt [SCHLEEQO7; WAGNEROG]. Bei einer entsprechend grof3en
Gewindesteigung tritt keine Selbsthemmung auf, sodass sich der Werkzeugschlitten
entlang der Gewindestange verschieben lasst (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 moglich ist. Die grol3e Gewindesteigung unterstitzt gleichzeitig einen schnellen
Ablauf der Konterung. Um eine Beschadigung des Gewindes durch die stolRartige
Belastung beim Formschluss zu vermeiden, ist die Gewindestange axial mit einem
hydraulischen Dampferelement verbunden, in dem die Bewegungsenergie in Warme

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 Uber einen paarweisen
Vergleich. Die Kosten sowie die Teilevielfalt sind hier im Entwicklungsaufwand und der
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Fertigung enthalten. Der benétigte Entwicklungsaufwand wird mit 30 % gewichtet,
gefolgt von den bendtigten Aktorparametern Fa und sa. Bremsvariante 1 schneidet
dabei am besten ab und wird im weiteren Entwicklungsprozess verwendet. Der Grund
dafur liegt hauptsachlich an der Nutzung moglichst vieler bestehender Komponenten.
Es handelt sich dabei um einen Bremsentyp, der haufig industriell eingesetzt wird und

vielseitig zu verwenden ist.

Bewertungskriterien | EigenschaftsgréfRen| Bremsvariante 1 Bremsvariante 2 Bremsvariante 3
NI Gew. Einh. Eigenschaft | Wert (\?\?:1. Eigenschaft | Wert (\?Veg:t. Eigenschaft | Wert (\?\?:1.
1 |Kleine 0,25|Aktorkraft kN| 65 | 1|o2s| 43 |2|o0o5| 160 |0 0
Aktorkraft Fp ' orkra ’ ’
k

7 il 0,25|Aktorweg mm| 1 2lo5] 24 | 1foz2s] 02 |41
Aktorweg s,
kleine . .

3 N 0,05|Bauraum - mittel 2101 mittel 2101 grof3 1 10,05
Baugrolie
geringer Nutzung

4 |Entwick- 0,30]|bestehender - Isehrviele|] 4 | 1,2 viele 3109 mittel 2 10,6
lungsaufwand Komponenten

5 |¢infache 0,15|Einfachheitder - 1 inach | 3 [045| mittet | 2 | 0.3 | einfach | 3 |05

Fertigung Komponenten

1,00 12| 2,5 10 | 2,05 10| 2,1
Rangfolge, 1 3 2

Bremsvariante 4 Bremsvariante 5 Bremsvariante 6
Eigenschaft | Wert (\?\?:1. Eigenschaft | Wert (\?Veg:t. Eigenschaft | Wert (\?\?:1.

80 1 |0,25] gering 4 1 gering 4 1

0,4 3 10,75 1 2105 kein 4 1

mittel 2 | 0,1 |sehrgro3] O 0 |]sehrgro3] 0O 0

mittel 2 ]10,6 keine 0 0 keine 0 0

mittel 2 | 0,3 |schwierig] O 0 |schwierig] O 0

10| 2 6 | 15 8 2

4 5 4

Tabelle 6.3: Bewertungsliste der Bremskonzeptvarianten

6.2.3 Konzeptvarianten Kupplung

Tabelle 6.4 zeigt anhand der Tabelle 6.1 erarbeiteten morphologischen Kastens aus-
gewahlte Konzepte der Kupplungsvarianten. Es handelt sich auch hier um
Prinzipskizzen von Kupplungskonzepten, die lediglich einen Teil sehr vieler Losungs-
madglichkeiten darstellen und anhand bestimmter Kriterien wie beispielsweise Steifigkeit,
Baugrof3e, bendtigte Aktorparameter etc. ausgewahlt wurden [SCHNEIDERQ7;
TOUHENTO6]. Dabei muss die Kupplung laut den Anforderungen eine Axialkraft von
10 kN Ubertragen und eine Steifigkeit von rund 2000 N/um aufweisen. Die Kupplungs-
varianten sind dabei aufgrund der Spindelmuttergeometrie immer als

rotationssymmetrische Kupplungen ausgefinhrt.
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Tabelle 6.4: Vorausgewahlte Konzepte der Kupplungsvarianten

6.2.3.1

Kupplungsvariante 1

Die Losungsvariante 1 gleicht der Bremsvariante 3 in Bezug auf das Ubersetzungsver-

haltnis. Zur Erfullung der geforderten Steifigkeit wird allerdings eine Hulse eingefugt, die

form- oder stoffschlissig mit dem Bremsschlitten verbunden wird und somit eine direkte

Kraftleitung bereitstellt. Die Aktorkraft bewirkt dabei eine radiale Verformung der Hilse,

wodurch eine Presspassung zwischen Spindelmutter und Kupplung entsteht. Die radial

benotigte Kupplungskraft kann hier entweder Gber Hydraulikdruck oder tber drei radial

angreifende Aktoren aufgebracht werden. Durch das reibschlissige Kupplungsprinzip

muss unter Annahme eines Reibkoeffizienten von p = 0,1 eine Radialkraft von 100 kN

(33,3 kN bei drei Aktoren) aufgebracht werden. Der Stellweg zur Entkopplung der

Wirkflachen Spindelmutter/Kupplung wird mit sy = 0,1 mm abgeschatzt.
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6.2.3.2 Kupplungsvariante 2

Bei dieser Losungsvariante wird ein Schlingband durch ein Schaltmoment auf eine
Kupplungshiilse (siehe auch 6.2.3.2) gespannt. Daraus resultiert eine Reibungskratft,
die die Spindelmutter und den Werkzeugschlitten verbindet. Bei einer 2-fachen Um-
schlingung (a=4xn) und einem Reibkoeffizienten von p=0,1 kann mit der

Eytelweinschen Beziehung

F1/Fpy=e"", (6.3)
ein Verhaltnis Fi/F, = 3,5 berechnet werden, wobei F; > F; ist. Die Umfangskraft im
Schlingband entspricht der Reibkraft und wird tber die Differenz F; - F, ermittelt. Bei
einer erforderlichen Reibkraft von 10 kN kann die Kraft F, =4 kN berechnet werden,
was der bendtigten Aktorkraft Fa entspricht. Der bendtigte Aktorweg wird durch die
elastische Dehnung des Schlingbands auf sp = 2 mm abgeschatzt.

6.2.3.3 Kupplungsvariante 3

Die Kupplungsvariante 3 ist &hnlich zur Bremsvariante 1. Ein geschlitzter Keil tibt dabei
eine Radialkraft aus, die zu einer Reibungskraft umgewandelt wird und die Spindelmut-
ter mit dem Werkzeugschlitten axial verbindet.

Die benotigte Aktorkraft kann hier nach Gl. (6.1) mit einem Reibkoeffizienten von
u=0,1 zu Fpo = 41 kN sowie sa = 1 mm berechnet werden. Aufgrund der bewegungsab-
hangigen Kraftrichtungsiibertragung muss auch hier eine Hilse eingesetzt oder die zur
Kraftverstarkung 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 [MAYRO8 c]. Es handelt sich hierbei um eine kraft-/formschlissige Krafttiber-
tragung, was zu einer Reduzierung der bendtigten Aktorkraft fihrt. Hierbei halt die
Aktorkraft die Schaltsegmente Uber eine keilférmige Scheibe in einer Nut der Spindel-
mutter. Eine axiale Verschiebung zwischen Werkzeugschlitten und Spindelmutter ist
dann nur moglich, wenn die Aktorkraft getrennt wird. Nachteilig dabei ist die Vielzahl der
Wirkflachen im Kraftfluss, was zu einem immensen Steifigkeitsverlust fihrt. Versuche
haben ergeben, dass selbst durch eine massive Steigerung der Aktorkraft Fo eine

ausreichende Steifigkeit von Cx = 2000 N/um nicht erreichbar ist [DENNIGO8A].
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6.2.3.5 Kupplungsvariante 5

Die Kupplungsvariante 5 ist &hnlich der Bremsvariante 2. Mit den gleichen Randbedin-
gungen kann deshalb fur eine erforderliche Kupplungskraft von 10 kN bei einem
Reibkoeffizienten von p = 0,1 nach Gl. (6.2) die bendtigte Aktorkraft zu Fa =27 kN und
Sa = 2,4 mm berechnet werden. Auch hier wird eine Hulse zur Kraftibertragung 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 bendtigte Entwicklungsaufwand wird mit 28 % gewichtet, gefolgt von der
Axialsteifigkeit mit 22 % und den bendtigten Aktorparametern Fa und sa. Kupplungsva-

riante 1 schneidet dabei am besten ab und wird im weiteren Entwicklungsprozess

verwendet.
Bewertungskriterien EigenschaftsgrofRen | Kupplungsvariante 1 | Kupplungsvariante 2 | Kupplungsvariante 3
Nr. Gew. Einh. | Eigenschaft | Wert g/;\/e(:\r’t. Eigenschaft | Wert g/;\/e;Nrt. Eigenschaft | Wert g/;\/e;l:’t.
kleine . .
1 . 0,03 | Durchmesser - |sehr klein] 4 |0,13 mittel 2 [0,06 grof3 1 10,03
Baugroi3e
kurzer
2 0,19 | Aktorweg mm 0,1 4 10,75 1,0 2 10,38 1,0 2 (0,38
Aktorweg sa
kleine
3 Aktorkraft Fa 0,19 | Aktorkraft kN 100 0 (0,00 4 4 10,75 41 2 (0,38
direkte , e .
4 ; 0,22 | Axialsteifigkeit | N/um|sehr grol3| 4 (0,88|sehr gro3| 4 |0,88|sehr gro3| 4 10,88
Kraftleitung
geringer Nutzung
5 |Entwicklungs- | 0,28 |bestehender - mittel 2 10,56| keine 0 (0,00 mittel 2 |0,56
aufwand Komponenten
g |cinfache 0,09 |EINfachheitder| 1 el | 2 0,19 schwierig| o [0,00{ "9 | 1 |0.00
Fertigung Komponenten schwierig
1,00 16 | 2,50 12 12,06 12 12,31
Rangfolge 1 4 2
Kupplungsvariante 4 | Kupplungsvariante 5
Eigenschaft | Wert g/;\/e(:\r’t. Eigenschaft | Wert g/;\/e;Nrt.
sehr gro3] 0 [0,00]sehr gro3| O [0,00
1,0 2 10,38 2,4 0 |0,00
30 3 [0,56 27 3 |0,56
sehr klein| 0 |0,00|sehr gro3| 4 ]0,88
viele 3 (0,84 mittel 2 0,56
mittel 2 10,19 mittel 2 10,19
10 (1,97 11 (2,19
5 3

Tabelle 6.5: Bewertungsliste der Kupplungsvarianten
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6.3 Suche nach geeigneten Wirkprinzipien fiur die schnell schalten-
de Aktorik

Die Hauptanforderung an die schnell schaltende Aktorik ist das Aufbringen der Aktork-
raft Fa in einer sehr kurzen Ausltsezeit ta, die vom jeweiligen Kupplungs- und
Bremskonzept abhangt. Zur Konzeption einer passenden Aktorik werden dazu verfug-
bare Aktoren (vgl. Kap. 5) auf ihre Eignung fur die ausgewahlten Kupplungs- und
Bremsvarianten (vgl. Tabelle 6.4/Tabelle 6.5) Uberprift. Dabei fallt auf, dass die Anfor-
derungen bzgl. Stellkraften oder -wegen nur schwer zu erfullen sind. Beispielsweise
existieren Piezoaktoren flr Kréafte bis zu 100 kN bei Wegen bis zu 0,3 mm, bauen
jedoch enorm grof3 und kosten bis zu mehreren tausend Euro. Sie scheiden also flr die
Brems- und Kupplungsvarianten aus. Ahnliches gilt fir Formgedéachtnislegierungen, die
fur solche Aktorkrafte ebenso grol3 bauen und somit zu langsam bei Temperaturande-
rung reagieren. Auch Hubmagnete weisen aufgrund des Magnetfeldaufbaus zu hohe
Schaltzeiten auf, je héher die geforderte Kraft bei hohen Stellwegen wird. Weiterhin sind
Pyroaktoren ungeeignet, da die Reversierung in den Ausgangszustand durch die nicht
umkehrbare Reaktion sehr umstandlich ist.

Fluidische Aktoren zeigen aufgrund ihrer hohen Leistungsdichte und einfachen Bewe-
gungsumkehr Vorteile gegentber den genannten Aktoren. Dies gilt vor allem flr
hydraulische Aktoren. Die pneumatischen Aktoren erfillen prinzipiell die Forderungen,
benodtigen aber im Gegensatz zur Hydraulik weitaus gréf3ere Baurdume. Zudem berei-
ten sie bei extrem kurzen Schaltzeiten und sehr grof3en Driicken Probleme hinsichtlich
der adiabaten Entspannung. Bei hydraulischen Aktoren kann mit viel grél3eren Dricken
gearbeitet werden, was zu grofReren Aktorkraften fuhrt. Die Reversierung ist einfach und
die Kosten sind niedrig. Die Hydraulik erfullt weitgehend alle Anforderungen zum Betéa-
tigen der Kupplung bzw. Bremse. Zur schnellen Schaltung wird hier jedoch ein
Hydraulikventil bendétigt, das die geforderten Stellzeiten bei gleichzeitig hohem Volu-
menstrom aufbringen muss [REICHERTO7, S. 22-26]. Dabei wird das Ventil in die
hydraulische Einheit (Ventileinheit) und in die Betatigungseinheit, welche die Kraft Fax
aufbringt, eingeteilt.

6.3.1 Ventileinheit

Die Ventileinheit zur Schaltung bzw. Liftung der Bremse bzw. Kupplung muss einen
hohen Leistungsbereich (hohe Nenngro3e, hoher Volumenstrom) aufweisen und dabei

Anforderungen wie Leckagefreiheit erfullen. Fir solche Anwendungen kommen nur
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Sitzventile in Betracht [LATOUR96], die im Sicherheitsfall zwischen Ausgangs- und
Endzustand schalten, also nicht regeln. Sitzventile kdnnen je nach Schlie3korper in
Kolben-, Kegel-, Kugel-, Platten-, bzw. Scheiben- und Schieber-Sitzventile unterschie-
den werden [LATOUR96], die jedoch unterschiedliche Leistungsbereiche erflillen. Solche
Ventile sind grundsatzlich am Markt verfugbar (vgl. Kap. 5), haben aber meist nur
geringe Volumenstrome oder weisen zu hohe Betatigungskrafte auf [DENNIGO8A].
Exemplarisch ist in Bild 6.7 ein Kegelsitzventil mit zylindrischem Sitz dargestellt. Der
Schieber wird dabei 2-fach tUber Dichtungen gelagert, um eine eindeutige Zentrierung
am Ventilsitz zu gewahrleisten. Das Ventil wird Uber die Betatigungskraft Fa« getffnet,
sodass der Hydraulikdruck von Kupplung bzw. Bremse pws gegen Umgebungsdruck in

den Tank ausstrémen kann.

Derartige Ventile erfordern je nach Hydraulikdruck und Volumenstrom verschieden
grof3e Betatigungs-/Stellwege sa- sowie grol3e Betatigungs-/Stellkrafte Fa+, die grofdten-
teils durch die Reibkrafte an den Dichtungen beeinflusst werden. Je grofer
beispielsweise der Durchmesser der Dichtung wird, desto grol3er werden auch die
Radial- bzw. Reibungskrafte am Ventilschieber; z. B. konnen bei einem Hydraulikdruck
von 300 bar und einem Dichtungsdurchmesser von 12 mm Reibungskrafte bis 120 N
entstehen [Busak07]. Zudem wird ein Stellweg sa+ fir den Ventilschieber von mehreren
Millimetern (sa* >> 1 mm) bendtigt, um entsprechend grof3e Volumenstrome zu 6ffnen

und somit eine schnelle Entleerung zu ermdglichen.

Gehause

Dichtung Feder

pUmgebung :
/ L \
Ventilsitz i Ventilschieber

TFA*

Bild 6.7: Prinzipskizze Kegelsitzventil mit zylindrischem Sitz
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6.3.2 Betatigungseinheit

Die Hauptanforderung der Betatigungseinheit ist das Aufbringen der Stellkraft Fax 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 fur die Betatigungseinheit
untersucht. Der Hubmagnet als kostengunstiger, zuverlassiger Aktor mit durchschnitt-
lich groRen Wegen sowie grol3en Kraften wurde zunachst vorausgewahlt und néher
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 Q, mit 360 Wick-
lungen und einem Durchmesser von 49 mm bei einer H6he von 23 mm. Dieser wurde
mit einer Spannung von 30V (<10 % ED) fur kurze Zeit uUbererregt. Nach ca. 5 ms
setzt sich der HubmagnetstoRel 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).

