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Extended Abstract

Introduction and Motivation

Feed drives are an essential element of modern production machines. They are used to
create the relative movement between tool and workpiece required for the individual
machining task. This imposes highest demands on accuracy and dynamic response. Ac-
cordingly, the performance of feed drives has a major impact on the productivity of ma-
chine tools and manufacturing units. In particular, dynamical aspects such as accelera-
tion capability, damping performance and tracking accuracy play a fundamental role

concerning machining time, process stability and quality of the workpiece.

In most cases, feed drives are built up using mechanical transmission elements such as
ball screw or rack and pinion drives. The properties of these components, namely stiff-
ness and damping, lead to distinctive vibration modes and an unfavorable dynamical be-
havior. In particular, the first eigenfrequency and the inherent lack of damping is the
constraining factor for the achievable closed loop bandwidth and the dynamic properties
of a position-controlled feed drive. In literature, this aspect is mostly addressed using
sophisticated control techniques, mitigating the effect of structural vibration modes. Due
to problems with robustness and technical feasibility, however, most of these approaches

have not been established in industrial applications up until today.

Scientific Approach and Objective

In order to meet the increasing demand for performance and improve the dynamics of
electromechanical feed drives beyond the state of the art, a new approach is presented in
this thesis: The feed drive is extended by a controllable, semi-active damping device,
solely capable of dissipating energy. The additional actuator is used for a selective
damping of the dominant vibration mode caused by the mechanical components, im-
proving the controllability and hence the overall dynamic performance. In this context,
the interaction between feed drive and damping control is a key factor for the effective-
ness of the method. Properly integrated into the control structure of the feed drive, the
principle of semi-active damping provides the possibility to increase the control band-

width and advance the disturbance response at the same time.



The objective of this scientific work is to improve feed drive dynamics by means of
semi-active damping. Next to an effective mode of operation and a holistic improvement
of the dynamic properties, application-related aspects such as technical feasibility and
robustness are analyzed and a proper concept for the practical implementation is devel-

oped.

Solution Process

The scientific investigations in the course of this thesis range from general theoretical
analyses to the practical implementation on an industrial feed drive. According to

Figure 1, the solution process can be divided into four steps.

In chapter 4, the functional principle of semi-active damping is explained and a proper
control strategy for the use in drive systems is introduced. The stability and effectiveness
of the proposed method are examined in a general, theoretical way. The analysis within
this chapter is based on a simplified and universal drive model with one dominant vibra-
tion mode. This provides a descriptive view on the fundamental principle and allows for
a transfer of the results on arbitrary drive systems. Within the studies, a linear system
approach is developed and a parameter analysis is performed, providing information

about relevant system parameters and their impact on the damping effect.

In chapter 5, important requirements associated with the application in machine tools are
addressed. The analysis is focused on ball screw feed drives, being the most commonly
used motion delivery mechanism in modern machine tools. In detail, the following is-
sues are being considered: The technical feasibility of the damping device and its inte-
gration into the control structure of a feed drive, the potential for improvement and the
robustness of the method. Furthermore, economical aspects are taken into account and a

proper concept for the practical implementation is presented.

In chapter 6, different damping devices for the integration in feed drives are developed
and tested. Initially, requirements are defined and suitable actuator principles are select-
ed. Within this work three damping devices are realized: A linear direct drive function-
ing as an electrical brake and two mechanical brake units, namely an electrohydraulic-
and an electromagnetic-actuated friction brake. All of the above, highly integrative and
with minimal restrictions for the feed drive, prove to be suitable for the practical imple-

mentation of the developed method of semi-active damping.
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Figure 1: Methodology of the solution process

Finally, the proposed method is implemented and experimentally verified on an industri-
al feed drive for machine tools. The damping devices developed in the foregoing chapter
are integrated into the feed drive and numerous measurements in frequency and time
domain are performed. The effectiveness of the developed method is analyzed and its

impact on the command tracking as well as on the disturbance response is quantified.
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The performed measurements show an increase in position control bandwidth of more
than 100 % while still maintaining the phase and gain margin required for a robust con-
troller setting. Due to the intelligent actuator control and the selective mode of operation,
an extensive improvement of the overall dynamic properties can be achieved in a very
efficient way. The damping energy required proves to be very limited and of secondary

importance compared to the mechanical losses of the feed drive itself.

Summary

Within this thesis, a new method for the improvement of feed drive dynamics is present-
ed. The functional principle is explained, relevant system parameters are identified and
the effectiveness of the method is examined in a general, theoretical way. Important re-
quirements associated with the application in machine tools are addressed and a proper
concept for the practical implementation is introduced. Different damping devices are
developed and used for the experimental verification on an industrial feed drive. The
conducted experiments predict an increase in position control bandwidth of more than
100 % while the required damping energy remains minimal. The principle of semi-active
damping proves to be a very effective method for improving the dynamic performance
of feed drives. Providing the possibility for a much better command tracking as well as
disturbance response, the proposed method has great potential for increasing the produc-

tivity of modern machine tools and manufacturing units.
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1 Einleitung und Problemstellung

Fiir die Erzeugung definierter Vorschubbewegungen im Bereich der Fertigungstechnik
kommen iiberwiegend CNC (Computerized Numerical Control) gesteuerte Vorschuban-
triecbe zum Einsatz. Vorschubantriebe setzen die in der Steuerung generierten Bewe-
gungsanweisungen in Relativbewegungen zwischen Werkzeug und Werkstiick um und
ermoglichen so die Durchfiihrung von Bearbeitungsaufgaben. Hierbei werden hochste
Anforderungen an die Genauigkeit und die Dynamik der Bewegungserzeugung gestellt:
Hohe Bahngeschwindigkeiten und minimale Bahnabweichungen auch bei kurzen Bewe-
gungssitzen und dem Einwirken von Prozess- und Storkriften werden angestrebt. Die
erreichbare Werkstiickqualitit sowie die Bearbeitungsdauer werden dabei maBgeblich
von der Leistungsfihigkeit der eingesetzten Vorschubantriebe beeinflusst. Insbesondere
die dynamischen Eigenschaften wie Beschleunigungsvermogen, Dampfungsverhalten
und Regelbandbreite spielen dabei eine entscheidende Rolle. Entsprechend grof} ist de-

ren Bedeutung fiir die Produktivitdt moderner Fertigungseinrichtungen.

Die Bewegungserzeugung der linearen Hauptachsen einer Werkzeugmaschine erfolgt
heutzutage nahezu ausschlieflich auf Basis geregelter elektrischer Antriebe. Zwei Prin-
zipien der Bewegungserzeugung sind dabei grundsitzlich zu unterscheiden: Lineardi-
rektantriebe (LDA) und elektromechanische Vorschubantriebe. Wihrend bei Lineardi-
rektantrieben die elektromagnetische Kraft des Antriebs unmittelbar fiir die Bewegungs-
erzeugung genutzt wird, erfolgt bei elektromechanischen Antrieben die Umsetzung der
rotatorischen Bewegung eines Motors in eine Linearbewegung mit Hilfe von mechani-
schen Ubertragungselementen. Hiufigster Vertreter ist hierbei der Kugelgewindetrieb
(KGT), der sich durch eine hohe Prézision in der Bewegungsiibertragung und ein her-
vorragendes Preis-/Leistungsverhiltnis auszeichnet. Daneben kommen Zahnstange-
Ritzel-, Schnecken- sowie Riemenantriebe zum Einsatz, wobei letztere im Bereich der

Vorschubantriebe fiir Werkzeugmaschinen eine untergeordnete Rolle spielen.

Auch wenn Direktantriebe grofle Potentiale hinsichtlich der erreichbaren Dynamik bie-
ten, werden heutzutage iiberwiegend elektromechanische Vorschubantriebe eingesetzt.
Wirtschaftliche Aspekte wie die deutlich geringeren Anschaffungs- und Betriebskosten,
der verminderte Aufwand fiir Montage, Installation und Kiihlung aber auch die Mog-
lichkeit der Drehzahl- bzw. Drehmomentanpassung sind wesentliche Griinde hierfiir. Als
nachteilig erweisen sich allerdings die nichtlinearen Effekte der mechanischen Ubertra-

gungselemente wie Reibung und Umkehrspiel sowie die Systemeigenschaften Elastizitit

12



und Diampfung. Diese stellen eine Herausforderung fiir die Regelungstechnik dar und

begrenzen letztlich die erreichbare Genauigkeit und Dynamik solcher Antriebssysteme.

Die Entwicklung immer leistungsfihigerer Vorschubantriebe ist Grundvoraussetzung fiir
die Steigerung der Produktivitit moderner Werkzeugmaschinen und Fertigungseinrich-
tungen. Durch Fortschritte in der Antriebstechnik sowie im Bereich der mechanischen
Komponenten konnte das Einsatzgebiet von elektromechanischen Vorschubantrieben in
den letzten Jahren zunehmend erweitert werden. Die wachsenden Anwendungsgebiete
sowie die Forderung nach einer hoheren Produktivitit fithren jedoch zu gesteigerten An-
forderungen und lassen Vorschubantriebe mit Kugelgewinde- oder Zahnstange-Ritzel-
Antrieb zunehmend an ihre dynamischen Grenzen stolen. Um auch mit zukiinftigen An-
forderungen Schritt halten zu konnen, bedarf es daher neuer Konzepte um die Leistungs-

fahigkeit von elektromechanischen Vorschubantrieben zu erweitern.

Im Rahmen dieser Arbeit wird ein neues Konzept vorgestellt und untersucht, das ein er-
hebliches Verbesserungspotential fiir das dynamische Verhalten von Vorschubantrieben
bietet. Hierzu werden zunichst die erforderlichen theoretischen Grundlagen erarbeitet
und die fiir den Einsatz in Werkzeugmaschinen relevanten Rahmenbedingungen betrach-
tet. AnschlieBend erfolgt die technische Umsetzung an einem industriellen Vorschuban-
trieb fiir Werkzeugmaschinen. In umfangreichen Messungen wird die Wirkungsweise
und Effektivitit der entwickelten Methode nachgewiesen und deren Bedeutung fiir die

Produktivitat moderner Werkzeugmaschinen und Fertigungseinrichtungen aufgezeigt.

13



2 Stand der Forschung und Technik

Im Folgenden soll der Stand der Forschung und Technik von elektromechanischen Vor-
schubantrieben fiir Werkzeugmaschinen genauer beleuchtet werden. Im Vordergrund
stehen dabei die dynamischen Eigenschaften und deren Bedeutung fiir die Produktivitét
moderner Fertigungseinrichtungen. Hierzu werden zunichst der allgemeine Aufbau und
die Funktionsweise von Vorschubantrieben beschrieben. AnschlieBend wird als Grund-
lage fiir die weiteren Untersuchungen auf die Modellbildung und das dynamischen Ver-
halten eingegangen. Von besonderer Bedeutung ist hierbei das Zusammenspiel von me-
chanischen Ubertragungselementen, Regelparametern und erreichbarer Dynamik. Zu-
letzt werden die aus dem Stand der Forschung und Technik bekannten Verfahren zur
Verbesserung des dynamischen Verhaltens von Vorschubantrieben vorgestellt und be-
wertet. Dies ermoglicht eine Beurteilung der im Rahmen dieser Arbeit entwickelten Me-
thode sowie eine Abgrenzung gegeniiber bestehenden Losungsansitzen. Aufgrund der
hohen technischen Relevanz im Bereich der Werkzeugmaschinen erfolgt die Betrach-

tung am Beispiel eines Vorschubantriebs mit Kugelgewindetrieb.
2.1 Elektromechanische Vorschubantriebe fiir Werkzeugmaschinen

Vorschubantriebe sind ein zentraler Bestandteil moderner Werkzeugmaschinen und Fer-
tigungseinrichtungen. Entsprechend hoch sind die Anforderungen, welche an diese
Funktionseinheit gestellt werden. Der Begriff Vorschubantrieb umfasst dabei samtliche,
fiir die Bewegungserzeugung erforderlichen Teilsysteme wie Motor, Antriebsverstirker,
mechanische Ubertragungselemente, Messsysteme sowie die zum Einsatz kommende
Regelungstechnik. Zu den wesentlichen Anforderungen eines Vorschubantriebs fiir

Werkzeugmaschinen gehoren:

eine hohe Positionier- und Bahngenauigkeit

¢ cine hohe statische und dynamische Steifigkeit

* hohe Werte fiir Maximalgeschwindigkeit und -beschleunigung

e cin gutes Gleichlaufverhalten

¢ cine feine Auflosung von Weginkrementen und Geschwindigkeitswerten
e geringer Verschleif3

¢ cine hohe thermische Stabilitit

® sowie eine hohe Zuverldssigkeit und lange Lebensdauer.
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Die Erzeugung von Vorschubbewegungen erfolgt heutzutage iiberwiegend auf Basis ge-
regelter elektrischer Antriebe. Die durch den Motor erzeugte Bewegung wird dabei in al-
ler Regel iiber mechanische Ubertragungselemente in eine Relativbewegung zwischen
Werkstiick und Werkzeug umgesetzt. Das im Bereich der Werkzeugmaschinen am héu-
figsten eingesetzte Ubertragungselement fiir die Wandlung von rotatorischer in transla-
torische Bewegungen ist der Kugelgewindetrieb. Kugelgewindetriebe, auch als Gewin-
despindel-Mutter-System oder Kugelrollspindel bezeichnet, zeichnen sich aus durch eine
hohe Prizision in der Bewegungsiibertragung sowie eine hohe Zuverlissigkeit und Ro-
bustheit. Ebenso wie andere mechanische Ubertragungselemente, bieten auch Kugelge-
windetriebe die Moglichkeit einer anwendungsspezifischen Anpassung von Drehzahl
bzw. Drehmoment durch Wahl einer geeigneten Spindelsteigung. Das ausgezeichnete
Preis-/Leistungsverhiltnis, die hohe Verfiigbarkeit und die groe Variantenvielfalt sind
dartiber hinaus wesentliche Faktoren fiir die weite Verbreitung dieser Komponente im

Werkzeugmaschinenbau.

Lagegeregelte Vorschubantriebe mit hohen Anforderungen an das Ubertragungsverhal-
ten sind in aller Regel als Kaskadenregelung ausgefiihrt. Hierbei werden einzelne Zu-
standsgroen erfasst und in separaten Regelkreisen zuriickgefiihrt. Die Stellgro3e eines
Reglers dient dabei dem unterlagerten Regelkreis als FithrungsgroBe. Bild 2.1 zeigt den
klassischen Aufbau eines Vorschubantriebs mit Kaskadenregelung, wie er typischer-

weise in CNC-Maschinen zum Einsatz kommt.

Kugelgewindetrieb
KV Kp 7-,7 Ki TI
X soll | @sol Isop Ujse
—Q —=0—] = —|| Motor
Xist @ st iist
Stromriickflihrung
Drehzahlriickfiihrung

Positionsriickfiihrung

Elektronische Komponenten Mechanische Komponenten
Bild 2.1: Strukturbild eines elektromechanischen Vorschubantriebs mit Kaskaden-
regelung
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Strom, Drehzahl des Motors und Tischposition werden separat erfasst, mit der Fiih-
rungsgrofle verglichen und dem jeweiligen Regler zugefiihrt. Typischerweise sind
Strom- und Drehzahlregler als Proportional-Integral-Regler (PI-Regler) und der Lage-
regler als Proportionalregler (P-Regler) ausgefiihrt. Die Aufteilung der Gesamtregelstre-
cke in einzelne Teilstrecken erhoht die erreichbare Regelgiite und vereinfacht zugleich
das Vorgehen bei der Parametrierung der Regler. Die Optimierung der einzelnen Regler
erfolgt dabei von innen nach auflen, wobei die innerste Kaskade die hochste, und die du-
Berste Kaskade die geringste Dynamik aufweisen. Bei der Inbetriebnahme kann auf zahl-
reiche Einstellregeln und etablierte Verfahren zur Beurteilung des Systemverhaltens zu-

riickgegriffen werden /1/ /2/.

Die Erfassung der Motordrehzahl erfolgt iiber einen mit der Motorwelle fest verbunde-
nen Drehgeber. Wird eine hohe statische und dynamische Genauigkeit gefordert, so wird
wie in Bild 2.1 dargestellt ein weiteres Messsystem fiir die Erfassung der Tischposition
eingesetzt. Damit konnen Abweichungen, die sich aus Fertigungs- und Montagetoleran-
zen, thermischen Einfliissen oder dem Belastungszustand ergeben kompensiert werden.
Im Bereich der Werkzeugmaschinen werden hochste Anforderungen an die Kontur-
genauigkeit und das Folgeverhalten gestellt, sodass in den allermeisten Féllen eine direk-

te Erfassung der Tischposition erfolgt.

Ein weiterer, wesentlicher Aspekt fiir das dynamische Verhalten von Vorschubantrieben
ist die sogenannte Vorsteuerung. Hierbei erfolgt eine Anpassung der Stellgroflen auf Ba-
sis des Sollwertverlaufs und dem zu erwartenden StellgroBenbedarf. Ist das Ubertra-
gungsverhalten des Vorschubantriebs bekannt, so ldsst sich durch diese Mafinahme das
Fithrungsverhalten mafigeblich verbessern, ohne die Stabilitit des Antriebssystems zu
beeinflussen. Man unterscheidet hierbei grundsitzlich zwischen zwei Methoden: Bei der
klassischen Vorsteuerung erfolgt eine Anpassung der StellgroBen innerhalb der einzel-
nen Regelkaskaden, wodurch sich geschwindigkeits- und beschleunigungsbedingte
Schleppabstinde weitgehend kompensieren lassen. Demgegeniiber steht der Einsatz so-
genannter Vorfilter, welche auf eine Invertierung der Regelstrecke abzielen und entspre-
chend das Sollwertsignal des Lagereglers anpassen. In der Literatur existieren hierfiir
zahlreiche Methoden /3/ /4/ wobei im industriellen Umfeld vornehmlich Geschwindig-
keits- und Beschleunigungsvorsteuerungen zum Einsatz kommen. Grundvoraussetzung
fiir den effektiven Einsatz von Vorsteuerverfahren ist eine genaue Kenntnis des dynami-
schen Ubertragungsverhaltens des Antriebssystems. Auftretende Storungen oder Verin-

derungen der Regelstrecke, wie sie wihrend des Betriebs unweigerlich auftreten, be-
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grenzen die Wirkungsweise der Vorsteuerung und miissen durch die Regelung kompen-

siert werden.

Die Kaskadenregelung ist ein bewihrtes Prinzip fiir die Regelung elektromechanischer
Vorschubantriebe und vereint die Vorteile von gutem dynamischen Verhalten, hoher
Robustheit und einfacher Inbetriebnahme. Nicht zuletzt deswegen ist die Kaskadenrege-
lung im industriellen Bereich als Standard anzusehen und aus keiner CNC-

Werkzeugmaschine wegzudenken.
2.2 Modellbildung von Vorschubantrieben mit Kugelgewindetrieb

Das dynamische Verhalten von Vorschubantrieben wird iiberwiegend von den mechani-
schen Ubertragungselementen geprigt. Um eine qualitative Aussage zu wichtigen Sys-
temkenngrofen und einstellbaren Regelparametern treffen zu konnen, bietet es sich an,
das Ubertragungsverhalten der mechanischen Komponenten in Form vereinfachter, line-
arer Modelle abzubilden.

Der Begriff mechanische Ubertragungselemente umfasst dabei alle im Kraftfluss zwi-
schen Motor und Werkzeug bzw. Werkstiick befindlichen Bauteile. Neben Kugelgewin-
de- oder Zahnstange-Ritzel-Antrieben sind dies mechanische Verbindungselemente,
Kupplungen, Lager, Linearfiithren, Getriebestufen und so weiter. In erster Niaherung las-
sen sich die Einzelkomponenten iiber ihre Masse-, Steifigkeits- und Dampfungseigen-
schaft charakterisieren und damit als Feder-Masse-Schwinger abbilden. Bild 2.2 zeigt
den schematischen Aufbau eines Vorschubantriebs mit direkt angetriebenem Kugelge-
windetrieb, wie er hiufig fiir dynamische Anwendungen im Bereich der Werkzeugma-
schinen eingesetzt wird, sowie dessen Abbildung als gekoppelter Mehrmassenschwin-
ger.
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Bild 2.2: a) Schematischer Aufbau eines KGT-Vorschubantriebs und b) Abbildung
als gekoppelter Mehrmassenschwinger /5/

Fiir die Modellierung elektromechanischer Vorschubantriebe existieren in der Literatur
zahlreiche Ansitze mit unterschiedlichem Detailierungsgrad und Komplexitét /6/ /7/ /8/.
Die Untersuchungen im Rahmen dieser Arbeit orientieren sich an dem in /5/ vorgestell-
ten Modell. Hierbei handelt es sich um ein detailgetreues, parametrisches Modell, das in
guter Nidherung das Systemverhalten eines realen Vorschubantriebs mit Kugelgewinde-
trieb abbildet. Diese Art der Modellierung ist duflerst iibersichtlich und ldsst sich ohne
grofBen Aufwand in CACE-Systemen (Computer Aided Control Engineering Systemen)
abbilden. Trotz des einfachen Aufbaus lassen sich damit Lage und Auspriagung der do-
minanten Eigenfrequenzen anhand von Herstellerangaben vorhersagen und deren Aus-
wirkung auf das Regelverhalten entsprechend untersuchen. Bild 2.3 zeigt einen Ver-
gleich von modellierten und gemessenen Ubertragungsverhalten fiir einen industriellen
Vorschubantrieb mit KGT. Das Ubertragungsverhalten der mechanischen Komponenten,
im Folgenden als Mechanikfrequenzgang bezeichnet, beschreibt dabei den frequenzab-
hingigen funktionalen Zusammenhang zwischen der Ausgangsgrofle und der Eingangs-
groBBe des Systems. Aus messtechnischen Griinden werden fiir Ein- und Ausgangsgrofie
typischerweise Motor- und Tischgeschwindigkeit bzw. die jeweiligen Beschleunigungen
herangezogen. Um eine Verstirkung von 1 (0 dB) im Amplitudengang abzubilden, wer-

den dabei vorhandene Getriebefaktoren entsprechend umgerechnet.
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Bild 2.3: Vergleich von modellierten und gemessenen Ubertragungsverhalten eines

Vorschubantriebs mit KGT — Mechanikfrequenzgang

Der in Bild 2.3 dargestellte Mechanikfrequenzgang ist gekennzeichnet von zwei ausge-
prigten Eigenfrequenzen, wobei Simulation und Messung eine sehr gute Ubereinstim-
mung aufweisen. Die erste Eigenfrequenz bei Vorschubantrieben mit Kugelgewindetrieb
ist in aller Regel auf eine axiale Schwingung, das heif}t, eine Schwingung in Vorschub-
richtung des Antriebssystems zuriickzufiihren /1/. Verantwortlich hierfiir ist das Zusam-
menspiel von bewegter Masse und der Summe der Nachgiebigkeiten im Antriebsstrang.
Haupteinflussfaktor ist dabei in aller Regel die Spindel, welche durch ihre geometri-
schen Abmessungen die geringste statische Steifigkeit besitzt /9/. Die Zweite, in Bild 2.3
erkennbare Eigenfrequenz, ist einer rotatorischen Schwingung von Kupplung und Spin-
del zuzuordnen. Die beiden Eigenmoden sind dabei durch das Ubersetzungsverhiltnis
des Kugelgewindetriebs miteinander gekoppelt. In den meisten Fillen ist es jedoch zu-
lassig, die Eigenmoden weitgehend getrennt voneinander zu betrachten. Das in /5/ vor-
gestellte Modell zeigt eine gute Ubereinstimmung mit realen Messungen und besitzt
trotz seines einfachen Aufbaus fiir einen breiten Wertebereich der Betriebsparameter
Giiltigkeit. Fiir analytische Betrachtungen ist es allerdings zu komplex. In der Praxis be-
schrankt man sich daher hiufig auf die Abbildung der ersten, dominanten Eigenfre-
quenz. Hierzu wird das Antriebssystem als Zwei-Massen-Schwinger entsprechend
Bild 2.4 approximiert, wobei aufgrund der Dynamik des Drehzahlreglers die Zu-

standsgroBe x; als eingepriagte GroBe betrachtet werden kann /10/.
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Bild 2.4: Vereinfachte Abbildung eines Antriebssystems mit einer dominanten Ei-

genfrequenz
Die Systemgroen m; und m, verkorpern die konzentrierten Massen fiir Motor und Ma-
schinentisch, ¢ und d stehen fiir die axiale Steifigkeit bzw. den Dampfungskoeffizienten

des Antriebssystems. Fiir das riickwirkungsfreie System lédsst sich damit folgende Diffe-

rentialgleichung aufstellen:
c (X —xz) +d (X — X)) =my X, (2.1
Die Ubertragungsfunktion der Mechanik ergibt sich damit zu

d. .. c
xZ(S) _ m, m,

- = (2.2)
2 2

Das Systemverhalten ldsst sich als eine Kombination aus einem Tiefpass zweiter Ord-
nung und einem zusitzlichen Vorhalteglied interpretieren. Bei den in technischen An-
wendungen iiblichen geringen Didmpfungswerten liegt die Nullstelle im Zahlerterm deut-
lich weiter links in der komplexen Ebene als die dominanten Polstellen. Entsprechend
gering ist deren Einfluss auf das Ubertragungsverhalten im relevanten Frequenzbereich
/1/. Hiufig wird daher die Nullstelle vernachlissigt und es ergibt sich die Ubertragungs-
funktion eines Ein-Massen-Schwingers (2.3) mit der Kennkreisfrequenz w, (2.4) und
dem Didmpfungsmal} D (2.5).
%X (s) wo

%1(s) TS24 2Dwgy + wq 2

(2.3)
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Wo = m_z (2.4)
D = d
" 2mye 2>

Mit steigendem Didmpfungsmall gewinnt der Zidhlerterm jedoch zunehmend an Bedeu-
tung, weshalb fiir die weiteren Untersuchungen des dynamischen Ubertragungsverhal-
tens der Zihlerterm beriicksichtigt werden soll. In Anlehnung an Gleichung (2.3) ldsst

sich die Ubertragungsfunktion (2.2) wie folgt formulieren:

%,(8)  2Dwes + wy®
%.(s)  s2+42DwyS + wy?