10 35
\ mm, A vV
Kraftmessdose 9 ’*r Sy - /
4 30
K
8 Spannung s
L]
N 4
7 :. 25
Strom\ :
/Laser-Abstandssensor T 6“ \ N 120 T
&
J
&
&
E 5 Y
S VAR,
7 SN ¢ 115
s 4 o .
-—_ . o) N V Ankerscheiben-
Spiralzugfeder = : anzugszeit
c 32 10
o .

Hubmagnetstoel 2 M;gnet ‘\ ‘
/ . {:mzug‘szeit/ Stellwegrf; )
-/
3
‘ 0

Hubmagnet 0 5 10 15 ms 20

Zeit—»
Bild 6.8: Vorversuch mit belastetem Hubmagnet (Fax = 50 N, sa» = 2 mm)

Durch eine hohere Ubererregung kombiniert mit einer spezifischen Elektronik, die eine
Erregerzeit von wenigen Millisekunden vorgibt, kann dabei die Gesamtzeit noch weiter
verkirzt werden [KUHNKEOS8]. Aufgrund der Anforderungen fur Sitzventile ist jedoch eine

weit grol3ere Stellkraft notwendig, woraus wiederum eine langere Hubmagnet-
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Gesamtzeit resultiert. Ein Hubmagnet als alleiniges Antriebselement zum Aufbringen
der Stellparameter ist damit als Lésung ungeeignet. Deshalb sind Anforderungen wie
geringe Kosten, Mdoglichkeiten zur Reversibilitat und hohe Leistung nur durch den
Einsatz eines Energiespeichers zu erreichen, der durch einen schnell schaltenden Aktor
ausgelost wird [ENGELO6; HERMANNO7; DENNIGO8C]. Daraus lasst sich die Funktions-
struktur fur die Betétigungseinheit neu definieren (vgl. Bild 6.9). Zunachst muss uber
eine Hilfsenergie (Reversierung) der Energiespeicher geladen werden. Danach wird
mittels eines schnell schaltenden Aktors ein Freigabe-/ Haltemechanismus betatigt, der
schlie3lich den Energiespeicher auslést und das Ventil schaltet. Darauf aufbauend
kobnnen methodisch Ldsungen gesucht, im morphologischen Kasten dargestellt (vgl.
Tabelle 6.6) und schlief3lich zu Wirkstrukturen kombiniert werden.

erlust erlust erlust
ety el .-'-'-'::'_-'-'_':::".--"-" Tt
= Reversierung | :
' 1 |
1 I .
W L Energie | |Energie/Kraft|; En_ergle ;
e wandeln leiten | speichern !
ey i ;
| = nm s e e e e s o= o= o= 1
Signal b v Aktor : v proeem e SigNalzysiana
11 I — |
. . Energie '
11 I
W, —»] Energie | | Energie [Kraft | freigeben /  [—-= W,
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P | alten .
LI I e 1 |
B ¢ ____________ l _____________ l ~ Systemgrenze
W, W,

velust velust velust

Bild 6.9: Funktionsstruktur der Betatigungseinheit zur Schaltung des Ventils
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Tabelle 6.6: Morphologischer Kasten fur die Betéatigungseinheit zur Schaltung des
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6.3.3 Konzeptvarianten fir die Ventilaktorik

Angesichts der hohen Anzahl an moglichen Wirkstrukturen, die mittels des Morphologi-
schen Kastens in Tabelle 6.6 gebildet werden kdnnen, sind hier nur diejenigen
Varianten dargestellt, die aufgrund von Bewertungskriterien wie Stellzeit, Stellkraft,
Stellweg, Komplexitat, Kosten, Baugrof3e 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, Baugréf3e und
Kosten fur den Energiespeicher benutzt. Weiterhin kommen bei der Auswahl der Akto-
ren aus Grunden 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 ausgewéahlten Aktoren abhan-
gig und hat z.T. Ahnlichkeit 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 ausgewahlten 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 grof3te Stell- bzw. Haltekraft bei eingefahrenem
Anker besitzen (vgl. auch Bild 5.3). Hinzu kommt, dass sie grundsatzlich nicht mit
Querkréften belastet werden durfen, da ansonsten Reibkrafte zwischen StoRel und
Magnet entstehen, wodurch sich die Schaltzeit verschlechtert. Ein Losungsansatz
besteht nun darin, den Hubmagneten bei eingefahrenem St63el mit dem Energiespei-
cher (Tellerfedern) axial zu belasten und gleichzeitig zu bestromen, um somit die Kraft
im Energiespeicher zu halten (Bild 6.10). Bei Auslosung wird der Hubmagnet schnellst-
moglich abgeschaltet und gibt die gespeicherte Energie in Form der Stellkraft und des
Stellweges frei. Durch die rein axiale Belastung kann auf zusétzliche 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.



6 Methodische Lésungssuche -77 -

Gehéduse — *\‘

—— Hubmagnetst6Rel

| ; | Hubmagnet
/

| Tellerfedern

Bild 6.10: Funktionsweise der Hubmagnetaktorik

6.3.3.2 Aktorvariante 2

Die Aktorvariante 2 nutzt Piezoaktoren, um schnellstmdglich die gespeicherten Energie
der Tellerfedern in kinetische Energie zu wandeln. Aufgrund der Eigenschaften von
Piezoaktoren (hohe Stellkraft, geringer Stellweg) eignen sie sich besonders fur Prinzi-
pien, die auf kraftschltiissigen Verbindungen basieren. Zum Halten bzw. Freigeben des
Energiespeichers durch Klemmverbindungen reichen die Stellwege der Piezoaktoren
aus. Auf kostenintensive und steifigkeitsmindernde WegvergréR3erungssysteme kann
verzichtet werden. Dabei fixieren die Piezoaktoren, die sich am Geh&use abstitzen,
den Aktorstof3el und somit den Energiespeicher mittels einer Reibkraft, die aus einer
radialen Anpresskraft der Piezoaktoren resultiert (Bild 6.11).

Gehduse — |
Piezoaktoren
Reversiereinheit ‘o N
— [ ——— 4 AktorstoRel

Bild 6.11: Funktionsweise der Piezoaktorik

Demnach ist der Einsatz von mind. zwei Piezoaktoren notwendig. Durch Aktivieren der
Piezoaktoren ziehen sich diese zurick und geben den Stdl3el 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 verfigbares Wegeventil der Nenngrél3e (NG) 4 uUber eine Hydraulik ange-
steuert, das elektrisch betrieben wird. Durch die kleine Nenngrof3e werden dabei nur
geringe Stellwege bzw. Stellkrafte im Wegeventil NG4 bendétigt, die in sehr kurzer Zeit
aufgebracht werden koénnen.

6.4 Gesamtaufbau

Der Gesamtaufbau der hydraulisch gelufteten 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 Uber die gemeinsame Ventileinheit (vgl. Bild
6.7) geschaltet. Zur Betatigung der Ventileinheit dient der Energiespeicher, der durch
die Piezo- bzw. Hubmagnetaktorik ausgelost wird und den Druck von Bremse und
Kupplung gegen den Umgebungsdruck in den Tank ausstromen lasst. Durch die ge-
meinsame Aktorik ergeben sich Vorteile in den Bereichen der Kosten, Baugréf3e und
Fehleranfalligkeit.
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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 - mdglichst
schnell zum Stillstand bringen. Wahrend des Projekts KoBaSiS entwickelte die als
Kooperationspartner beteiligte Fa. Ortlinghaus eine neue Bremse, die auf dem bekann-
ten reibschlissigen Prinzip mit einer Verstarkung tber Keile beruht und tber Hydraulik
gellftet 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
Lésungsvariante basiert, soll nun hinsichtlich der Vergro3erung der Bremskraft sowie
der Verkirzung der Reaktionszeiten optimiert werden.

7.1 Aufbau und Funktionsweise

Die Bremskraft wird Uber vorgespannte Tellerfedern auf einen Keil aufgebracht, der
einen Bremsbelag gegen die Bremsstange drickt (Bild 7.1). Durch den Keil kommt es
hierbei zu einer Kraftverstarkung 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 l6sen, wird der
Kolben tber den Anschluss mit hydraulischem Druck beaufschlagt. Dadurch werden die
Tellerfedern zusammengedriickt und der Bremsbelag ist ohne Last. Die Bremsstange
muss dabei fest im Raum gelagert und die vollen Bremskréfte Ubertragen werden.

Gehause Tellerfedern Kolben Dichtungen Anschluss

\ N\
\

T, N\
v \

Bremsstange Bremsbelag Kolbenflache

Bild 7.1: Prinzipbild der hydraulisch gellfteten Bremse
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Bremskraft:

Nach Kap. 3.2.2 wird eine Bremskraft von Fg > 16 kN bzw. 8 kKN pro Bremsenhalfte
gefordert. Bei Annahme eines Reibkoeffizienten p = 0,1 zwischen Bremsstange und
Bremsbelag ergibt sich eine Normalkraft von Fy = 160 kN, die Uber den Keil aufzubrin-
gen ist. Dabei werden gesinterte, metallische Reibbelage verwendet, die tGiber zulassige
Flachenpressungen preiag = 50 N/mm? im statischen Fall bzw. tiber 35 N/mm? im dyna-
mischen Fall verfigen. Eine dafir ausreichend grof3e Bremsbelagsflache

Apelag = FN / Pbelag (7.1)

ist auszulegen.
Bremszeit:

Die Verkurzung der Reaktionszeit liegt im Wesentlichen in der Reduzierung der Neben-
zeiten zum Entleeren des Kolbenraumes begriindet [ORTLINGHAUO4, S. 68—70]. Tabelle
7.1 zeigt Eigenschaften ausgewahlter Ventile, die in Vorversuchen ermittelt wurden.
Deutlich werden dabei die baugrdf3entypischen Eigenschaften. Ventile mit geringen
NenngrofRen benétigen aufgrund des Schieberwegs und der geringen zu beschleuni-
genden Massen kurze Schaltzeiten, allerdings bei relativ geringen Durchflissen. Sind
groRRere Durchflisse gefordert, verschlechtern sich die Schaltzeiten aufgrund der grol3e-
ren zur Schaltung benétigten Elektromagnete.

Ventilgroie Eigenzeit des Ventils tax: Entleerzeit teg: | Volumenstrom Q:
NG4 (Wandfluh) 8 ms 30 ms 12 I/min
NG10 (VTHL) 18 ms 3ms 90 I/min

Tabelle 7.1: Eigenschaften ausgewéahlter Ventile

Fur den Einsatz in einer schnell schaltenden Bremse flr eine moderne Werkzeugma-
schine sind diese Werte nicht ausreichend. Bei einem Einsatz des Ventils mit der
Nenngréi3e 4 ergibt sich mit einer Ansprechzeit tga = tar + teg Von 38 ms bei einer An-
fangsgeschwindigkeit vo = 20 m/min und einer bewegten Masse von m = 1000 kg ein
Bremsweg von xg = 16 mm. Bild 7.2 verdeutlicht diesen Sachverhalt nach GI. (3.18),
wobei der gewinschte Bremsweg bei einer Geschwindigkeit von 20 m/min und bei
verschiedenen Reaktionszeiten aufgetragen wird.

Ein kurzer Gesamtbremsweg ist also mafigeblich abhéngig von einer kurzen Reakti-
onszeit der Bremse. Um den Bremsweg zu verkirzen, gibt es verschiedene
Moglichkeiten, die aber nur mittelbar Bestandteil der Bremse sind. So kann sich durch
den Einsatz schnellerer Ventile mit groRem Olauslassquerschnitt (z. B. Ventile mit
groRerem Durchmesser oder Einsatz mehrerer Ventile) der Volumendurchsatz erhdéhen.
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Es kommt zu einer schnelleren Entleerung des Zylinders und somit zu einer schnelleren
Abbremsung. Weiterhin kann durch die Verkirzung der Schlauchlange und Vergrol3e-
rung des Schlauchdurchmessers zwischen Bremse und Hydraulikaggregat bzw.
Olreservoir der Nenndurchfluss gesteigert werden [FESTOO05, S. 538-540].

Unmittelbar kénnen dagegen kleinere Olvolumina zur Luftung eingesetzt werden, was
ebenso zu einer schnelleren Entleerung fuhrt. Dies kann durch den Einsatz eines gro-
Beren Arbeitsdrucks erfolgen, wodurch eine kleinere Kolbenflache zum Spannen der
Tellerfedern ausreicht.

" 45 T U 1 - .
N tan :‘15 ms toa :‘25 ms ty :‘35 ms tan :‘45 ms |M= 1000 kg
||

40 \ 1 V, = 20 m/min |
\ ton = 20 ms tea 30 ms \ ten = 40 ms \
35 L | \

A\ L\ \ VO

N N A N W A N

N N U U N . A N

AN AN AN W AN

5 10 \\ > N \\\\\\ R \
5 Lt,=10ms /\. Q%\\

mm
Bremsweg —>

Bild 7.2: Bremskraft Uber Gesamtbremsweg und Ventilzeit

7.2 Kréafteverhaltnisse

Zur Aufbringung einer Bremskraft Fg ist eine ausreichend hohe Federkraft Fgp notwen-
dig (ps=0). Diese héngt stark von den festgelegten Randbedingungen wie
Reibbeiwerten und Keilwinkeln ab. Die Selbsthemmung des Keils/Kolbens kann in
diesem Fall hergeleitet werden zu

tan (au/2)=p. (7.2)
Gewohnlich wird hier mit Keilwinkeln um 12° verwendet, da unterhalb von 11,4°

(u = 0,1) Selbsthemmung herrscht.
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Bild 7.3: Krafte am Keil und am Kolben

Die Normalkraft Fyi am Keil kann dabei Uber das Momentengleichgewicht um den
Punkt A bestimmt werden zu
-
P = (7.3)

g -(pg-sina—cosa)’

wobei sich die Hebelarme um A herauskirzen. Aufgrund der flachen Bauweise des
Keils sind die Hebelarme in y-Richtung sehr klein und werden vernachlassigt. Mit
Fr1 = p1 -Fna ergibt sich

_ —Fg-(sina+pq-cosa)
no - (g - Sina—cosa)

Frp (7.4)

Dabei wird die Reibung an den Dichtungen nicht beriicksichtigt. Zur Verschiebung des
Kolbens bzw. Liftung der Bremse ist eine ausreichend hohe Kraft Fgonen erforderlich,
die sich aus dem Produkt der Kolbenflache Akonen Und des Luftdrucks ps zusammen-
setzt. Zu beachten ist dabei, dass zur Aufbringung der Bremskraft Tellerfedern
verwendet werden, was zu einer héheren Federkraft Fep, bzw. Fgonen fUhrt (vgl. Bild
7.4). Zudem beeinflussen einzustellende Liftspiele, veranderliche Reibbeiwerte an
Oberflachen 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 [TRELLEBORGOS].
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Bild 7.4: Kennlinie der verwendeten Tellerfedern
Wiinschenswert sind bei derartigen Bremstypen geringe Luftspiele von 0,1 - 0,3 mm

(Spalt zwischen Bremsstange und Bremsbelag), wofir eine Verschiebung des Kolbens
von

XKolben = Stuftspiel / tan a (7.5)
erforderlich ist. Aus den oben genannten Griinden ist die Wahl eines sicher ausgelegten
Laftdrucks pg und einer Kolbenflache Axonen Notwendig. Im Folgenden wurden dazu
Stangendichtungen mit bestimmten Durchmessern ausgewahlt, die damit zu einer
Kolbenflache von Axgpen = 1900 mm? filhren und bei einem Druck pg = 250 bar eine
Kraft Fxoen = 47,5 KN ergeben.

Bei einem Luftspiel von 0,3 mm und einem Keilwinkel von 12° kann der Kolbenweg
Xkolben Mit 1,4 mm berechnet werden, was bei der vorhandenen Kolbenflache zu einem
Volumen von Vg = 2,68 cm? pro Bremsenhalfte fuhrt.