(2.6)

Aufgrund der zusitzlichen Nullstelle ergibt sich bei grolen Dampfungswerten ein ge-
geniiber dem Ein-Massen-Schwinger abweichendes Systemverhalten, das sich durch ein

stirker ausgeprigtes Uberschwingverhalten im Frequenz- und Zeitbereich auszeichnet.
2.3  Dynamische Eigenschaften von Vorschubantrieben

Das dynamische Verhalten lagegeregelter Vorschubantriebe beschreibt den zeitlichen
Zusammenhang zwischen vorgegebenem Sollwert und dem sich am Abtrieb einstellen-
den Istwert. Der Begriff beinhaltet dabei die wechselseitige Abhingigkeit von Bearbei-
tungsgeschwindigkeit und erreichbarer Genauigkeit und ist somit ein wichtiges Kriteri-
um fiir die Leistungsfihigkeit von Vorschubantrieben im industriellen Einsatz. Bedingt
durch die hohe geforderte Werkstiickgenauigkeit miissen Vorschubantriebe so beschaf-
fen sein, dass die von der Steuerung vorgegebenen Lage- und Geschwindigkeitswerte
moglichst exakt und mit minimaler Verzogerung umgesetzt werden. Neben einer verzer-
rungsfreien Signaliibertragung erfordert dies ein hohes Beschleunigungsvermogen sowie
ein schnelles Ausregeln von auftretenden Storgroen /9/. Deutlich entscheidender als der
Maximalwert von Geschwindigkeit und Beschleunigung ist dabei das dynamische Fol-
geverhalten des Vorschubantriebs unter realen Bedingungen. Insbesondere bei kurzen
Bewegungssitzen bedarf es eines hohen Ruck- und Beschleunigungsvermdgens, um die
geforderten Bahngeschwindigkeiten bei gleichzeitig hoher Bahngenauigkeit zu erreichen
/11/. Wihrenddessen wirken Reib-, Prozess- und Beschleunigungskrifte auf das System

ein und beintrichtigen die Giite der Vorschubbewegung. Insbesondere die hohen Be-
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schleunigungs- und Prozesskrifte fithren dabei zu Anregungen und unerwiinschten Rela-
tivschwingungen zwischen Werkzeug und Werkstiick. Diese, der eigentlichen Vor-
schubbewegung iiberlagerten Schwingungen, fiihren wiederum zu geometrischen Ab-
weichungen des Werkstiicks, einer schlechten Oberflachengiite und rufen zudem eine
erhohte Beanspruchung des Werkzeugs hervor. Das dynamische Verhalten numerisch
gesteuerter Vorschubantriebe hat daher einen wesentlichen Einfluss auf die Produktivitit

moderner Werkzeugmaschinen und Fertigungseinrichtungen.

Ein entscheidender und zugleich begrenzender Faktor fiir das dynamische Verhalten von
Vorschubantrieben ist das Zusammenspiel von Regelung und den mechanischen Uber-
tragungselementen. Durch Wahl der Regelparameter lassen sich fiir ein und denselben
Vorschubantrieb unterschiedliche dynamische Eigenschaften erzielen. Von besonderer
Bedeutung ist hierbei der Lageregelkreis, welcher als Streckenverhalten die mechani-
schen Ubertragungselemente beinhaltet. Dieser stellt heutzutage die begrenzende GrofRe
dar und ist daher Hauptbestandteil der weiteren Betrachtungen. Aber auch die unterla-
gerten Regelkreise haben einen Einfluss auf das dynamische Verhalten des Vorschuban-
triebs. In der Regel liegen die Bandbreiten der unterlagerten Kaskaden allerdings um
GroBenordnungen iiber denen der iiberlagerten Kaskaden, was eine weitgehend unab-
hingige Betrachtung ermoglicht. Dank digitaler Signalverarbeitung, hohen Abtastraten
und leistungsfihigen Halbleiterbauelementen, lassen sich heute Stromregelbandbreiten
von 1000 Hz und mehr erreichen. Auch im Drehzahlregelkreis sind Bandbreiten von
mehreren hundert Hertz keine Seltenheit. Demgegeniiber stehen die begrenzten Band-
breiten im Lageregelkreis, die bei Werkzeugmaschinen {iiblicherweise im einstelligen
bzw. unteren zweistelligen Hertzbereich liegen. Worin genau diese Begrenzung liegt,

wird im Folgenden erldutert.

Ausgangspunkt der Betrachtungen ist der Vorschubantrieb mit Kaskadenregelung nach
Bild 2.1. Die Parametrierung der Kaskadenregelung erfolgt iiblicherweise in einzelnen,
aufeinanderfolgenden Schritten. Dabei werden die Eigenschaften der inneren Kaskaden
dem jeweils unterlagerten Streckenverhalten zugeordnet. Jede Kaskade ldsst sich somit

entsprechend Bild 2.5 als Standardregelkreis darstellen.
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Bild 2.5: Blockschaltbild eines Standardregelkreises

Durch die Reduzierung des Gesamtsystems auf Standardregelkreise vereinfacht sich die
Betrachtungsweise erheblich und es lassen sich die Methoden der linearen Regelungs-
technik fiir Single-Input-Single-Output (SISO) Systeme anwenden. Fiir die Untersu-
chung von Stabilitit und Regelgiite bietet es sich an, den Riickfithrungspfad gedanklich
aufzutrennen und das Ubertragungsverhalten des offenen Kreises (2.7) im Frequenzbe-
reich zu betrachten.

L=KG (2.7)

Der offene Regelkreis L entspricht dabei dem Produkt aus Regeleinrichtung K und der
Regelstrecke G, inklusive der inneren Kaskaden. Da in vielen Fillen eine messtechni-
sche Untersuchung des offenen Regelkreises nicht moglich ist, kann alternativ dazu der
offene Regelkreis, entsprechend Gleichung (2.8), aus der Ubertragungsfunktion des ge-

schlossenen Regelkreises bestimmt werden.

(2.8)

Die im weiteren Verlauf angewendete Methode der Frequenzganganalyse entspricht ei-
ner standardmiBigen Vorgehensweise und lésst sich auf beliebige Regelkreise anwen-
den. Die Ausfiihrungen in diesem Kapitel erfolgen am Beispiel des Lageregelkreises, da
dieser im vorliegenden Fall die begrenzende Grofe darstellt und zugleich die groBte
Aussagekraft liber die Leistungsfihigkeit eines Vorschubantriebs besitzt. Bild 2.6 zeigt
den offenen Lageregelkreis fiir einen Vorschubantrieb mit Kugelgewindetrieb und der
hierfiir charakteristischen ersten Eigenfrequenz. Die Betrachtung des offenen Lageregel-

kreises kann dabei gleichermallen im Bode- wie im Nyquist-Diagramm erfolgen.
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Bild 2.6: Phasen- und Amplitudenreserve am offenen Lageregelkreis

Die Phasenreserve ¢, bei der Durchtrittskreisfrequenz wp sowie die Amplitudenreserve
A, bei der 180°-Kreisfrequenz w, geben dabei Aufschluss iiber die Stabilitdt und das
Dampfungsverhalten des Regelkreises. Ein Regelkreis ist genau dann stabil, wenn die
Pole der Ubertragungsfunktion des geschlossenen Regelkreises in der linken komplexen
Halbebene liegen. Im offenen Regelkreis entspricht dies der Forderung nach einer
Amplitudenreserve von A, = 1 (0 dB) und einer Phasenreserve von ¢, > 0. Eine Erho-
hung des Verstirkungsfaktors K, im Lageregler fiihrt zu einem verbesserten dynami-
schen Verhalten, gleichzeitig aber auch zu einer Abnahme der Stabilitétsreserve. Die
Durchtrittskreisfrequenz wp ist dabei ein Mal} fiir die Bandbreite des geregelten An-
triebssystems und ist direkt proportional zum eingestellten K,-Faktor. Fiir ein ausrei-
chend dynamisches Verhalten ohne Uberschwingen in der Position wird bei Vorschub-
antrieben iiblicherweise eine Phasenreserve von ¢, > 60° und eine Amplitudenreserve
von A, > 8 dB gefordert. Wie aus Bild 2.6 hervorgeht, ist die Resonanziiberhohung bei
der ersten Eigenfrequenz und dem damit verbundene Phasenabfall der begrenzende Fak-

tor fiir die erreichbare Bandbreite im Lageregelkreis.

Die Beurteilung des dynamischen Verhaltens von Vorschubantrieben erfolgt bei ge-
schlossenem Regelkreis, wobei sowohl das Fiihrungs- als auch das Storverhalten von In-
teresse sind. Bild 2.7 zeigt beispielhaft den Fithrungsfrequenzgang fiir den in Bild 2.6

betrachteten Vorschubantrieb.
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Bild 2.7: Fithrungsfrequenzgang eines Vorschubantriebs mit Kaskadenregelung

Der Fiihrungsfrequenzgang beschreibt das Ubertragungsverhalten zwischen Fiihrungs-
grofBe w und RegelgroBe y fiir den geschlossenen Regelkreis. Dabei wird eine minimale
Abnahme der Phase und ein Amplitudenverhiltnis nahe 1 (0 dB) fiir einen moglichst
weiten Frequenzbereich angestrebt. Als Bandbreite bezeichnet man hierbei die Fre-
quenz, bei welcher die Amplitude erstmals den Grenzwert von -3 dB unterschreitet. Der
Storfrequenzgang beschreibt entsprechend das Ubertragungsverhalten zwischen einer
StorgroBe z und der RegelgroBe y. Im Falle von Vorschubantrieben fiir Werkzeugma-
schinen verkorpert die Storgrofle meist eine Prozesskraft, die auf den Maschinentisch
wirkt. In diesem Zusammenhang ist daher auch von dem in Bild 2.8 dargestellten Nach-

giebigkeitsfrequenzgang die Rede.
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Bild 2.8: Nachgiebigkeitsfrequenzgang eines Vorschubantriebs mit Kaskadenrege-
lung

Vorschubantriebe mit direkter Erfassung der Tischposition weisen eine sehr hohe stati-
sche Steifigkeit auf (f=0 Hz). Diese wird letztlich nur durch die StellgréBenbeschrin-
kung und die Auflosung des Messsystems begrenzt. Die grofite Nachgiebigkeit liegt ty-
pischerweise im Bereich der ersten Eigenfrequenz. Storkréfte, mit einem hohen spektral-
en Anteil in diesem Frequenzbereich, fiihren zu einer besonders starken Anregung des
Systems und zu groBen Abweichungen in der Position. Bei hoheren Frequenzen wirkt
sich die Triagheit der Masse, insbesondere die des Maschinentisches, zunehmend positiv

auf das Storverhalten aus.

Neben der vorgestellten Analyse im Frequenzbereich werden bei Vorschubantrieben iib-
licherweise auch Untersuchungen im Zeitbereich durchgefiihrt. Die Betrachtung der Sys-
temantwort auf einen Fiihrungsgrofensprung gehort dabei zu den wohl bekanntesten
Verfahren. Anhand empirischer Einstellregeln lédsst sich auf einfache Weise eine Para-
metrierung der Regler und eine Beurteilung des Systemverhaltens vornehmen /1/ /9/
/12/. Auf gleiche Art kann auch das Storverhalten bei transienten Anregungen untersucht
werden. Die Analyse im Zeitbereich bietet dabei einen hohen Informationsgehalt und
ermdoglicht Aussagen iiber nichtlineare Effekte wie Totzeiten, Umkehrspannen oder Lo-
se. Ublicherweise erfolgt auch eine Untersuchung des Schleppabstandes bei unterschied-
lichen Verfahrprofilen sowie die Durchfiihrung eines Kreisformtests bei Maschinen mit

mehreren, funktional abhidngigen Achsen /13/.
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Die Einstellung der Regelparameter und die damit verbundene Festlegung der dynami-
schen Eigenschaften eines Vorschubantriebs erfolgt in der Regel einmalig wéhrend der
Inbetriebnahmephase. Hierbei werden ein hohes Beschleunigungsvermogen und eine
minimale Regelabweichung auch bei hohen Geschwindigkeiten und einwirkenden Pro-
zess- und Reibkriften angestrebt. Die hierfiir erforderliche Regelbandbreite und die hohe
dynamische Steifigkeit des Vorschubantriebs sind jedoch kontrire Ziele: Eine Erhohung
der Regelverstirkung fiihrt zu einem Anstieg der Regelbandbreite, reduziert aber gleich-
zeitig die Stabilitdtsreserve und mindert so das Dampfungsverhalten des lagegeregelten
Vorschubantriebs. Bei der Einstellung der Regelparameter wird daher ein Kompromiss
aus gutem Fiihrungs- und Storverhalten angestrebt, wobei eine Priorisierung letztlich auf
Basis der vorliegenden Anwendung erfolgt. Gleichzeitig wird eine hohe Robustheit ge-
geniiber verdnderlichen Betriebsbedingungen gefordert. Erreicht wird dies in der Praxis
durch eine verhiltnisméfig konservative Einstellung der Regelparameter, was zulasten
der Leistungsfahigkeit fiihrt /14/. Die im Rahmen dieser Arbeit angesetzten Kriterien fiir
die Einstellung der Regelparameter orientieren sich an gingigen Anforderungen aus dem
industriellen Umfeld. Fiir detaillierte Angaben zu der Parametrierung der Regler sowie
fiir weitere Ausfithrungen zu dem dynamischen Verhalten von Vorschubantrieben sei an
dieser Stelle auf die eingehende Literatur verwiesen /1//2//10/ /15/ /16/ /17/.

2.4  Ansitze zur Verbesserung des dynamischen Verhaltens

Wie im vorhergehenden Kapitel beschrieben wurde, wird das dynamische Verhalten von
Vorschubantrieben im Wesentlichen durch die Lage und Auspriagung der ersten Eigen-
frequenz bestimmt. Zwischen der ersten dominante Eigenfrequenz und der erreichbaren
Bandbreite bzw. dem einstellbaren K,-Faktor besteht dabei folgender Zusammenhang
/11/:

K, < 0.3w, (2.9)

Aufgrund der im Allgemeinen geringen Systemdidmpfung der mechanischen Ubertra-
gungselemente und der damit verbundenen Amplitudeniiberhhung féllt die Bandbreite

jedoch in der Regel wesentlich geringer aus /18/.
Im Laufe der Jahre wurden zahlreiche Methoden entwickelt, um das dynamische Verhal-

ten und damit die Leistungsfahigkeit von elektromechanischen Vorschubantrieben zu

verbessern. Eine Beurteilung der Verfahren kann dabei auf Basis der allgemeinen An-
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forderungen (siche Abschnitt 2.1) sowie aus technischen und wirtschaftlichen Gesichts-
punkten erfolgen. Neben der Verbesserung von Fithrungs- und Stoérverhalten spielen da-

bei Faktoren wie zusitzliche Kosten, Umsetzbarkeit und Robustheit eine wichtige Rolle.

Die Vielzahl der Methoden lidsst sich in drei Gruppen einteilen: regelungstechnische
MaBnahmen, konstruktive Mafnahmen und MaBlnahmen, die den Einsatz zusitzlicher
aktiver Komponenten erfordern. Bild 2.9 zeigt eine Einteilung géngiger Methoden, wel-
che im Folgenden niaher erldutert werden. Nicht beriicksichtigt sind dabei Verfahren der
Anregungsvermeidung, wie sie beispielsweise in /3/ /19/ /20/ /21/ aufgefiihrt sind. Diese
ermOglichen zwar eine Verbesserung des Fiihrungsverhaltens durch Manipulation der
Sollwerte, haben aber keinen Einfluss auf die Storsteifigkeit und die Regelgiite eines
Vorschubantriebs.

Regelungstechnische Aktorische Konstruktive
Ansatze — Ansatze Ansatze ~_

TN N NN

Alternative Redundante Paralleler

Regelverfahren Antriebe Achsverbund Masse

Steifigkeit )
Erweiterung der Aktive Dampfung

Regelkaskade Schwingungsdampfung

Bild 2.9: Einteilung der Methoden zur Verbesserung des dynamischen Verhaltens
von Vorschubantrieben

Ein naheliegender Ansatz zur Verbesserung des dynamischen Verhaltens von Vorschub-
antrieben ist die Erhohung der ersten Eigenfrequenz durch konstruktive Malnahmen.
Dies kann zum einen durch Reduktion der bewegten Masse gelingen, zum anderen durch

eine Erhohung der Steifigkeit. Eine gewichtsoptimale Auslegung erfolgt in aller Regel
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bereits wihrend des Entwicklungsprozesses. Eine weitere Reduzierung der bewegten
Masse ist daher nur in Ausnahmeféllen méglich und fithrt zudem zu einer Abnahme der
Storsteifigkeit bei hohen Frequenzen. Eine Erhohung der Steifigkeit ldsst sich durch den
Einsatz hochsteifer, vorgespannter Komponenten erreichen. Eine hiufig angewandte
Methode ist hierbei das Recken der Kugelrollspindel durch angestellte Festlager auf bei-
den Seiten. Im Allgemeinen ldsst sich dadurch die erste Eigenfrequenz merklich erho-
hen. Eine hohe thermische Stabilitit ist jedoch Voraussetzung fiir den Einsatz dieser Me-
thode, weswegen zum Teil aufwendige Einrichtungen zur Kiihlung erforderlich sind. Ei-
ne weitere konstruktive MaBBnahme liegt in der Verbesserung der Dampfungseigenschaf-
ten, beispielsweise durch den Einsatz hydrostatischer Fiihrungen /22/ /23/ oder durch die
Anbringung zusitzlicher Dampfungsschlitten /24/ /25/ /26/. Beide Ansitze wirken sich
positiv auf das Betriebsverhalten und die Laufruhe von Vorschubantrieben aus. Die Ein-
flussnahme auf Schwingungen in Axialrichtung und die erreichbare Verbesserung der

dynamischen Eigenschaften ist in aller Regel jedoch duflerst gering.

Deutlich mehr Potential bietet hingegen der Aufbau eines parallelen Achsverbunds.
Hierbei werden zwei identische Antriebseinheiten — beispielsweise zwei Kugelgewinde-
triebe — fiir die Bewegung eines Maschinenschlittens eingesetzt. Diese Methode ermog-
licht eine gleichzeitige Verbesserung von Steifigkeit und Dampfungsverhalten und birgt
damit ein nennenswertes Verbesserungspotential. Ein weiteres Verfahren aus der Gruppe
der aktorischen Ansitze ist die aktive Schwingungsdampfung. Hierbei werden zusitzli-
che Aktor-Sensor-Systeme in das Antriebssystem eingebracht, um Schwingungen gezielt
zu unterdriicken bzw. zu isolieren. Diese Verfahren werden insbesondere zur Dampfung
von schwingenden Maschinenstrukturen eingesetzt, wobei neben vollstindig aktiven
Aktoren /27/ 128/ /29/ auch semiaktive Hilfsmassen- oder Reibungsdampfer zum Einsatz
kommen /30/ /31/ /32/. Fiir die aktive Dampfung von Vorschubantrieben existieren le-
diglich einzelne Ansitze /33/ /34/ /35/ /136/, wobei eine ganzheitliche Verbesserung des
dynamischen Verhaltens und eine allgemeine Anwendbarkeit derzeit nicht gegeben sind.
Hauptproblem ist in diesem Fall die Integration zusétzlicher Aktoren in einen Vorschub-
antrieb und die damit verbundenen Einschrinkungen und Kosten. Ein weiterer Ansatz,
welcher der Verbesserung der dynamischen Eigenschaften dient, ist der Aufbau soge-
nannter redundanter Antriebe. Hierbei werden mehrere, serielle Antriebe unterschiedli-
cher Dynamik fiir die Erfiillung eines Freiheitsgrades eingesetzt /37/ /38/. Von besonde-
rer Bedeutung sind hierbei die Bahnaufteilung zwischen den einzelnen Achsen und die
anforderungsbezogene Auslegung der Antriebe. Diese Art der Bewegungserzeugung

stellt ein Sondergebiet dar und ist daher nicht Bestandteil der weiteren Betrachtungen.
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Eine andere Moglichkeit zur Verbesserung des dynamischen Verhaltens ist der Einsatz
regelungstechnischer Maflnahmen wie die Erweiterung der Kaskadenregelung. Hierbei
werden zusitzliche Zustandsgrofen, wie beispielsweise die Beschleunigung des Ma-
schinentischs, erfasst und in die Regelstruktur des Vorschubantriebs eingebunden /20/
139/ 140/ /41/ 142/ [43/ /44/. Prinzipiell ldsst sich dadurch das Schwingungsverhalten der
mechanischen Ubertragungselemente durch eine gegenphasige Ansteuerung des An-
triebs kompensieren und das dynamische Verhalten nachhaltig verbessern. Vorausset-
zung ist jedoch, dass die Schwingungen mit minimaler Verzogerung erfasst und in ent-
sprechende Stellgrolen umgesetzt werden konnen. Begrenzende Faktoren sind dabei der
Aufwand fiir die Zustandsgroenerfassung und -aufbereitung, Bandbreitenbeschriankun-
gen der unterlagerten Regelkaskaden sowie die Robustheit der Methode gegeniiber Ver-
dnderungen der Regelstrecke. Eine weitere Moglichkeit zur Verbesserung des dynami-
schen Verhaltens von Vorschubantrieben bieten alternative Regelverfahren, welche an-
stelle der klassischen Kaskadenregelung eingesetzt werden. Zustandsregelung /45/ /46/
/471, Sliding Mode Regelung /48/ /49/ /50/ oder modellpriadiktive Regelung /51/ /52/
sind Verfahren, welche in diesem Zusammenhang zu nennen sind. Im Allgemeinen bie-
ten solche regelungstechnischen Ansitze ein hohes Verbesserungspotential, erfordern
aber gleichzeitig ein erhohtes Mal3 an Expertenwissen fiir die Auslegung und Paramet-
rierung der Regler. Zudem existieren in vielen Fillen hohe Anforderungen an die Ab-
tastzeiten und die Signalgiite der erfassten Zustandsgréen. Da samtliche Methoden eine
Modellvorstellung zugrunde legen, zidhlt auch in diesem Fall die Robustheit gegeniiber

verdnderlichen Systemeigenschaften zu den zentralen Herausforderungen.

Tabelle 2.1 zeigt entsprechend der vorgenommenen Einteilung eine Bewertung der un-

terschiedlichen Ansiitze.
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@  Kiterium nicht erfiillt

Tabelle 2.1: Bewertung unterschiedlicher Ansitze zur Verbesserung des dynamischen

Verhaltens von Vorschubantrieben

Deutlich wird hierbei die Diskrepanz zwischen erreichbarem Verbesserungspotential
und der Umsetzbarkeit der Methode. Wihrend insbesondere regelungstechnische Ver-
fahren ein erhebliches Verbesserungspotential aufweisen, lassen sich diese im Allgemei-
nen nur schwer auf industrielle Anwendungen iibertragen. Ein Hauptgrund dafiir sind die
fehlende Offenheit industrieller Steuerungen sowie die mangelnde Robustheit dieser
Methoden.

Im Folgenden werden einzelne Verfahren, fiir die in umfangreichen Arbeiten bereits eine
ganzheitliche und quantitativ messbare Verbesserung des dynamischen Verhaltens von

Vorschubantrieben nachgewiesen wurde, genauer betrachtet.

Die Zustandsregelung ist eine klassische Methode fiir die Beherrschung komplexer An-
triebssysteme. Voraussetzung ist dabei die Erfassung der relevanten Zustandsgrof3en,
wobei hierfiir hdufig Beobachterstrukturen zum Einsatz kommen. In /46/ /47/ wird das
Prinzip der Zustandsregelung auf elektromechanische Vorschubantriebe angewendet.
Die Parameter der Zustandsriickfiihrung werden in diesem Fall mittels Polvorgabe be-

stimmt. Fiir die Ermittlung der erforderlichen Zustandsgroflen aus den verrauschten Sen-
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sorsignalen kommt in /47/ ein Kalman-Filter zum Einsatz. Wie die Untersuchungen ge-
zeigt haben, ldsst sich durch den Einsatz der Zustandsregelung und die bessere Ausnut-
zung der Stellreserven eine nennenswerte Verbesserung des dynamischen Verhaltens er-

zielen.

In dhnlicher Weise wurde auch fiir das Prinzip der Sliding Mode Regelung in /48/ /49/
/50/ ein verbessertes dynamisches Verhalten nachgewiesen. Zusitzliche Storgrofenbe-
obachter gewihrleisten in diesem Fall die Robustheit und Storsteifigkeit der Vor-
schubachsregelung und fithren zu einer verbesserten Konturtreue wihrend der Bearbei-
tung. Beide Regelverfahren erfordern ein hohes Mall an Expertenwissen sowie eine ge-
naue Kenntnis des Streckenverhaltens. Auch sind zum Teil spezielle Vorfilter und Kom-
pensationsmechanismen erforderlich, um ein gewiinschtes Fiihrungsverhalten sicherzu-
stellen. Verdnderungen der Systemeigenschaften haben daher unweigerlich einen Ein-

fluss auf die Effektivitit und Stabilitédt dieser Regelkonzepte.

Eine weitere Methode, welche eine Verbesserung des dynamischen Verhaltens ermog-
licht, ist die sogenannte Beschleunigungsriickfithrung. Das in /39/ /40/ vorgestellte und
umgesetzte Prinzip entspricht dabei einer Erweiterung der klassischen Kaskadenrege-
lung. Hierbei wird die Beschleunigung des Maschinentisches erfasst und iiber eine Fil-
terstruktur auf das Stellsignal des Aktors zuriickgefiihrt. Auftretende Schwingungen in
Vorschubrichtung werden so erkannt und durch eine gegenphasige Ansteuerung des
Servoantriebs kompensiert. Auf diese Weise ldsst sich die Lageregelbandbreite eines
Vorschubantriebs steigern und damit das Fiihrungs- und Stoérverhalten nennenswert ver-

bessern.

Das von der Firma Siemens propagierte Advanced Position Control /41/ /42/ /43/ /44/
basiert auf demselben Prinzip, wobei in diesem Fall zusitzliche Bandsperren im Riick-
fiihrungspfad die Wirkungsweise auf einzelne oder mehrere Eigenfrequenzen begrenzen.
Die Umsetzung einer Beschleunigungsriickfiihrung erfordert im Allgemeinen ein hoch-
aufgelostes und rauscharmes Beschleunigungssignal hoher Bandbreite, was insbesondere
bei steifen Vorschubantrieben eine besondere Herausforderung darstellt. AuBlerdem be-
darf es einer genauen Abstimmung der Filterstrukturen auf die Eigenfrequenzen des An-
triebssystems, was die erhohte Sensitivitdt dieser Methoden gegeniiber Parameter-

schwankungen erklért.

Tabelle 2.2 zeigt eine Ubersicht der vorgestellten Verfahren.
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Tabelle 2.2:  Ubersicht bekannter Verfahren zur Verbesserung des dynamischen Ver-

haltens von elektromechanischen Vorschubantrieben

Bei den angesprochenen Verfahren zur Verbesserung des dynamischen Verhaltens han-
delt es sich allesamt um regelungstechnische MaBnahmen. Allen Verfahren gemeinsam
ist dabei die mangelnde Robustheit bzw. die nachlassende Wirkung bei Verdnderungen
der Systemeigenschaften, was einem universellen Einsatz im Bereich der Werkzeugma-

schinen derzeit entgegensteht.
2.5  Zusammenfassende Bewertung des Stands der Forschung

In dem vorangegangenen Abschnitt wurden zahlreiche Ansitze zur Verbesserung des
dynamischen Verhaltens von Vorschubantrieben vorgestellt. Insbesondere die Leistungs-
fahigkeit regelungstechnischer Mainahmen wurde dabei in zahlreichen Arbeiten nach-
gewiesen. Ungeachtet des hohen Verbesserungspotentials, konnten sich die meisten Ver-
fahren jedoch in der Praxis nicht durchsetzen. Zusitzlicher Aufwand fiir die Zu-
standsgroBenerfassung und -aufbereitung, mangelnde Robustheit gegeniiber verdnderli-
chen Betriebsbedingungen sowie Probleme bei der Integration sind die wesentlichen
Griinde hierfiir. In diesem Zusammenhang sei erwéhnt, dass das Systemverhalten eines
Vorschubantriebs im industriellen Umfeld keineswegs als konstant angenommen werden
kann. Verschleis, Temperaturverhalten, Positionsabhingigkeiten und sich #dndernde

Lastmassen haben einen nennenswerten Einfluss auf das dynamische Verhalten und da-
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mit auf die Wirksamkeit regelungstechnischer Methoden. Inwieweit es zu Verdnderun-

gen der Regelstrecke withrend des Betriebs kommen kann, verdeutlicht Bild 2.10.
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Bild 2.10: Gemessener Mechanikfrequenzgang eines Vorschubantriebs mit KGT bei
unterschiedlicher Lastmasse

Der gemessene Mechanikfrequenzgang einer Werkzeugmaschinen-Vorschubachse zeigt
eine starke Abhingigkeit von der Lastmasse. Mit zunehmender bewegter Masse verrin-
gert sich die erste Eigenfrequenz. Gleichzeitig fiihrt die Erhohung der Masse im vorlie-
genden Fall zu einer Nickbewegung des Maschinentisches, was sich im Mechanikfre-
quenzgang als ausgeprigte Nullstelle bemerkbar macht. Auch wenn dies nur ein exemp-
larisches Beispiel ist, so zeigt es doch, dass in den meisten Fillen nicht von einem kon-
stanten Systemverhalten ausgegangen werden kann, was den Einsatz regelungstechni-
scher MaBnahmen erschwert. Vor dem Hintergrund einer hohen Robustheit und einer
einfachen Umsetzbarkeit werden heutzutage nahezu ausnahmslos konstruktive Mal-
nahmen zur Verbesserung des dynamischen Verhaltens eingesetzt. Zudem findet der
Aufbau eines parallelen Achsverbunds in den letzten Jahren vermehrt Einzug in indust-

riellen Anwendungen.
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3 Zielsetzung und Vorgehensweise

Wie aus dem Stand der Technik und Forschung hervorgeht, wurden mit den wachsenden
Anforderungen zahlreiche Methoden zur Verbesserung des dynamischen Verhaltens von
Vorschubantrieben entwickelt. Von zentraler Bedeutung ist dabei stets das komplexe
Zusammenspiel von mechanischen Ubertragungselementen und dem eingesetzten Re-
gelkonzept. Trotz des zum Teil hohen Verbesserungspotentials konnten sich die aller-
meisten Methoden aufgrund mangelnder Robustheit sowie Problemen bei der Integration
im industriellen Bereich bisher nicht durchsetzen. Vor dem Hintergrund steigender An-
forderungen bedarf es daher alternativer Ansitze zur Verbesserung der dynamischen Ei-

genschaften.

Aus diesem Grund wurde im Rahmen der vorliegenden Arbeit ein neues Konzept entwi-
ckelt /53/, einzuordnen in die Gruppe der aktorischen Ansitze, das sowohl ein erhebli-
ches Verbesserungspotential als auch ein erhohtes Mall an Robustheit verspricht. Aus-
gangspunkt der Uberlegungen ist dabei die Ausprigung der ersten Eigenfrequenz und
deren begrenzende Wirkung auf die Dynamik von Vorschubantrieben. Basierend auf
dem klassischen Prinzip der Kaskadenregelung wird das System Vorschubantrieb hierzu
um ein semiaktives Dampfungselement erweitert. Mit Hilfe dieses zusitzlichen Aktors
soll das Dampfungsverhalten bei der ersten Eigenfrequenz der Mechanik gezielt beein-
flusst und damit das dynamische Verhalten insgesamt verbessert werden. Die Dampfung
des Vorschubantriebs erfolgt in diesem Fall durch Einbringung einer Kraft zwischen
Maschinentisch und dem Bezugssystem, in der Regel dem Maschinenbett. Der gewihlte
Kraftangriffspunkt und die Online-Variation der Dampfungskraft bieten dabei eine na-
hezu optimale Einflussmoglichkeit auf das Dampfungsverhalten der mechanischen
Ubertragungselemente. Eine verbesserte Dampfung ermoglicht wiederum eine Anpas-
sung der Regelparameter, was letztlich zu einer ganzheitlichen Verbesserung des dyna-
mischen Verhaltens fiihrt. Bild 3.1 verdeutlicht das grundlegende Vorgehen bei der Me-
thode.
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Bild 3.1: Schematische Darstellung des Funktionsprinzips

Der Begriff semiaktiv beschreibt in diesem Zusammenhang die Tatsache, dass der zu-
satzliche Stelleingriff iiber ein passives Dampfungselement mit verdnderlichen Eigen-
schaften erfolgt. Im Gegensatz zu einem aktiven System ist ein semiaktives System nicht
in der Lage, Energie in das System einzubringen. Dies ist zwar mit gewissen Einschrén-
kungen verbunden, bringt aber zugleich Vorteile hinsichtlich der Robustheit der Metho-
de und der Gestaltung des Dampfungsaktors.

Das im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Konzept der semiaktiven Ddmpfung von Vor-
schubantrieben soll in den folgenden Kapiteln erarbeitet und umgesetzt werden. In Kapi-
tel 4 werden zunichst die theoretischen Grundlagen vorgestellt und die Funktionsweise
detailliert beschrieben. Die Untersuchungen in diesem Kapitel erfolgen anhand eines
allgemeingiiltigen, vereinfachten Antriebsmodells, was eine Ubertragbarkeit der Ergeb-
nisse auf beliebige Antriebssysteme ermoglicht. Spezifische Anforderungen, welche mit
der Anwendung der Vorschubantriebe verkniipft sind, werden in Kapitel 5 adressiert.
Die Betrachtungen konzentrieren sich hierbei auf Vorschubantriebe mit Kugelgewinde-
trieb, da diesen im Bereich der Werkzeugmaschinen die grofite Bedeutung zukommt.
Kapitel 6 beschiftigt sich mit der Entwicklung geeigneter Aktoren fiir die praktische
Umsetzung des Konzeptes. AnschlieBend erfolgt in Kapitel 7 die messtechnische Verifi-
kation der Methode am Versuchsstand. Eine Zusammenfassung sowie ein Ausblick auf

mogliche Einsatzbereiche und weitere Arbeitsgebiete in Kapitel 8 schliet die Arbeit ab.
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4 Semiaktive Dimpfung von Antriebssystemen

Das Prinzip der semiaktiven Dampfung zur Schwingungsunterdriickung wurde erstmals
1974 erwihnt /54/ und seitdem, zum Teil in abgewandelter Form, in zahlreichen Berei-
chen erfolgreich eingesetzt. Das Anwendungsgebiet erstreckt sich dabei vom Erdbeben-
schutz bei Bauwerken /55/, tiber die Fahrwerkstechnik im Automobil- und Fahrzeugbe-
reich /56/ bis hin zu Anwendungen in der Luft- und Raumfahrtindustrie /57/.

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wird das Prinzip der semiaktiven Dampfung nun
auf Antriebssysteme im industriellen Umfeld iibertragen. Hierbei wird zunichst das
Funktionsprinzip der semiaktiven Ddmpfung erldutert und ein fiir Antriebssysteme ge-
eignetes Regelgesetz vorgestellt. Anschlieend erfolgen ein Stabilititsnachweis und die
Herleitung einer linearen Systembetrachtung. Eine Parameteruntersuchung gibt letztlich
Aufschluss tiber relevante Systemkenngroen und die Wirkungsweise der semiaktiven
Déampfung. Ausgangspunkt der Betrachtungen ist dabei das in Bild 4.1 dargestellte, all-

gemeingiiltige Modell eines Antriebssystems mit ausgeprigter Eigenfrequenz.
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Bild 4.1: Allgemeingiiltiges Modell eines Antriebssystems mit anpassbarer Damp-

fung zwischen Abtrieb und Inertialsystem

In Analogie zu dem in Kapitel 2.2 vorgestellten Zwei-Masse-Schwinger stehen die Sys-
temgroBen m; und m; fiir die konzentrierten Massen fiir Antrieb und Abtrieb, ¢ fiir die
Steifigkeit des Antriebssystems in Vorschubrichtung und d,,, fiir die interne System-
diampfung. Die Dampfungskoeffizienten d; und d, verkorpern die in realen Systemen

stets vorhandene Reibung gegeniiber dem Inertialsystem.
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Eine hohe Reibung gegeniiber dem Inertialsystem ist bei Antriebssystemen aus energeti-
schen sowie aus verschleitechnischen Griinden im Allgemeinen nicht wiinschenswert.
Die nichtlinearen Anteile der Reibung beeinflussen zudem die erreichbare Regelgiite
und Genauigkeit eines Antriebssystems, weswegen fiir gewohnlich ein moglichst gerin-
ger, linearer Reibungsverlauf angestrebt wird. Betrachtet man jedoch den Einfluss der
Reibung auf das dynamische Verhalten, so ergibt sich ein Dampfungseffekt, der durch-
aus von Vorteil sein kann. Insbesondere bei Anwendungen mit hohen Anforderungen an
das Diampfungsverhalten ist daher ein gewisses Reibverhalten, wie beispielsweise das

von hydrodynamischen Fiihrungen, durchaus erwiinscht.

Der Kerngedanke der vorgestellten Methode liegt nun darin, die stets vorhandene Damp-
fung des Antriebssystems gegeniiber dem Inertialsystem bedarfsgerecht und situations-
abhéngig anzupassen, und dadurch eine ganzheitliche und aus energetischen Gesichts-
punkten optimale Verbesserung des dynamischen Verhaltens zu erreichen. Hierzu wird,
wie in Bild 4.1 dargestellt, ein am Abtrieb wirkendes, einstellbares Dadmpfungselement
zugrunde gelegt. Durch Variation des Dampfungskoeffizienten d, besteht die Moglich-
keit, eine definierte, der Bewegungsrichtung entgegen gerichtete Kraft F; in das An-
triebssystem einzubringen. Die Kraft F,; verkorpert dabei eine zusitzliche Hilfsstellgro-
Be, die es ermoglicht, das Dampfungsverhalten des Antriebssystems in positiver Weise

zu beeinflussen.

Im Folgenden soll ein vorteilhaftes, semiaktives Regelgesetz zur Ansteuerung eines sol-

chen Dampfungselementes vorgestellt und dessen Wirkungsweise erldutert werden.

4.1 Semiaktives Regelgesetz fiir die Dimpfung von Antriebssystemen

Ziel der vorgestellten Methode ist die selektive Verbesserung des Dampfungsverhaltens
eines Antriebssystems im Bereich dessen Eigenfrequenz. Auftretende Anregungen, her-
vorgerufen durch Beschleunigungs-, Prozess- und Reibkrifte, miissen hierzu detektiert
und iiber einen entsprechenden Stelleingriff des zusétzlichen Aktors geddampft werden.
Grundvoraussetzung ist daher die Berechnung einer geeigneten Stellgrofle auf Basis ak-
tueller ZustandsgroBen. Durch die zusétzlich eingebrachte Dampfungskraft soll ein Auf-
klingen von Schwingungen vermieden, und die gewiinschte Regelgiite des Antriebssys-

tems sichergestellt werden.
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Aus der hohen Dynamik und der geforderten Genauigkeit industrieller Antriebssysteme
ergeben sich einige funktionale Anforderungen, die bei der Entwicklung eines Ansteuer-
konzeptes beriicksichtigt werden miissen. Im Allgemeinen wird eine direkte Wirkungs-
weise gefordert: Schwingungen miissen in minimaler Zeit abgebaut werden bzw. diirfen
im Falle der Vorschubantriebe erst gar nicht auftreten. Dies erfordert hohe Dampfungs-
krifte und einen minimalen zeitlichen Verzug. Dabei muss gewéhrleistet sein, dass die
StellgroBe im gesamten Betriebsbereich einen stetigen Verlauf aufweist. Nur so kann si-
chergestellt werden, dass es durch die Dampfungskraft selbst zu keiner Anregung des
Antriebssystems kommt. Ein weiterer wichtiger Aspekt ist die bedarfsgerechte Wir-
kungsweise der Methode: Schwingungen miissen zielgerichtet und zuverldssig unter-
driickt werden, wohingegen im stationdren Fall ein Eingriff unerwiinscht ist. Dauerhaft
hohe Dampfungskrifte wiirden sich negativ auf den Energieverbrauch, die Dimensionie-
rung der Antriebe sowie auf Verschleil und Erwdarmung des Antriebssystems auswirken

und miissen daher verhindert werden.

Fiir die Umsetzung dieser Ziele, und unter Beriicksichtigung der Passivitdt des Aktors,
wurde in /58/ das semiaktive Ansteuerkonzept (4.1) entworfen. Die Berechnung der
StellgroBBe F, erfolgt dabei auf Basis der aktuellen, betragsméfigen Geschwindigkeits-
differenz zwischen Antrieb und Abtrieb. Diese nimmt bei Anregungen im Bereich der

Eigenfrequenz iiberproportional zu und ist damit ein Maf fiir den aktuellen Zustand des

Antriebssystems.
Kgsgn(x,) (| x5 — |%4]), x| — %] >0
Fd={ asgn(xz) (1% | — [x4]) |.2|_|.1|< @1
0, |%2] = 1%,] < 0

Ist die betragsmiBige Geschwindigkeit am Abtrieb groBer als am Antrieb und ist die
Forderung nach der Passivitidt des Aktors erfiillt, so erfolgt die Einbringung einer der
Bewegungsrichtung entgegen gerichteten Kraft ;. Anderenfalls wird die Stellgrofle auf
null gesetzt und die Inertialdimpfung nimmt ihren Minimalwert an. Die Hohe der einge-

brachten Kraft ist dabei proportional zu der dynamischen Abweichung

Alx| = [xz] = %] 4.2)

und dem Proportionalfaktor K,. Entsprechend kann iiber den Parameter K, die Wir-
kungsweise der Methode eingestellt werden. Die abtriebsseitige Kraft F; wirkt dabei
stets entgegen der aktuellen Schwingrichtung, wodurch sich letztlich der gewiinschte

Dampfungseffekt einstellt. Bild 4.2 zeigt die Schaltfliche des entwickelten, semiaktiven
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Regelgesetzes. Weiterfithrende Betrachtungen sowie ein Vergleich zu alternativen An-

steuerkonzepten sind in /58/ zu finden.

Bild 4.2: Schaltfliache fiir das semiaktive Regelgesetzt nach (4.1) in normierter
Darstellung

Das vorgestellte Regelkonzept bewirkt eine selektive Dampfung von aufklingenden
Schwingungen, wobei insbesondere der Forderung nach einem stetigen Verlauf der
StellgroBe Rechnung getragen wird. Da sich die Hohe der zusitzlich eingebrachten
Déampfungskraft F,; nach der Geschwindigkeitsdifferenz zwischen Antrieb und Abtrieb
richtet, ist die Wirkungsweise, trotz Abstiitzung gegeniiber dem Inertialsystem, ver-
gleichbar mit der einer internen Systemddmpfung. Durch Auswertung der aktuellen Zu-
standsgroBen erfolgt ein Stelleingriff nur dann, wenn die eigentliche Vorschubbewegung
von Schwingungsanteilen iiberlagert wird. Im stationidren Betrieb hingegen, beispiels-
weise bei konstanter Vorschubgeschwindigkeit, ist die Geschwindigkeitsdifferenz

Ala'cl < 0 und es wird keine zusitzliche Kraft eingeleitet.
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4.2 Stabilitiitsnachweis fiir Antriebssysteme mit semiaktiver Dimpfung

Im Folgenden soll eine Stabilititsbetrachtung fiir das allgemeingiiltige Antriebssystem
mit semiaktiver Dampfung (Bild 4.1) mit Hilfe der direkten Methode von Lyapunov er-

folgen. Hierzu betrachte man das reelle autonome System

y=f 4.3)

wobei f in der offenen Menge D c R"™ stetig ist und eine Ruhelage f(0) = 0 mit 0 € D

besitzt. Eine solche Ruhelage heift stabil, wenn fiir jedes € > 0 ein § > 0 existiert, so-

dass gilt:

ly(0)] <6 (4.4)
fiir alle

ly(®)|<e und 0 <t < o (4.5)

Die Ruhelage wird ferner asymptotisch stabil genannt, wenn sie stabil ist und ein § > 0

existiert, sodass fiir alle Losungen von y(t) mit |y(0)| < § gilt:
fmly©f =0 (4.6)

Eine Ruhelage heifit instabil, wenn sie nicht stabil ist /59/. Fiir den Stabilitdtsnachweis
nach der direkten Methode von Lyapunov wird nun eine reellwertige Funktion V defi-
niert. Diese sogenannte Lyapunov-Funktion kann als verallgemeinerte Energiefunktion
betrachtet werden, welche ihr Minimum in der Ruhelage des Systems hat. Untersucht
man nun die Anderungsrate der Energiefunktion, so ldsst sich daraus ein Riickschluss
auf die Stabilitdt der Ruhelage ziehen. Dabei gelten folgende Vereinbarungen: Es exis-

tiere eine Lyapunov-Funktion V' zu f(y) mit den Eigenschaften
V(0)=0,V(x)>0fiirx+0 4.7)
dann gilt:

e Die Ruhelage ist stabil, falls V < 0in D
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e Die Ruhelage ist asymptotisch stabil, falls V < 0 in D\{0}

Fiir das Antriebsmodell nach Bild 4.1 lassen sich, unter Beriicksichtigung des Ansteuer-

konzeptes (4.1), folgende Bewegungsgleichungen aufstellen:
my¥y = —c(xy — xp) — dgys (k) — X3) — dy %y (4.8)
myX; = c(xg — x2) + dgys (X — X2) — Fg(x) 4.9)

Nach Einfithrung der Zustandsvariablen y; = x4,y, = x; — x, sowie deren Ableitun-

gen y; =y, = X1, V4 = Y = X1 — X5, ergibt sich folgendes Differentialgleichungssys-

V3
2 / Va \
I

tem:

- d d
y2 | _ | _ 4 Gsys
ys | my Y2 my Vs my Ya | (4.10)
Va (1 + 1) ! d ( + 1) +—F /
c e — Va2 m V3 — dsys - Va a(y)

Hierbei fillt auf, dass die letzten drei Systemgleichungen unabhédngig von der Zu-

standsgrofe y; sind. Damit ist es ausreichend, das dynamische Verhalten des Subsystems

/ Y4
. c d d \
(yz) 1 sys Va

g —— Y27 V3~
e m7t omgT my | @11
Va (1+1> dq J <1+1) +1F
c my,  m, V2 my V3 Sys m,  m, Va m, d(y)
mit der Ddmpfungskraft

Fi(y) = {gngn(% —ya)(ys = yal = ly3D), lyz —yal = lysl >0 4.12)

) lys —yal = ly3l <0

zu untersuchen. Anhand des Hurwitz Kriteriums lédsst sich zeigen, dass die Realteile des
Systems ohne semiaktive Dampfung stets negativ sind. Da es sich jedoch aufgrund des
Dampfungsterms (4.12) um ein nichtlineares Gleichungssystem handelt, bedient man

sich im Folgenden der direkten Methode von Lyapunov um Stabilitdt nachzuweisen.

42



Im Folgenden soll fiir die invariante Menge I = {y € R3|y, = y; = y, = 0} gezeigt
werden, dass es sich hierbei um eine asymptotisch stabile Ruhelage handelt. Diese be-
schreibt den Zustand, in welchem keine Energie in dem betrachteten Teilsystem vorhan-
den ist. Im vorliegenden Fall bietet es sich an, die im System vorhandene Energie E als

Lyapunov-Funktion zu wéhlen:

1 , 1 2, C 5
E= §m1Y3 + Emz(% —ya)* + 53’2 (4.13)
Die Summe aus kinetischer und potentieller Energie ist stets groler gleich Null, weswe-
gen fiir [|y|| = oo auch E gegen unendlich strebt und die Funktion positiv definit ist. In

einem néchsten Schritt wird die zeitliche Ableitung von E bestimmt.

E= —dy3— (y3 — y)Fa(y) — doysyi (4.14)
Setzt man den Ddmpfungsterm (4.12) in diese Gleichung ein, so ergibt sich

E
_ {—dlygz — Kalys = yal(lys = yal = ly3]) = dsysyd, |ys —yal = lysl >0 (4.15)
—dyy3 — dsys}’f' lys —yal = ly3] <0

Die zeitliche Ableitung der Energie ist in diesem Fall negativ semi-definit (E’ < 0), wo-
raus sich schliefen lasst, dass die Ruhelage [ stabil ist. Damit ist jedoch noch nicht ge-
wihrleistet, dass Punkte auBlerhalb von 7 in die Ruhelage streben und das System asymp-
totisch stabil ist. Hierzu bedient man sich dem Theorem von LaSalle /59/. Voraussetzung
hierfiir ist, dass die Funktion F;(y) lokal Lipschitz stetig ist, sodass die zeitliche Ablei-
tung der Energie stetig und die rechte Seite der gewohnlichen Differentialgleichung lo-
kal Lipschitz stetig ist. Diese Forderung ist fiir das vorgestellte Ansteuerkonzept nach
Gleichung (4.1) erfiillt, was eine Anwendung von LaSalles Invarianzprinzip ermoéglicht.
Als Néchstes betrachtet man die groBte invariante Menge stationdrer Punkte der Lya-

punov-Funktion M.

N=1{y=02ysy) €R[EQ) = 0} = {y = 02, y3ya)" € R¥lys

4.16
=y, =0} ( )

Diese beschreibt den Zustand, in dem keine Bewegung zwischen den beiden Massen m;

und m; stattfindet. Es kann jedoch weiterhin potentielle Energie in dem System vorhan-
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den sein, weswegen folgende Betrachtung angestellt wird: Wéhlt man einen beliebigen
Punkt aus der betrachteten Menge mit Ausnahme des Ursprungs y € N\{0}, so ergibt

sich
. C
V3 = m, V2 4.17)
V4 = m, " m, V2 (4.18)

Unter Beriicksichtigung der Anfangsbedingungen y; =y, = 0 und y, # 0 wird deut-
lich, dass der Punkt y niemals in der Menge N verweilt, womit die Forderung nach einer
abnehmenden Energie fiir jeden Punkt mit Ausnahme des Ursprungs erfiillt ist. Bild 4.3

verdeutlicht noch einmal die beschriebene Herangehensweise.