7.3 Entleerzeiten

Die Berechnung der Entleerzeiten der Bremse erfolgt hier zunéachst ohne Ventileinheit.
In hydraulischen Anlagen kann der Schweredruck gegentber dem oOrtlichen statischen
Druck vernachlassigt werden [WILLO7, S. 47] und die Bernoulli-Gleichung wird zu

p 2 P 2
Pp + E *Vkolben = Pumgebung + E Voo (7.6)
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Die Kolbengeschwindigkeit vkopen ISt im Vergleich zur Ausstromgeschwindigkeit v»
aufgrund der Flachenverhéltnisse von Kolben und ausstrémenden Querschnitt sehr
klein. Deshalb wird vereinfacht vkopen =0 und die ausstromende Geschwindigkeit v,
kann mit Gl. (7.7) berechnet werden [BEITz95, S. B52]. Dies fiihrt zu einer turbulenten

Stromung.
2. —
v, = \/ (pb pUmgebung) (7.7)
p
Re = V2 - drohr 2320 - turbulent (dronr = 6 mm). (7.8)
Vk
Bei einem zu entleerenden Volumen V betragt mit Q = vz - Aionr die Entleerzeit
t ’ (7.9)
ES T A - :
Vo Arohr

Die bisherigen Betrachtungen gelten fur reibungsfreie Stromungsvorgange. Der Einfluss
der Reibung kann in der Bernoulli-Gleichung durch ein Verlustglied Apveriust bertcksich-
tigt werden (Gl. (7.10)).

P 2
Pp = pUmgebung + E “Voreib + Apverlust (7-10)

2

p
Apverlust = C * = Voreib (7-11)

2

Apyenust Stellt dabei die Summe aller Druckverluste dar und definiert sich bei Annahme
konstanter Querschnitte Uber die Durchstromgeschwindigkeit v, und die Stromungs-
widerstdnde ¢ der durchstromten Leitungen und Bauelemente (Gl.(7.11)). Im
vorliegenden Fall handelt es sich um einen Druckverlust, der durch Knickstiicke, Rohr-
krimmungen und Rohrleitungen erzeugt wird. Da im konstruktiven Aufbau das
Hydraulikventil zur Entleerung der Bremse mdglichst nahe am Ausfluss platziert wird, ist
von einer geringen Anzahl an Knicksticken und Rohrkrimmern auszugehen. Fir einen
Rohrdurchmesser d;onr < 6 mm, bei einer gegebenen Rohrkrimmung und derart hohen
Reynoldszahlen sind geringe Widerstandsbeiwerte Lk, fur Rohrkrimmer zu erwarten,
wohingegen die Widerstandsbeiwerte von Knickstiicken Lk, bei gleichen Voraussetzun-
gen weitaus hoher liegen [WILLO7, S. 53].

Der Widerstandsbeiwert £r, von Rohrleitungen ist abhangig von der Lange lon des

Rohres und dem Rohrreibbeiwert A (Gl. (7.12)), wobei dieser stark mit der Reynoldszahl

variiert und nach Gl. (7.13) fur turbulente Stromungen berechnet werden kann. Die
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Geschwindigkeit unter Reibungsbedingungen vaeip ergibt sich dann nach Gl. (7.14),

wodurch sich die Entleerzeit tgeip berechnen lasst.

Cr _x.lroi
0=

dronr
, 03164
Re%25
2+ (Pg = Pumgebung)
Voreib = s

1+ (;Ro + (;Kr + (;Kn

(7.12)

(7.13)

(7.14)

Mit den Annahmen aus Tabelle 7.2 lassen sich die Entleerzeiten, Austrittsgeschwindig-

keiten und Volumenstréme berechnen (Tabelle 7.3).

Arbeitsdruck: ps = 250 bar
Dichte des Hydraulikéls: p = 870 kg/m®

Hydraulischer Rohrdurchmesser (2 Rohre) :  dionr = 6 mm

Kinematische Viskositat: vk = 32 mm?/s

Zu entleerendes Volumen: Vg = 5,36 cm®

Widerstandsbeiwert Rohrkrimmer (90°): Ckr < 0,2 (Rohrkrimmung R = 30 mm)
Widerstandsbeiwert Knickstlcke (90°): Ckn = 1,2

Rohrlange: lronr = 300 mm

Tabelle 7.2: Annahmen

ausstromende Geschwindigkeit (reibungsfrei): v, =235 m/s
Reynoldszahil: Re = 44042
Reibungsfrei:

Entleerzeit: te = 0,8 ms
Volumenstrom: Q =398 I/min

Reibungsbehattet:

Entleerzeit: tereib = 1,50 ms
Volumenstrom: Q =213 I/min
ausstromende Geschwindigkeit: Vareib = 126 m/s

Tabelle 7.3: Ergebnisse
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Bild 7.5 zeigt die theoretische Abhangigkeit der Entleerzeit vom Rohrdurchmesser, der
Rohrlange und des zu entleerenden Olvolumens. Dabei wird deutlich, dass erst ab
einem Rohrdurchmesser d;onr <5 mm die Entleerzeit exponentiell zunimmt und ober-
halb dionr >5 mm fast linear verlauft. Die Rohrlange hingegen hat einen deutlich
geringeren Einfluss, da z. B. eine Halbierung der Rohrlange 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 fihrt zu einer
Verdopplung der Entleerzeit.

10 \ 1000 ; / 10
mm \ mm /r cms3
8 \ 800 / 8 '
7 700 / 7 L
e f / :
o 6 o 600+ J 6 3
? o s
35 @ 500 / 5 %
E = H [}
< S / 2
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Bild 7.5: Entleerzeiten in Abhéngigkeit des Rohrdurchmessers, der Rohrlange und

des zu entleerenden Olvolumens
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8 Entwicklung des Kupplungssystems

Die zu entwickelnde Kupplung soll den Kraftfluss zwischen Spindelmutter und Werk-
zeugschlitten mdoglichst schnell trennen, um den kompletten Vorschubantrieb im
Kollisionsfall zu schiitzen. Diese Kupplung, die auf der in Kap. 6.2.3.1 erarbeiteten
Losungsvariante basiert, nutzt als Wirkprinzip einen hydraulischen Pressverband zur
Aufbringung einer reibschlissigen Verbindung zwischen Werkzeugschlitten und Spin-
delmutter. Zur Realisierung dieses Wirkprinzips wird hier ebenso wie in Kap. 7 ein Ventil
zur Schaltung der Kupplung bendtigt.

Ziel dieses Kapitels ist die Auslegung der hydraulischen Kenngréf3en 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 uber Erfahrungen auf diesem Gebiet verfugt.

8.1 Funktionsweise und theoretische Grundlagen der Kupplung

Das Prinzip der betrachteten Kupplung basiert auf einer Klemmhilse, die durch Beauf-
schlagung mit Hydraulikdruck auf eine Gegenhilse gepresst wird (vgl. Bild 8.1).
Dadurch verringert sich der Innendurchmesser der Klemmhilse und bewirkt eine Radi-
alkraft zwischen Klemm- und Gegenhitilse, die der Axialkraft F.x entgegenwirkt.

Werkzeugschlitten  Klemmhiilse Gehéuse Gegenhilse

oo | s

Spindel Spindelmutter
Bild 8.1: Prinzip der hydraulisch geschalteten Kupplung

A1

Die Gegenhiilse ist dabei fest mit der Spindelmutter verbunden und schitzt zudem die
hochwertigen Laufeigenschaften der Spindelmutterkugeln gegen Schadigung aus den
Radialkraften der Klemmhdulse. Die Klemmhiilse 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 Wirkflachen 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 Elastizitat der Klemmhdl-
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 Hulsen
durch einen ausreichenden Abstand berucksichtigt werden, damit nach Entkopplung die
Klemmhulse nicht mit der Gegenhlse kollidiert.

l, 1 Xstop unverformter
- " T > Zustand
T ﬁ/
N e a
Y & ! & |
) N N ‘ J s/ %
Dl | |d, Fe VFL
verformter
Zustand

8.1.1 Gesamtsteifigkeit des Spindel-Mutter-Systems

Die Gesamtsteifigkeit der Kupplung ist in Kap. 3.2.1.3 definiert und ist maf3geblich von
der Steifigkeit der Klemmhilse abh&ngig. Mit Hilfe des Hooke’schen Gesetzes und der
Definition der Steifigkeit

C=F/da (8.1)
wird zunéchst der benétigte Aul3endurchmesser Dy und die Wandstarke hg in Abhan-
gigkeit der geforderten Axialsteifigkeit mit Gleichung (8.2) berechnet (vgl. Bild 8.2).
Zudem ist darin ein Sicherheitswert, die Baulange lp und der Innendurchmesser di
sowie die Materialdaten der beiden Hulsen tber den E-Modul enthalten.

4-1p-Sy-C

hk>Dk_dk=\/ n-E
2 2

2
+dk _dk (8.2)
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Aufgrund der Spindelsteigung geht eine Verdrehung der Spindelmutter direkt in eine
Axialbewegung Uber. Deshalb ist zusétzlich zur Axialsteifigkeit der Anteil der Torsions-
steifigkeit zu berlcksichtigen. Nach GI. (8.3) wird fir die Ermittlung der
Torsionssteifigkeit der Verdrehwinkel ¢ zugrunde gelegt [BEITz95, S. C27]. In Abhéangig-
keit der Spindelgewindesteigung P lasst sich dann nach Gl. (8.4) die axiale
Verschiebung &1 bei Torsion berechnen, wobei hier nur die Torsionssteifigkeit des
schwachsten Bauteils, ndmlich der Klemmhiilse, betrachtet wird. Die lbrigen Bauteile
werden fur eine erste Naherung vernachlassigt.
M; - lo M
“Ip,'G E.n-(Df —df)

:32-2-(1+v)-lg (8.3)

dr=¢ - P/360° (8.4)
Eine Belastung von M; (Tabelle 8.1) bewirkt demnach eine Verdrehung der Klemmhtilse
von @ = 1,9 - 10 ° bzw. eine axiale Verschiebung von &r = 0,106 um. Die Torsionssteif-
igkeit wird daher im Folgenden nicht weiter berlicksichtigt. Mit den Annahmen aus
Tabelle 8.2 kann damit nach Gl. (8.2) die theoretisch erforderliche Wandstarke zu

hx = 2,2 mm ermittelt werden.

Torsionsmoment: M; = 65 Nm
E-Modul: E = 210000 N/mm?2
Innendurchmesser der Klemmhiilse: dx =80 mm

AulBendurchmesser der Klemmhulse: Dy = 84,4 mm
Querkontraktionszahl: v=0,3

Spindelsteigung: P =20 mm

Tabelle 8.1: Annahmen zur Dimensionierung der Klemmhulse

Geforderte Axialsteifigkeit: C =2000 N/pm
Sicherheit (Wandstarke): Sk =15
E-Modul: E = 210000 N/mm?

Hulsenlange: lo =40 mm

Tabelle 8.2: Zusatzliche Annahmen zur Berechnung der erforderlichen Wandstarke
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8.1.2 Auftretende Krafteverhaltnisse und erforderlicher Hydraulikdruck

Fur die Dimensionierung der Klemmhulse ist es erforderlich, den Zusammenhang
zwischen Geometrie, Druck und axialer Haltekraft zu bestimmen (Bild 8.2). Dabei gilt
mit Fn = pka - Ak fur die Normalkraft

Fn=dk - lo-m - pka, (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 pi:

Pk1 2 : (8.6)
P -dg-lp-m

S beschreibt dabei den Sicherheitsbeiwert gegen Gleiten und puy den Haftreibbeiwert,
der jedoch fir die Paarung Stahl/Stahl abhangig von der Beschaffenheit der Klemmfl&-

chen sowie vom Schmiermittel zwischen 0,07 - 0,12 variieren kann.

Zusatzlich zum Druck pki wird ein Druck pk. bendtigt, um das Spaltmald zwischen
Klemm- und Gegenhulse zu Uberwinden. pk2 = pa kann dabei mit Hilfe des rdumlichen
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.

42 D2 D2 42

—+1(-Pa

Gt(dc)=pi Dz——dz 2 1 (8.7)
()

e
In vorliegenden Fall liegt kein Innendruck vor, weshalb sich die Gl. (8.7) stark verein-
facht. Von Interesse ist hierbei die Tangentialspannung am Innendurchmesser
ds =d =dk, da zur Uberwindung des Spaltmales s sich die Klemmhiilse am Innen-
durchmesser dx bis zum AuRendurchmesser der Gegenhillse Dy dehnt (Gl. (8.8)).
Eigentlich liegt hier ein mehrachsiger Spannungszustand mit o =f(e,&) bzw.
o:=E - &+ v g vor, der sich aber aufgrund des nicht vorhanden Innendrucks (g = 0)
zu o; = E - & vereinfacht. Somit berechnet sich px. mit Gl. (8.9). Infolge eines negativen
Ergebnisses aufgrund der Herleitung tber die Tangentialspannung gilt flr pgxo im Weite-
ren der absolute Betrag.

&= (dg- Dg) / di (8.8)
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d~Dg Di -Dg

}

Pk2 = —E-

(8.9)

Bild 8.3: Geometrische Grofien zur Darstellung des Spannungszustands

Wird ein Hohlzylinder mit einem konstanten radialen Auf3endruck beaufschlagt, besteht
die Gefahr des Ausbeulens (vgl. Gl. (8.10) [BEITz95, S. C47]), was in diesem Fall zu
einer Verkleinerung der Kontaktzone fihrt. Die Definition des Beuldrucks gilt fur unend-
lich lange Rohre. Er wird hier jedoch als unkritisch angesehen, da die Innenflache sofort
nach der Uberwindung des SpaltmaRes auf der AuRenflache der Gegenhiilse aufliegt
(Gl. (8.10)). Tabelle 8.3/Tabelle 8.4 zeigen die Annahmen und berechneten Dricke p.
Fur die Erfallung der Anforderungen ist ein Druck von pg = pk1 + pke =241,8 bar

notwenig.

0,25-E-h,°

%)) oo

Pbeul =

Sicherheitsbeiwert gegen Gleiten: S5 =2

Reibkoeffizient: py=0,1
Axialkraft: Fax = 10000 N
Umfangskraft bei M: Fyu=1625N
Spaltmal3: s=16 um

Tabelle 8.3: Annahmen zur Berechnung der entstehenden Druckverhaltnisse
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Klemmdruck: pk1 = 201,6 bar
Druck zur Uberwindung des SpaltmaBes:  |pk,| = 40,2 bar
Beuldruck: Pbeul = 90 bar

Tabelle 8.4: Berechnete Drucke p

8.2 Finite-Element-Untersuchung

Die in Kap. 8.1 erarbeiteten Grundlagen dienen hauptséachlich einer ersten Auslegung
der Klemmhulse. Zur genauen Nachrechnung erfolgt hier eine 2-dimensionalen FE-
Analyse, wobei nur die Kernkomponenten Klemm- und Gegenhulse im Zusammenbau

untersucht werden. Schraubenverbindungen etc. werden vernachlassigt.

Wegen des Einsatzes der Kupplung in einer Werkzeugmaschine werden die Bauteile
auf die Belastungsfalle Zug ,+Fax* und Druck ,-Fa‘ untersucht (vgl. Bild 8.1). In Druck-
richtung sind dabei hohere Steifigkeiten zu erwarten. Dies lasst sich durch die

Auswirkung des Hydraulikdrucks auf die Klemmhilse erklaren. Infolge des Hydraulik-

drucks verjungt sich die Klemmhilse und wird aufgrund der Querkontraktion langer.

Dies wird im Zugfall unterstitzt, wohingegen im Druckfall die Kraft gegen die Querkon-

traktion der Klemmhtilse wirkt und die Steifigkeit zunimmit.

Fur die FE-Berechnungen werden der Hydraulikdruck px = pk1 + pkz, die Drucknutlange

lo, die Wandstarke hx sowie das Spaltmald s = dix - Dy Uber dem Innendurchmesser di

variiert. Die Torsionssteifigkeit wird vernachléassigt. Dabei finden folgende numerische

Untersuchungen statt:

e Spannungsverlauf, vor allem Vergleichsspannung nach der Gestaltanderungshypo-
these sowie 1. Hauptspannung, da Klemm- und Gegenhiilse aufgrund der hohen
Pressungen randschichtgehartet sind.

« Summe der Normalkraft (Radialkraft) in der Kontaktflache zwischen Klemmhilse
und Gegenkorper, woraus die maximal ertragbare Axialkraft ermittelt werden kann.

e Verschiebung in Axialrichtung, Uber welche die Steifigkeit der Klemmverbindung in
Zug- und Druckrichtung berechnet werden kann.

e Bestimmung der Haftreibzone im Kontakt.