Bild 4.3: Ursprung [ als grofte invariante Menge von N

Die Menge [ ist somit die grofte invariante Untermenge von N und die betrachtete Ru-
helage des Systems ist asymptotisch stabil. Weitere Betrachtungen zur Stabilitit sowie
ein Vergleich des Systems mit und ohne semiaktive Ddmpfung konnen /58/ entnommen

werden.
4.3  Herleitung einer linearen Systembetrachtung
Bei dem betrachteten Antriebssystem mit semiaktiver Ddmpfung handelt es sich um ein

System mit nichtlinearen Eigenschaften. Wie aus der Stabilitdtsuntersuchung hervorgeht,

lassen sich solche Systeme im allgemeinen Fall nicht mehr mit den klassischen Verfah-
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ren der linearen Regelungstechnik behandeln. Haufig bedarf es hierfiir aufwendiger ma-
thematischer Methoden, wobei sich der Entwurf geeigneter Regler meist als nichttrivial
gestaltet. Unter gewissen Rahmenbedingungen besteht jedoch die Moglichkeit, solche
eingebetteten nichtlinearen Systeme in erster Ndherung als quasikontinuierliche Systeme
zu behandeln. Ein bewihrter Ansatz hierfiir ist die Methode der Harmonischen Balance,
bei welcher das nichtlineare System als Teil einer komplexeren Struktur mit weitgehend
linearem Systemverhalten betrachtet wird /60/. Lisst sich ein nichtlineares Gesamtsys-
tem als Reihenschaltung zweier Teilsysteme darstellen, ein nichtlineares Teilsystem oh-
ne Dynamikanteil und ein lineares Teilsystem mit Tiefpasscharakter, so kann das Ver-
halten des nichtlinearen Systems in erster Ndherung durch eine Ersatzkenngrof3e, der so
genannten Beschreibungsfunktion charakterisiert werden. Das vereinfachte Antriebssys-
tem in Bild 4.1 erfiillt diese Anforderung und soll daher entsprechend dem Vorgehen der
Harmonischen Balance fiir den Fall einer harmonischen Dauerschwingung untersucht
werden. Die Zustandsgrofle x; wird in diesem Fall als eingeprigte Grof3e betrachtet und
die eingebrachte Dampfungskraft entspricht der in Gleichung (4.1) formulierten Bezie-

hung.
Ein periodisches Eingangssignal e(?) der Form
e(t) = Asin(wyt) (4.19)

erzeugt am Ausgang eines nichtlinearen Elements ein ebenfalls periodisches aber ver-

zerrtes Ausgangssignal u(?). Das Ausgangssignal ldsst sich entsprechend

u(t) = % + ) [a,cos(nwyt) + bysin(nwyt)] (4.20)

NgE

1

S
1l

als Fourier-Reihe darstellen. Setzt man voraus, dass die Amplituden der Oberwellen
klein gegeniiber denen der Grundwelle sind, und beriicksichtigt man ferner das Tief-
passverhalten des linearen Teilsystems, so kann das Ausgangssignal niherungsweise an-

hand der Grundschwingung
Qo .
u(t) = > + a, cos(wyt) + bysin(wgyt) 4.21)

approximiert werden. Basierend auf diesen Uberlegungen lisst sich ein dquivalenter

komplexer Verstiarkungsfaktor definieren, im Folgenden als Beschreibungsfunktion N
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bezeichnet, der die Ubertragung der Grundschwingung nach Betrag und Phasenver-
schiebung beschreibt.

u C;(4) . a, by
N(A) === — 214 = = 4 ;= '
) =-="¢ i (4.22)

Die Beschreibungsfunktion N(A) und damit auch der Betrag |N(A)| und die Phase
¢1(A) sind abhingig von der Amplitude A des periodischen Eingangssignals. Fiir ein
beliebiges harmonisches Eingangssignal e(t) am Eingang des frequenzunabhingigen

nichtlinearen Teilsystems ldsst sich damit die Ausgangsgrof3e ndherungsweise zu
u(t,A) = |[N(A)|A sin(wyt + @1(4)) (4.23)

bestimmten. Bild 4.4 verdeutlicht noch einmal die grundlegende Vorgehensweise bei der
Harmonischen Balance.

nichtlineares lineares
/\/V\/ Teilsystem M Teilsystem /\/\/\/
w - e - I u ~ L y

%Aﬂthpﬂ,%AAt

V'V

Beschreibungs- lineares

W\/\/ funktion AVAVAY Teilsystem m
wo- A e N(A) u 'b y g

Bild 4.4: Grundprinzip der Harmonischen Balance
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Das in Abschnitt 4.1 vorgestellte semiaktive Regelgesetz (4.1) erfiillt in seinen Grund-
ziigen die Funktion eines Gleichrichters: Je nach Vorzeichen von x; wird die positive
oder aber die negative Halbwelle iibertragen. Beriicksichtigt man ferner den Verstér-
kungsfaktor K, so ergibt sich fiir das nichtlineare Ubertragungselement nach /61/ die

Beschreibungsfunktion

Kq
N(A) =~ (4.24)

Man beachte, dass in diesem speziellen Fall die Beschreibungsfunktion unabhéngig von
der Amplitude des Eingangssignals ist. Damit ergibt sich folgende vereinfachte Betrach-

tungsweise fiir das nichtlineare Teilsystem:

K
Fy = 7d (% — %1) (4.25)

Die Dampfungskraft F; kann nunmehr als eine lineare Systemgro3e mit der Wirkungs-
weise der internen Systemddmpfung d,, betrachtet werden. Entsprechend ergibt sich ein
vereinfachtes, lineares Ersatzsystem entsprechend Bild 4.5 mit dem Ersatzdampfungsko-

effizienten

Ka

d;ys = dsys + 7 (4.26)

Anschaulich ldsst sich dieses Verhalten iiber die im System vorhandene Schwingungs-
energie erkldaren: Betrachtet man die durch das semiaktive Dampfungselement dissipier-
te Energie gemittelt iiber eine Schwingungsperiode, so ergibt sich aufgrund der halbpe-
riodischen Wirkungsweise genau die halbe Energiemenge verglichen mit einer kontinu-

ierlich wirkenden Systemddmpfung.
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X4 X9 X4 X3
________________ c J ¢ ‘
m, AVAVAYa m, |:> m, E_/W\/_ m,
dsys dS*yS
Ky
Bild 4.5: Gegeniiberstellung von a) realem System mit semiaktiver Dampfung und

b) linearem Ersatzsystem

Die Annahme, das semiaktive Regelgesetz verhalte sich wie ein Gleichrichter, be-
schreibt den allgemeinen Betriebszustand von Antriebssystemen. Vereinzelt, beispiels-
weise bei hohen Schwingungsamplituden und sehr kleinen Vorschubgeschwindigkeiten,
kann es jedoch aufgrund des Nulldurchgangs der Geschwindigkeit x, zu einer veridnder-
ten Gestalt der Dampfungskraft kommen. Bild 4.6 zeigt exemplarisch drei verschiedene

Betriebszustinde und die daraus resultierenden Stellsignale des Dampfungsaktors.
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Bild 4.6: StellgroBBenverlauf und Fourier-Approximation bei semiaktiver Ddmpfung

in unterschiedlichen Betriebszustinden

Typischerweise ist der Betrag der mittleren Geschwindigkeit bei Antriebssystemen gro-
Ber als die Geschwindigkeitsdifferenz zwischen An- und Abtrieb, was zu der bereits an-
gesprochenen Gleichrichterfunktion fiihrt. Lediglich im Falle sehr geringer Vorschubge-
schwindigkeiten, bei denen ohnehin die nichtlinearen Reibanteile das Verhalten des An-
triebssystems stark beeinflussen, kann es aufgrund der betragsmifBigen Differenzbildung
zu einem veridnderten Verlauf der Stellgrole kommen. Wie in Bild 4.6 dargestellt, 1dsst
sich aber auch in diesem Fall die nichtlineare Stellgro3e vorteilhafter Weise iiber die ge-
fundene Beschreibungsfunktion (4.24) anndhern. Die hergeleitete, vereinfachte System-
beschreibung ist daher mit guter Ndherung auf den gesamten Betriebsbereich anwend-

bar.
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Bild 4.7 zeigt eine simulative Gegeniiberstellung von dem realen System und dem linea-
risierten Ersatzsystem aus Bild 4.5 bei unterschiedlichen Verstarkungsfaktoren K. Deut-
lich ist die gute Ubereinstimmung fiir periodische EingangsgroBen im eingeschwunge-
nen Zustand zu erkennen. Beide Systeme entfalten, gemittelt iiber die Schwingungsperi-
ode, anndhernd dieselbe Dimpfungswirkung. Ein Aufschwingen bei der Resonanzfre-
quenz wird in beiden Fillen verhindert bzw. auf ein gewiinschtes Mal} begrenzt. Bei ent-
sprechender Mittelung — wie sie bei Frequenzgangmessungen iiblicherweise erfolgt —

ergibt sich somit fiir beide Systeme ein nahezu identisches Verhalten.

— K;=0Ns/m  -=---- K4 =100 Ns/m —-—- K, =300 Ns/m
reales System lineares Ersatzsystem
30
3 gz
< x 10
g 5 0
% (_é; 10}
£ £ 20}
-30
90
=0 =0
= =
s 90 5 90
Q - » -
§ . - - - iias \ sl §
g0 b N %180
1 10 Freq. [Hz] 1 10 Freq. [Hz]
Bild 4.7: Simulative Gegeniiberstellung von realem und linearisiertem System im

Frequenzbereich

Die getroffenen Annahmen gelten jedoch nicht ausschlieBlich fiir den Fall periodisch
eingepragter Schwingungen. Auch auf transiente Vorgidnge, wie sie unweigerlich im Be-
reich der Antriebstechnik auftreten, lassen sich die gefundenen Beziehungen in erster
Néherung iibertragen. Hierzu werden transiente Vorgidnge als Schwingungen mit sich
langsam dndernder Amplitude und Frequenz betrachtet, fiir die sich wiederum die Be-
schreibungsfunktion anwenden ldsst /62/. Aufgrund der amplituden- und frequenzunab-
hingigen Beschreibungsfunktion (4.24) kann die vereinfachte Betrachtungsweise direkt

auf transiente Vorginge iibertragen werden. Bild 4.8 zeigt einen Vergleich von realem

50



und linearisiertem System im Zeitbereich. Betrachtet wurde die Systemantwort der in

Bild 4.5 dargestellten Zwei-Massen-Schwinger auf einen eingeprigten Sprung der Zu-

standsgrofe x; .

—_— Xy - X, reales System —-— X, lineares Ersatzsystem
150 | A - ] s0f ]
I K= 100Ns/m & K,=200Ns/m
! I\ = ,'-:\-“. =
100 AN 100 o 07
= YA = i
o v © i
g i g i
." i
l ;
0 - : . 0 ' . .
0 0.1 0.2 0.3 Zeit]s] 0 0.1 0.2 0.3 Zeit[s]
150 | ! -' ] 150 ' : : <
K, = 300Ns/m K, =500Ns/m
AN (D=0.6) I\ (D=1,0)
— 100 | Es 100 L
= i = i
9 I © i
g i & i
50 ! 50 i
,. ]
0 : : , 0 ] - :
0 0.1 0.2 0.3 Zeit[s] 0 0.1 0.2 03 Zeit[s]
Bild 4.8: Simulative Gegeniiberstellung von realem und linearisiertem System im

Zeitbereich

Wie zu erkennen ist, stimmen Uberschwingweite und Einschwingdauer fiir einen groen
Wertebereich von K; mit guter Nidherung iiberein. Erst fiir sehr grofe Werte (entspre-
chend D > 0.7), bei denen die Systemdidmpfung einen zunehmenden Einfluss auf die
Anstiegsgeschwindigkeit hat, weichen die Modelle voneinander ab. Diampfungswerte
dieser GroBenordnung spielen bei technischen Anwendungen jedoch meist eine unterge-
ordnete Rolle, sodass fiir die weiteren Untersuchungen auch bei transienten Vorgingen

von dem vereinfachten, linearen Ersatzsystem nach Bild 4.5 ausgegangen werden kann.

Die vorgestellte Betrachtungsweise ermoglicht eine lineare Systembeschreibung fiir das
Antriebssystem mit semiaktiver Dampfung und damit den Einsatz klassischer Methoden
der linearen Regelungstechnik. In einem nichsten Schritt erfolgt eine detaillierte Para-
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meteranalyse fiir das lineare Ersatzsystem. Hierbei sollen wichtige Zusammenhénge
zwischen den Systemkenngréfen und dem Einstellparameter der semiaktiven Dampfung
geklart werden.

4.4  Parameteruntersuchung fiir das lineare Ersatzsystem

Fiir das lineare, riickwirkungsfreie Antriebssystem nach Bild 4.5 ldsst sich mit den in

Kapitel 4.3 getroffenen Vereinfachungen folgende Differentialgleichung aufstellen
mi; = c(x; —xp) + (dsys + 0.5K4) (X1 — %) 4.27)

Die Ubertragungsfunktion im Laplace-Bereich ergibt sich damit zu

dgys + 0.5K,
Xq (S) =¥ 2 C s+1
= (4.28)
x1(s) LR dsys + 0.5Ky s+1
c c
In Anlehnung an Gleichung (2.6) gilt
dsys + 0.5K; 2D
Zsys T A 27 (4.29)
c W
woraus sich folgender Zusammenhang ableiten ldsst
Ky = 4D./cm, — 2dy (4.30)

Wie sich aus Gleichung (4.30) ablesen lésst, kann iiber die Einstellung des Verstir-
kungsfaktors K,; ein beliebiges Dampfungsmall D fiir das Antriebssystem vorgegeben
werden. Sind die Systemkenngrof3en bekannt, so ldsst sich fiir ein gewiinschtes Damp-
fungsmal3 der hierfiir erforderliche K;-Faktor bestimmen. Unter Vernachldssigung der in
der Regel sehr geringen internen Systemddmpfung dj,,, lassen sich die Abhéngigkeiten

gegeniiber den Systemparametern entsprechend Gleichung (4.31) formulieren.

K; ~D . /cm, (4.31)

Der Verstirkungsfaktor K; ist demnach proportional zur Wurzel des Produktes aus Sys-

temsteifigkeit und bewegter Masse, und direkt proportional zu dem gewiinschten Damp-
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fungsmall D. Verdnderungen der Systemparameter ¢ und m,, wie sie bei praktischen
Anwendungen hdufig auftreten, haben daher nur einen geringen Einfluss auf die Wir-

kungsweise der semiaktiven Dampfung.

Bisher wurde bei den Betrachtungen stets von einem idealen Aktor ausgegangen, der
verzogerungsfrei die Stellgrofle in eine entsprechende Kraft umsetzt. Tatsidchlich sind
reale Aktoren stets mit einem dynamischen Verhalten behaftet, welches die Moglichkeit
der Einflussnahme begrenzt. Im Folgenden soll daher untersucht werden, welchen Ein-
fluss die Aktordynamik auf die Wirkungsweise und die Effektivitdt der vorgestellten
Methode hat. Hierzu wird der Aktor vereinfacht als PT2-Glied mit einer Kennkreisfre-
quenz Wgktor Und einem Dampfungsmall Do = 0,7 approximiert. Fiir eine allge-
meingiiltige Betrachtung bietet es sich an, die Bezugsgrofien fiir Aktordynamik und Ver-

starkungsfaktor entsprechend Gleichung (4.32) und (4.33) zu normieren.

_ Waktor

0
aktor Wsys 4.32)

(4.33)

Wie bereits gezeigt wurde, besteht im Falle eines verzogerungsfreien Aktors ein linearer
Zusammenhang zwischen dem Verstiarkungsfaktor und der sich einstellenden System-
dimpfung. In der komplexen Ebene (Bild 4.9) entspricht dies einer Verschiebung der
konjungiert komplexen Pole entlang der Bahn konstanter Frequenz. Neben den Polen
verdndert sich auch die Lage der Nullstelle, die mit steigender Dampfung zunehmend in
Richtung des Ursprungs wandert. Aber auch im Falle eines realen Aktors ldsst sich ein
dynamisch giinstigeres Systemverhalten erreichen. Durch den zusitzlichen Stelleingriff
werden die Pole weiter nach links in der komplexen Ebene verschoben, was einer ver-
besserten Systemdynamik entspricht. Allerdings kommt es dabei aufgrund der begrenz-
ten Aktordynamik zu einem Anstieg des Imaginidranteils. Dies fiihrt zu einer gewissen

Entddmpfung bei gleichzeitig leichtem Anstieg der Resonanzfrequenz.
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[dealer Aktor Aktor mit begrenzter Dynamik

>
4

Pol- und Nullstellen

ohne semiaktive Dampfung
— mit semiaktiver Dampfung

v Real —° Real”
Bild 4.9: Verschiebung der dominanten Pol- und Nullstellen durch die semiaktive

Déampfung bei idealem und dynamikbehaftetem Aktor

Bild 4.10 zeigt am Beispiel des betrachteten, schwingungsfihigen Antriebssystems
zweiter Ordnung die Lage der dominanten Pol- und Nullstellen fiir unterschiedliche
Werte fiir wgj¢or und Kz Aus Griinden der Ubersichtlichkeit sind die Nullstelle des un-
gedampften Systems sowie die beiden zusitzlichen Pole, die sich aus der realen Ak-
tordynamik ergeben, nicht dargestellt.
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Bild 4.10: Auswirkung von Aktordynamik und Verstarkungsfaktor auf die Lage der
dominanten Pol- und Nullstellen
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Die dazugehorigen Amplituden- und Phasenverldufe sind im Bode-Diagramm in
Bild 4.11 dargestellt.

30
20 +
10 f
A0 B 0
-20 + ; RS : RN — K= 0

230 : : IR : : R ~ Kg:1-3 wO 2

Amplitude [dB]

aktor —

------ K)=13 ! 3

aktor ~

—— K)=24 wfy, =100

Phase [°]
8

10° 10" Freq. [Hz] 102

Bild 4.11: Auswirkung von Aktordynamik und Verstdarkungsfaktor auf Amplituden-

und Phasenverlauf im Bode-Diagramm

Wie weit sich die Resonanziiberh6hung unterdriicken ldsst bzw. in welchem Malfle sich
die Frequenz veridndert, hingt dabei sowohl von der Aktordynamik als auch von dem
gewihlten Verstirkungsfaktor ab. Fiir eine allgemein giiltige Beurteilung des Verbesse-
rungspotentials bietet es sich daher an, den Realteil des konjungiert komplexen Polpaars
als Giitekriterium heranzuziehen. Bild 4.12 zeigt fiir das betrachtete System die Parame-

terschar aufgetragen iiber die normierten Bezugsgrofien.
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Bild 4.12: Realteil des konjungiert komplexen Polpaars in Abhéngigkeit von nor-

miertem Verstdarkungsfaktor und normierter Aktorkennkreisfrequenz

Wie aus Bild 4.12 hervorgeht, ermoglicht eine hohe Aktordynamik eine verbesserte Ein-
flussnahme und damit groBere Werte fiir den Verstirkungsfaktor KJ. Eine Steigerung
von @Y., iiber den Faktor 3 bringt jedoch nur noch eine geringfiigige Verbesserung
und scheint vor dem Hintergrund steigender Anforderungen an die Aktorik nicht zielfiih-
rend. Idealerweise sollte die Eigenkreisfrequenz des Aktors daher 2- bis 3-mal grofler
sein als die der zu dampfenden Eigenmode. Bei geringfiigig geddmpften Antriebssyste-
men (0.01 <D <0.1) kann die Aktordynamik sogar noch geringer ausfallen. Grundvo-
raussetzung fiir die Umsetzung der Methode ist jedoch in jedem Fall, dass die Dynamik

des zusitzlichen Aktors grofer ist als die des Antriebssystems.

Wie die theoretischen Untersuchungen gezeigt haben, ist das Prinzip der semiaktiven
Déampfung ein wirkungsvolles Mittel zur Verbesserung der Dampfungseigenschaften
von schwingungsfihigen Antriebssystemen. Die Zusammenhinge zwischen den Syste-
meigenschaften, der Aktordynamik und dem Einstellparameter K, wurden dabei auf Ba-
sis eines vereinfachten Antriebsmodells mit einer dominanten Eigenfrequenz hergeleitet.
In einem nichsten Schritt sollen die gewonnenen Erkenntnisse auf die in dieser Arbeit

betrachteten Vorschubantriebe iibertragen werden.
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5 Einsatz der Methode in Werkzeugmaschinen

Die vorgestellte Methode der semiaktiven Ddmpfung soll nun zur Verbesserung des dy-
namischen Verhaltens von Vorschubantrieben eingesetzt werden. Die Untersuchungen
konzentrieren sich hierbei auf lineare Vorschubantriebe mit Kugelgewindetrieb, wie sie
hiufig in Werkzeugmaschinen und Produktionsanlagen eingesetzt werden. Im Fokus der
Betrachtungen stehen dabei die Umsetzbarkeit, die Einbindung in die Kaskadenrege-
lung, das erreichbare Verbesserungspotential sowie die Robustheit der Methode. Dar-
iiber hinaus werden anwendungsrelevante Faktoren beleuchtet und eine Bewertung hin-

sichtlich der Wirtschaftlichkeit der Methode vorgenommen.

Die simulativen Untersuchungen im Rahmen dieses Kapitels erfolgen anhand eines de-
tailgetreuen Modells eines lagegeregelten Vorschubantriebs mit Kugelgewindetrieb. Die
Struktur des in MATLAB Simulink abgebildeten Simulationsmodells ist in Bild 5.1 dar-
gestellt.

Steuer- und Regelplattform Antriebsverstarker Mechanikmodell
e Mo S
- [ |
|
|
N [ S ] B

A
Déampfungsaktor Xist | Wist
Bild 5.1: Grundstruktur des verwendeten Simulationsmodells in MATLAB Simu-

link

Das Modell ldsst sich einteilen in eine Steuer- und Regelplattform fiir die Umsetzung der
Kaskaden- und Aktorregelung, einen Antriebsverstirker fiir den Servomotor sowie das
in Abschnitt 2.2 vorgestellte und in /5/ detailliert beschriebene Modell der mechanischen
Ubertragungselemente. Zusitzlich wurde das Modell um einen semiaktiven Dampfungs-
aktor erweitert, der es ermoglicht, Kréfte auf den Maschinentisch aufzubringen. Der Ak-
tor wurde vereinfacht als PT2-Glied mit einer Eckfrequenz von 200 Hz und einem
Dampfungsmal} von D= 0.7 abgebildet. Eine einseitige und von der Vorschubrichtung

abhédngige Begrenzung stellt dabei sicher, dass die eingebrachte Kraft stets entgegen der
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Bewegungsrichtung des Maschinentisches wirkt. Bei der Simulation wurden im Einzel-

nen beriicksichtigt:

e die diskreten Abtastzeiten der Steuer- und Regelplattform

e die interne Struktur des Antriebsverstiarkers mit feldorientierter Regelung und
StellgroBBenbeschrankungen

e die semiaktive Wirkungsweise des Dampfungsaktors

¢ sowie die Riickwirkung der Mechanik auf den elektrischen Antrieb.

Die Modellparameter orientieren sich dabei an denen eines realen Vorschubantriebs fiir
Werkzeugmaschinen, wie er auch im Rahmen der messtechnischen Untersuchungen ein-
gesetzt wird. Die wichtigsten Kennwerte des Vorschubantriebs konnen Tabelle 7.1 ent-
nommen werden. Das Simulationsmodell bildet die Grundlage fiir die weiteren Untersu-

chungen zur Wirkungsweise der semiaktiven Dampfung.

5.1 Steuer- und hardwaretechnisches Integrationskonzept

In Analogie zu der allgemeinen Systembetrachtung in Kapitel 4 verkérpern Servomotor
und Maschinentisch den Ein- bzw. den Ausgang des Antriebssystems. Die meisten Vor-
schubantriebe verfiigen standardmifig iiber separate Messsysteme fiir die Erfassung von
Motor- und Tischposition. Die charakteristischen Axialschwingungen zwischen An- und
Abtrieb konnen in diesem Fall erfasst und ausgewertet werden. Die iiblicherweise als
Inkrementalgeber ausgefiihrten Messsysteme liefern dabei Weg- bzw. Winkelinformati-
onen, die im Antriebsverstiarker bzw. der Steuerung weiterverarbeitet werden. Im Falle
der Drehzahlregelung wird beispielsweise das Geschwindigkeitssignal des Motors @y
durch Differentiation des Drehwinkels ¢;,, ermittelt. Ein analoges Vorgehen ist auch fiir
den Fall der Tischgeschwindigkeit moglich. Fiir die weiteren Betrachtungen kann daher
davon ausgegangen werden, dass die fiir die semiaktive Ddmpfung benétigten Zu-
standsgrofen bei industriellen Steuerungssystemen standardméfig und in geeigneter Gii-
te zur Verfiigung stehen. Eine zusitzliche Sensorik fiir die Umsetzung der Methode ist

daher in aller Regel nicht erforderlich.

Vor dem Hintergrund einer moglichst einfachen Integration und Inbetriebnahme wird
die klassische Struktur der Kaskadenregelung beibehalten. Fiir die Einbindung des zu-
satzlichen Dampfungsaktors wird die Regelkaskade, wie in Bild 5.2 dargestellt, um ei-

nen zusitzlichen Pfad erweitert.
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Bild 5.2: Erweiterung der Regelkaskade um den semiaktiven Dampfungsaktor —

steuerungstechnisches Integrationskonzept

Entsprechend Bild 5.2 kann die Erfassung der Zustandsgro3en und der Eingriff durch
den zusitzlichen Aktor als Geschwindigkeitsregelkreis fiir die Mechanik interpretiert
werden. Die bisher betrachteten Zustandsgroflen x; und x, entsprechen in diesem Fall
der aktuellen Motor- bzw. Tischgeschwindigkeit. Hierbei muss sichergestellt sein, dass
die Zustandsgroflen in einem einheitlichen Bezugssystem vorliegen. Im Falle des be-
trachteten Vorschubantriebs mit direkt angetriebener Kugelrollspindel mit der Spindel-

steigung h wurde diesbeziiglich folgende Vereinbarung getroffen:

. h
X1 = wist% (5.1)

Xp = Xist (5.2)

Uber den Einstellparameter K, lidsst sich nunmehr das Dampfungsverhalten der mecha-
nischen Ubertragungselemente gezielt beeinflussen. Da sich der Stelleingriff einzig auf
Abweichungen zwischen Motor- und Tischgeschwindigkeit beschriankt und der Lagereg-
ler im Bereich der Eigenfrequenz der Mechanik keinen nennenswerten Einfluss mehr auf
das Verhalten des Antriebssystems hat, kann die Wirkungsweise des Dampfungsaktors
weitgehend losgelost von der eigentlichen Kaskadenregelung betrachtet werden. Eine
Veridnderung der Regelparameter des Vorschubantriebs hat zwar einen Einfluss auf die
Anregung des Systems, nicht aber auf die Funktionsweise der semiaktiven Dadmpfung.
Die Einstellung des Parameters K; kann daher unabhingig von den Einstellparametern
der Lage- und Drehzahlregelung erfolgen, was ein einfaches und strukturiertes Vorgehen

bei der Inbetriebnahme erméglicht. Auch werden die Verfahren der Vorsteuerung zur
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Verbesserung des Fiihrungsverhaltens, sowie die im industriellen Bereich eingesetzten
Kompensations- und Synchronisationsfilter, in ihrer Wirkungsweise nicht durch den zu-
satzlichen Stelleingriff des Dampfungsaktors beeinflusst. Die Inbetriebnahme des erwei-
terten Vorschubantriebs kann daher weiterhin anhand klassischer und etablierter Verfah-
ren erfolgen, wobei der Einstellparameter K; einen zusétzlichen Freiheitsgrad bietet, um

die Dampfung des elektromechanischen Antriebssystems anzupassen.