8.2.1 Netzaufbau und Randbedingungen

Bild 8.4 zeigt die Vernetzung von Klemm- und Gegenhulse. Spannungskritische Stellen,
wie der Ausrundungsradius der beiden Hilsen, sind dabei sehr fein vernetzt. In der

Kontaktzone wird ein Reibbeiwert von p = 0,1 angenommen. Zunachst wird die Klemm-
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hilse an ihrem Flansch fest eingespannt und mit dem Hydraulikdruck px beansprucht.
Dadurch bildet sich die Kontaktzone aus und die Gegenhulse kann mit der Axialkraft
Fax = £ 10 kN belastet werden.

Bild 8.4: Netzaufbau der Klemm- und Gegenhitilse

8.2.2 Spannungsverlauf an Klemm- und Gegenhilse

Bild 8.5 =zeigt exemplarisch den Verlauf der Vergleichsspannung sowie der
1. Hauptspannung. Durch den Hydraulikdruck an der Aul3enflache der Klemmhtlse wird
zunéchst der Spalt iberwunden und dann schlief3lich die Pressung aufgebracht. Dabei
staucht sich die Klemmhulse nach innen. Infolge des Steifigkeitsprungs zwischen
Flansch und Hiilse tritt im Bereich des Ausrundungsradius’ die hochste Spannung auf.
Der Anteil der Vergleichsspannung, der durch die (Axial-) Zug- oder Druckbelastung
von * 10 kN entsteht, ist dabei vernachlassigbar.

SV

[ |

.014115 25.643 51.273 76.902 102.531 128.16 153.79 179.419  205.048 230.677

S1

- N

-31.758  -4.333 23.092 50.517 77.942 105.368 132.793 160.218 187.643 215.068
Bild 8.5: Verlauf der Vergleichsspannung (oben), 1. Hauptspannung (unten) in N/mm?
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Bild 8.6 verdeutlicht den Einfluss der Drucknutlange lo, der Wandstérke hx sowie des
Spaltmalles s auf die 1. Hauptspannung am Ausrundungsradius der Klemmhilse bei
gleich bleibendem Hydraulikdruck von p = 300 bar. Die maximale Bauteilspannung wird
dabei nicht von der Drucknutlange beeinflusst. Einen gro3en Effekt hat erwartungsge-
mald die Veranderung des SpaltmalRes s und der Wandstarke hx. Bei Variation der
Wandstarke ist eine parabelférmige Zunahme der Bauteilspannung bei gleichzeitiger
Abnahme der Wandstarke aufgrund der groReren Verformung zu beobachten. Ahnli-
ches gilt fur die Vergro3erung des Spaltmalies s. Der Verlauf der Vergleichsspannung
verhalt sich ahnlich zum Verlauf der 1. Hauptspannung.

350 ‘ — 390 l,= 26 mm
a - N MPa 0=
40— =3 m?; E — 370 hk S—L‘ N
\ |
T 330 | T 350 ~ :
!

2 320 —s= - P T~
5 s=1opm S 3308
= s =10um =
s 310 —_—— 1 @
o $=8um 2 310
N — N
£ 300 mees=5pm | 8
s —— - B 3 290
T 200 T
- —

280 1 r=snns Bt LA L T T T T T 270

270 250

26 28 30 mm 32 15 2 25 mm 3
Drucknutlange |, —> Wandstarke hy —>

Bild 8.6: Parameterstudie (s, hg, lg) der 1. Hauptspannung

8.2.3 Normalkraft und Haftreibzone

Die Normalkraft im Coulomb’schen Reibungsmodell mit einem Haftreibungskoeffizien-
ten von p=0,1 ist ein Indikator fur die maximale, axiale Belastbarkeit der
Klemmverbindung. Fiur die Auswertung werden die Normalkraftwerte der geschlosse-
nen Kupplung ohne Axialkraft herangezogen, da hier eine Unterscheidung zwischen
Druck- und Zugfall aufgrund der geringen Normalkraftschwankungen uberflissig ist.
Nach Gl. (8.9) wird mit groRer werdendem Spaltmald s die Normalkraft aufgrund der zur
Spaltiberwindung bendétigten Verformung kleiner, was sich in den FE-Ergebnissen
bestatigt.

Bild 8.7 zeigt den Verlauf der Normalkraft in Abh&angigkeit von Drucknutlange und
Wandstarke exemplarisch fur ein Spaltmal3 von s =8 pum. Wie erwartet, nimmt die

Normalkraft und die Lange der Haftreibzone Lg (vgl. Bild 8.8) mit zunehmender Druck-
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nutlange lp bzw. abnehmender Wandstarke hx aufgrund der hdoheren radialen
bigkeit linear zu.

200 \ | \ 18 18 14
mm mm
kN | hk=3 mm ﬂ_”—j kN ‘
== T | T
Tlso-f s=8pum — - 16 _¢ T 17 l,=26mm —13 _§
‘ ) N )
LLZ g |_|_Z \ hkl L %
= = — iy
S160 / 143 S 16 fs=gum +1235
= o )
T s S =
£ / et ..CI_G £ ..CI_G
(@) ““" o Yaa,
2140 125 Z15 ~ 1 5
PRt —_F S e, \ kel
e L., Druck S IR S S
____ L., Zug = <
120 : 10 140 10~
26 28 30 mm 32 1,5 2 2,5 mm 3
Drucknutléange |, —> Wandstarke hy —>»

Bild 8.7: Verlauf der Normalkraft in Abh&angigkeit der Drucknutl&ange

Bei Zug bzw. Druck verlauft die Axialkraft zu 80% durch die Haftreibzone (ca. 20%
Mischreibzone), wodurch nicht deren Lange, sondern deren Lage die Steifigkeit beein-
flusst (Bild 8.8). Im Druckfall liegt die Haftreibzone ndher am Kraftangriffspunkt Fa,
wodurch der Kraftfluss grof3tenteils durch die Gegenhulse verlauft und durch die kirze-
re verformungsfahige Lange die Steifigkeit zunimmt. Im Zugfall wandert die
Haftreibzone axial mehr ins Zentrum der beiden Hilsen, wodurch der Kraftfluss mehr

durch die axial weichere Klemmhtlse verlauft.
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‘*------'

TN
Kraftfluss

..... . T

Kraftfluss

FarOpen NearContact Sliding Sticking
Bild 8.8: Haftreibzone bei Druck (oben) und Zug (unten)

8.2.4  Verschiebung in Axialrichtung

Uber die axiale Verschiebung 8, zwischen Klemm- und Gegenhiilse kann nach Gl. (8.1)
die Steifigkeit bestimmt werden. Diese Grole muss sowohl bei Zugbelastung als auch
bei Druckbelastung den Anforderungen (vgl. Kap. 3.2.1, S. 23) entsprechen. Dabei
nimmt mit zunehmender Drucknutlange die Nachgiebigkeit der Klemmverbindung bei
Zugbelastung immer mehr zu (vgl. Bild 8.9), weil der Kraftfluss grof3tenteils durch die
axial weichere Klemmhtulse verlauft (vgl. Bild 8.8). Der Einfluss der Spaltweite ist hier
vernachlassigbar; in Bild 8.9 exemplarisch bei s = 8 um dargestellt. Bei Druckbelastung
ist eine nahezu konstante, axiale Nachgiebigkeit trotz Verlangerung der Drucknutlange
zu beobachten. Grunde liegen auch hier in der Lage der Haftreibzone (vgl. Bild 8.8).
Dabei bleibt diese von ihrer Position unverandert, wodurch der Kraftfluss durch die axial
steifere Gegenhulse verlauft. Wie zu erwarten, steigt mit zunehmendem Klemmhulsen-
qguerschnitt die Steifigkeit der Kupplung sowohl bei Zug- als auch bei Druckbelastung
(vgl. Gl. (8.2)).
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Bild 8.9: Axiale Verschiebung 8a der Kupplung bei Variation der Drucknutlange Iy und

Wandstéarke hx unter Zug- und Druckbelastung

8.2.5 Fazit

Die Steifigkeit der Klemmhulse muss im Bereich von 2000 N/um liegen, was rechne-
risch von allen Varianten erfullt wird. Allerdings ist die Steifigkeit nicht nur von den
geometrischen Grol3en wie Wandstarke hy und Drucknutlange lp abhéngig, sondern
vielmehr auch von tribologischen Effekten (Mikorverzahnungen, Reibungskoeffizienten,
Lage der Haftreibzone etc.), die mit FEM nur schwer zu simulieren sind.

Zudem muss eine maximal Ubertragbare Axialkraft von £ 10 kN zuzlglich eines Sicher-
heitsbeiwert gegen Gleiten Sg = 1,5 (= Fn> 150 kN) gewéhrleistet sein. Da diese
Anforderungen mehrere Varianten, die sich in den Gréf3en s, hy, lo unterscheiden,
erfullen, werden nun vier verschiedene Klemmhilsen ausgewahlt, die im Versuchsauf-

bau verifiziert werden:

Bezeichnung s/pm lg/mm h/mm S?HZWL:Q oA B:ﬁCk Fn/kN H/fﬂls“;"
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 3 32 2 4,0325 3,231 188,04 314
h3_32_8mu 32 3 3,421 28775 179,43 281

Tabelle 8.5: Ausgewahlte Varianten der Klemmhilse

Der Dauerfestigkeitsnachweis wurde nach [HANELO3] in [Ross07] durchgefiihrt. Die
Kupplung wird nach Bild 8.10 aufgebaut. Klemm- und Gegenhilse werden aus dem
Werkstoff 100Cr6 mit einer Streckgrenze R von 420 MPa hergestellt und in den Wirk-
flachen randschichtgehartet.
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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 luften bzw. die Kupplung schalten. Dieses
Ventil besteht aus einer Ventileinheit und einer Betatigungseinheit, der sogenannten
schnell schaltenden Aktorik. Die Konzepte dafiir basieren auf den in Kap. 6.3.3 erarbei-
teten Prinzipien. Aufgrund des hohen Arbeitsdrucks von Bremse und Kupplung héangt
die Schaltzeit des Gesamtsystems zum groRten Teil von der Offnungszeit 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 Betatigung dargestellte Hubmagnetaktorik, deren Lésung in
Kap. 6.3.3.1 erarbeitet wurde. Zunachst wird die Auslegung der Ventileinheit beschrie-
ben, wodurch die Betatigungskraft zur Offnung hergeleitet wird und darauf aufoauend
die Hubmagnetaktorik entwickelt.

Gehause
-4 : / Feder
VA i
B/IK ;
Ventilsitz / I o
: Ventilschieber
pUmgebung E Dichtung
=1
I /E !'./ |
v/ AU i
N i
A ]
Gehause i

I HubmagnetstoRRel

Tellerfedern

Hubmagnet

Bild 9.1: Funktionsweise des Hubmagnetventils
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9.1.1 Ventileinheit

Die Ventileinheit besteht aus einem Sitzventil mit einem kegelférmigen, zweifach gela-
gerten Ventilschieber und einem zylindrischen Sitz. Der Schieber wird dabei tber die
Stellkraft Fa« betétigt und 2-fach Gber Dichtungen gelagert, um eine eindeutige Zentrie-
rung am Ventilsitz zu gewahrleisten. Der aufgrund der Federkraft erzeugte
Linienkontakt im Sitz sowie eine Stangendichtung dichten den Arbeitsdruck Ap = pei -
Pumgebung (VGl. auch Gl. (9.2)) von Bremse und Kupplung bis zu 300 bar gegentiber dem
Umgebungsdruck ab. Der Hydraulikdruck von Kupplung bzw. Bremse pws kann hier in
den Tank gegen den Umgebungsdruck ausstrémen.

9.1.1.1 NenngrolRe

Sitzventile erfordern je nach Hydraulikdruck und Volumenstrom unterschiedlich Betati-
gungskrafte bzw. Stellkrafte sowie Betatigungswege bzw. Stellwege. Dabei haben die in
Bild 9.1 dargestellten Dichtungen einen entscheidenden Anteil. Je gro3er beispielswei-
se der Durchmesser der Dichtung wird, desto groRer werden auch die Radial- bzw.
Reibungskrafte am Ventilschieber. Im Folgenden soll deshalb die Geometrie am Ventil-
sitz sowie die Betatigungskraft fur die Aktorik hergeleitet werden.

Fl < dVS
Pei l
—d,,
; < dv3
Fol e,
// < dv1
pUmgebung
Bild 9.2: Geometrie am Ventilsitz (links), Detailansicht bei gedffnetem Ventilschieber
(rechts)

Bei Druckausgleich am Ventilschieber (dys = dyi =2 F1 = F;,) wird keine Axialkraft Gber-
tragen (Bild 9.2), da die Belastung infolge des Fluids nur radial erfolgt. Die erforderliche
NenngréRe (dyi) kann geometrisch Uber die Kegelstumpfmantelfache Ay bestimmt
werden (Gl. (9.2)). Diese wird Uber die Blendengleichung (9.1) berechnet
[MURRENHOFFO08, S. 8]. Der Blendenbeiwert ap liegt bei 0,6 ~ 0,7 [MATTHIESO6, S. 57].
Mit den Annahmen aus Tabelle 9.1 wird dyv; zu 15 mm berechnet, allerdings aus Grin-
den der Verfugbarkeit von Dichtungen, der Baugrof3e 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.

2-Ap

Q=o0p- Ay, |— (9.1)
p
A
dyj=—* 45, -sina-cosa
Vi T-Spx - SiNa A (9.2)

Blendenbeiwert: ap =0,7
Volumenstrom: Q =213 I/min
Dichte Hydraulikol: p = 870 kg/m?3

Arbeitsdruck (schlechtester Fall):  Ap = 1 bar

Stellweg Aktor: Sar =4 mm
Kegelwinkel: o = 40°

Durchmesser: dva =4 mm
Querkontraktionszahl: v=0,3

E-Modul Stahl: Estani = 210000 N/mm?
Kantenradius: Rk = 0,5 mm

Tabelle 9.1: Annahmen zur Berechnung der Ventilsitzgeometrie

9.1.1.2 Stellkraft
Die Stellkraft zur Offnung des Ventils setzt sich zusammen aus

» der benotigten Anpresskraft am Ventilsitz zur leckagefreien Abdichtung,

» der Reibkraft an den Dichtringen,

* dem infolge der Stromung entstehenden Unterdruck am Ventilsitz,

+ den Reibungskraften infolge der Olstrémung, die jedoch hier sehr gering sind

und deshalb vernachlassigt werden kénnen.

Die theoretisch bendtigte Anpresskraft zur Leckagefreiheit kann tber den Ansatz der
Hertzschen Pressung in der Dichtkante bestimmt werden, wobei diese nach Gl. (9.3)
sehr gering ausfallt [HANTKEOS]. Sie muss dem abzudichtenden Druck entsprechen
[BINZO6A]. Die Praxis zeigt aber, dass dies nicht ausreichend ist. Griinde daftr sind der
Dichtkantenradius selbst, aber auch Oberflachenungenauigkeiten, Werkstoffauswabhl,

ungenugende Zentrierung des Ventilschiebers und die Rundheit der Komponenten
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[BAUEROS, S. 404-408]. Zudem liegen keine genauen Forschungsergebnisse, Spezifika-
tion, Abmessungen etc. zur leckagefreien Abdichtung von Sitzventilen vor. Als
Anhaltspunkt werden deshalb die Angaben verfigbarer Ventile, z. B. der Fa. Bosch, mit
Anpresskraften von ca. 4 bar verwendet. Umgerechnet auf den Auslassquerschnitt mit
dem Durchmesser dy; wird dazu eine Feder (vgl. Bild 9.1) mit einer Kraft von ca.
For1 = 100 N integriert.

3 2-Ap® Ry - dy; - sina- (1-v?)
Estahl

Fup (9.3)

Durch den Betriebsdruck von bis zu 300 bar entstehen in den Dichtungen hohe Reib-
krafte, die vom Durchmesser der Stangendichtungen abhéngig sind. Analytisch kann
diese Reibkraft nicht bestimmt werden, sondern muss bei den Herstellern erfragt wer-
den. Beispielsweise kann bei einem Stdl3eldurchmesser von 12 mm eine Reibkraft Frp
von bis zu 120 N entstehen, wobei eine Streuung von bis zu 50 % moglich ist
[BusakOQ7].

Durch die sehr hohen Stromungsgeschwindigkeiten infolge der Ausstromung am Ventil-
sitz entsteht ein Unterdruck und somit Kavitation [SCHLUCKEROS8]. Der Dampfdruck von
Ol (0,2~0,8bar) kann jedoch nicht unterschritten werden. Selbst bei einem
StoRelquerschnitt von 100 mm? entstehen dabei nur geringe Kréafte, die im Vergleich zur
bendtigten Anpresskraft vernachléassigt werden kénnen.

Folglich wirken der erforderlichen Aktorstellkraft die Anpresskraft am Ventilsitz Fpg; und
die Reibkraft Frp an den Dichtungen entgegen. Zur Offnung des Ventils wird also eine
moglichst hohe Aktorkraft Fa->> 220 N bei mdglichst grolem Stellweg Sar>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 herkdmmlichen Werkzeugmaschinen hergestellt werden kdnnen (Tabelle 9.2).
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Ventilschieber

‘\

Ventilsitz

Tankanschluss / Umgebung

Anschluss Kupplung / Bremse

Bild 9.3: Prototypen des Ventils mit dem Ventilschieberdurchmesser 14 mm

Rundheit am Ventil- und Kegelsitz: 2-4pum
Oberflachenraunheit: Ra: 0,05 ... 0,2

2 Fasen am Ventilsitz: A =5°
Materialien: 42CrMo4 gehartet

Tabelle 9.2: Anforderungen fir 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. Zusatzlich zum Kobasisventil D14 wurde ein Kobasisventil D8 hergestellt, das
zwar geringere Durchflisse, aber auch geringere Stellkrafte 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 grof3te Stell- bzw. Haltekraft bei eingefahrenem
Anker (sp =0 mm, vgl. 5.1). In dieser Position kdnnen Kréafte von bis zu 300 N (100 %
ED) gehalten werden (Bild 9.5).
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Stellweg —» Stellweg —»

Bild 9.5: Technische Daten Hubmagnet der Fa. Maccon 490F (nach [MACCONQ7])

Hubmagnete dirfen grundsatzlich nicht mit Querkraften belastet werden, da ansonsten
Reibkrafte zwischen Stof3el und Magnet entstehen, wodurch sich die Schaltzeit ver-
schlechtert. So wird der Hubmagnet bei so 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 Auslésung wird der Hubmagnet schnellstmdglich abgeschal-
tet und gibt die gespeicherte Energie in Form der Stellkraft und des Stellweges s; frei
(vgl. Bild 9.6, b). Durch die rein axiale Belastung kann auf zusatzliche 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 kostengtinstig und einfach handhabbar
sind. Weiterhin ist ihre Tragheitsmasse geringer im Vergleich zu Spiraldruckfedern. Als
Aktor wird der in Bild 9.5 dargestellte Hubmagnet 490F verwendet. Fur den Energie-
speicher werden 20 Tellerfedern ausgewahlt und wechselseitig zu einem Paket
geschichtet, das eine Stellkraft von Fgp; = 261 N zu Beginn sowie Fgpp =230 N am
Ende bereitstellt.

Gehéuse Hubmagnetsttiiel

/ .
K|
| _

1
==
Tellerfedern- e | | Hubmagnet
Hydraulik —=e-=—-"- : .
| 1
i o Reversierkolben
I % I :
PN i
Ruckstellfeder '
a) Ausgangszustand b) Endzustand

Bild 9.6: Prinzip der Hubmagnetaktorik

Bei einem Stellweg von s; =4 mm ist es dem Hubmagneten nicht mdglich, durch star-
ke, kurzzeitige Ubererregung den Zustand zu reversieren bzw. den StoRel in seine
Ausgangsposition zu ziehen. Deshalb muss eine externe Reversierung integriert wer-
den, die mittels Hydraulikdruck den HubmagnetstofRel zurlckzieht. Dabei bringt der
Reversierkolben tber den HubmagnetstoRel die Tellerfedern in ihren vorgespannten
Zustand. Der Hubmagnet wird wieder bestromt, wodurch der StéR3el in seinem Aus-

gangszustand fixiert wird. Gleichzeitig wird der Reversierdruck der Hydraulik
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abgelassen. Die Ruckstellfeder 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 StoRRel be-
wegt sich axial. Der Abbau des Stromes und somit des Magnetfelds muss also
schnellstmoglich geschehen. In Bild 9.7 ist der theoretische Stromverlauf im Magneten
beim einfachen Abschalten sowie das Abschalten mit 2-Quadrantensteller dargestellt.

\ / Einfaches Abschalten

N " Abschalten mit 2-Quadranten-|
S , Steller (neg. Strome fiktiv)

Strom i —>
o
7
7
/7

=% —~

7i:i0eT mitT:L T ==
R

Zeit—»
Bild 9.7: Stromverlauf im Hubmagneten

Strom (i,,) aufbauend Strom (i,,) abbauend

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 Stroménderung ist (u_ = L -di_ / dt), wird zum schnellen
Abschalten eine mdglichst hohe negative Spannung bevorzugt. Dazu wird der Hub-
magnet im Ausgangszustand dber MOSFETS mit einem Taktverhaltnis 1:4 bestromt
und bei Auslosung die MOSFETS abgeschaltet. Dadurch steht ein 4-fach negativer
Strom bzw. eine Spannung zum ,Entstromen® zur Verfigung (s. Bild 9.8). Die Stroman-
derung im Magneten verlauft dadurch schneller. Bei in=0 ist das Magnetfeld
vollstandig 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 i, = 0 dadurch viel
friher erreicht als beim einfachen Abschalten. Den Prototyp der Hubmagnetaktorik zeigt
Bild 9.9.

128

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 hierfur ebenfalls verwendet, weshalb nur die Piezoaktorik als Betatigungsein-
heit erlautert wird. Sie beruht auf dem in Kap. 6.3.3.2 gefundenen Losungsprinzip.

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 schnellstmogliche Umwandlung der gespeicherten
Energie in kinetische Energie auf andere Art und Weise erfolgen.

Piezoaktoren wirken sehr schnell und entwickeln grof3e Kréafte, haben jedoch extrem
kurze Stellwege. Aufgrund dieser Eigenschaften eignen sie sich besonders fur Aktorp-
rinzipien, die auf kraftschlissigen Verbindungen basieren. Zum Halten bzw. Freigeben
des Energiespeichers durch Klemmverbindungen reichen die Stellwege der Piezoakto-

ren aus. Auf kostenintensive und steifigkeitsmindernde Wegvergrol3erungssysteme
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kann verzichtet werden. Dabei fixieren die Piezoaktoren, die sich am Geh&use abstit-
zen, den Aktorstof3el 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 Ubertragung der Piezokraft
auf den StoRRel muss jedoch Uber eine Kupplung erfolgen, da Piezoaktoren ausschliel3-
lich auf Druck zu belasten sind. Die Kupplung schliel3t den axialen Kraftfluss zwischen
Gehause und der im Tellerfederpaket gespeicherten Energie. Die Piezoaktoren ziehen
sich nach Aktivieren zuriick und geben den St63el und somit den Energiespeicher frei.
Stellkraft und Stellweg werden geschaltet.

Gehause

Ventilschieber

Ventilsitz ///.

pUmgebung : Dichtung
e
|—| /Tellerfedern
Gehause — | }
Piezoaktoren
I g i
Reversiereinheit _| i AktorstéRel

R

Bild 9.10: Funktionsweise des Piezoventils

; AktorstoiRel
TeIIerfegern i /

& ] g Flansch
/ *—,_ ?Gehéuse \\
EInSte"S/;hfane/n o 7 Kupplungssegment
/ XU S

AN\ x

hd 7N

72 /3 ISR
Kupplung 1

Piezoaktoren

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. Zusatzlich ist sie am Flanschhals
abgedreht, um dort eine ausreichende Biegenachgiebigkeit zu erreichen. Da die Pie-
zoaktoren vorgespannt werden mussen, greifen aullerdem an jedem
Kupplungssegment Einstellschrauben mit Vorspannelementen (nicht dargestellt) an, die
von auf3en bedient werden kénnen. In diesem Bereich missen die Segmente jedoch
radial sehr steif sein, um die Vorspannung der Einstellschrauben mit moglichst 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 Uber den AktorstofRel fixiert. Nach Ablassen des Hydraulikdrucks ist das
System wieder betriebsbereit.

Das Aufbringen der hohen Radialkrafte von Piezostapelaktoren erlaubt den Einsatz
starkerer Federpakete als bei der Hubmagnetaktorik. Deshalb werden Tellerfedern
ausgewabhlt, die eine Stellkraft von tber Fgp1 = 425 N zu Beginn und Fgpz =399 N am
Ende des Stellwegs von s; = 4 mm aufbringen.

Die Stellkraft Fep; des Mechanismus’ muss durch die Piezoaktoren mit der Normalkraft
Fn gehalten werden. Die Anzahl und die Grol3e der zu wahlenden Piezoaktoren hangt
ab vom Reibbeiwert zwischen St63el und Kupplungshtlse, der hier mit p = 0,15 ange-
nommen wird, sowie von der maximal erreichbaren Blockierkraft der gangigen
Piezoaktoren. Da eine Krafterzeugung eines Piezoaktors immer mit einer Reduktion der
Auslenkung in Abhangigkeit der Aktor-Federsteifigkeit verbunden ist, muss zuséatzlich
auch die nominale Auslenkung des Piezoaktors ausreichend grof3 sein. Fiur diese
Konzeptvariante wird ein LVPZT-Aktor aus dem Produktkatalog von [P105] gewahlt, der
die Anforderung beziiglich eines moglichst groRen Stellwegs und einer ausreichenden
Blockierkraft erftllt. Im Produktkatalog erfiillt diese Anforderungen nur der grol3te ange-
botene LVPZT-Aktor (Bild 9.12, Tabelle 9.3).
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Bild 9.12: LVPZT-Aktor

Abmessungen Piezoaktor AxB xL: 10 x 10 x 36 mm3
Nominalstellweg + 20 % (0 - 100 V): 32 um

Max. Stellweg + 20 % (0 - 120 V): AlLp =38 um
Blockierkraft (O - 120 V): 3600 N
Steifigkeit: kt =100 N/pm
Elektrische Kapazitat + 20 %: Cp =13 pF
Resonanzfrequenz + 20 %: 40 kHz

Tabelle 9.3: Eigenschaften des gewahlten LVPZT-Aktors (nach [PI05])

Bei maximaler Blockierkraft, die mit Gl. (9.4) ndherungsweise berechnet werden kann,
ist die erreichbare Auslenkung gleich Null (vgl. Kap. 5.4).

Fmax = KT - ALg (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 erfullt werden, da der Stof3el zur Funktionserfullung nach der Freigabe der
Haltekupplung beweglich sein muss, was eine ausreichende Spielpassung zwischen
den Reibflachen der Haltekupplung und des Stol3els erfordert. Bereits diese Spielpas-
sung fuhrt zur freien Auslenkung des Piezoaktors. Zusatzlich wirken die Piezoaktoren
auf nachgiebige Bauteile mit Oberflachenungenauigkeiten und -rauheiten, wodurch die
erreichbare Blockierkraft eines Piezoaktors weiter abnimmt.
Mit einer hoheren Anzahl von Piezoaktoren kann die erforderliche Blockierkraft fir den
einzelnen Aktor gesenkt und die freie Auslenkung erhoht werden. Aus diesem Grund
werden fir diese Konzeptvariante vier Piezoaktoren als Stellglieder gewéhlt. Bei einem
Reibbeiwert p = 0,15 mussen diese dann bei einer Axialkraft Fgp; eine minimal erforder-

liche Piezokraft von Fmaxerf = 708 N aufbringen. Daraus lasst sich nach [PI0O5] nun mit
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Gl. (9.5) die Mindeststeifigkeit der Konstruktion im Kraftfluss der Piezoaktoren nahe-
rungsweise zu ks = 23 N/um bestimmen. Danach wird die maximale Auslenkung dieses
Piezoaktors mit Gl. (9.6) zu AL = 30,9 um ermittelt. Diese Auslenkung beinhaltet dabei

die elastische Verformung und die mechanische Systemtoleranz der Konstruktion.

Kt

Ke=— T g
> Foacer (9.5)
kt - ALg
-
AL = AL - )
0 [kT"'kSJ (9.6)

Die errechneten Werte bestimmen die Kraft und Auslenkung der betrachteten Ak-
tor/Federkombination. Dabei gilt: Je groRer die Aktorkraft Fmaxer Sein muss, desto
steifer muss die Konstruktion zwischen dem Piezoaktor, der Haltekupplung und dem
StoRel sein.

Die Piezokeramiken sind gegenuber Biege- und Drehmomenten sowie Zug- und Scher-
kraften sehr empfindlich und sollten zur Kompensation solcher Belastungen im
vorgespannten Zustand betrieben sowie mit flexiblen Endstiicken ausgestattet werden.
Die LVPZT-Aktoren werden dazu mit zwei gleichen symmetrisch angeordneten Feder-
saulen aus Tellerfedern nach [DIN2092] mit der Kraft Fy, vorgespannt (Bild 9.13). Jede
Anderung der elektrischen Spannung am Piezoaktor verursacht in Folge der Massent-
ragheiten von Piezokeramik, von Kopfsticken am Piezoaktor und von
Kupplungssegmenten dynamische Zug- und Druckkrafte. Die Aufgabe der Vorspannung
Fv ist die moglichst schnelle Kompensation der im Inneren des Piezoaktors auftreten-
den Zugkréafte.
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Vorspannkraft einer

. Federsaule

1 StoRel

| 1 Gehéuse
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Bild 9.13: Vorspannen der Piezoaktoren mit zwei gleichen Federsdulen (nach
[HERMANNO7])

Die Stellzeit kann analytisch bestimmt werden. Dazu ist die Berechnung der Stellzeit fur
die Piezoaktoren und der zu bewegenden Massen notwendig. Nach [PIO5] kann ein
Piezoaktor seine nominale Auslenkung innerhalb 1/3 der Periode der Resonanzfre-
guenz erreichen. Solch kleine Stellzeiten und die hohen Beschleunigungskrafte sind nur
mit einer sehr grof3en Vorspannung der Piezoaktoren erreichbar. Aus diesem Grund
muss die Anstiegsgeschwindigkeit der elektrischen Steuerspannung durch die Span-
nungsquelle entsprechend der Stellzeit der Vorspannfedern begrenzt werden. Fir einen
dynamischen Betrieb betragt nach [P105] die empfohlene Vorspannung 15-30 N/mm2,
Jedoch darf bei Druckbelastung die Summe aus Vorspannkraft Fy, der wirkenden
Aktorkraft Fmax et Und gegebenenfalls der dynamischen Kraft Fqyn 20-30 % der Druckbe-
lastbarkeit einer Piezokeramik von opa,u = 250 N/mm? nicht Ubersteigen, da es bei
dieser mechanischen Spannung zur Depolarisation der Keramik kommen kann [P105].
Demnach betragt die maximal zuldssige mechanische Spannung opa-u iMm Piezoaktor

OPA 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 StoRels
naherungsweise die Blockierkraft erreicht. Mit den Daten aus Tabelle 9.3 betragt bei
dieser Kraft die Druckspannung im Piezoaktor opa = 36 N/mm?2. Da der Piezoaktor bei
der Blockierkraft keine Auslenkung ausfiihrt, treten auch keine dynamischen Druckkraf-

te auf. In diesem Fall bleiben zum Vorspannen der Piezoaktoren maximal
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opav = 14 N/mm2. Um Sicherheiten einzuhalten, wird die berechnete Vorspannung cpay
weiter reduziert auf ca. 10 N/mm?2. Bei einer Flache des Piezoaktors von 100 mm? (vgl.
Tabelle 9.3) durfen die beiden Vorspannfedern somit auf den Piezoaktor mit einer
gesamten Vorspannkraft Fy von 1000 N driicken. Nach [P105] soll die Federrate Res der
Vorspannfeder 10 % der Aktorsteifigkeit in Tabelle 9.3 nicht Uberschreiten. Da die
Vorspannfedersaulen parallel geschaltet sind, betragt die maximale Federrate Rgs pro

Federsaule damit 5 N/um.

Nach der konstruktiven Ausarbeitung der durch die Vorspannkraft Fy 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 missen die Vorspann-
federn die gesamte Masse des Piezoaktors mitbeschleunigen.

Um die Vorspannwege der Federsaulen leichter einstellen zu kdnnen, wird bei weiterer
Auslegung der Federsaulen ein Vorspannweg von ca. 2 mm in Verbindung mit einem
Feingewinde der Vorspannschrauben angestrebt. Aufgrund folgender Kriterien wie
hoher, nahezu gleich bleibender Kraft, kleine Lange der Federsaule, kleiner Auf3er-
durchmesser, kleine Gesamtanzahl der Tellerfedern etc. wird die Tellerfeder DIN 2093 -
B 10 ausgewahlt und zu einem Paket geschichtet (2-fach gleichsinnig, 9-fach wechsel-
sinnig), das im vorgespannten Zustand Fgp; =407 N und im gespannten Zustand
Frp1 =418 N aufbringt. Mit dieser Federsaule wird sichergestellt, dass selbst beim
maximalen Belastungsfall (Federkraft der Saule in Planlage plus Blockierkraft des

Piezoaktors) die maximal zulassige Aktorspannung opa zu Nicht tberschritten wird.