Da es sich bei Vorschubantrieben um komplexe Antriebssysteme mit mehreren Eigen-
moden handelt, kann es erforderlich sein, weitere MaBBnahmen zu treffen, um eine Anre-
gung des Systems durch den zusitzlichen Stelleingriff zu vermeiden. Prinzip bedingt
konnen durch den zusitzlichen Aktor nur Moden, die in Vorschubrichtung wirken, be-
dampft werden. Andere Eigenmoden, wie beispielsweise die rotatorische Eigenmode ei-
nes Kugelgewindetriebs, konnen auf diese Weise nicht beeinflusst werden. In manchen
Féllen bietet es sich daher an, auf einen bestimmten Frequenzbereich abgestimmte Fil-
terstrukturen in dem Ansteuerpfad des Dampfungsaktors vorzusehen. Bei Vorschuban-
trieben mit Kugelgewindetrieb betrifft dies in erster Linie die rotatorische Eigenmode
des Antriebssystems. Vorteilhafter Weise variiert diese nur geringfiigig bei Veridnderun-
gen der Betriebsbedingungen, was einen Einsatz von Kerb- oder Tiefpassfiltern begiins-
tigt /5/.

Im Gegensatz zu den im Stand der Technik und Forschung vorgestellten alternativen
Regelverfahren bestehen bei der Methode der semiaktiven Ddmpfung keine besonderen
Anforderungen an die Abtastzeiten der Regelplattform. Aufgrund der dhnlichen Funkti-
onsweise ist es ausreichend, Abtastzeiten entsprechend denen des Drehzahlreglers zu
wihlen. Ahnliches gilt fiir die Qualitit des Geschwindigkeitssignals. Die Implementie-
rung des Ansteuerkonzeptes (4.1) sowie die Umsetzung zusitzlicher Filter kann dabei
auf standardmiBigen Steuerungs- und Regelplattformen erfolgen. Bereits heute bieten
zahlreiche Hersteller von Steuerungen und Antriebsverstirkern konfigurierbare Funkti-
onsbausteine und Erweiterungsfunktionen an. In diesem Zusammenhang sind zu nennen:
Drive Control Chart und Compile Zyklen der Firma Siemens, IndraMotion MLD der
Firma Bosch Rexroth, TwinCAT 3 der Firma Beckhoff sowie die C++ Funktionserwei-
terung der Firma B&R. Die Implementierung der zusitzlichen Regelkaskade fiir die An-

steuerung des Dampfungsaktors ist unter diesen Gesichtspunkten grundsétzlich moglich.

Ein weiterer, wesentlicher Aspekt ist die Umsetzung der Dampfungskraft in einem rea-

len Vorschubantrieb. Typischerweise erschweren Rahmenbedingungen wie der begrenz-
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te Bauraum, die schwere Zuginglichkeit und die Gegenwart von Kiihlschmierstoffen
und Spénen die Integration eines zusitzlichen Aktors in einen Vorschubantrieb. Die rein
dissipative Wirkungsweise des semiaktiven Dampfungselementes erdffnet jedoch zahl-
reiche Moglichkeiten: In diesem Fall ist eine vorteilhafte Umsetzung der Aktorik in
Form eines Bremselementes fiir Linearfiihrungen vorgesehen. Diese, zum Teil bereits
heute in Produktionsmaschinen eingesetzten Komponenten, werden dabei fest mit dem
Maschinentisch verschraubt und ermoglichen so eine Kraftiibertragung von dem Ma-
schinentisch iiber die Fithrungsschienen auf das Maschinenbett. Bild 5.3 zeigt die grund-

legende Umsetzung des semiaktiven Dampfungselementes fiir lineare Vorschubantriebe.

Maschinentisch Lager

Bremselement fiir Linearfiihrung

Bild 5.3: Einbindung des zusitzlichen Dimpfungsaktors — hardwaretechnisches In-

tegrationskonzept

Typischerweise bietet der Abstand zwischen zwei Fiihrungswagen ausreichend Platz, um
je ein Bremselement auf beiden Seite des Maschinentisches zu befestigen. Dadurch lésst
sich eine entsprechend groBe und zugleich symmetrische Krafteinleitung auf den Ma-

schinentisch erzielen.

Die Nutzung vorhandener Sensorsignale, die Verwendung kompakter Bremselemente
fiir die Erzeugung der Dimpfungskraft sowie die Moglichkeit der Umsetzung in stan-
dardméBigen Steuerungs- und Regelplattformen garantieren eine maximale Integrations-
fahigkeit. Zudem kann die Parametrierung der semiaktiven Ddmpfung unabhéngig von
der eigentlichen Kaskadenregelung erfolgen, was ein einfaches und strukturiertes Vor-

gehen bei der Inbetriebnahme ermoglicht.

61



5.2  Potentiale und Grenzen der semiaktiven Dimpfung

Auf Basis des vorgestellten Modells wurden simulative Untersuchungen zur semiaktiven
Déampfung von Vorschubantrieben durchgefiihrt. Bild 5.5 zeigt den Mechanikfrequenz-
gang des betrachteten Vorschubantriebs mit Kugelgewindetrieb, bei unterschiedlichen

Verstarkungsfaktoren fiir die semiaktive Dampfung.
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Bild 5.4: Mechanikfrequenzgang bei unterschiedlichen Verstiarkungsfaktoren Ky

Wie zu erwarten war, stellt sich auch bei dem betrachteten Vorschubantrieb der ge-
wiinschte Dampfungseffekt bei der ersten Eigenfrequenz ein. Die erste Eigenfrequenz
des Vorschubantriebs liegt bei etwa 75 Hz, was einem Dynamikverhiltnis von
w3ior = 2.6 entspricht. Mit zunehmendem K,-Faktor erhoht sich die Dampfung, wobei
gleichzeitig ein leichter Anstieg der Resonanzfrequenz erkennbar ist. Die simulativen
Untersuchungen an dem detaillierten Modell decken sich mit den in Kapitel 4 hergeleite-
ten allgemeinen Zusammenhiingen, was eine Ubertragbarkeit der gewonnenen Erkennt-
nisse auf komplexere Antriebssysteme erlaubt. Durch die zusétzlich eingebrachte Damp-
fungskraft ldsst sich, eine ausreichende Aktordynamik vorausgesetzt, ein verbessertes

Déampfungsverhalten bei der ersten Eigenfrequenz erzielen.
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Welchen Einfluss die zusitzliche Dampfung nun auf das dynamische Verhalten des ge-
regelten Vorschubantriebs hat, erschlieBt sich aus der Betrachtung des offenen Drehzahl-

und Lageregelkreises in Bild 5.5.

Offener Drehzahlregelkreis

Offener Lageregelkreis
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Bild 5.5: Nyquist-Diagramm des offenen Drehzahl- und Lageregelkreises mit und

ohne semiaktive Ddmpfung — Simulation

Sowohl im Lage- als auch im Drehzahlregelkreis ist eine deutlich Zunahme der Damp-
fung bei der ersten Eigenfrequenz erkennbar. Im Falle des Lageregelkreises fiihrt die Er-
hohung der Dampfung unmittelbar zu einer Steigerung der Amplitudenreserve. Im Ge-
gensatz dazu hat die Dampfung der ersten Eigenfrequenz, zumindest bei dem betrachte-
ten Vorschubantrieb, keinen nennenswerten Einfluss auf die Stabilititsreserve des Dreh-
zahlregelkreises. Diese wird durch die zweite Eigenfrequenz bestimmt und kann daher
durch den zusitzlichen Stelleingriff nicht beeinflusst werden. Dies ist insoweit nachvoll-
ziehbar, da sich die Mechanik sowie der zusitzliche Aktor auBBerhalb des eigentlichen
Drehzahlregelkreises befinden. Die Methode der semiaktiven Dampfung von Vorschub-

antrieben dient daher in erster Linie der Steigerung der Bandbreite im Lageregler.

Das Verbesserungspotential, das sich nun daraus erschlief3t, zeigt sich besonders deutlich
bei der Betrachtung des offenen Lageregelkreises im Bode-Diagramm (Bild 5.6). Die
Unterdriickung der Amplitudeniiberhohung bei der ersten Eigenfrequenz fiihrt zu einer
Zunahme der Amplitudenreserve. Dies ermdoglicht die Erhohung des K,-Fakors, was im

Bode-Diagramm einer Verschiebung des Amplitudenverlaufes entspricht. Wie sich aus
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Bild 5.6 ablesen ldsst, fiihrt die Erhohung der Diampfung bei der ersten Eigenfrequenz

unmittelbar zu einer Erweiterung der Lageregelbandbreite.
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Bild 5.6: Verbesserungspotential durch semiaktive Dampfung, dargestellt am offe-

nen Lageregelkreis

Inwieweit der K,-Faktor erhoht werden kann, wird dabei sowohl von dem Dampfungs-
verhalten der mechanischen Ubertragungselemente als auch von dem eingestellten Ver-
starkungsfaktor im Drehzahlregler beeinflusst. Dieser hat im Allgemeinen eine damp-
fende Wirkung auf das Antriebssystem, da sich die erste Eigenfrequenz typischerweise
innerhalb der Bandbreite des Drehzahlreglers befindet und diese auf den geregelten An-
trieb zuriickwirkt. Bild 5.7 zeigt beispielhaft die Auswirkung unterschiedlicher Verstér-
kungsfaktoren im Drehzahlregler auf Amplituden- und Phasenverlauf des offenen Lage-

regelkreises.
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Bild 5.7:
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deniiberhohung im offenen Lageregelkreis

Mit kleiner werdendem Proportionalanteil K, im Drehzahlregler verbessert sich die
Déampfung. Gleichzeitig nimmt jedoch die Bandbreite im Drehzahlregelkreis ab, was
sich negativ auf das Storverhalten des Vorschubantriebs auswirkt. Auf der anderen Seite
wird der maximal einstellbare K),-Faktor von dem Schwingungsverhalten der mechani-
schen Ubertragungselemente — insbesondere von der Lage und Ausprigung der zweiten
Eigenfrequenz — sowie von der Stromregelbandbreite im Antriebsverstirker begrenzt.
Unter Beriicksichtigung dieser Grenzen wird typischerweise eine robuste Einstellung mit
Kompromiss aus gutem Fiihrungs- und Storverhalten angestrebt. In Anlehnung an klas-
sische Einstellregeln fiir Vorschubantriebe /1/ wurde fiir die in der Simulation untersuch-
te Achskonfiguration ein Verstirkungsfaktor von K, = 6 Nms/rad fiir den Drehzahlregler
bestimmt. Fiir diesen Fall konnte, wie in Bild 5.6 dargestellt, eine Steigerung des
K,-Faktors von 130 %
K; =300 Ns/mm entspricht nach Gleichung (4.30) einem Dampfungsmal} von D = 0.3.

erreicht werden. Der dabei gewihlte Einstellparameter

Da fiir diese Einstellungen bereits keine nennenswerte Amplitudeniiberhdhung im offe-
nen Lageregelkreis mehr erkennbar war (vgl. Bild 5.6), fiihrte eine weitere Steigerung
von K, zu keiner nennenswerten Verbesserung. Das erreichbare Verbesserungspotential
ist dabei grundsitzlich abhingig von dem Didmpfungsverhalten des drehzahlgeregelten

Antriebssystems: je geringer die Dampfung desto groer das Potential der semiaktiven
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Déampfung. Durch den Abgleich des Simulationsmodells mit realen Messungen am Ver-

suchsstand sind bei der spiteren Umsetzung dhnliche Ergebnisse zu erwarten.

Wie bereits zuvor erwihnt, ist der K,-Faktor ein MaB fiir die Bandbreite des geschlosse-
nen Lageregelkreises und hat damit einen wesentlichen Einfluss auf das Fithrungsverhal-

ten eines Vorschubantriebs. Im Einzelnen fiihrt eine Erhohung des K,-Faktors zu /63/:

e ciner Reduzierung der dynamischen Lageregelabweichung (Schleppfehler)

e ciner Verbesserung des Beschleunigungsvermogens

e sowie zu einer Verbesserung der Konturgenauigkeit bei mehreren, funktional
abhédngigen Achsen.

Aber auch das Storverhalten wird durch die semiaktive Ddmpfung wesentlich verbessert.
Insbesondere bei der ersten Eigenfrequenz, bei welcher der Vorschubantrieb die hochste
Nachgiebigkeit besitzt, wird eine erhebliche Verbesserung des Dampfungsverhaltens er-
reicht. Dies ist insbesondere bei der Schwerzerspanung von Bedeutung, bei welcher die
vorherrschenden Prozesskrifte hdufig zu einer Anregungen des Vorschubantriebs bei
dessen Eigenfrequenz fithren. Aber auch bei spektralen Anregungen im unteren Fre-
quenzbereich ergibt sich aufgrund der erweiterten Lageregelbandbreite ein vorteilhaftes
Storverhalten. Bild 5.8 zeigt beispielhaft den Nachgiebigkeitsfrequenzgang fiir den be-
trachteten Vorschubantrieb mit und ohne semiaktive Ddmpfung und unterschiedlicher

Einstellung der Regelparameter.
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Bild 5.8: Auswirkung der semiaktiven Dampfung auf die dynamische Nachgiebig-

keit
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Wie die simulativen Untersuchungen gezeigt haben, lisst sich die Methode der semiak-
tiven Dampfung in vielversprechender Art und Weise auf Vorschubantriebe fiir Werk-
zeugmaschinen anwenden. Die zielgerichtete Diampfung bei der ersten Eigenfrequenz,
und das Zusammenspiel von semiaktiver Ddmpfung und der eingesetzten Kaskadenrege-
lung, fithren dabei zu einer ganzheitlichen Verbesserung des Fiihrungs- und Stérverhal-
tens.

5.3 Robustheit der Methode

Inwiefern sich das Prinzip der semiaktiven Dadmpfung in realen Vorschubantrieben um-
setzen ldsst, hingt in entscheidendem Mafle von der Robustheit der Methode ab. Die
Robustheit beschreibt in diesem Fall die Eigenschaft des Antriebssystems, mit betriebs-
bedingten Veridnderungen umzugehen, ohne dass hierfiir Anpassungen der Regelparame-
ter erforderlich sind.

Vorschubantriebe fiir industrielle Anwendungen unterliegen wihrend der Dauer ihres
Einsatzes zahlreichen Einfliissen, die sich auf das Betriebsverhalten auswirken. Dazu
gehoren neben Faktoren wie Lage- oder Lastabhidngigkeit auch alterungs- und ver-
schleibedingte sowie thermische Einfliisse. Hierbei muss in jedem Fall sichergestellt
sein, dass sowohl die Stabilitit des geregelten Antriebssystems als auch die erforderliche
Qualitédt der Vorschubbewegung fiir die Zeitdauer des Einsatzes gewahrt wird. Die klas-
sische Kaskadenregelung erfiillt die Forderung nach einer hohen Robustheit nahezu ide-
al, was mitunter ein wesentlicher Grund fiir deren weite Verbreitung im industriellen
Umfeld ist.

Im Folgenden sollen simulative Untersuchungen Aufschluss dariiber geben, inwieweit
die Methode der semiaktiven Dampfung der Forderung nach einer hohen Robustheit ge-
recht wird. Als Vergleich dient dabei die klassische Kaskadenregelung ohne semiaktive
Dampfung. Um vergleichbare Ergebnisse zu gewéhrleisten, wurden die Untersuchungen
bei identischen Regelparametern durchgefiihrt. Verianderungen der Regelstrecke lassen

sich im vorliegenden Fall in zwei Gruppen einteilen:

e Veridnderungen des elektromechanischen Vorschubantriebs

e Veridnderungen des semiaktiven Dampfungselements.
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Was den Vorschubantrieb anbelangt, so ist in erster Linie von einer Variation der Eigen-
frequenz aufgrund verédnderlicher Steifigkeiten und Lastmassen auszugehen. Der ohne-
hin geringe Einfluss der Ddmpfung spielt in diesem Fall eine untergeordnete Rolle und
wird daher nicht gesondert betrachtet. Bild 5.9 zeigt fiir den realen Anwendungsfall ei-
ner veridnderlichen Lastmasse, die Auswirkungen auf den offenen Lageregelkreis fiir ei-
nen Vorschubantrieb mit und ohne semiaktive Dampfung.

Offener Lageregelkreis bei unterschiedlicher Lastmasse - ohne semiaktive Dampfung
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Bild 5.9: Simulative Untersuchung zur Robustheit gegeniiber veridnderlichen Ei-

genschaften des Vorschubantriebs

Deutlich ist die Veridnderung der ersten Eigenfrequenz zu erkennen, die mit zunehmen-
der Lastmasse abnimmt. Trotz der zum Teil erheblichen Variation der Lastmasse sind
sowohl bei der klassischen Kaskadenregelung als auch bei dem System mit semiaktiver
Déampfung nur geringfiigige Veridnderungen der Stabilititsreserve zu erkennen. Die Me-

thode der semiaktiven Dampfung erzielt, trotz eines konstanten Verstdarkungsfaktors Ky,
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fir den gesamten betrachteten Parameterbereich den gewiinschten Ddmpfungseffekt,
und weist damit dieselbe hohe Robustheit auf wie die klassische Kaskadenregelung. Ein
analoges Verhalten ergibt sich fiir eine positions- bzw. verschleiBbedingte Abnahme der
axialen Steifigkeit, da auch dies letztlich zu einer Verschiebung der ersten Eigenfre-

quenz fiihrt.

Ebenfalls von Interesse sind Verdnderungen des semiaktiven Ddmpfungselementes und
deren Auswirkung auf das geregelte Antriebssystem. Eine Verdnderung der dynami-
schen Eigenschaften lésst sich hierbei auf die vorangegangene Betrachtung der veridnder-
lichen Eigenfrequenz zuriickfithren, da nicht die Aktordynamik selbst, sondern vielmehr
das Verhiltnis von Aktor- zu Systemdynamik w2, die Wirkungsweise bestimmt. Ein
weiterer wichtiger Aspekt in diesem Zusammenhang sind Verdnderungen der Strecken-
verstirkung, beispielsweise hervorgerufen durch eine Variation des Reibkoeffizienten
beim Einsatz von mechanischen Bremselementen. Um dies zu untersuchen, wurde der
Einstellparameter K; der semiaktiven Dampfung um +/- 30 % variiert und die Auswir-

kung erneut anhand des offenen Lageregelkreises dargestellt (Bild 5.10).

Offener Lageregelkreis bei unterschiedlichem Verstarkungsfaktor K ,
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Bild 5.10: Simulative Untersuchung zur Robustheit gegeniiber Veridnderungen der

Streckenverstiarkung der Aktorik

Wie zu erkennen ist, weist die Methode eine duflerst geringe Sensitivitit gegeniiber Ver-
dnderungen der Streckenverstirkung auf. Bei dem betrachteten Vorschubantrieb fiihrt
eine Variation des Verstarkungsfaktors K; von +/- 30 % zu einer kaum merklichen Ver-
dnderung der Stabilititsreserve im Lageregelkreis. Dies ist unter anderem auf die dimp-

fende Wirkung der Drehzahlregelung zuriickzufiihren, welche im vorliegenden Be-
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triebspunkt die geringfiigige Abnahme der semiaktiven Dampfung teilweise kompen-
siert. Generell ist festzustellen, dass die Methode, insbesondere bei den angestrebten ho-
hen Dampfungswerten, eine dulerst geringe Sensitivitit gegeniiber dem gewihlten Ein-
stellparameter K, aufweist. Geringfiigige Verianderungen der Aktor-Eigenschaften, seien
sie statischer oder dynamischer Natur, haben daher in den meisten Fillen einen duBerst

geringen Einfluss auf die sich einstellende Dampfung.

Wie die simulativen Untersuchungen gezeigt haben, besticht die Methode der semiakti-
ven Dampfung durch eine aulerordentlich hohe Robustheit. Die Tatsache, dass es sich
hierbei um ein geregeltes und kein gesteuertes System handelt, garantiert eine zuverlis-
sige und effektive Wirkungsweise. Betriebsbedingte Verdnderungen der Streckenpara-
meter fithren, dhnlich wie bei der klassischen Kaskadenregelung, lediglich zu einer ge-
ringfiigigen Verdanderung des Stabilitdtsverhaltens. Grundvoraussetzung fiir die getroffe-
nen Annahmen ist dabei, dass der zusitzliche Dampfungsaktor iiber eine ausreichende
Dynamik und Spitzenkraft verfiigt, um das Dampfungsverhalten des Vorschubantriebs in

gewiinschter Weise zu beeinflussen.

5.4  Bewertung des Konzeptes hinsichtlich wirtschaftlicher Faktoren

Wie die vorangegangenen Untersuchungen gezeigt haben, lassen sich mit der Methode
der semiaktiven Dampfung Fiihrungs- und Storverhalten, und damit die Leistungsfahig-
keit eines Vorschubantriebs, nachhaltig verbessern. Das erweiterte Beschleunigungs-
vermogen, der geringere Schleppfehler sowie die reduzierte Schwingungsneigung des

Vorschubantriebs fithren dabei zu:

e ciner Verkiirzung von Haupt- und Nebenzeiten
e ciner Verbesserung der Qualitit des gefertigten Werkstiicks

e sowie zu einer Erhohung der Werkzeugstandzeit.

Dies sind alles Faktoren, die sich auf die Produktivitit moderner Werkzeugmaschinen
und Produktionsanlagen auswirken. Erreicht werden diese Verbesserungen durch die be-
darfsgerechte Einbringung einer dimpfend wirkenden Kraft {iber einen zusétzlichen Ak-
tor. Dabei ist, neben dem erreichbaren Verbesserungspotential, der hierfiir erforderliche
energetische Aufwand ein entscheidendes Kriterium fiir die Wirtschaftlichkeit der vor-

gestellten Methode. Von Interesse ist insbesondere die effektive Dampfungsleistung, die
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erforderlich ist, um ein gewiinschtes dynamisches Verhalten wihrend des Betriebs si-
cherzustellen.

Die groBte Anregung eines Vorschubantriebs erfolgt in aller Regel wihrend Beschleuni-
gungs- und Abbremsvorgingen. Das schwingungsfiahige Antriebssystem erfahrt dabei
eine Anregung in Abhingigkeit der spektralen Anteile sowie der Amplitude der eingelei-
teten Antriebskraft. Bild 5.11 zeigt beispielhaft den Verlauf der Dampfungskraft bei ei-
ner Positionierbewegung mit Eilganggeschwindigkeit.
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Bild 5.11: Zeitlicher Anteil der Dampfungskraft fiir eine Verfahrbewegung mit Eil-
ganggeschwindigkeit — Simulation
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Es handelt sich hierbei um den bereits zuvor betrachteten Vorschubantrieb mit einer
Tischmasse von 500 kg und den Verstarkungsfaktoren K; =300 Ns/mm und K, = 140 1/s.
Wie zu erkennen ist, beschriankt sich der Eingriff des zusitzlichen Dampfungselementes
auf Phasen, in denen eine Anderung der Beschleunigung auftritt. Die Hohe der einge-
brachten Kraft ist dabei abhidngig von dem in das Antriebssystem eingeleiteten Ruck. Je
grofer der Ruck, desto groBer ist auch die erforderliche Dampfungskraft, um ein Auf-
klingen von Schwingungen zu vermeiden. Umgekehrt ist bei Verfahrprofilen mit gerin-
ger Dynamik und einem stetigen Verlauf des Rucks ein Eingriff nicht erforderlich. Da
im stationdren Zustand, also bei konstanter Geschwindigkeit und Beschleunigung, kein
Stelleingriff erfolgt, ist der zeitliche Anteil der eingebrachten Dampfungskraft und damit

die erforderliche effektive Leistung duferst gering.

Aber nicht nur Beschleunigungs- sondern auch Prozesskrifte fithren zu einer Anregung
des Antriebssystems. Insbesondere Kraft-Zeit-Verldufe mit spektralen Anteilen im Be-
reich der ersten Eigenfrequenz, beispielsweise hervorgerufen durch unterbrochene
Schnittkréfte, konnen eine Anregung des Vorschubantriebs bewirken und damit den
Eingriff des zusitzlichen Aktors erfordern. Statische Anteile hingegen, sowie Anregun-
gen im unteren Frequenzbereich, werden durch die Vorschubachsregelung kompensiert.
Bild 5.12 verdeutlicht den Zusammenhang zwischen Anregungsfrequenz und einge-

brachter Dampfungskraft fiir den in der Simulation betrachteten Vorschubantrieb.

Die erforderliche, effektive Dampfungskraft ist stark abhidngig von der Anregungsfre-
quenz der Krifte, die auf den Vorschubantrieb einwirken. Fiir den Anwendungsfall der
spanenden Bearbeitung, bei der zahlreiche Faktoren wie das Niveau der statischen und
dynamischen Schnittkrifte, der Schnittkraftverlauf sowie das damit verbundene Anre-
gungsspektrum die Anregung beeinflussen, zeigt sich bereits, dass eine allgemeingiiltige
Abschitzung der erforderlichen effektiven Dampfungsleistung nicht méglich ist. An die-
ser Stelle sei erwihnt, dass ein Prozess mit Anregungsfrequenzen im Bereich der Eigen-

frequenz keinen sinnvollen Betriebspunkt darstellt.

72



Storkraftsweep 0-65Hz

300 : .” ﬂ ﬂ .

200 -

Storkraft [N]

100 -

, , 2 25 3 Zeit [s]
250 T T T T T T

200
150 |
100 -

A EEEANY) /\/\./\/\/\MMMMMM

0.5 1 15 2 25 3 Zeit [s]

Déampfungskraft [N]

Bild 5.12: Frequenzabhingige Dampfungskraft bei der Einleitung von Storkréften
auf den Maschinentisch

In der Regel beschrinken sich nennenswerten Anregungen eines Vorschubantriebs auf
kurze Beschleunigungsphasen sowie auf Phasen, bei denen es prozessbedingt zu einer
abrupten Anderung der Schnittkraft kommt, beispielsweise beim Ein- bzw. Austritt des
Werkzeugs aus dem Werkstiick. In solchen Fillen ergibt sich eine breitbandige Anre-
gung und damit auch eine Anregung der Eigenfrequenz. Fiir Anwendungen im Bereich
der Werkzeugmaschinen ist daher typischerweise davon auszugehen, dass die effektive
Déampfungsleistung des Aktors P, um ein Vielfaches geringer ist als die effektive
Leistung des eigentlichen Antriebs (5.3).