Zur Beschleunigung der Massen des Piezoaktors, der Stahlkugeln, Kupplungshulse
etc., die mit ca. 100 g veranschlagt werden, stellen die beiden Vorspannfedern unter
Berucksichtigung der Reibung insgesamt 2 - Fgp, = 814 N zur Verfigung. Da die Feder-
kraft einer Vorspannfedersaule innerhalb der nominellen Auslenkung eines Piezoaktors
nur geringfiigig abnimmt, wird die Federkraft der Vorspannfedern als konstant betrach-
tet, was infolgedessen auch fir die Beschleunigung a gilt. Mit AL = 28,3 um kann zur
Bestimmung der Freigabezeit nach F =m - a die Stellzeit zu tyo << 0,1 ms berechnet
werden. Um Schaden am Piezoaktor durch die Zugkrafte infolge der Massentragheit der
Bauteile zu vermeiden, muss die Stromanderungsgeschwindigkeit durch die Span-
nungsquelle ausreichend begrenzt werden. Dazu wird der Piezoaktor Uber den
Widerstand R; aufgeladen (vgl. Bild 9.14, links). Wird im Auslosefall der MOSFET
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eingeschaltet, entladt sich der Piezoaktor tiber den Widerstand R, schlagartig, da dieser
im Vergleich zum Widerstand R; sehr viel kleiner ist. Uber die Zeitkonstante t kann die
Zeit takor berechnet werden, in der sich die Piezokeramik zurtickzieht, wobei die Piezo-
keramik nach t=5 -1t vollstdndig entladen ist [SPRINGER96, S. 67]. Je kleiner der
Widerstand R, desto schneller ist die Reaktionszeit takior-

Spannung aufbauend Spannung abbauend

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 kdnnen.
Ebenso ist ein BNC-Anschluss flr ein digitales Triggersignal zur Auslésung der Pie-

zoaktoren vorhanden.

Bild 9.15: Aufbau der Piezoelektronik

Zur Bestimmung der Stellzeit fur die axial bewegten Massen kann nach dem Energieer-
haltungssatz die Beschleunigungsarbeit bei Vernachlassigung der Reibung mit der
nichtlinearen Federarbeit AW,y nach [DIN2092] gleichgesetzt werden (Gl. (9.7)). Bei
Annahme einer konstanter Beschleunigung berechnet sich daraus die Stellzeit in Ab-
hangigkeit der Tragheitsmasse m, die hier ebenfalls mit 100 g veranschlagt wird, des
Stellweges und der Federarbeit (9.8):
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ka = AWpot 9 % m - V2 = AWpot (97)
2-m- SAktor2
LAktor = (9.8)

Die vereinfachte Baugruppenzeichnung ist in Bild 9.16 dargestellt.
——

139

Bild 9.16:  Prototyp der Piezoaktorik

9.3 Uberlastsicherungsventil

Das Uberlastsicherungsventil (USV) wird mit einem Wegeventil der NenngréRe 4 vor-
gesteuert und besteht komplett aus Standardprodukten. Es wird deshalb in den
experimentellen Untersuchungen nur hinsichtlich der Bremszeit bzw. Entleerzeit getes-
tet.

Das USV mit den Anschliissen A und B besteht im Wesentlichen aus einem Steuerde-
ckel (1) und einem Einbausatz (2) (Bild 9.17, links). Der Steuerdeckel enthalt die
Steuerbohrungen, an denen das Wegesitzventil angeschlossen werden kann. Stan-
dardmaldig zu beziehende Einbausétze bestehen aus den Kernkomponenten Buchse
(3), Ventilkegel (4) und Schliel3feder (5).
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Das USV arbeitet druckabhangig. Dadurch ergeben sich fiir die Funktion drei wichtige
druckbeaufschlagte Flachen: Al, A2, A3. Die durch die Abstufung entstandene Ringfla-
che A2 ist dabei geringer als Al. Die Flache A3 ist gleich der Summe der Flachen
Al + A2. Die Flachen Al und A2 wirken in Offnungsrichtung. Flache A3 und die Feder
wirken in SchlieRrichtung. Die Wirkrichtung der resultierenden Kraft aus Offnungs- und
Schlie3kraften bestimmt die Schaltstellung des Ventils. Bei Druckbeaufschlagung der
Flache A3 durch Steuertlentnahme aus Kanal B oder externer Steuer6lzufiihrung ist
der Kanal A leckfrei gesperrt.

Uberlastsicher-

Wegeventil ungsventil
pK/B
A B é
1
vidilllva B
P T A
Tank

Druckanschluss
Bild 9.17: Funktionsweise des Uberlastsicherungsventils NG25 (links, nach [BoscH08

A]), Hydraulikplan mit zur Vorsteuerung erforderlichem Wegeventil

Im Gesamtaufbau wird das Wegeventil standig mit Spannung beaufschlagt und so im
geoffneten Zustand gehalten (Bild 9.17, rechts). Dadurch werden die Bremse, die
Kupplung und das USV mit Hydraulikdruck versorgt. Durch das Druckverhéltnis
A3:A2>>1 im USV bleibt dieses geschlossen. Wird bei Auslosung das Wegeventil
schnellstmdglich abgeschaltet und somit geschlossen, 6ffnet das USV schlagartig und
lasst den Druck pgi in den Tank gegen Umgebungsdruck ausstrémen.
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10 Experimentelle Untersuchungen

Im Rahmen dieses Kapitels wird die Funktionsweise der in den Kap. 7 - 9 entwickelten
Komponenten experimentell bestatigt. Dazu wurden zuné&chst die Systeme Aktorik,
Bremse und Kupplung separat untersucht und dann abschlie3end in die Werkzeugma-
schine eingebaut. Die zu untersuchenden Grof3en sowie der Versuchsablauf zeigt Bild
10.1. Darin wird erkennbar, dass zunadchst die Piezo- und Hubmagnetaktorik auf ihre
Schaltzeiten ta+ getestet wurden und erst dann eine Untersuchung der Ansprechzeiten
von Kupplung tk und Bremse tga erfolgte. Die Entleerzeiten setzen sich aus den Schalt-
zeiten ta» und den Ansprechzeiten zusammen und werden hier maf3geblich von der
Funktionsweise des Ventils beeinflusst. Wenn die einzelnen Zielgrof3en nicht erreicht

wurden, mussten Iterationsschleifen durchgefiihrt werden.

Gleichzeitig wurde die Bremskraft Fg sowie die Steifigkeit Cx der Kupplung ermittelt. Im
abschlieBenden Gesamtaufbau in der Werkzeugmaschine wurde dann die Effektivitat
von Bremse und Kupplung bei verschiedenen Kollisionsgeschwindigkeiten untersucht.
Zusatzlich erfolgte eine Prufung der Gesamtsteifigkeit in x-Richtung der gesamten
Maschine mit und ohne Kupplung. Dabei stand nicht die Erfullung der Zielvorgabe
~Schadensvermeidung” im Vordergrund, sondern die Dokumentation der Ergebnisse.

»| Entwicklung Entwicklung |, | Entwicklung

Aktorik Bremse Kupplung

Schaltze|tmessung Bremskraft- Steifigkeitsmessung
1 Aktorik t,, messung F, 3 C
v
Fe nein nein
> 16 kN
nein

ja ja

ja_[ Messung Reaktionszeit
Kupplung t,

t,, <5 ms/
Q > 90 I/min

a [Messung Ansprechzeit
<3.5ms 1 Bremse t.,

A

nein

Entwicklung |, nein t, nein

Ventil ) <5ms

ja

[Gesamtaufbau und Test in der]

Werkzeugmaschine

Bild 10.1: Ablauf der experimentellen Untersuchungen
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10.1 Schaltzeitmessungen von Piezo- und Hubmagnetaktorik

Bevor die Piezo- bzw. Hubmagnetaktorik als Betatigungseinheit 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 Aktorstdf3els misst (Bild 10.2). Gleichzeitig

wird das Ausldsesignal aufgezeichnet.

.\

Hubmagnetelektronik Messtechnik

Hubmagnetaktorik

/

Laserpunkt

Laser-Abstandssensor
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 s; =4 mm und Fep; = 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 Starke des Magnetfelds. Bei i, = 0 setzt
sich der StoRRel 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 verlauft steiler als beim einfachen Abschalten.

5 I 10 6-- 120 _ 5
[ [
mm. A " Stellweg\ Vv v v mm /Schaltsignal
4,5 | 108 + 45 / '
N cunnill 51 Al
“ AT L Sk v
. Spannung_| c
3,5 . 1 _
s 4+ 84 3,5 Piezo-
. T-20 T T T spannung
3 : 72 T 3 /
! : fele|g ] f
£25 : 30 @ 231 Z60 1225
= . 2 o < % t L/Stellweg
22 ] Strom 8 B | 8t 2
(o) : -40 o L N
() [] 0 5)2__ 9 \ l
215 — 2N S| %36+ 15
g . Federkraft | = Federkraft
@ + || Tellerfederpaket: c L1 Tellerfeder-_ |
1= H / F=261N] 0l 24 \ { paket
05 N Elektronik: T -60 121 o5 \ F=4%N
’ } :f‘l 2 Quadranten- '
o | \ - _ Steller 20 ol ol 0
0 2 4 6 ms 8 0 1 2 3 4ms5
Zeit —»

Zeit—»
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. Zusatzlich

wird hier die Piezospannung gemessen, um eine Aussage zur Schnelligkeit der Elektro-
nik machen zu kénnen. 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 s; =4 mm und Fep; = 450 N erreicht. Durch die Ver-
kleinerung des Widerstands R, (vgl. S. 114) kann die Stellzeit bei Bedarf noch verkurzt

werden.
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10.2 Bremskraftmessung

Der Prototyp der Bremse wird in einen Linearprifstand bei der Fa. Ortlinghaus einge-
spannt und die Bremsstange Uber einen St6Rel hydraulisch belastet (Bild 10.4, rechts).
Der Stol3el bewegt sich dabei mit niedriger Geschwindigkeit von v <30 mm/min in
axialer Richtung. Die Messungen zeigen die Reaktionskrafte sowie die eingepragten
Krafte im Bremssystem. Die Haftreibungskraft erreicht knapp 24 kN, die Gleitreibungs-
kraft wenigstens 18 kN, wodurch die Mindestanforderung von Fg = 16 kN erfullt wird.

27

KN Haltekraft der Ortlinghausbremse
bei niedriger Geschwindigkeit
24
21
\M Hydraulikpresse

18
T 15 v<30 mm/minl
T 10 Kraftaufnehmer ——¢
<
a [
IS
2
$ |

Bremse /T |
e CIYT ]
[
3
0
0
Zeit —»

Bild 10.4: Bremskraft bei niedriger Geschwindigkeit (links), Linearprufstand (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
Entliftung und der Ausfluss zum Tank. Der Druck wird tber einen Sensor an der Brem-
se aufgezeichnet. Zusatzlich wird der Bremskolbenweg Uber einen magnetostriktiven

Wegmesssensor an der Bremse aufgenommen.

Es wurden verschiedene Versuche zur Reaktionszeit der Bremse (Tabelle 10.1) mit
marktgangigen Ventilkomponenten, die bei der Fa. Ortlinghaus verfigbar waren, sowie
mit den in Kap. 9 entwickelten Ventilaktoriken durchgefihrt:
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. Laften der Bremse mit einem marktgangigen Wegeventil NG 4 der Fa. Wandfluh
mit einem Volumenstrom von Q =5 I/min (Herstellerangabe, siehe Tabelle 8.1).
Ansteuern des Ventils mittels der Hubmagnetelektronik (2-Quadranten-Steller).

. Wie 1, jedoch mit einem Wegeventil NG10 der Fa. VTHL, Durchfluss unbekannt
(vgl. Tabelle 8.1).

. Liften der Bremse mit dem in Kap. 9.1.1 entwickelten Kobasisventil jedoch zu-
nachst mit dem Durchmesser D=8 mm. Offnen des Ventils mit der
Hubmagnetaktorik aus Kap. 9.1.2. inkl. der Hubmagnetelektronik (2-Quadranten-
Steller).

. Wie 3., jedoch mit dem Kobasisventil mit Durchmesser D = 14 mm.

5. Luften der Bremse mit einem Sitzventil der Fa. Bosch Rexroth NG 10. Offnen

des Ventils mit der Hubmagnetaktorik aus Kap. 9.1.2. inkl. der Hubmagnetelekt-
ronik (2-Quadranten-Steller) der Fa. Mayr.

. Liften der Bremse mit einem Uberlastsicherungsventil 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).

. Wie 4., jedoch Offnen des Kobasisventil D =14 mm mit der Piezoaktorik aus

Kap. 9.2.
tra = XStOIOS tstop8
tar = Vo=10 | (V=10
AT TEB m/min) m/min)
1. | NG 4 Wegeventil 5ms | 35ms | 40ms 7,36 mm | 48,3ms
NG 10 Wegeventil 14 ms 3ms 17 ms 3.5 mm 25.3 ms
3. | Kobasisventil D8 +
Hubmagnetaktorik 3ms 18 ms 21 ms 4,2 mm 29,3 ms
4. | Kobasisventil D14 + 150 33 150
Hubmagnetaktorik ms o MS ms - -
5. | Bosch NG 10 Sitzventil 3 . 10 )4 63
+ Hubmagnetaktorik ms ms ms 4 mm 3ms
6. | NG 25 mit NG 4 vorge-
steuert 3,3ms | 3,3ms 6,6 ms 1,8 mm 14,9 ms
7. | Kobasisventil D14 +
Piezoaktorik 1,2ms | 3,3ms 4,5 ms 1,4 mm 12,8 ms

Tabelle 10.1: Versuchskombinationen und Ergebnisse der Reaktionszeitversuche der

Bremse

® Theoretisch berechneter Wert nach Gl. (3.17) und (3.18), S. 32. m = 900 kg, Fg = 18 kN
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Die Reaktionszeit der Bremse bis zum Bremseingriff beschreibt die Ansprechzeit tga,
die sich aus der Eigenzeit/Reaktionszeit des Aktors ta» und der Entleerzeit der Bremse
teg zusammensetzt. Die Versuche erfolgten alle bei stehender Bremsstange bzw.
Bremse. Dynamische Versuche zur Ermittlung des Anhaltewegs Xsiop und der
Anhaltezeit ts;o, werden im Gesamtaufbau in der Werkzeugmaschine untersucht und
sind in Tabelle 10.1 nur theoretisch dargestellt.
Entliftung Piezoaktorik
Bremse Piezoelektronik

Drucksensor

Ventilanschluss ~ _—"" Wegmesssensor
Druckanschluss

Ventil

Bremsstange

Tank Versuchsaufbau Bremssystem

Bild 10.5: Exemplarischer Versuchsaufbau der Bremse mit Piezoaktorik und
Kobasisventil D14

Bild 10.6 zeigt die Reaktionszeiten fir die Versuche 1. und 2. (vgl. Tabelle 10.1) und
verdeutlicht die Eigenschaften der unterschiedlichen Ventilgrofien. Wahrend das Wege-
ventil NG 4 eine geringe Eigenzeit von nur 5 ms infolge des kleinen Magnetfeldauf-/
abbaus bzw. der geringen Ventilschieberkraft benétigt, zeigt das weitaus grofl3ere We-
geventil NG 10 mit gré3eren Ventilschieberkraften langere Eigenzeiten tas. Allerdings ist
die Entleerzeit tgg aufgrund des grol3eren Durchflussquerschnitts beim Wegeventil
NG 10 wesentlich kiurzer als beim Wegeventil NG 4. Der Spannungssprung bedeutet
dabei den Beginn der Auslosung 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 ausféllt. Beim Austausch des Kobasisventils D8 durch das
weitaus grofRere Kobasisventil D14 wurden jedoch die Reibkrafte an der Stangendich-
tung zu grol3, so dass es der Hubmagnetaktorik nicht mehr moglich war, das Ventil in
der geforderten Reaktionszeit zu 6ffnen. Der Versuch konnte aufgrund dieser langen

Zeit ta = 150 ms nicht aufgezeichnet werden.
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Bild 10.7: Reaktionszeit mit Kobasisventil D8 (links), Bosch NG 10 Sitzventil (rechts)
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Deshalb wurde ein Standardsitzventil der Fa. Bosch mit gréRerem Nenndurchmesser
von 10 mm mit der Hubmagnetaktorik kombiniert und nochmals getestet (vgl. Bild 10.7,
rechts). Aufgrund der geringeren Reibkrafte beim Boschventil war es der
Hubmagnetaktorik problemlos mdéglich, das Ventil zu 6ffnen. Allerdings ist die Entleer-
zeit des Sitzventils NG 10 aufgrund der Durchflussgeometrie im Vergleich zum
Wegeventil NG 10 weitaus schlechter. Sitzventile weisen dabei hohere Widerstande auf
und haben grundsatzlich schlechtere Durchflusseigenschaften als Wegeventile bei
gleicher Baugrolie.

Bei Versuchsnummer 6 wurden erstmals akzeptable Gesamitstellzeiten tg = 6,6 ms
erreicht (Bild 10.8). Dabei wurde das Uberlastsicherungsventil NG25 mit dem Wegeven-
til NG4 vorgesteuert. Es wurde zusatzlich der Kolbenweg in der Bremse aufgezeichnet
und das Diagramm soweit auf der Zeitachse skaliert, dass nun eine Beschreibung der
mechanischen Vorgange beim Entliften der Bremse mdglich ist. Bei At =0 ms (a) wird
die Bremse ausgeldst. Nach ca. 3,3 ms wird das Uberlastsicherungsventil NG 25 geoff-
net und verringert den Hydraulikdruck (b). Die Kennlinie des Hydraulikdrucks fallt bis (c)
steil ab, was auf elastische Entspannungsvorgange in der Bremse zurtickzufuihren ist.
Der Kolben bewegt sich nun in axialer Richtung und schiebt das Olvolumen aus. Die
Hydraulikkennlinie wird flacher. Bei (d) ist die Kolbenbewegung zum grof3ten Teil abge-
schlossen. Die Bremsbelage 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 At = 6,6 ms abgeschlossen und der
Bremsbeginn findet statt. Der Bremskolben legt dabei einen Weg von = 1,2 mm zuriick
und stoRt mit einer Kolbenflache von 1900 mm? (vgl. 7.2) ein Volumen von = 4,6 cm?

aus.
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Bild 10.8: Reaktionszeit mit Uberlastsicherungsventil NG 25 / NG 4 vorgesteuert

Bild 10.9 zeigt schlie3lich das Ergebnis des letzten Versuchs, bei dem eine Gesamt-
reaktionszeit von tg = 4,5 ms und somit die Anforderung erreicht wurde, unterhalb von
5 ms den Bremsvorgang auszulésen. Das Ventil erreicht dabei Volumenstrome von
Q >90 I/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 durchgefthrt. Dazu
wurde die Kupplung in einen Axialprifstand (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 Axialprifstand mit zwei massiven
Endplatten, auf welchen die Gegen- und Klemmhilse montiert sind, um sowohl Druck-
als auch Zugkrafte in die Kupplung zu leiten. Der Prifstand verfugt Gber drei Kraft-
messdosen an der unteren Endplatte, deren Messung gemittelt an die Messtechnik und
die Prufstandsregelung tUbertragen wird. Gleichzeitig werden drei Langenmesstaster mit
0,05 um Genauigkeit zwischen den Endplatten am Rande der Kupplung positioniert,

deren Weg ebenso gemittelt an die Messtechnik tGbertragen wird.

Piezoelektronik

Piezoaktor+Ventil

a) b)
/Gegenhulse
-— ®: Wegmesssensoren
./ Gegenhllse
Drucksensor /
KIemmhuIse\. /
Gehause Wegmesssensoren
Ventilanschluss Gehause
Ventilanschluss
c) d)

Bild 10.10: a) Axialprufstand mit ausgefahrener Kupplung und Piezoaktorik, b) Axial-
prufstand wahrend der Steifigkeitsmessung, c¢) Detailansicht bei
ausgefahrener Kupplung, d) Detailansicht Kupplung wéhrend Steifigkeits-

messung
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Bild 10.11: Druckkraftprofil (links), Exemplarischer Kraft/\Weg-Verlauf bei Druckbelas-
tung (rechts)

Im Versuch werden vier verschiedene Klemmhulsen getestet, die sich in ihrer Wand-
starke hy =2 mm bzw. hy =3 mm unterscheiden (Tabelle 10.2). Zusatzlich wird der
Hydraulikdruck von p =300 bar Gber 250 bar bis auf 200 bar gesenkt. Dazu werden
nicht alle moglichen Kombinationen getestet, sondern der Versuchsumfang mit sinnvoll
ausgewahlten Kombinationen so klein wie moglich gehalten. Z. B. wurde zu Beginn
festgestellt, dass sich kaum Unterschiede zwischen den verschiedenen Wandstarken
ergeben, weshalb fast alle Versuche mit den Hulsen hy = 2 mm durchgefiihrt 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 Prifstands die Steifigkeit bei Belastung immer
kleiner als bei Entlastung. Deshalb werden im Folgenden nur die Kennlinien bei Belas-
tung dokumentiert. Grundsatzlich sind die berechneten Steifigkeiten aufgrund der
Schnittstellen und Anbauteile geringer zu erwarten.
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Untersuchte Varianten Zug Druck
Bezei 200 250 300 200 250 300
ezeichnung | s/pum | lo/mm | hi/mm bar bar bar bar bar bar
h2_32_8mu 8 X X X X X X
h2_32 15mu | 15 39 2 X X X X X X
h3_32_8mu 8 3 - - - - - X
h3 32 15mu | 15 - - - - - X

Tabelle 10.2: Durchgefihrte Steifigkeitsversuche der Kupplung

Zunachst wird mit zwei Klemmhtlsen (hy = 2 mm) der Unterschied der Steifigkeit bzgl.
des Spaltmalies s bei 250 bar untersucht (vgl. Bild 10.12, links). Dabei ist, wie zu erwar-
ten die Steifigkeit grol3er, je kleiner das Spaltmald wird. Die Unterschiede sind aber sehr
gering, liegen unterhalb von 10 % und treten bei allen untersuchten Driicken p in glei-
cher GrolRenordnung auf. Dieser Effekt 1asst sich auf zwei Eigenschaften zurtickfuhren.
Bei groRer werdendem Spalt s wird die Verformung der Klemmhulse gréf3er, wodurch
die Nachgiebigkeit in axialer Richtung grof3er wird. Zudem wird ein grof3erer Druck pk2
(vgl. Gl. (8.9)) bendtigt, um den Spalt bis zur Kontaktflache zu Uberwinden. Somit steht
zur eigentlichen Pressung zwischen Klemm- und Gegenhulse weniger Druck pki zur
Verfugung. Zudem deuten die nahezu gleichen Verschiebungen bei -6 kN auf
tribologische Effekte zwischen den Wirkflachen hin.

Diese tribologischen Effekte im Wirkflachenpaar lassen sich auch bei der Variation des
Hydraulikdrucks erkennen (Bild 10.12, rechts). Dabei steigt die Steifigkeit bei hoher
werdendem Druck geringfugig aufgrund der hheren Pressung in den Wirkflachen. Bis
-4 kN liegen die Steifigkeiten bei nahezu 2000 N/um. 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 Reibflache auftreten und somit die Steifigkeit verringern.

Kaum Unterschiede lasst die Variation der Wanddicke hx erkennen (Bild 10.13, links).
Zu erwarten ware eine hohere Steifigkeit bei grol3er werdender Wanddicke (vgl. Gl.
(8.2)), was aber auch gleichzeitig zu einer geringeren Normalkraft in den Wirkflachen
fuhrt (s. 0.). Daraus kann folgende Erkenntnis gezogen werden: Die Steifigkeit bei
derart hohen Axialkraften und Pressungen ist primar vom Hydraulikdruck bzw. von der
Pressung und tribologischen Kenngrof3en, wie Schmierfilmdicke, Oberflachenbeschaf-
fenheit zwischen den Wirkflachen, und sekundar von Geometriewerten wie Wanddicke
und SpaltmalR abhéangig. Bei einem Hydraulikdruck von 300 bar wurde eine Verschie-
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bung um 5,5 um bei einer Druckkraft von um 9,8 kN (vgl. Bild 10.12, rechts) aufge-

zeichnet, was auf eine Steifigkeit von Cx = 1800 N/um schliel3en l&sst.

0 T 0 1
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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 unterstitzt. Dies bestatigt auch das in Bild 10.13, rechts dargestellte Ergebnis,
exemplarisch an einer Klemmhitlse 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 um bei einer Zugkraft von 9,8 kN (vgl. Bild 10.13, rechts) aufgezeichnet, was einer

Steifigkeit von Cx = 1400 N/pum 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 tx 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 grundséatzlich lang-
samer ist. Der Versuch wird hier mit dem Kobasis-D14-Ventil sowie der zugehoérigen
Piezoaktorik durchgefiihrt, das beim Bremssystem die besten Ergebnisse zeigte. Nach
Ausldsen (,Schaltsignal® bzw. ,Ventilsignal“) der Piezoaktorik setzt sich der Ventilschie-
ber zur Offnung des Ventils in Bewegung und verringert sofort den Hydraulikdruck.
Sobald dieser eine notwendige Pressung, die umgerechnet einer Axialkraft von 1,4 kN
entspricht, unterschreitet, I0st die Kupplung bei einer Reaktionszeit von ca. 3 ms aus
(Axialweg Kupplung). Dadurch verringert sich die gemessene Axialkraft im Prifstand,

wodurch dieser sofort abregelt.

Dieser Versuch wurde mit unterschiedlichen Hydraulikdriicken (200 bar, 250 bar,
300 bar), unterschiedlichen Klemmhiilsen (siehe Tabelle 10.2) sowie mit schwankenden
Axialkraften zwischen 1,4 und 2,5 kN mehrfach durchgefihrt. Dabei zeigte sich keinerlei
Unterschied in Bezug auf die Klemmhulsenvarianten. Verstandlicherweise wird jedoch
bei hoher werdenden Driicken die bendtigte Aktorkraft aufgrund der Reibungseffekte in
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den Ventilschieberdichtungen grofRer, wodurch sich die Schaltzeit minimal verringert.

Bei Driicken bis 250 bar waren aber keine Unterschiede messbar.

Alle Reaktionszeiten blieben deutlich unterhalb von 5 ms. Aufgrund dessen, dass kaum
Olvolumen transportiert wird, kann hier auch auf kleinere VentilgroBen zugegriffen
werden, die mitunter in Preis und Reaktionszeit durchaus Vorteile aufweisen kénnen.
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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 zugehdrigen Piezoaktorik verwendet. An der Frés-
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.

Zunachst wurden Gesamtbremswegmessungen bei verschiedenen Geschwindigkeiten
bis max. vo = 10 m/min (vgl. Kap. 10.6.1) ermittelt. AnschlieRend wurden Kollisionen mit
verschiedenen Geschwindigkeiten bis max. vo = 10 m/min durchgefihrt. 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 bezuglich der Zeitachse bei + 0,5 ms, da die Frequenz der Messtechnik bei

1 kHz lag.
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Bild 10.15: Kraftmesspunkte und Kraftfluss bei einer Kollision

Linearkremse

Kupplung
N === Nl
( — — 0 ( _ — 0
0 ) ) )
N
08l M2x1,5]] G3/8
091 MOXLY kaBaSIS
ael  lave Ajéerth
Reversierung .
(OPPONLD ——7 r zftzu?utor'
A 7
I EEYR W
AL
| A D I
Lo | ]
B22x1,9
/—\./
NW6, PN400 @ <NW18) FN160
?8x1 015x1,5
Hydraulikpumpe Abe8.
’7 0-06 MPa eoMPax 20 j
0-6 bar) (250kar>

dbarx R P o ! % ?
o .
Z |
32 dmd /nin E

36 MPa |
(360 bar)  xBei Inbetricbnahme einstellent »
Flr Betriebsdruck 240kor s

|

24VIC

8 cmd
‘ 06 MPa
6 bar)

@)

Druckluft, geflitert 7har
Py, , o6x1

Bild 10.16: Hydraullkplan m|t Plezoaktor und Kobasisventil




10 Experimentelle Untersuchungen - 133 -

Hauptspindel

Sinumeriksteuerung WZM

Werkzeugschlitten x-Achse

Messtechnik
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Bild 10.17: Werkzeugmaschine in der Seitenansicht

EAS-Axial Festlager
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Bild 10.18: Mechanische Komponenten im x-Achsen-Antrieb
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Flansch Bremse /Werkzeugschlitten  Drucksensor Piezoaktor Hydraulikdruck
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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 vo = 10 m/min

Zur Ermittlung des Gesamtbremswegs wurden mehrere Versuche bei unterschiedlichen
Geschwindigkeiten von 5, 8 und 10 m/min durchgefuhrt. Bild 10.21 zeigt exemplarisch
dafir den Verlauf des Bremswegs Xsiop bei der maximalen Geschwindigkeit
Vo = 10 m/min sowie des Druckverlaufs. Dabei wird bei Erreichen der Geschwindigkeit
die Kupplung ausgeldst und der Bremsvorgang eingeleitet. Das Flag bezeichnet hier
das von der Steuerung kommende, digitale Auslosesignal. Wie aus Kap. 10.3 bekannt,
liegen die Bremsbelage bei einem Druck um 50 bar an und beginnen mit dem Brems-
vorgang (Atsa =5 = 0,5 ms). Dabei stimmen die in Tabelle 10.1 ermittelten Werte flr
den Anhalteweg Xsiop = 1,4 mm sowie die Anhaltezeit tsiop =13 ms gut mit den Ver-
suchsergebnissen Uberein. Die fallende Kennlinie des Bremswegs Xsiop Nach 13 ms ist

auf elastische Vorgange beim Bremsvorgang zurtckzufiihren.
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Bild 10.21: Bremswegmessung bei vo =10 m/min
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Die weiteren Ergebnisse fur die Geschwindigkeiten 5 und 8 m/min sind in Tabelle 10.3
dargestellt. Auch hier wurden fur jede Geschwindigkeit mehrere Versuche durchgefiihrt,
wobei die Abweichungen der einzelnen Versuchsergebnisse unterhalb von 1 % lagen.

Vo=5m/min |vo=8 m/min | vg=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 vo =5 m/min, 8 m/min und 10 m/min
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10.6.2 Ermittlung der Kollisionskraft bei vo = 10 m/min

Bild 10.22 zeigt eine Aufzeichnung der Kollisionsmessung bei vp =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 Fcy schlagartig an. Bei ca. 120 bar Hydraulik-
druck beginnen die Bremsbelage sich an die Bremsstange anzulegen und verzégern
den Werkzeugschlitten. Nach At=5*1 ms (Hydraulikdruck =50 bar) wirkt dann die
volle Bremskraft. Die Kollisionskraft-Kennlinie wird flacher (b) und steigt bis max.
Fcoi = 7,2 KN an (c). Mit ca. 1 ms Versatz steigt auch die axiale Kraft an der Spindelmut-
ter FakeT an. Angesichts der deutlich geringen Reaktionszeit der Kupplung (vgl. Bild
10.14), I6st diese bei einem Hydraulikdruck = 120 bar friher ab (d) im Vergleich zum
Eingriff der Bremse. Aufgrund des Kollisionsgegenstands fallt der Gesamtbremsweg

Xstop KUrzer 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 Versuchsdurchfuhrung bei gleichen
Voraussetzungen, jedoch ohne Auslésen der Kupplung bzw. Bremse erfolgte. Aller-
dings wurde sofort nach Kollisionskontakt (Flag) die Verfahrgeschwindigkeit Gber die
Spindel auf vo = 0 m/min geregelt und reversiert (Fast-Axis-Stop = FAS). Zu erkennen
ist ein deutlicher hoherer Kraftanstieg an der Kollisionsstelle als in Bild 10.22. Durch die
Nachgiebigkeit der Kupplung knickt die Kurve zunachst ein und steigt dann bis zur
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Ausrastkraft der EAS-Axial an. Die Kollisionskraft an der Spindelmutter steigt wahrend-

dessen bis fast Faket ras = 7 KN an, bis der Antrieb abregelt und gegensteuert.