1
Paktor = Tf Fg dx < Pantrien (5.3)

Simulative Untersuchungen hierzu haben ergeben, dass aufgrund des begrenzten zeitli-
chen Anteils, Ddmpfungsleistungen von weniger als hundert Watt bereits ausreichen, um
unter realen Betriebsbedingungen ein gewiinschtes dynamisches Verhalten sicherzustel-
len. Eine genauere Betrachtung hierzu soll im Rahmen der messtechnischen Untersu-
chungen in Kapitel 7 erfolgen.
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Wie die Betrachtungen in diesem Kapitel gezeigt haben, ldsst sich die Methode der se-
miaktiven Dampfung in vielversprechender Art und Weise fiir die Verbesserung des dy-
namischen Verhaltens von Vorschubantrieben einsetzen. Das erreichbare Verbesse-
rungspotential entspricht dabei den mit regelungstechnischen Ansitzen erreichbaren
Moglichkeiten. Die Erweiterung der klassischen Kaskadenregelung und die davon weit-
gehend losgeloste Wirkungsweise der semiaktiven Didmpfung ermoglichen demgegen-
iber jedoch eine einfachere Inbetriecbnahme und Parametrierung. Die Beriicksichtigung
aktueller ZustandsgrofSen und die hohe Robustheit der Methode gewihrleisten hierbei
eine effektive Wirkungsweise auch bei verdnderlichen Betriebsbedingungen. Die gerin-
ge Komplexitit des Regelkonzeptes, die Verwendung verfiigbarer Sensorik und die
tiberschaubaren Anforderungen an die Abtastzeiten ermoglichen zudem die Integration
in standardméBige Steuerungs- und Regelplattformen. Demgegeniiber stehen die Kosten
und der Aufwand fiir die Integration einer zusitzlichen Aktorik, auf welche im folgen-

den Kapitel eingegangen werden soll.
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6 Déampfungsaktoren fiir die Integration in Vorschubantriebe

Das in den bisherigen Betrachtungen zugrunde gelegte semiaktive Ddmpfungselement
erfiillt im Wesentlichen die Funktion einer dynamischen Bremse mit stetig einstellbarer
Bremskraft. Bremsen werden dafiir eingesetzt, um bewegte Maschinenteile oder Fahr-
zeuge abzubremsen und dabei die Bewegungsenergie in andere Energieformen umzu-
wandeln. Im industriellen Umfeld eingesetzte Bremsen lassen sich nach der Art der

Energieumwandlung wie folgt einteilen /64/:

o Mechanische Bremsen
o FElektrische Bremsen

¢ Hydrodynamische Bremsen.

Bei den mechanischen Bremsen wird die Bewegungsenergie iiber Reibung zwischen ei-
nem feststehenden und einem bewegten Maschinenteil in Form von Wirme umgesetzt.
Die Hohe der Reibkraft ist dabei abhingig von der eingebrachten Normalkraft und dem
Reibungskoeffizienten der Kontaktpaarung. Letztere wird dabei von zahlreichen Ein-
flussfaktoren wie Relativgeschwindigkeit, Oberflachenbeschaffenheit, Temperatur, usw.
beeinflusst. Bei gleichbleibenden Betriebsbedingungen besteht jedoch in erster Néhe-
rung ein linearer Zusammenhang zwischen Normalkraft und der resultierenden Reibkraft
/65/.

Die elektrischen Bremsen teilen sich auf in motorische Bremsen und Wirbelstrombrem-
sen. Beide Systeme basieren auf dem Prinzip der elektromagnetischen Induktion. Im
Falle der motorischen Bremse wird die Bewegungsenergie durch den als Generator be-
triebenen Motor in elektrische Energie umgewandelt. Die gewonnene Energie kann da-
rauthin riickgespeist und weiterverwendet, oder aber iiber elektrische Widerstinde in
Wirme umgesetzt werden. Bei der Wirbelstrombremse hingegen erzeugen die induzier-
ten Spannungen Wirbelstrome in dem bewegten Maschinenteil und werden in diesem di-
rekt in Wiarme iiberfiihrt. Die erreichbare Bremskraft einer Wirbelstrombremse ist dabei
abhéngig von der Relativgeschwindigkeit zwischen feststehendem und bewegtem Ma-
schinenteil, was sich im vorliegenden Anwendungsfall als nachteilig erweist. Da Wir-
belstrombremsen ebenso wie motorische Bremsen nahezu verschleil3frei arbeiten, wer-
den diese Systeme vornehmlich fiir den Abbau groB3er Energiemengen bei hohen Rela-

tivgeschwindigkeiten eingesetzt /66/ /67/.
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Hydrodynamische Bremsen niitzen Verwirbelungseffekte von Fluiden, um die kinetische
Energie in Form von Wirme umzusetzen. Solche Systeme werden in aller Regel fiir den
Abbau grofler Energiemengen in Fahrzeugen wie beispielsweise bei Bussen und Last-
wagen eingesetzt. Fiir die vorliegende Anwendung besitzen diese Systeme jedoch keine

Relevanz und sind daher nicht Gegenstand der weiteren Betrachtungen.

Die Untersuchungen konzentrieren im Folgenden auf das Prinzip der mechanischen
Bremse, da dieses das grofite Potential hinsichtlich Integrationsfihigkeit und Umsetz-
barkeit bietet. Daneben wird das Prinzip der motorischen Bremse in Abschnitt 6.2 niher
beleuchtet.

6.1 Anforderungen an die Aktorik

Grundvoraussetzung fiir die semiaktive Dampfung von Vorschubantrieben ist der Ein-
satz eines geeigneten Aktors. Aus den vorangegangenen Untersuchungen lassen sich
verschiedene funktionale und monetire Anforderungen ableiten. Im Einzelnen werden
gefordert:

¢ Eine hohe Dynamik im Kraftaufbau/Kraftabbau

e Hohe erzielbare Spitzenkrifte

¢ FEine stetig einstellbare Bremskraft

¢ Ein kompakter Aufbau fiir eine hohe Integrationsfihigkeit
¢ Ein weitgehend lineares Ubertragungsverhalten

¢ Minimale Kosten fiir Aktor und erforderliche Zusatzaggregate.

Wie aus den Parameteruntersuchungen in Kapitel 4 hervorgeht, sollte die Dynamik des
Aktors idealerweise 2- bis 3-mal hoher sein als die zu ddmpfende Eigenfrequenz. Fiir
den Einsatz in Vorschubantrieben fiir Werkzeugmaschinen bedeutet dies, dass die Eck-
frequenz des Aktors je nach Achskonfiguration zwischen 30 Hz und 200 Hz liegen soll-
te. Bei sehr groBen Anlagen kann die Dynamik sogar noch geringer ausfallen. Um in
kurzer Zeit eine moglichst groe Menge an Schwingungsenergie abbauen zu konnen,

bedarf es zudem einer hohen maximalen Bremskraft.
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Die auftretenden Spitzenkrifte sind dabei abhéngig von:

e der spektralen Anregung des Systems durch Antriebs- und Storkrifte
e der vorhandenen internen Systemdampfung

e sowie von dem eingestellten Verstirkungsfaktor K;.

Bei Vorschubantrieben fillt die interne Systemddmpfung in aller Regel duflerst gering
aus, sodass das Ddmpfungsmal} in erster Linie durch den Verstirkungsfaktor K, be-
stimmt wird. Fiir eine erste Abschitzung der erforderlichen Spitzenkraft wird im Fol-
genden von einem Drehzahlsprung mit groStmoglicher Amplitude als Anregungsmaxi-
mum ausgegangen. Anhand dieser vereinfachten Betrachtungsweise, und unter zu Hilfe-
nahme der dimpfungsabhingigen Uberschwingweite ii(D) bei sprungformiger Anregung
(vgl. Bild 4.8), lasst sich die geforderte Spitzenkraft mit Hilfe der Gleichung (6.1) ab-
schitzen.

Mmax

Ky

ﬁd = KgAXmax = Kqg u(D) 6.1)

Der Quotient aus maximalem Antriebsmoment M, und dem Verstirkungsfaktor K, des
Drehzahlreglers, multipliziert mit der Uberschwingweite ii(D), ergibt die maximale Ge-
schwindigkeitsdifferenz Ax,,,, zwischen An- und Abtrieb. Fiir gingige Achskonfigura-
tionen wurden auf dieser Basis Spitzenkrifte zwischen 1000 N und 4000 N berechnet.
Da die Anregungen im eigentlichen Betrieb jedoch in aller Regel deutlich geringer aus-
fallen, sind in vielen Fillen bereits Dampfungskrifte von 1000 N und weniger ausrei-
chend, um ein gewiinschtes Betriebsverhalten sicherzustellen. Die erforderliche effektive
Leistung des Aktors ist zudem &duBerst gering, verglichen mit der eigentlichen Antriebs-
leistung, und stellt daher vorerst keinen zentralen Aspekt bei der Entwicklung der Akto-
rik dar.

6.2  Motorische Bremse
Eine fiir die vorliegende Anwendung weniger wirtschaftliche, durchaus aber interessante

Moglichkeit ist der Einsatz einer motorischen Bremse (MB). Bild 6.1 zeigt eine mogli-

che Umsetzung des Konzeptes fiir den Fall linearer Vorschubantriebe.
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Bild 6.1: Integrationskonzept: Lineardirektantrieb als motorische Bremse

Ein Lineardirektantrieb iibernimmt in diesem Fall die Umsetzung der kinetischen Ener-
gie in elektrische Energie. Das Primérteil des Lineardirektantriebs ist hierzu fest mit dem
Maschinentisch verbunden und wird von diesem in einem definierten Abstand iiber die
Magnete des Sekundirteils gefithrt. Wird der Lineardirektantrieb, wie im Werkzeugma-
schinenbereich {iiblich, in feldorientierter Regelung betrieben, so lédsst sich das Prinzip
der motorischen Bremse mit stetig einstellbarer Bremskraft in einfacher Weise realisie-
ren. Hierzu erfolgt die Sollwertvorgabe fiir den Antriebsverstdrker in Abhédngigkeit der
Bewegungsrichtung des Maschinentisches. Eine einseitige Begrenzung stellt dabei si-
cher, dass die Kraftrichtung des Direktantriebs stets der Bewegungsrichtung des Ma-
schinentisches entgegengerichtet ist. Auf diese Weise kann dem Vorschubantrieb gezielt
Energie entzogen und in den Zwischenkreis des Umrichters riickgespeist werden. Das in
Bild 6.1 dargestellte Konzept erfiillt die funktionalen Anforderungen nach einer hohen
Dynamik, hohen kurzzeitigen Spitzenkriften sowie einem linearen Ubertragungsverhal-
ten und ist damit bestens geeignet fiir die Umsetzung des vorgestellten Konzeptes. Dem-
gegeniiber stehen wirtschaftliche Aspekte, weswegen im Folgenden die Entwicklung ei-

ner reibungsbasierten Alternative vorgestellt werden soll.
6.3  Mechanische Bremse

Bereits heute werden mechanische Bremsen in Form von Klemm- und Bremselementen
fiir Linearfiihrungen in Vorschubantrieben eingesetzt. Dabei handelt es sich in aller Re-
gel um kompakte Bremseinheiten fiir sicherheitsrelevante Anwendungen, deren dufere
Abmessungen sich an denen von Fithrungswagen der entsprechenden Baureihe orientie-
ren. Die Umsetzung der Reibenergie erfolgt iiblicherweise durch ein beidseitiges Auf-
pressen von Reibbeldgen auf die Freifldchen der Fithrungsschienen, wobei hierfiir unter-
schiedliche Betidtigungsmechanismen zum Einsatz kommen. Da sich der eigentliche Ein-
satzbereich dieser Komponenten jedoch auf sicherheitsrelevante Anwendungen be-

schrénkt, konnen die in Abschnitt 6.1 aufgefiihrten Anforderungen im Allgemeinen nicht
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erfiillt werden. Insbesondere die funktionalen Anforderungen nach einer hohen Dynamik
und einer stetig einstellbaren Bremskraft werden von den am Markt verfiigbaren Kom-
ponenten nicht erreicht /68/ /69/. Jedoch bietet es sich im Sinne einer guten Systemin-
tegration an, die standardméBig verfiigbaren Komponenten als Grundlage fiir die weitere
Entwicklung heranzuziehen.

Das Wirkprinzip einer mechanischen Bremse lédsst sich in Anlehnung an /70/ in die drei
Teilfunktionen Stellantrieb, Ubertrager und dissipativer Wandler unterteilen und ent-

sprechend Bild 6.2 darstellen.

Hilfsenergie  Energiespeicher

i A: .
Stellantrieb 'y Ubertrager
Stellsignal . @

y Dissipativer Wandler
Bewegungsenergie | _>

O

Senke

Bild 6.2: Prozessschema einer mechanischen Bremse

Der Stellantrieb setzt mit Unterstiitzung von Hilfsenergie das Stellsignal in eine physika-
lische AusgangsgroBe (Kraft, Weg, Druck, etc.) um und leitet diese an den Ubertrager
weiter. Dieser iibertrigt das Ausgangssignal des Stellantriebs und erméglicht durch Ge-
triebe, Hebelmechanismen oder andere Arten der Ubersetzung eine entsprechende An-
passung der Stellenergie auf die jeweilige Anforderung. Der Aufbau des Ubertragers und
die realisierte Uber- bzw. Untersetzung haben dabei einen Einfluss auf das dynamische
Verhalten des Aktors. In sicherheitsrelevanten Anwendungen werden zudem héufig zu-
satzliche Energiespeicher eingesetzt, meist in Form vorgespannter mechanischer Federn,
um die erforderliche Stellenergie im Notfall aufbringen zu konnen. Da fiir die vorliegen-
de Anwendung jedoch ein identisches dynamisches Verhalten fiir Kraftaufbau und

Kraftabbau gefordert wird, ist ein solches Prinzip an dieser Stelle nicht zielfiihrend. Die
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Umsetzung der Stellenergie erfolgt letztendlich im dissipativen Wandler, dem eigentli-
chen Stellglied. Dabei wird die Bewegungsenergie des bewegten Maschinenteils in
Form von Reibung in Wirme umgesetzt. Ein Spezialfall, der in diesem Zusammenhang
zu nennen ist, ist das Prinzip der Selbstverstiarkung. Hierbei wird die Bewegungsenergie
des abzubremsenden Maschinenteils verwendet, um die Normalkraft und dadurch die
Bremswirkung zu erhohen. Dieses Prinzip findet beispielsweise Anwendung in Keil-
bremsen, wie sie derzeit fiir den Automobilbereich entwickelt werden /71/. Da sich die
Einstellung einer stetigen Reibkraft allerdings schwierig gestaltet und zudem mit einem
hohen mess- und regelungstechnischem Aufwand verbunden ist, soll dieses Konzept im

Rahmen der vorliegenden Arbeit nicht weiter verfolgt werden.

Die in Abschnitt 6.1 aufgefiihrten allgemeinen Anforderungen an die Aktorik lassen sich
fiir den Fall der mechanischen Bremse noch weiter spezifizieren. Bei den in technischen
Anwendungen zum Einsatz kommenden Reibpaarungen liegen die Gleitreibungszahlen
iblicherweise zwischen 0.1 und 0.4. Dies bedingt hohe Normalkrifte, um die geforder-
ten Bremskrifte von 1000 N und mebhr fiir die spitere Dampfung zu erzielen. Ein weite-
rer wichtiger Aspekt in diesem Zusammenhang ist der erforderliche Stellweg. Durchge-
fiihrte Voruntersuchungen an ersten Prototypen haben gezeigt, dass unter den gegebenen
Rahmenbedingungen Stellwege von mehr als 100 um erforderlich sind, um die ge-
wiinschte Normalkraft zwischen den Reibflachen herzustellen. Grund dafiir ist die Kon-
taktsteifigkeit der Reibpaarung sowie die Nachgiebigkeit der umliegenden Konstruktion,
gegen welche sich die Normalkraft abstiitzt. Beides, die hohen Normalkrifte sowie die
dafiir erforderlichen Stellwege, sind wichtige Kriterien fiir die Auslegung der mechani-

schen Bremse.

Als Grundlage fiir die Entwicklung einer mechanischen Bremse wird in einem ersten
Schritt ein geeigneter Stellantrieb ermittelt, der die technischen und monetidren Anforde-
rungen nach Dynamik, Kraft, Stellweg und geringen Kosten bestmoglich erfiillt.
Tabelle 6.1 zeigt eine Ubersicht unterschiedlicher Aktorkonzepte fiir die Ausfiihrung des
Stellantriebs und eine Bewertung hinsichtlich der vorliegenden Anforderungen. Neben
fluidischen und elektromechanischen Aktoren werden dabei auch piezoelektrische und

elektro-/magnetostriktive Aktoren betrachtet.
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Stellantrieb Fluidisch Elektromechanisch Sonstige

=
< g
2 S 2
2 | 5| g | g | & g
3 Z 2 g > <
S 3 2 £ S £
Anforderung 8 =1 = & 3 o
o T = L o L
Dynamik - 0 + + ++ +
Kraft + ++ 0 - + +
Stellweg ++ ++ + ++ - -
Kosten + + ++ + (o} 0
++  sehrgut geeignet 0 bedingt geeignet
+ gut geeignet - nicht geeignet
Tabelle 6.1: Stellantriebe fiir den Einsatz in einer hochdynamischen Bremse

Wie zu erkennen ist, schrinkt die Forderungen nach hoher Dynamik, groBen Kriften und
ausreichend Stellweg die Auswahl bereits deutlich ein. Entsprechend der aufgefiihrten
Bewertungskriterien bieten hydraulische und elektromagnetische Stellantriebe das
groBtmogliche Potential fiir die Umsetzung der mechanischen Bremse. Beide Konzepte
wurden im Rahmen dieser Arbeit untersucht und sollen im Folgenden vorgestellt wer-
den.

6.3.1 Elektrohydraulisch betitigte Bremse

Elektrohydraulisch betitigte Bremsen (EHB) fiir Linearfiihrungen werden bereits in
zahlreichen Anwendungen im Bereich der Werkzeugmaschinen eingesetzt. Entspre-
chend groB ist die Auswahl an Klemm- und Bremselementen unterschiedlicher Ausfiih-
rung und BaugroBe. Im vorliegenden Fall bestehen jedoch besondere Anforderungen an
Dynamik und Linearitit des Ubertragungsverhaltens, was die Auswahl geeigneter Sys-
teme bereits deutlich einschrinkt. Ebenso entscheidend wie der Aufbau des Bremsele-
mentes selbst, ist dessen Ansteuerung. Typischerweise erfolgt die Umsetzung einer
Bremskraft durch die Einstellung eines hydraulischen Drucks. Hierbei wird in aller Re-

gel von einem linearen Zusammenhang zwischen Druck, Normalkraft und der daraus re-
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sultierenden Bremskraft ausgegangen. Da in den meisten Fillen eine stetige Einstellbar-
barkeit der Bremskraft nicht erforderlich ist, ist eine solche vereinfachte Betrachtungs-
weise durchaus zulidssig. Wie die vorangegangenen Untersuchungen zur Robustheit der
Methode gezeigt haben, existiert auch im vorliegenden Fall eine gewisse Toleranz ge-
geniiber betriebsbedingten Verdnderungen des Reibkoeffizienten. Dieser Einflussfaktor
wird daher auch bei den weiteren Betrachtungen vorerst vernachlédssigt. Die Einstellung
einer gewiinschten Bremskraft wird im Folgenden durch eine hochdynamische Druckre-
gelung realisiert. Bild 6.3 zeigt den grundlegenden mechanischen Aufbau der elekt-

rohydraulisch betitigten Bremseinheit.

Bremsellement 1 Bremsellement 2

Linearfuhrung Z Linearfihrung

Pist
Servoventil
>< )] 4 A
> ] o] €N
210 bar P T
Bild 6.3: Mechanischer Aufbau der elektrohydraulisch betédtigten Bremseinheit

Der Aufbau umfasst zwei hydraulisch betétigte Bremselemente — je eines pro Linearfiih-
rung —, einen Druckmessumformer sowie ein Servoventil fiir die Umsetzung der Stell-
signale. Nicht dargestellt ist das hydraulische Aggregat mit Zwischenspeicher und Uber-
druckventil fiir die Bereitstellung des Betriebsdrucks. Als Stellglied fiir die Umsetzung
der Reibkraft wurden Bremselemente der Firma Zimmer Technische Werkstitten GmbH
ausgewihlt (Bild 6.4). Diese, direkt betitigten Bremselemente, zeichnen sich durch ei-
nen kompakten Aufbau, hohe erreichbare Bremskrifte und ein #duBerst geringes

Schluckvolumen aus.

82



Bild 6.4: Hydraulisch betitigtes Bremselement fiir Linearfiithrungen /72/

Wie dieser Arbeit vorausgegangene simulative und praktische Untersuchungen gezeigt
haben, ist das innerhalb des Ansteuerzweigs vorhandene, kompressible Olvolumen ein
entscheidender Faktor fiir die erreichbare Bandbreite der Druckregelung. Aus diesem
Grund wurden Querschnitt und Linge der hydraulischen Leitungen auf ein Minimum
reduziert. Eine mechanische Modifikation der Bremselemente ermoglicht zudem eine
Vorspannung des Systems durch zusitzliche Federelemente. Dadurch kann die Bremse
im Ruhezustand mit einem konstanten Druck p,g.; beaufschlagt werden, ohne dass dies
zum Einleiten einer Bremskraft fiihrt. Die Vorspannung des hydraulischen Systems hat
dabei einen positiven Einfluss auf die Linearitdt des Kraftauf- bzw. Kraftabbaus sowie
auf die erreichbare Dynamik. Bei der Ventiltechnik wurde auf Komponenten der Firma
Bosch Rexroth zuriickgegriffen. Als Regelventil wurde ein zweistufiges Servoventil mit

kurzen Reaktionszeiten und geringem Forderstrom ausgewihlt.

Um der Forderung nach einer hohen Dynamik und einem weitgehend linearen Ubertra-

gungsverhalten nachzukommen, wurde die in Bild 6.5 dargestellte Druckregelung reali-

siert.
Ventil - Leitungen - Bremse
y Anya
F soll u A |'\ . e FN
— — | > L
Pist
Bild 6.5: Ansteuer- und Regelkonzept der elektrohydraulischen Bremseinheit
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Die Regelung des Drucks erfolgt unter Einsatz eines PI-Reglers. Proportional- und In-
tegralanteil bestimmen dabei das dynamische und stationdre Verhalten des Regelkreises.
Ein nachgeschaltetes Lead-Element bewirkt eine zusitzliche Phasenanhebung und damit
eine weitere Verbesserung der Dynamik. Das Ubertragungsverhalten hydraulischer Sys-
teme ist im Allgemeinen geprédgt von zahlreichen nichtlinearen Einflussgroen wie bei-
spielsweise der Ventilkennlinie oder den physikalischen Eigenschaften des eingesetzten
Fluids /70/ /73/. Bei der vorliegenden Anwendung wurde daher als Kompensationsmali-
nahme eine druckabhingige Anpassung des Proportionalfaktors Kj,q vorgenommen. Wie
in Bild 6.5 schematisch dargestellt, erfolgt eine Reduzierung des Verstirkungsfaktors
Kpya bei zunehmendem Druck. Durch diesen einfachen, aber sehr effektiven Eingriff,
konnte die Linearitit des Ubertragungsverhaltens entscheidend verbessert werden.
Bild 6.6 zeigt den frequenzabhingigen funktionalen Zusammenhang zwischen Sollkraft
und tatsdchlich gemessener Normalkraft. Fiir die Messung der Normalkraft wurde eine

der beiden Linearfiihrungen durch eine hochsteife Kraftmessplattform ersetzt.
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Bild 6.6: Frequenzgangmessung (Fn/F ;) elektrohydraulisches Bremselement

Wie zu erkennen ist, erweist sich die entwickelte elektrohydraulische Bremseinheit als
duBerst dynamisch. Die 90°-Eckfrequenz liegt mit 80 Hz deutlich iiber der Eigenfre-
quenz vieler elektromechanischer Vorschubantriebe. Gleichzeitig lassen sich mit den
eingesetzten Komponenten Bremskrifte von bis zu 12 kN erreichen, was die eigentli-
chen Anforderungen bei Weitem iibersteigt. Durch Variation des Verstirkungsfaktors

konnte auf einfache Weise ein nahezu lineares und amplitudenunabhingiges Ubertra-
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gungsverhalten realisiert werden. Besonders bemerkenswert ist dabei der d@uBerst kom-
pakte und robuste Aufbau, begiinstigt durch den Einsatz industrieller Komponenten. Die
entwickelte elektrohydraulische Bremseinheit erfiillt damit die in Abschnitt 6.1 aufge-
fiihrten Anforderungen und scheint bestens geeignet fiir die Integration in Vorschuban-
triebe und die Umsetzung der semiaktiven Dampfung. Begrenzende Faktoren sind dabei
lediglich die erreichbare Dynamik sowie das fiir die Umsetzung erforderliche hydrauli-
sche Aggregat, das nicht zwingend in jeder Werkzeugmaschine vorhanden ist. Aus die-
sem Grund wird im Folgenden die Entwicklung einer elektromagnetisch betitigten

Bremse vorgestellt.
6.3.2 Elektromagnetisch betiitigte Bremse

In vielen Fillen ermdglicht der Einsatz von Elektromagneten den Aufbau von robusten
und kostengiinstigen Aktoren. Zudem bietet die elektrische Ansteuerung Vorteile hin-
sichtlich Integration und Energieeffizienz. Vor diesem Hintergrund wird im Folgenden
die Entwicklung einer hochdynamischen, elektromagnetisch betitigten Bremse (EMB)
fiir Linearfithrungen vorgestellt. Fiir die Umsetzung kommen Standard-Elektromagnete
mit E-formigem Eisenkern und ldnglicher Bauform zum Einsatz. Die eigentliche
Krafterzeugung erfolgt dabei nach dem Prinzip Klappankermagnet, bei welchem die
Anzugskraft eines Elektromagneten iiber ein zusitzliches Gelenk in eine Drehbewegung
umgesetzt wird. Grofite Herausforderung bei der Entwicklung der Bremse ist das Errei-
chen hoher Spitzenkrifte bei stark limitiertem Bauraum. Bild 6.7 zeigt eine schemati-

sche Darstellung des mechanischen Aufbaus in der Schnittansicht.

Wicklung Magnet

Eisenkern Reibbelag | Festkorpergelenk

|

Ankerplatte

< Linear- >
fuhrung
Bild 6.7: Schematische Darstellung der elektromagnetisch betitigten Bremse in der

Schnittansicht
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Elektromagnete auf beiden Seiten der Fiihrungsschiene iiben im erregten Zustand eine
Anzugskraft auf die jeweilige Ankerplatte aus. Speziell fiir diese Anwendung ausgelegte
Festkorpergelenke iibersetzen die Anzugskraft in eine Drehbewegung und erzeugen so
eine Normalkraft zwischen Reibbelag und Freifldche der Fiihrungsschiene. Die Festkor-
pergelenke erfiillen dabei gleich mehrere Funktionen: Neben der Umsetzung der Dreh-
bewegung und der Aufnahme von Normal- und Reibkriften, fungieren sie als Uberset-
zungsmechanismus (Kraft-Weg) und Riickstellfeder fiir die Kinematik. Daraus ergeben
sich komplexe Anforderungen fiir die Auslegung des Bauteils. Mit Hilfe von FEM-
Analysen konnte eine geometrische Gestalt gefunden werden, die sdmtliche Anforde-
rungen erfiillt und zugleich den hohen lokalen Belastungen standhilt. Wie zu erkennen
ist, ermoglicht der gewihlte Aufbau der elektromagnetischen Bremse eine optimale
Ausnutzung des Bauraums fiir die Unterbringung der Magnete, was letztlich ein ent-

scheidender Faktor fiir die Maximierung der Spitzenkraft ist.

Bei den eingesetzten Magneten handelt es sich um Elektromagnete in geblechter Aus-
fiihrung, ausgelegt fiir eine Betriebsspannung von 12 V. Das Produkt aus Erregerstrom
und Anzahl der Windungen bestimmt im Wesentlichen die erreichbare Anzugskraft ei-
nes Elektromagneten. Typischerweise verfiigen Elektromagnete daher iiber eine ver-
gleichsweise hohe Induktivitit. Fiir die vorliegende Anwendung werden jedoch, auf-
grund der gewiinschten Dynamik, hohe Stromanstiegsgeschwindigkeiten gefordert. Ent-
sprechend bedarf es einer hohen Stellspannung, um in kurzer Zeit die erforderlichen
Strome einzupriagen. Um die vorhandenen Stellreserven des Elektromagneten moglichst
vollstindig auszunutzen, ist zudem eine kurzzeitige Ubererregung mit hohen Spitzen-
stromen vorgesehen. Dabei muss jedoch sichergestellt sein, dass die kurzzeitige Uberbe-
lastung zu keiner thermischen Zerstorung der Komponenten fiihrt. Die allermeisten
elektromagnetischen Komponenten, so auch in diesem Fall, zeichnen sich jedoch durch
eine hohe Uberlastfihigkeit aus. Fiir die Ansteuerung der magnetisch betitigten Bremse
wurde ein Gleichstromsteller in Form einer asymmetrischen Halbbriicke entwickelt und
aufgebaut. Dieser, in Zwei-Punkt-Regelung betriebene Stromsteller, ermoglicht die Ein-
priagung von Spitzenstromen bis zu 50 A bei einer Stellspannung von 600 V. Dies ent-
spricht der in der Antriebstechnik gdngigen Zwischenkreisspannung und ermoglicht so
eine einfache Anbindung an kommerzielle Umrichtersysteme. Bild 6.8 beschreibt den
grundlegenden Aufbau und das Ansteuerungskonzept der elektromechanisch betitigten
Bremse. Die entwickelte Bremse lédsst sich dabei einteilen in ein elektromagnetisches
und ein mechanisches Subsystem. Das elektromagnetische Subsystem umfasst die bei-

den Elektromagnete samt Ansteuerung. Das mechanische Subsystem beinhaltet simtli-
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che Komponenten die erforderlich sind, um die erzeugte magnetische Anzugskraft Fimag

in eine Reibkraft umzuformen.

Elektromagnetisches Subsystem Mechanisches Subsystem
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Bild 6.8: Grundstruktur der elektromagnetisch betitigten Bremse

Aufgrund der vorhandenen Nichtlinearititen und den zahlreichen Wechselwirkungen
zwischen elektromagnetischem und mechanischem Subsystem, ergibt sich ein duBerst
komplexes Systemverhalten. Unter gewissen Rahmenbedingungen lassen sich jedoch
Vereinfachungen treffen, die eine unabhéngige Betrachtung der beiden Teilsysteme er-
moglichen. Von entscheidender Bedeutung ist dabei der Luftspalt zwischen Eisenkern
und Ankerplatte. Insbesondere die Annahme, dass es wihrend des Betriebs lediglich zu
kleinen Veridnderungen des Luftspalts kommt, vereinfacht die Betrachtungsweise erheb-
lich. Zudem hat der Luftspalt einen linearisierenden Effekt auf die Magnetisierungs-
kennlinie des Elektromagneten, was sich bei der vorliegenden Anwendung ebenfalls als
Vorteil erweist. Eine detaillierte Beschreibung der Vorgehensweise bei der Entwicklung
der elektromagnetisch betétigten Bremse ist in /74/ zu finden. Bild 6.9 zeigt den aufge-
bauten Prototypen. Die Gesamtabmessung des elektromagnetischen Bremselementes

entspricht dabei denen eines Linearfithrungswagens gleicher Baugro3e.
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40 mm

Bild 6.9: Prototyp der elektromagnetisch betitigten Bremse (EMB)

Eine wichtige Kenngrofe des elektromagnetischen Aktors ist die in Bild 6.10 schema-
tisch dargestellte Magnetkraft-Strom-Kennlinie. Der Zusammenhang zwischen Erreger-
strom und Anzugskraft ist letztlich entscheidend fiir die Erzeugung einer definierten
Reibkraft.

Kmag
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Bild 6.10: a) Magnetkraft-Strom-Kennlinie und b) Linearisierung des Systemverhal-
tens durch tiberlagerte B-Feld-Regelung

Die Kennlinie kann dabei entsprechend /75/ in drei Bereiche eingeteilt werden: Im An-
fangsbereich I ist der Magnetkreis nur schwach angesteuert. Der magnetische Wider-
stand des Eisenkreises ist in diesem Fall vernachlédssigbar und die Magnetkraft ist pro-

portional zum Quadrat des Erregerstroms. Im Linearititsbereich II besteht ein proportio-
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naler Zusammenhang zwischen Magnetkraft und Strom. Der dritte Bereich beschreibt
den Sittigungsbereich III. Einzelne Teile des Magnetkreises sind bereits geséttigt. Ein
weiterer Anstieg des Stromes fiihrt in diesem Fall nur noch zu einem geringen Anstieg
der Magnetkraft. Die dargestellte Hysterese ist in erster Linie auf die Magnetisierungs-
kennlinie des ferromagnetischen Eisenmaterials zuriickzufithren. Aber auch die stets
vorhandene mechanische Reibung hat einen Einfluss auf die Ausprigung der Hysterese.
Ungiinstiger Weise werden bei der vorliegenden Anwendung alle drei Bereiche durch-
laufen, und auch die Hysterese wirkt sich negativ auf das Ubertragungsverhalten der
Bremse aus. Der Wunsch nach einem linearen Ubertragungsverhalten erfordert daher
weitere MaBnahmen. In diesem Fall wurde zusitzlich zum Strom die magnetische Fluss-
dichte B erfasst und als KorrekturgroBe dem eigentlichen Sollstrom aufgeschaltet (sieche
Bild 6.10).

Mit dem vorgestellten Aufbau wurden zahlreiche messtechnische Untersuchungen im
Zeit- und Frequenzbereich durchgefiihrt. Bild 6.11 zeigt beispielhaft das dynamische
Folgeverhalten fiir eine sinusformige Sollwerttrajektorie von 50 Hz und einer Amplitude
von 2000 N. Wie bereits bei den vorherigen Untersuchungen, wurde auch in diesem Fall
die Normalkraft mit Hilfe einer hochsteifen Kraftmessplattform gemessen.

O AT
s
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0 0.05 0.10 0.15 Zeit [s]

Bild 6.11: Folgeverhalten bei einer sinusféormigen Sollwertvorgabe mit 50 Hz
Gut zu erkennen ist das lineare Folgeverhalten, welches durch das Zusammenspiel von

geeignetem mechanischen Aufbau und der eingesetzten Ansteuerung erreicht wurde.

Bild 6.12 zeigt den gemessenen Frequenzgang fiir Erregerstrom und Normalkraft.
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Bild 6.12: Frequenzgangmessung fiir Erregerstrom und Normalkraft fiir die EMB

Im Rahmen dieser Arbeit ist es gelungen, eine hochdynamische elektromagnetisch beté-
tigte Bremse fiir Linearfithrungen zu entwickeln. Die Bremse zeichnet sich durch ein
hervorragendes dynamisches Verhalten bei gleichzeitig hohen Spitzenkriften aus. Die
Bandbreite der Bremseinheit betridgt 150 Hz und die erreichbare Bremskraft 1300 N,
beim Einsatz von insgesamt zwei Bremselementen. Durch den gewihlten mechanischen
Aufbau und den Einsatz von standardméBig verfiigbaren Elektromagneten konnte zudem
ein kompakter und duflerst kostengiinstiger Aufbau erzielt werden, der sich ohne grofen
Aufwand in bestehende Vorschubantriebe integrieren lésst.
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7 Messtechnische Untersuchungen

Im Folgenden werden die theoretisch und praktisch gewonnenen Erkenntnisse an einem
realen Vorschubantrieb umgesetzt und umfangreiche messtechnische Untersuchungen

zur Wirkungsweise der semiaktiven Dampfung durchgefiihrt.
7.1  Versuchsstand und messtechnischer Aufbau
Fiir die Durchfithrung der Untersuchungen wurde der in Bild 7.1 dargestellte Versuch-

stand konzipiert und aufgebaut. Die Umsetzung der semiaktiven Ddmpfung erfolgt hier-

bei durch die im vorangegangenen Kapitel vorgestellten Aktoren.

Kugel-
gewindetrieb

Servomotor

Festlager

Maschinenbett

EHB - Elektrohydraulisch betatigte Bremse

=
N TRk
'lhnbn'mnri'nnnnuml W)
b P

EMB - Elektromagnetisch betétigte Bremse
LDA - Lineardirektantrieb

Bild 7.1: Versuchsstand: KGT Vorschubantrieb mit zusitzlichen Bremselementen

und Lineardirektantrieb

Bei dem Versuchsstand handelt es sich um einen elektromechanischen Vorschubantrieb
mit direkt angetriebener Kugelrollspindel. Winkellage des Motors und Tischposition
werden {iber separate Messsysteme erfasst und der Regelung zugefiihrt. Die Auslegung
des Versuchsstandes und die Auswahl und Dimensionierung der eingesetzten Kompo-
nenten erfolgte auf Basis typischer Anforderungen aus dem Werkzeugmaschinenbereich.

Der Versuchsstand entspricht damit géngigen, in Produktionsanlagen eingesetzten Vor-
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schubantrieben. Die wichtigsten Eckdaten des Versuchsstands sind in Tabelle 7.1 aufge-
fiihrt.

Beschreibung Wert
Maximales Drehmoment Servoantrieb 90 Nm
Nenndurchmesser KGT 40 mm
Steigung KGT 20 mm
BaugroBe Linearfithrung 35 mm
Masse Maschinentisch inkl. Beladung 600-1200 kg
Maximaler Verfahrweg 700 mm
Auflosung Drehgeber 2048 IpU
Strichabstand lineares Messsystem 20 um

Tabelle 7.1: Relevante Eckdaten des Versuchsstands

Das dynamische Verhalten der mechanischen Ubertragungselemente ist gekennzeichnet
durch mehrere, geringfiigig geddmpfte Eigenfrequenzen. Die erste Eigenfrequenz be-
schreibt die fiir Kugelgewindetriebe charakteristische Mode in Vorschubrichtung. Diese
liegt, in Abhédngigkeit von Lastmasse und Tischposition, zwischen 35 Hz und 60 Hz und
hat damit einen entscheidenden Einfluss auf das dynamische Verhalten des lagegeregel-
ten Antriebssystems. Die zweite, dominante Eigenfrequenz ldsst sich einer rotatorischen
Schwingungsform zuordnen. Diese liegt bei etwa 200 Hz. Eine detaillierte Untersuchung
zu dem mechanischen Ubertragungsverhalten und dem Einfluss unterschiedlicher Para-

meter ist in /5/ zu finden.

Neben dem Servomotor, welcher den Kugelgewindetrieb antreibt und die eigentliche

Bewegungserzeugung tibernimmt, verfiigt der Versuchsstand iiber drei weitere Aktoren:

¢ cine elektrohydraulisch betitigte Bremseinheit
¢ cine elektromagnetisch betitigte Bremseinheit

e sowie einen Lineardirektantrieb.

Eine Bremseinheit besteht dabei aus je zwei Bremselementen, eines auf jeder Linearfiih-

rung, und einer gemeinsamen Ansteuereinheit. Wie in Bild 7.1 zu erkennen ist, wurden
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die Bremselemente beim vorliegenden Aufbau aus Griinden der Zugénglichkeit auf3er-
halb des Maschinentischs angebracht. Der LDA befindet sich zwischen den beiden Line-
arfithrungen, wobei das Primaérteil fest mit dem Maschinentisch verbunden ist. Dieser
Aufbau ermoglicht die Einbringung von statischen und dynamischen Lasten auf den Ma-
schinentisch und damit die Nachbildung von nahezu beliebigen Prozesskriften. Gleich-
zeitig kann der LDA in Anlehnung an Abschnitt 6.2 als motorische Bremse fiir die Um-
setzung der semiaktiven Dampfung eingesetzt werden (vgl. Bild 6.1). In Tabelle 7.2 sind

die relevanten Eckdaten der verwendeten Zusatzaktorik aufgefiihrt.

Beschreibung Wert
LDA Spitzenkraft 14000 N
LDA Bandbreite 250 Hz
EMB maximale Bremskraft 1300 N
EMB Bandbreite 150 Hz
EHB maximale Bremskraft 12000 N
EHB Bandbreite 80 Hz
Taktfrequenz semiaktive Regelung 4 kHz

Tabelle 7.2: Relevante Eckdaten der Zusatzaktorik

Die kaskadierte Lage- und Drehzahlregelung des Vorschubantriebs sowie die semiaktive
Erweiterung fiir die Ansteuerung der Zusatzaktorik (vgl. Bild 5.2) wurde auf einem Pro-
totyping System der Firma dSPACE implementiert. Die unterlagerte, feldorientierte
Stromregelung von Servomotor und Lineardirektantrieb erfolgt auf den eingesetzten in-
dustriellen Antriebsverstirkern. Die Parametrierung der einzelnen Regelkaskaden wurde
anhand der in Abschnitt 2.3 vorgestellten Methoden der Frequenz- und Zeitbereichsana-
lyse durchgefiihrt. Um ein robustes Verhalten wihrend des Betriebs zu gewihrleisten,
wurde in Anlehnung an industrielle Anwendungen eine Amplitudenreserve im Lagere-
gelkreis von 8 dB, und eine Phasenreserve grofer 60° gefordert. Die Parameter des
Drehzahlreglers wurden mit Hinblick auf ein bestmogliches dynamisches Verhalten ein-

gestellt, wobei ein Kompromiss aus gutem Fiihrungs- und Storverhalten angestrebt wur-
de.
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Fiir die Anpassung der Stellgro3e wurden zusétzliche Filterstrukturen und Begrenzungen
im Ansteuerpfad der semiaktiven Regelung vorgesehen (Bild 7.2). Frei parametrierbare
Filter ermdglichen dabei eine gezielte Unterdriickung unerwiinschter Frequenzanteile
und eine Anpassung der Stellgrole auf die dynamischen Eigenschaften des jeweiligen
Aktors. Als vorteilhaft hat sich insbesondere der Einsatz von Kerbfiltern bei der zweiten

Eigenfrequenz des Vorschubantriebs erwiesen.

Begrenzungen Filter
Totbereich ~ Begrenzer Hochpass Kerbfilter Tiefpass
Bild 7.2: Begrenzungen und Filter im Ansteuerpfad der semiaktiven Regelung

Die Begrenzungen dienen in erster Linie der StellgroBenbeschrankung und der Unter-
driickung von Storeinfliissen, beispielsweise hervorgerufen durch Messrauschen in den
Geschwindigkeitssignalen. Die zusitzlichen Filter und Begrenzungen verursachen dabei
einen Phasenabfall, der bei der Umsetzung der semiaktiven Ddmpfung beriicksichtigt

werden muss.

Bild 7.3 zeigt einen Vergleich der unterschiedlichen Aktoren mit Hinblick auf deren dy-
namische Eigenschaften.
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Bild 7.3: Gemessenes Ubertragungsverhalten der fiir die semiaktive Dadmpfung

eingesetzten Aktoren

Erwartungsgemil} verfiigt der Lineardirektantrieb {iber die hochste Dynamik und weist
zudem ein vorteilhaftes lineares Ubertragungsverhalten auf. Aber auch die reibungsba-
sierten Aktoren scheinen durchaus geeignet fiir die Umsetzung der vorgestellten Metho-
de, da die Eckfrequenzen je nach Lastmasse und Tischposition deutlich iiber der ersten
Eigenfrequenz des betrachteten Vorschubantriebs liegen. Die Eignung der unterschiedli-
chen Aktoren fiir die semiaktive Ddmpfung wird im Folgenden untersucht.

7.2  Dynamiksteigerung durch motorische Bremswirkung

Aufgrund der vorteilhaften Eigenschaften wurde in einem ersten Schritt der Lineardi-
rektantrieb, in seiner Funktion als motorische Bremse, fiir die Umsetzung der semiakti-
ven Ddmpfung eingesetzt. Eine entsprechende Begrenzung der StellgroB3e stellt dabei si-
cher, dass der LDA ausschlielich im generatorischen Zustand betrieben wird. Bild 7.4
zeigt das gemessene Ubertragungsverhalten von Motor- zu Tischgeschwindigkeit, mit
und ohne semiaktive Dampfung. Das Gesamtgewicht aus Maschinentisch und zusitzli-

cher Lastmasse betrigt in diesem Fall 1000 kg.
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Bild 7.4: Mechanikfrequenzgang fiir unterschiedliche Verstirkungsfaktoren der

semiaktiven Ddmpfung — MB

Die durchgezogene Linie (Einstellparameter K; = 0 Ns/mm) entspricht dem Ubertra-
gungsverhalten ohne semiaktive Dampfung. Gut zu erkennen ist die deutlich ausgeprig-
te erste Eigenfrequenz bei etwa 40 Hz. Mit zunehmendem Verstiarkungsfaktor K fiir die
semiaktive Dampfung verringert sich die Amplitudeniiberh6hung. In Analogie zu den
simulativen Untersuchung in Kapitel 5, zeigt sich auch bei den durchgefiihrten Messun-
gen eine Anhebung der 90°-Eckfrequenz durch den zusitzlichen Stelleingriff. Ein Ver-
starkungsfaktor von K; = 300 Ns/mm fiihrt im vorliegenden Fall zu einer maximalen
Verbesserung. Die Amplitudeniiberhohung konnte dabei um 20 dB gesenkt und die Pha-
se bei der 90°-Eckfrequenz um 15 Hz angehoben werden. Welchen Einfluss dies auf das
Stabilitdtsverhalten des Vorschubantriebs hat, zeigt sich bei Betrachtung des offenen
Lageregelkreises in Bild 7.5.
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Bild 7.5: Stabilititsbetrachtung am offenen Lageregelkreis beim Einsatz der MB

Die verbesserte Ddmpfung bei der ersten Eigenfrequenz fithrt unmittelbar zu einer Zu-
nahme der Stabilititsreserve und ermdoglicht so eine Anpassung der Verstirkung im La-
geregelkreis. Wie aus Bild 7.5 hervorgeht, konnte im vorliegenden Fall durch die semi-
aktive Ddmpfung der K,-Faktor bei gleicher Amplitudenreserve von 35 1/s auf 80 1/s er-
hoht werden. Dies entspricht einer Steigerung der Lageregelbandbreite von anndhernd
130 %, was sich mafigeblich auf das dynamische Verhalten des Vorschubantriebs aus-

wirkt.

Wihrend die Steigerung des K,-Faktors in erster Linie zu einer Verbesserung des Fiih-
rungsverhaltens fiihrt, ist fiir das Storverhalten die Zunahme der Ddmpfung von zentraler
Bedeutung. Bild 7.6 zeigt den gemessenen Nachgiebigkeitsfrequenzgang fiir den be-
trachteten Vorschubantrieb und die Auswirkung unterschiedlicher Regelparameter.
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Bild 7.6: Nachgiebigkeitsfrequenzgang fiir unterschiedliche Einstellungen der Re-
gelparameter

Wie die in Abschnitt 2.3 geschilderten Zusammenhiénge erwarten lassen, liegt das Ma-
ximum der dynamischen Nachgiebigkeit bei der ersten Eigenfrequenz. Das Storverhalten
von Vorschubantrieben ist dabei duflerst sensitiv gegeniiber den gewihlten Reglerein-
stellungen. Insbesondere hohe Werte fiir den K,-Faktor fithren, wie aus Bild 7.6 hervor-
geht, zu einer ausgepridgten Schwingungsneigung des Antriebssystems. In der Praxis
kommt es daher hiufig zu Problemen bei hohen Verstirkungsfaktoren und Anregungen
durch dynamische Prozesskrifte. Der Einsatz der semiaktiven Ddmpfung ermoglicht in
diesem Fall eine gezielte Verbesserung des Storverhaltens. Wie in Bild 7.6 zu erkennen
ist, bewirkt die zusitzliche Ddmpfung durch den semiaktiven Stelleingriff, eine deutliche
Reduzierung der maximalen dynamischen Nachgiebigkeit. Wird dariiber hinaus der K-
Faktor angehoben, so ergibt sich aufgrund der erweiterten Lageregelbandbreite eine zu-
satzliche Verbesserung der Storsteifigkeit im niederen Frequenzbereich. Der Einsatz der
semiaktiven Ddmpfung und die Anpassung der Lageregelverstirkung fithren so zu einer
ganzheitlichen Verbesserung des Storverhaltens und damit zu einer Verbesserung der

Leistungsfahigkeit von elektromechanischen Vorschubantrieben.

Das Potential der semiaktiven Ddmpfung geht ebenfalls aus den durchgefiihrten Unter-
suchungen im Zeitbereich hervor. Bild 7.7 zeigt exemplarisch die Reaktion des Vor-
schubantriebs auf einen Lagesollwert- bzw. einen Storkraftsprung bei identisch einge-
stelltem K,-Faktor.
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Bild 7.7: a) Lagesollwertsprung und b) Regelabweichung bei einen StorgroBen-

sprung mit und ohne semiaktive Ddmpfung bei K, = 80 1/s

Bei dem Vorschubantrieb mit klassischer Kaskadenregelung kommt es aufgrund des ho-
hen gewihlten K,-Faktors zu einem deutlichen Uberschwingen in der Position von mehr
als 50 pm. Im Gegensatz dazu wird durch den Einsatz der semiaktiven Ddmpfung wei-
terhin ein tiberschwingungsfreier Einschwingvorgang erzielt. Die hierfiir erforderliche
Einschwingzeit ist mit 0,08 s deutlich geringer, was einem verbesserten Beschleuni-
gungsvermogen entspricht. Ein dhnliches Verhalten ergibt sich auch fiir den Fall exter-
ner Anregungen. Ebenfalls in Bild 7.7 dargestellt sind die Auswirkungen einer sprungar-
tig auf den Maschinentisch eingeleiteten Storkraft von 1000 N. Die auftretende Regel-
abweichung fillt durch die Kombination aus semiaktiver Didmpfung und gesteigertem

K,-Faktor deutlich geringer aus und klingt wesentlich schneller ab.

Wie die Messungen gezeigt haben, fiihrt der Einsatz der motorischen Bremse zur semi-
aktiven Ddmpfung zu einer ganzheitlichen Verbesserung von Fiihrungs- und Storverhal-
ten. Die durchgefiihrten Messungen am Versuchsstand bestédtigen dabei die theoretischen
und simulativen Betrachtungen in den vorangegangenen Kapiteln in vollem Umfang.

Die vereinfachte Annahme eines linearen Ubertragungsverhaltens hat sich auch bei den
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praktischen Untersuchungen bewahrheitet. Trotz des nichtlinearen Stelleingriffes konnen
damit weiterhin die klassischen Methoden der Frequenz- und Zeitbereichsanalyse fiir die
Parametrierung der Kaskadenregelung zum Einsatz kommen. Die semiaktive Ddmpfung
bietet dabei einen zusitzlichen Freiheitsgrad fiir die Einstellung der Systemddmpfung
und kann entsprechend den Anforderungen iiber den Einstellparameter K; angepasst

werden.

7.3  Dynamiksteigerung durch reibungsbasierte Dimpfung

Die Funktionsweise und Wirkung der semiaktiven Ddmpfung konnte durch den Einsatz
der motorischen Bremse vollstindig nachgewiesen werden. In einem néchsten Schritt
soll aufgezeigt werden, inwieweit die entwickelten reibungsbasierten Aktoren geeignet
sind, um das dynamische Verhalten von Vorschubantrieben zu verbessern.

7.3.1 Einsatz elektrohydraulisch betitigte Bremse

Fiir den Einsatz der elektrohydraulisch betitigten Bremseinheit wurde der Versuchstand
mit einer maximalen Lastmasse von 1200 kg betrieben. Die erste Eigenfrequenz liegt in
diesem Fall bei etwa 36 Hz, was einen ausreichenden Abstand zu der Eckfrequenz der
eingesetzten Aktorik gewihrleistet. Bild 7.8 zeigt den gemessenen Mechanikfrequenz-

gang mit und ohne semiaktive Ddmpfung.
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Bild 7.8: Mechanikfrequenzgang mit und ohne semiaktive Dampfung — EHB

100



Wie bereits bei der motorischen Bremse, zeigt sich auch bei dem Einsatz der elektrohyd-
raulisch betitigten Bremseinheit eine erhebliche Verbesserung des Dampfungsverhal-
tens. Durch die bedarfsgerechte Einbringung einer Reibkraft konnte die Amplitude um
18 dB gesenkt und gleichzeitig die 90°-Eckfrequenz angehoben werden. Wie die Stabili-
tiatsuntersuchungen gezeigt haben, ldsst sich in diesem Fall die Bandbreite bei gleich-
bleibender Amplitudenreserve verdoppeln /76/. Die Folge davon ist eine deutliche Ver-

besserung des dynamischen Verhaltens.