Eine Kollision ohne den Einsatz des Uberlastsicherungssystems, das hei3t 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 hoherer Kraftanstieg am Spindelmutter-Antrieb bis
zu 10 kN bei allen Geschwindigkeiten zu erkennen. Der Kraftanstieg ist dabei um 2 ms

verzogert.
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Bild 10.24: Herkémmliche Kollision bei vo = 10 m/min ohne Uberlastsicherungssystem
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Tabelle 10.4 zeigt die Kollisionsmessversuche zusatzlich fur die Geschwindigkeiten 5
und 8 m/min. Es wurden fur alle Messungen mehr als 3 Versuche durchgefuhrt und
jeweils die schlechtesten Werte dargestellt.

Zudem sind die Unterschiede der Ergebnisse, vor allem der Kollsionskrafte am KGT
Faket erkennbar. Die doppelte Verfahrgeschwindigkeit ergibt rund die doppelte Kollisi-
onskraft am KGT (siehe Gl. (3.14)).

Vo =5 m/min | vo =8 m/min | vo = 10 m/min
Xstop 0,5 mm 0,78 mm 1,2 mm
tstop 10 ms 10 ms 11 ms
Feoll 4,4 kN 7 kN 7,2 kN
FakeT 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
Feorras | 5,7 kN 9 kN 10 kN
FakeTEeas | 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 lasst sich eine Steifigkeit von ca. 8 N/um berechnen. Ubliche Steifig-
keiten von Chrion-Maschinen liegen im Bereich von Cwerkzeugmaschine = 14 N/um. Die
Differenz lasst sich aus den zuséatzlichen Aufbauten am Werkzeugtisch erklaren, die
dem WZL zur Auslosung des Fast-Axis-Stops und somit fiir die anderen Versuche
dienen.

Bei einer Kupplungssteifigkeit von Ck = 1400 N/um kann mit Gl. (10.1) eine Gesamt-
steifigkeit Cqes = 13,86 N/pum berechnet werden. Eine geforderte Kupplungssteifigkeit
von Ck = 2000 N/um fuhrt zu einer Gesamtsteifigkeit Cges = 13,9 N/um. Die Unterschie-

de sind nicht messbar.

1 1 + 1 (10.1)
Cges Ck CWerkzeugmaschine '
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Bild 10.25: Nachgiebigkeit der Werkzeugmaschine in x-Richtung

10.7 Diskussion der Ergebnisse

Tabelle 10.5 zeigt die Gegenuberstellung der wichtigsten Anforderungen mit den Ver-
suchsergebnissen. Dabei gilt die komplette Erfullung der Anforderungen fur tx, tg, tk
(Gesamtsystem), Fg und Xsiop. Die Anforderungen fiir die Reaktionszeit der Bremse im
Gesamtsystem tg und fiir die Steifigkeit der Kupplung Ck wurden nur teilweise erreicht.
Wie aus Kap. 10.6.1 bekannt, betragt At =tz =5 + 0,5 ms. Im Vergleich zur Einzelmes-
sung der Bremsreaktionszeiten (Kap. 10.3) ist diese um 0 -1 ms langsamer, was auf
das zusatzliche Olvolumen zur Ansteuerung der Kupplung zuriickzufiihren ist. Der
berechnete Anhalteweg Xsiop = 1,4 mm wird trotzdem erreicht, was auf einen wahrend

des Bremsvorgangs veranderlichen Reibbeiwert p schlie3en lasst.

Durch den schnellen Stopp der Bremse bei einer Verfahrgeschwindigkeit von 10 m/min
konnten bei einer Kollision gegen die Uberlastkupplung EAS-Axial der Fa. Mayr die
Kollisionskrafte am Kollisionspunkt um 30 % verringert werden. Aufgrund der schnellen
Abkopplung des Spindelmutter-Antriebs wurde sogar eine Verringerung der Kollisions-
krafte am Kugelgewindetrieb von 50 % erreicht. Diese Ergebnisse stehen im Vergleich
zu einer Kollision ohne Auslésen der Bremse bzw. Kupplung.

Die geforderte Steifigkeit der Kupplung Ck = 2000 N/um wurde in den Versuchen um
20% unterschritten (Kap. 10.4). Bei Hydraulikdriicken um 300 bar ist dabei eine hohere
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Steifigkeit zu erkennen als bei Dricken um 200 bar. Vor allem zu Beginn bis zu Axial-
kraften um 4 kN war die Steifigkeit héher (1800 N/um) als zwischen 4 und 10 kN
(1400 N/um). D. h., dass ab Kraften von 4 kN geringfligige Verschiebungen stattfinden,
die die Steifigkeit mindern. Der Steifigkeitsunterschied bei verschiedenen Dricken l&asst
deshalb auf den Einfluss der Haftreibzonenl&nge schliel3en. Je langer sich diese ausbil-
det, desto groRer werden die Steifigkeiten. Dies kann entweder durch Erhéhung des
Hydraulikdrucks, Verlangerung der Drucknutldange oder Verringerung der Drucknut-
wandstarke geschehen. Allerdings liegen diese Steifigkeitswerte auf einem sehr hohen
Niveau und sind derzeit von keiner verfigbaren 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 grof3 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, Oberflachenbeschaffenheit etc., die errechneten
theoretischen Steifigkeitswerte nicht erreicht werden konnten.

Anforderung (vgl. Kap. 3.2): Erfullung:
Reaktionszeit der Kupplung tx < 5 ms: t« =3 ms > v°(Kap. 10.5)
Reaktionszeit der Bremse tg < 5 ms: ts = 4,5 ms > v(Kap.
10.3)
Reaktionszeit der Kupplung tx <5 ms im Gesamtsystem: t« =4 ms 2> v'(Kap.
10.6.2)
Reaktionszeit der Bremse tg < 5 ms im Gesamtsystem: ts = 5,5 ms 2> v/x(Kap.
10.6.1), - 10%
Axialsteifigkeit der Kupplung Ck = 2000 N/um: Ck = 1400 N/um >
v/x(Kap. 10.4), - 20%
Bremskraft Fg > 16 kN: Fg =16 kN > v(Kap. 10.2)
Gesamtbremsweg bei vo = 10 m/min Xsiop < 1,7 mm: Xstop = 1,4 mm > v'(Kap.
10.6.2)

Tabelle 10.5: Gegenuberstellung der Anforderungen mit den Ergebnissen

° v = Anforderung erfiillt, v/x = Anforderung teilweise erfllt
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11 Zusammenfassung

In der vorliegenden Arbeit wurde eine schnell schaltende Bremse und Kupplung fur
Linearbewegungen entwickelt und am Beispiel eines Uberlastsicherungssystems fir
Werkzeugmaschinen mit Spindelmutter-Antrieben erfolgreich getestet. Dieses Uberlast-
sicherungssystem beruht auf einem kontakterkennungsbasierten Ansatz, bei dem
Kollisionen schneller als bei herkommlichen Schutzsystemen erkannt und demzufolge
Malinahmen eingeleitet werden, um bleibende Schaden an Werkzeugmaschinen zu
verringern bzw. zu vermeiden. Bei der Kollision mit hohen Vorschubgeschwindigkeiten
tber 8 m/min gibt die Steuerung dazu ein Signal an die Bremse bzw. Kupplung weiter.
Das schnell schaltende Bremssystem schutzt vor allem den Spindelkasten inkl. Haupt-
spindel, indem die Uberlast vom Bremssystem aufgenommen wird und bleibende
Verformungen verhindert werden. Zudem trennt die Kupplung den Kraftfluss zwischen
Spindelmutter und Werkzeugschlitten und schitzt 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 Kollisionskrafte 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 vernachlassigbar.

Die Kupplung nutzt dazu als Wirkprinzip einen hydraulischen Pressverband zur Aufbrin-
gung einer reibschlissigen Verbindungsart zwischen Werkzeugschlitten und
Spindelmutter. Dadurch war es mdglich, eine hohe Kraft von > 10 kN bei einer Axial-
steifigkeit von bis zu 2000 N/um zu Uubertragen und gleichzeitig den Kraftfluss
schnellstmoéglich zu trennen. Die Bremse beruht dagegen auf einem reibschlissigen
Prinzip mit einer Kraftverstarkung tber Keile und wird tGber Hydraulik geltftet. Dabei
konnten Bremskrafte von bis zu 18 kN erreicht werden. Die Kernkomponente bildet ein
hydraulisches Sitzventil mit Volumenstromen Uber 90 I/min, das fiur bendtigte Dricke
von bis zu 250 bar ausgelegt ist und durch eine extrem schnelle Aktorik geotffnet wird.
Diese Aktorik basiert auf Piezotechnik und ermdglicht 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

reibschltissigen Klemmverbindung fixiert und schnellstmoglich ausgelost wird. Das
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Reversieren kann dabei von Hand oder automatisiert geschehen. Durch den Einsatz
dieser Aktorik als Betéatigungseinheit wurde ein schnell schaltendes Ventil geschaffen,
das bisherige Anforderungen marktgangiger Ventile tbertrifft. Aufgrund dieses schnell
schaltenden Ventils war es moglich, 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 gangige Bremssysteme wei-
sen bei gleicher Bremskraft von ca. 16 kN Ansprechzeiten im Sonderfall von 30 ms auf

(vgl. Kap. 4.1). Dies wirde bei dhnlichen Randbedingungen zu einem Bremsweg von

ca. 6 mm fuhren.

Aktorik

m ~—Kraftfluss W
Bremsstange Spindelmutter Spindel

|

I

I

|
Iy
I\ /
! D
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 grol3es Potenzial auf und kann in naher Zukunft durch den

immer haufigeren Einsatz kostengunstiger hergestellt werden.

Grundsatzlich ist festzuhalten, dass nach zahlreichen Gesprachen mit Anwendern und
Herstellern von Werkzeugmaschinen der Grof3teil der Kollisionen beim Einfahren bis
max. 10 m/min geschehen. In diesen Geschwindigkeitsbereichen kann das hier entwi-
ckelte Bremse-Kupplung-System vollstéandig entstehende Schaden verhindern. Bei
Geschwindigkeiten Gber 60 m/min muss eine neue Betrachtung erfolgen, wie Kollisi-
onsschaden verringert werden kénnen. Damit stellen sich zahlreiche Fragestellungen,
welche die Basis fur weitere Forschungsansétze bilden.
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12 Ausblick

Vielfaltige Entwicklungsmoglichkeiten 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 Betatigungsstolel 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 Erhéhung der Lebensdauer der Piezoaktoren haben. Piezoaktoren
werden dabei in Zukunft noch leistungsfahiger und erdffnen somit ein gré3eres Einsatz-
gebiet. Damit kann z.B. die Kraftaufbringung zur Betatigung 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 fir den Einsatz in der vorliegenden Arbeit bereite-
te dabei zunéchst Schwierigkeiten aufgrund der fast uniberschaubaren Anzahl von
Stellgliedern, keiner aktuellen Normung sowie stark unterschiedlichen Angaben in der
Fachliteratur. Ein wesentlicher Nachteil besteht auch darin, dass Konstruktionskataloge
fur Aktoren nicht verfigbar sind. Dabei kbnnten gerade diese den Konstruktionsprozess
bei der Loésungsfindung erleichtern. Hier kann vor allem auf die Aspekte Stellzeit, Stell-
weg und Stellkraft eingegangen werden unter Berlcksichtigung von Faktoren wie
Baugrol3e, Entwicklungsstand und Kosten.

Doch nicht nur als Betatigungseinheit in der Ventiltechnik kann diese Aktorik eingesetzt
werden, sondern auch im Bereich des Kraftfahrzeugbaus. Dort zeigen passive Sicher-
heitssysteme wie Gurtstraffer, Uberrollschutz, crashaktive Kopfstiitzen oder pop-up-
Motorhauben Schwachen in Bezug auf Reaktionszeiten und die Reversierbarkeit. Die
bisher verwendeten pyrotechnischen oder elektromagnetischen Ausloser, die entweder
nur fir den einmaligen Einsatz konzipiert oder nicht schnell und somit nicht effektiv
genug sind, kdbnnen durch bessere Aktoriken ersetzt werden. Auch das schnellstmdgli-
che Unterbrechen von Kraftstoffleitungen im Sicherheitsfall kann schwere Schaden an
Mensch und Maschine verhindern. Weitere Anwendungsgebiete sind sicherlich auch in
Systemen zu erkennen, in denen schnelle Schaltvorgange gefordert sind. Zu nennen ist
dabei der Kupplungs- und Getriebebau in Fahrzeugen, wo Totzeiten zwischen den
Schaltvorgangen minimiert werden missen, oder die Prifstandstechnik, in der Prinzi-

pien zum schnellen Umsteuern von Vorgdngen notwendig ist. Analogien dazu gibt es
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auch in der Produktions- und Automatisierungstechnik zum Erhdhen der Taktzeiten, wo
Ablaufe verkurzt und somit Kosten gespart werden konnen [BEINEKEO7, 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 grof3tenteils
auf FE-Analysen hauptsachlich zur Optimierung der Axialsteifigkeit, die in den Versu-
chen um rund 20% unterschritten wurde. Die Steifigkeitskennlinien der Kupplung im
Einzeltest zeigten, dass Griinde dafur in den Wirkflachen der Kupplung vielmehr der
Lange der Haftreibzone liegen und dort bei groReren Kraften Reibbewegungen stattfin-
den. Eine verbesserte Simulation von tribologischen Eigenschaften wie
Schmierfilmdicke und Oberflachenbeschaffenheiten kann diesen Prozess verbessern.

Weiterhin bieten sich grundlegende Ansatzpunkte zur Untersuchung bei Kollisionsge-
schwindigkeiten tber 10 m/min, da Uubliche Verfahrgeschwindigkeiten bei 60 m/min
liegen, in hochmodernen Frasmaschinen sogar 120 m/min erreichen. Untersuchungen,
inwieweit eine schnell schaltende Bremse bzw. Kupplung die auftretenden Kollisions-
krafte bei einem Crash dabei noch verringern kénnte, wurden nicht durchgefuhrt. Dabei
muss die Ansprechzeit noch weiter verkirzt sowie die Bremskraft gesteigert werden.
Dies ist nur durch einen Mehraufwand an Kosten moglich. Die Entleerzeit der Bremse
kann ausschlieBlich durch eine weitere Verringerung des ausstromenden Olvolumens
mithilfe einer Drucksteigerung auf Giber 300 bar erreicht werden. Zudem kann die Reak-
tionszeit der Piezoaktorik durch den Austausch einer schnelleren Elektronik verkirzt
werden. Nach den zahlreichen Versuchen ist allerdings eine Verkirzung der Ansprech-

zeit des Bremssystems auf unter 3 ms unwahrscheinlich.

Die Bremskraft kann einzig durch den Einsatz mehrerer Bremsmodule gesteigert wer-
den, da die Flachenpressung in den Reibbeldgen der einzelnen Module an ihre
physikalischen Grenzen stof3t. Wird ein ausreichender Bremsweg von Xsiop =2 mm
festgelegt, konnen abh&angig von der Anzahl integrierter Bremsmodule hdhere Verfahr-
geschwindigkeiten > 10 m/min abgebremst werden, innerhalb deren keine Schaden
auftreten (Bild 12.1).
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Bild 12.1: Mdgliche Verfahrgeschwindigkeit / Reaktion abhéangig der Bremskraft

Bei einer Ansprechzeit tga = 3 ms des Bremssystems kombiniert mit der Bremskraft von
96 kN, die uber 6 Bremsmodule auf zwei separaten Bremsstangen aufgebracht sind,
konnte eine Verfahrgeschwindigkeit von rund 24 m/min sicher abgebremst werden.

Wird die Ansprechzeit durch neue, weiterentwickelte Prinzipien kinftig verkirzt oder die
Bremskraft gesteigert, sind die damit verbundenen Verzogerungen auf die linear be-
wegten Massen nicht zu unterschatzen. Bei einer Geschwindigkeit von 60 m/min
entstehen beispielsweise bei gleichgroRem Bremsweg 36-fach hohere Beschleunigun-
gen als bei 10 m/min, die damit Schlitten und Fihrungen beschéadigen.

Die vorliegende Bremse bzw. Kupplung findet ihnre Anwendung vorerst in Werkzeugma-
schinen mit Spindelmutter-Antrieben. Die Einsatzgebiete der Sicherheitskomponenten
liegen jedoch Uberall 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 Baugro3en profitabel erweitern.
Dies betrifft auch die Maschinenelemente der Sicherheitsbremsen. Je schneller Sicher-
heitsbremsen bewegte Massen zum Stehen bringen, desto schneller kbnnen Personen
aber auch Maschinenkomponenten geschiitzt [TOOTENO6, S. 38-42; Kux07, S. 44-45;
BESTLEOS, S. 14-16; ScHMIDTO7] und somit die Kosten durch Kollisionen verringert
werden.
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