Mit der elektrohydraulisch betitigten Bremseinheit wurden zahlreiche Messungen im
Frequenz- und Zeitbereich durchgefiihrt, wobei sich dasselbe vorteilhafte Verhalten wie
beim Einsatz der motorischen Bremse ergab. Bild 7.9 zeigt beispielhaft die Antwort auf

einen Lagesollwertsprung mit und ohne semiaktive Ddmpfung.

Ohne semiaktive Dampfung Mit semiaktiver Dampfung
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200 /\V’\/‘ < 200
£ [

5 150 150

|

';_g 100 100 I
50 50
0 0

0 0,1 0,2 0,3 04 0 0,1 0,2 0,3 0,4
Zeit [s] Zeit [s]
Bild 7.9: Sprungantwort mit und ohne semiaktive Ddmpfung bei K, =70 1/s

Wihrend es ohne semiaktive Dimpfung zu einem Uberschwingen von mehr als 10 %
des Sollwertes kommt, wird durch die bedarfsgerechte Ansteuerung der EHB dem An-
triebssystem gezielt Energie entzogen und so ein Uberschwingen verhindert. Die Be-
trachtung des Storverhaltens in Bild 7.10 gibt dabei Aufschluss iiber die Wirkungsweise
der semiaktiven Ddmpfung und das Zusammenspiel von Servomotor und elektrohydrau-
lischer Bremseinheit. Hierzu wurde wihrend einer Fahrt mit konstanter Vorschubge-
schwindigkeit von 300 mm/min eine Kraft auf den Maschinentisch eingeleitet. Die
sprungartige Einleitung der Storkraft fithrt dabei zu einer breitbandigen Anregung des
Vorschubantriebs. Der bedarfsgerechte Eingriff der elektrohydraulischen Bremse ver-
hindert in diesem Fall jedoch ein Aufklingen von Schwingungen. Die Steigerung des K-

Faktors bewirkt ihrerseits eine schnelle Kompensation der Regelabweichung, was letzt-
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lich zu einer ganzheitlichen Verbesserung des Storverhaltens fiihrt. Die Richtung der
eingeleiteten Kraft entscheidet in diesem Fall dariiber, ob die erste oder die zweite Halb-
schwingung durch den zusitzlichen Stelleingriff geddampft wird. Entsprechend unter-
scheidet sich auch die Amplitude der Ddmpfungskraft bzw. die auftretende Regelabwei-

chung. Ein gut geddmpfter Ausschwingvorgang wird dabei in jedem Fall sichergestellt.
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Bild 7.10: Untersuchung zum Storverhalten des Vorschubantriebs mit EHB

Welches Potential das verbesserte dynamische Verhalten birgt, erweist sich am besten
bei der Betrachtung des Vorschubantriebs unter realen Betriebsbedingungen. Bild 7.11
zeigt eine Verfahrbewegung mit Eilganggeschwindigkeit fiir unterschiedliche Maximal-
werte des eingeleiteten Rucks.
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Bild 7.11: Eilgangfahrt mit und ohne semiaktive Ddmpfung und unterschiedlichen

Maximalwerten fiir den Ruck

Wie zu erkennen ist, kann durch den Einsatz der semiaktiven Dampfung eine wesentli-
che Verbesserung des dynamischen Verhaltens erreicht werden. Die Regelabweichung
zwischen Soll- und Istposition des Maschinentisches fillt bei gleichem Ruck deutlich
geringer aus. Gleichzeitig besteht die Moglichkeit, die Bearbeitungsdauer bei konstanter
Bearbeitungsqualitiit zu verkiirzen. Im vorliegenden Fall konnte der maximale Ruck bei
gleichbleibender Regelabweichung verdoppelt werden. Die Folge davon ist eine wesent-
liche Verkiirzung der Bearbeitungsdauer, insbesondere bei Anwendungen, die eine hohe
Anzahl an Beschleunigungsvorgidngen erfordern. In Bild 7.11 ist ebenfalls der selektive

und zeitlich begrenzte semiaktive Stelleingriff zu erkennen. Die Dissipation von
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Schwingungsenergie durch den elektrohydraulischen Aktor ist auf einzelne Phasen be-
grenzt, bei denen der Ruck zu einer nennenswerten Anregung des mechanischen Sys-
tems fiihrt. Trotz der groBen bewegten Massen und des hohen eingeleiteten Rucks wird
dabei eine maximale Bremskraft von 1600 N nicht iiberschritten. In Phasen konstanter

Geschwindigkeit und Beschleunigung ist ein Eingriff hingegen nicht erforderlich.

7.3.2 Einsatz elektromagnetisch betitigte Bremse

Abschlieend soll die entwickelte, elektromagnetisch betitigte Bremseinheit fiir die Um-
setzung der semiaktiven Ddmpfung zum Einsatz kommen. Um nicht an die Grenzen der
maximal erreichbaren Bremskraft von 1300 N zu stoen, wurde fiir die Untersuchungen
die Tischmasse auf 600 kg reduziert. Bild 7.12 zeigt fiir diese Konfiguration den gemes-

senen Mechanikfrequenzgang mit und ohne semiaktive Ddmpfung.

40 : D : oo T

20+

Amplitude [dB]
o

20+

40
90

90 ——— Ohne semiaktive Dampfung

------- Mit semiaktiver Dampfung

Phase [°]

-180

270 ' = SR
10° 10’ Freq. [Hz] 102

Bild 7.12: Mechanikfrequenzgang mit und ohne semiaktive Dampfung — EMB

Trotz der nunmehr deutlich hoheren Eigenfrequenz ldsst sich aufgrund der guten dyna-
mischen Eigenschaften der EMB auch weiterhin das gewiinschte Diampfungsverhalten
erzielen. Sowohl die Anhebung der 90°-Eckfrequenz als auch die Reduzierung der
Amplitudeniiberhohung sind deutlich zu erkennen. Das verbesserte Stabilitdtsverhalten
zeigt sich bei der Betrachtung des offenen Lageregelkreises im Bode-Diagramm in
Bild 7.13.
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Bild 7.13: Stabilititsbetrachtung am offenen Lageregelkreis beim Einsatz der EMB

Fiir den klassischen Betriebszustand ohne semiaktive Dadmpfung ergibt sich bei der ge-
forderten Amplitudenreserve von 8 dB ein K,-Faktor von 40 1/s. Durch den Einsatz der
elektromagnetisch betitigten Bremseinheit ldsst sich der K,-Faktor bei gleichbleibend
robuster Reglereinstellung auf 80 1/s steigern. Damit konnte auch in diesem Fall eine
Steigerung der Lageregelbandbreite um 100 % und damit eine erheblichen Verbesserung
des dynamischen Verhaltens erreicht werden. Dies geht auch aus der Betrachtung des
Fithrungsfrequenzgangs in Bild 7.14 hervor. Deutlich zeigt sich hierbei die erweiterte
Bandbreite des Vorschubantriebs mit semiaktiver Dampfung. Ebenfalls in Bild 7.14 dar-
gestellt ist der gemessene Fithrungsfrequenzgang mit Geschwindigkeits- und Beschleu-
nigungsvorsteuerung. Wie bereits bei den Betrachtungen in Kapitel 5 angesprochen,
kann das Prinzip der Vorsteuerung losgelost von der semiaktiven Ddmpfung betrachtet
werden. Dabei werden weder die Wirkungsweise noch die Parametrierung von Vorsteu-
er- und Kompensationsverfahren, beispielsweise die der Hysteresekompensation, durch
den semiaktiven Stelleingriff beeinflusst. Entsprechend kann auch die Inbetriebnahme

solcher zusétzlicher Funktionen in unverénderter und erprobter Weise erfolgen.

105



Amplitude [dB]

e e R : |

@ 90 : R EEERRE i g
2 ——— Ohne semiaktive Dampfung (K =40 1/s) S

180 b ----- Mit semiaktiver Dampfung (K =80 1/s) BB
---------- Mit semiaktiver Dampfung und Vorsteuerung (K =80 1/s) 3‘\;\ C
270 ; ; R ; ; R S

10° 10 Freq. [Hz] 10°
Bild 7.14: Gemessener Fiithrungsfrequenzgang mit und ohne semiaktive Dampfung

Bild 7.15 zeigt den gemessenen Nachgiebigkeitsfrequenzgang und die erreichte Verbes-
serung durch den Einsatz der elektromagnetisch betitigten Bremseinheit. Auch in die-
sem Fall konnte das Nachgiebigkeitsverhalten bei der Eigenfrequenz entscheidend ver-
bessert werden.

0,35 T T T T T T T

0’30 - . . -
—— Ohne semiaktive Dampfung
025 | Mit semiaktiver Dampfung

0,20

0,15

Nachgiebigkeit [um/N]

0,10

0,05

100 120 Freq. [Hz]

Bild 7.15: Nachgiebigkeitsfrequenzgang mit und ohne semiaktive Dampfung bei

identischer Verstarkung im Lageregelkreis
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Die Folge ist eine geringere Schwingungsneigung sowie ein schnelleres Abklingen von
Regelabweichungen, was sich wesentlich auf die Qualitédt der Vorschubbewegung im re-
alen Betrieb auswirkt. Bild 7.16 gibt Aufschluss iiber das Folgeverhalten des Vor-
schubantriebs wihrend einer dynamischen Verfahrbewegung mit und ohne semiaktive
Déampfung. In beiden Fillen wurde eine Geschwindigkeits- und Beschleunigungsvor-

steuerung mit identischen Parametern eingesetzt.
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Bild 7.16: Regelabweichung fiir ein Verfahrprofil mit und ohne semiaktive Damp-

fung und identischer Vorsteuerung
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Bei dem Verfahrprofil in Bild 7.16 handelt es sich um eine Testtrajektorie mit unter-
schiedlichen Bewegungszyklen: lange Verfahrbewegungen mit Eilganggeschwindigkeit
und maximaler Beschleunigung und kurze, dynamische Verfahrbewegungen als Abbil-
dung realer Bearbeitungsprozesse. Wie zu erkennen ist, konnte durch die erweiterte
Bandbreite und das verbesserte Storverhalten die Regelabweichung maBgeblich redu-
ziert werden. Ebenfalls untersucht wurde in diesem Zusammenhang der Einfluss des
verbesserten Beschleunigungsvermogens auf die Bearbeitungsdauer. Im vorliegenden
Fall war es moglich, durch eine Erhohung des Rucks das gleiche Verfahrprofil bei un-
verdnderter Genauigkeit in weniger als 15 Sekunden zu absolvieren. Dies entspricht ei-
ner Verkiirzung der Bearbeitungsdauer von anndhernd 15 %, wobei fiir Bewegungsprofi-
le mit geringerem Anteil an Eilgangfahrten noch eine weitaus grofere Einsparung zu

erwarten ist.

7.4  Bewertung der Messergebnisse

Im Rahmen der Arbeit wurden umfangreiche Messungen im Frequenz- und Zeitbereich
zu dem dynamischen Verhalten von Vorschubantrieben durchgefiihrt. Der Auszug der
Messungen in den vorangegangen Abschnitten zeigt dabei das Potential der vorgestellten
Methode. Hierbei konnte sowohl fiir die entwickelten mechanischen Bremsen, als auch
fiir die eingesetzte motorische Bremse eine ganzheitliche Verbesserung von Fiihrungs-
und Storverhalten nachgewiesen werden. Durch den Einsatz der elektromagnetisch und
elektrohydraulisch betitigten Bremselemente konnte der K,-Faktor jeweils um 100 %
gesteigert werden. Im Falle der motorischen Bremse wurde sogar eine Steigerung der
Lageregelbandreite von 130 % erreicht. Die durchgefiihrten Messungen spiegeln dabei
sowohl die Wirkungsweise, als auch das erhebliche Verbesserungspotential der semiak-
tiven Dampfung von Vorschubantrieben wieder. Durch eine zielgerichtete und bedarfs-

gerechte Anpassung der Dampfung konnte
e das Beschleunigungsvermogen,
e die erreichbare Genauigkeit,

e sowie die dynamische Storsteifigkeit

deutlich verbessert, und damit die Leistungsfihigkeit des betrachteten Vorschubantriebs

malgeblich gesteigert werden.
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Im Rahmen der Messungen wurde weiterhin untersucht, welcher energetische Aufwand
erforderlich ist, um ein verbessertes dynamisches Verhalten sicherzustellen. Hierzu wur-
den unterschiedliche Verfahrprofile mit und ohne semiaktive Ddmpfung durchgefiihrt
und eine entsprechende Energiebilanz aufgestellt. Bild 7.17 zeigt exemplarisch die antei-
lige, mechanische Verlustleistung fiir das Verfahrprofil aus Bild 7.16 mit semiaktiver
Déampfung.

Semiaktive Dampfung
4%
1

Rotatorisches System N
57%

Lineares System
39%

Bild 7.17: Anteilige mechanische Verlustleistung fiir das Verfahrprofil aus Bild 7.16

mit semiaktiver Dimpfung

Die gesamte, in dem mechanischen System umgesetzte Verlustleistung wurde dabei auf
Basis gemessener Zustandsgrof3en bestimmt und in einen linearen Anteil, einen rotatori-
schen Anteil, sowie den Anteil der semiaktiven Ddmpfung aufgeteilt. Der rotatorische
Anteil umfasst dabei sdmtliche, im rotatorischen Zweig anfallenden Verluste wie die
Reibung in den Motor- und Spindellagern oder die des Kugelgewindetriebs. Der lineare
Anteil beinhaltet in erster Linie die Reibungsverluste von Linearfithrung, Anbauteilen
und Kabelschlepp. Wie aus Bild 7.17 hervorgeht, ist der prozentuale Anteil der erforder-
lichen Dampfungsleistung duflerst gering. Im vorliegenden Fall betrdgt der Anteil trotz
dynamischer Verfahrbewegung und einer Verdopplung der Lageregelbandbreite gerade
einmal 4 % der mittleren Gesamtverlustleistung, was einem Wert von etwa 20 W ent-
spricht. Durch das verbesserte dynamische Verhalten lésst sich die Bearbeitungszeit re-
duzieren und damit auch die Einsatzdauer energieintensiver Nebenaggregate. Entspre-
chend fiihrt der Einsatz der semiaktiven Ddmpfung nicht zwangsldufig zu einer erhchten
Verlustleistung, sondern kann bei ganzheitlicher Betrachtung durchaus zu der Energieef-
fizienz moderner Produktionsmaschine beitragen. Bild 7.18 verdeutlicht noch einmal

den zeitlich begrenzten Eingriff und die Wirkungsweise der semiaktiven Ddmpfung. Der

109



dargestellte Verlauf der Stellgrole dient dabei als MaB fiir die in dem Antriebssystem

vorhandene Schwingungsenergie.
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Bild 7.18: Funktionsprinzip semiaktive Dampfung gemessen im realen Betrieb mit

elektromagnetisch betitigter Bremse

Gut zu erkennen ist hierbei die Auswirkung der Lageregelkreisverstarkung auf die An-
regung des Vorschubantriebs. Hohe Werte des K,-Faktors fiihren bei den vorliegenden,
dynamischen Beschleunigungsvorgingen zu einer Anregung des mechanischen Aufbaus.
Die daraus resultierenden Schwingungsanteile sind der eigentlichen Vorschubbewegung
iiberlagert und wirken sich negativ auf das Stabilitdtsverhalten und die Qualitit der Vor-
schubbewegung aus. Der Stelleingriff des zusitzlichen Aktors bewirkt in diesem Fall ei-
nen gezielten Abbau von Schwingungsenergie und verhindert so ein Aufklingen von
Schwingungen. Die hierfiir erforderliche Dampfungsenergie ist dulerst gering, sodass
im vorliegenden Fall die effektive Leistung der elektromagnetischen Bremseinheit aus-
reicht, um einen dauerhaften Betrieb mit beliebigen Verfahrprofilen sicherzustellen.
Thermische Einfliisse durch den zusitzlichen, semiaktiven Stelleingriff konnten dabei
auch im Rahmen von Langzeituntersuchungen nicht festgestellt werden. Faktoren wie

Erwidrmung oder Verschlei}, wie sie im Zusammenhang mit Bremsen hiufig eine Rolle
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spielen, sind bei der vorliegenden Anwendung von untergeordneter Bedeutung. Wie ge-
zeigt werden konnte, ist der energetische Aufwand fiir die Umsetzung der semiaktiven
Déampfung duBerst gering. Zugleich bietet die Methode ein erhebliches Verbesserungs-

potential fiir das dynamische Verhalten von Vorschubantrieben.

Auch bei der praktischen Umsetzung hat sich die Methode der semiaktiven Didmpfung
als duBerst robust erwiesen. Im Rahmen der durchgefiihrten Messungen wurden Achs-
konfigurationen mit unterschiedlicher Tischposition und Lastmasse untersucht, wobei
stets eine deutliche Verbesserung durch den Einsatz der semiaktiven Ddmpfung erzielt
werden konnte. Bild 7.19 zeigt exemplarisch den Einfluss der Lastmasse auf die Wirk-
samkeit der semiaktiven Ddmpfung. Als Vergleich dient wie bereits in Abschnitt 5.3 die

klassische Kaskadenregelung ohne semiaktive Ddmpfung.

Ohne semiaktive Dampfung (K = 0Ns/mm) Mit semiaktiver Dampfung (K ;= 300 Ns/mm)
0.5 — - ' 0.5 —; ' '
0f + 0 §
| m= 600kg =3 m= 600kg
E| -emeee- m=1000kg E| e m=1000kg
A1t Al
-1.5 : : : -1.5 : :
-1.5 -1 Real 0 05 -15 -1 Real 05
Bild 7.19: Einfluss einer verdnderlichen Lastmasse auf die Stabilititsreserve im

offenen Lageregelkreis

Trotz eines konstanten K -Faktors ist der erzielte Dampfungseffekt bei beiden Lastmas-
sen nahezu identisch. Die Sensitivitit gegeniiber Veridnderungen der mechanischen
Ubertragungsstrecke ist daher duBerst gering. Ebenfalls untersucht wurde der Einfluss
verdnderlicher Reibkoeffizienten bei dem Einsatz der reibungsbasierten Aktoren. Dabei
konnte bei Messungen mit trockener und gedlter Linearfiihrung kein signifikanter Unter-
schied in der Wirkungsweise festgestellt werden, was im Einklang mit den simulativen

Voruntersuchungen in Abschnitt 5.3 steht.
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Die versuchstechnische Umsetzung der semiaktiven Dampfung an einem Vorschuban-
trieb fiir Werkzeugmaschinen hat zu einer erheblichen Verbesserung des dynamischen
Verhaltens gefiihrt. Das vorgestellte Konzept besticht dabei durch eine ganzheitliche
Verbesserung von Fiithrungs- und Storverhalten, den geringen Energiebedarf sowie einer
ausgezeichneten Robustheit. Ein weiterer, wesentlicher Vorteil der Methode ist die klas-
sische Vorgehensweise bei der Inbetriebnahme und Parametrierung der Regelkaskade.
Trotz des zusitzlichen Stelleingriffs kann auf etablierte Verfahren und Einstellregeln zu-
riickgegriffen werden. Der Einstellparameter K; der semiaktiven Dampfung bietet dabei
einen zusitzlichen Freiheitsgrad fiir die Anpassung der Dampfung des elektromechani-
schen Vorschubantriebs. Der entscheidende Faktor fiir die Wirksamkeit der vorgestellten
Methode ist letztlich das dynamische Verhalten und die Leistungsfihigkeit des einge-
setzten Dampfungsaktors. In der vorliegenden Arbeit wurden verschiedene Aktoren fiir
die Umsetzung der semiaktiven Ddmpfung vorgestellt. Dabei konnte die Wirkungsweise
fir sdmtliche Aktoren unter industrienahen Bedingungen nachgewiesen werden.
Bild 7.20 gibt nochmals einen Uberblick iiber die Vor- und Nachteile der unterschiedli-

chen Aktorkonzepte und eine Empfehlung fiir mégliche Einsatzgebiete.

Motorische Bremse

Hohe Dynamik
Einfache Ansteuerung

Standardkomponenten
Beste Funktionsweise
Hohe Kosten

Problem Integration

Vorschubantriebe mit hichsten Anforderungen

Elektromagnetische Bremse

Kompakter Aufbau
Einfache Integration
Gute Dynamik
Kostengiinstig

Keine Zusatzaggregate
Spitzenkrafte begrenzt

Elektrohydraulische Bremse

Kompakter Aufbau
Robust und Langlebig

Standardkomponenten
Hohe Spitzenkrafte
Begrenzte Dynamik
Hydraulikaggregat

Mittlere bis groRe Vorschubantriebe Kleine bis mittlere Vorschubantriebe

Bild 7.20: Bewertung der unterschiedlichen Aktorkonzepte und Einsatzmoglichkei-
ten im industriellen Umfeld
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8 Zusammenfassung und Ausblick

In der vorliegenden Arbeit wurde ein neuer Ansatz fiir die Verbesserung des dynami-
schen Verhaltens elektromechanischer Vorschubantriebe vorgestellt. Ein zusitzlicher,
semiaktiver Aktor mit hoher Integrationsfahigkeit erméglicht dabei eine bedarfsgerechte
Anpassung der Systemddmpfung. Im Zusammenspiel mit der klassischen Kaskadenrege-
lung ergibt sich eine wesentliche Verbesserung von Fiihrungs- und Storverhalten und
damit eine Steigerung der Leistungsfihigkeit elektromechanischer Vorschubantriebe.
Die Funktions- und Wirkungsweise der semiaktiven Ddmpfung wurde theoretisch herge-
leitet und durch umfangreiche Messungen an einem industriellen Vorschubantrieb nach-
gewiesen. Dabei konnte eine erhebliche Verbesserung der dynamischen Storsteifigkeit

und eine Steigerung der Lageregelbandbreite von mehr als 100 % erreicht werden.

Neben einem hohen Verbesserungspotential zeichnet sich die Methode der semiaktiven
Déampfung durch eine einfache Umsetzbarkeit und geringe Zusatzkosten aus. Der zielge-
richtete und energetisch sinnvolle Einsatz des Dampfungsaktors bewirkt dabei eine
ganzheitliche Verbesserung des Regelverhaltens, ohne dass dies zu EinbuBlen bei der
Robustheit fiihrt. Der semiaktive Stelleingriff erfolgt auf Basis aktueller Zustandsgrofien
und ist beschriankt auf Zeitabschnitte, in denen der Vorschubantrieb an die Grenzen sei-
ner dynamischen Leistungsfihigkeit belastet wird. Im iiberwiegenden Betriebsbereich
hingegen, ist ein Eingriff durch den zusitzlichen Aktor nicht erforderlich, was eine effi-

ziente Wirkungsweise gewihrleistet.

Der Einsatz der semiaktiven Dadmpfung und die dadurch gesteigerte Leistungsfahigkeit
von Vorschubantrieben haben einen nennenswerten Einfluss auf die Produktivitit mo-
derner Werkzeugmaschinen und Fertigungseinrichtungen. Dabei kann die Methode ein-

gesetzt werden um

e die Bearbeitungsdauer zu verkiirzen,
e die Bearbeitungsqualitit zu steigern

¢ und das Diampfungsverhalten zu verbessern

bzw. entsprechend den jeweiligen Kundenanforderungen anzupassen. Vorstellbar ist
auch eine prozessabhingige Anpassung der Eigenschaften, beispielsweise durch unter-
schiedliche Einstellparameter fiir die Schrupp- und Schlichtbearbeitung. In vielen Fillen

ist es bereits ausreichend, die vorgestellte Methode auf einzelne, stark belastete Vor-
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schubachsen anzuwenden und dadurch die Produktivitit einer Gesamtmaschine zu stei-
gern. Der finanzielle Mehraufwand ist in diesem Fall besonders gering und vor dem Hin-
tergrund einer gesteigerten Leistungsfihigkeit vernachlidssigbar. Das hohe Verbesse-
rungspotential und die flexible Anwendbarkeit der Methode fithren zu einer Produktivi-
tatssteigerung und damit zu einem Wettbewerbsvorteil fiir Maschinenhersteller und An-

wender.

In einem néchsten Schritt soll die Methode der semiaktiven Dampfung in einer realen
Werkzeugmaschine umgesetzt werden. Ein wichtiges Thema hierbei ist die Integration
der erforderlichen Funktionalitdt in eine kommerzielle Steuerung. Aufgrund der Ein-
fachheit des Regelkonzeptes und der geringen Anforderungen an die Abtastzeit kann
hierzu auf bereits vorhandene Funktionsbausteine und Erweiterungsfunktionen zuriick-
gegriffen werden. Ein weiterer Schwerpunkt ist die Entwicklung von kompakten und in-
dustrietauglichen Dampfungsaktoren bzw. die Optimierung der bereits aufgebauten Pro-

totypen. In diesem Zusammenhang sind zu nennen:

¢ Die Entwicklung eines anwendungsorientierten hydraulischen Bremselementes
mit integrierter Ventiltechnik und hoher Dynamik

e die Entwicklung eines leistungsfiahigen elektromagnetisch betitigten Bremsele-
mentes mit erweiterter Spitzenkraft

e sowie die Entwicklung alternativer, elektrischer und mechanischer Bremsen fiir

die Umsetzung der semiaktiven Dampfung.

Dabei stehen neben der Erweiterung der Leistungsfihigkeit insbesondere das Langzeit-
verhalten sowie die Auswirkung dullerer Einfliisse im Vordergrund. Abschlieend sei
erwihnt, dass sich die Methode der semiaktiven Dampfung grundsitzlich auf beliebige
lineare und rotatorische Antriebssysteme sowohl im Werkzeugmaschinenbereich als

auch in anderen technischen Bereichen iibertragen lisst.
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