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Short Summary

Feed drives are used in machine tools and manufacturing units for generating
relative movements between workpieces and cutting tools. Both the machining
time and the quality of machined parts are dominated by the dynamic per-
formance of feed drives. Due to cost reasons, the most commonly used drive
systems in machine tool industries are ball screws with PPI control principle.
The bandwidth of the position loop is limited by the first natural frequency of
the mechanical transmission elements.
In order to enhance the drive dynamics, various solutions have been pre-

sented. Some typical solutions are introduced in chapter 2 of this thesis. The
constructive and actoric solutions are based on the cascade control structure.
These concepts attenuate resonance vibrations and increase the bandwidth of
the position loop with sufficient robustness but require extra costs for the hard-
ware. The control engineering solutions improve the drive dynamics without
any extra hardware, require however expert knowledge and experience for the
control design and parameter setting. Furthermore these solutions have a lack
of robustness. Consequently, until today none of them has been accepted in
industries. The PPI control principle with cascade structured controllers is the
most used and accepted controller concept in industry because of its easy tu-
ning and sufficient system robustness. The open question is, how to increase the
bandwidth of the position loop with the same typical features as the industrial
used cascade controllers of today: easily tuning, sufficient system robustness
and no additional cost for sensors or actuators.
In this thesis, the attempt will be undertaken to find an answer for this more

than 50 years old question with two different new concepts to damp the re-
sonance vibrations. Based on them, three new cascade control principles are
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presented to meet the increasing demand for dynamic performance of electro-
mechanical feed drives but with similar features as those of standard cascade
controller. All these principles are developed and theoretical analysed with a
simplified two-mass model, simulated with a refined mechanical model and ve-
rified on a test bench with a ball screw.
The PPI-R control principle is introduced in chapter 4. By this principle,

the difference of the table and the motor speed is regarded as the vibration
of the mechanical structure. After the multiplication with a feedback gain, the
difference will be fed back and subtracted from the output of the motor speed
controller.
In chapter 5, the first mechanical natural frequency is attenuated by the

motor, which is governed by a weakly set speed controller. As a side effect,
the weak control gain leads to a PT1 behaviour, whose cut-off frequency is
much lower than the mechanical resonance. To counter this limitation, either a
PI table speed controller (P-PI-P principle) or a PD position speed controller
(PD-O-P principle) need to be superimposed outside. For the PD-O-P principle,
a disturbance observer should be inserted between the position and the motor
speed loop for the disturbance rejection.
A test bench with a ball screw and variable table mass is introduced in chapter

6. The effectiveness of all three control principles are analysed experimentally.
The tracking performance, the servo stiffness and the system robustness are
investigated both in time and frequency domains and compared with the state
of the art.
Under real conditions, all three control principles can increase the bandwidth

of position loop significantly (100%-200%) with sufficient robustness. None of
them need extra sensor or actuator. The P-PI-P und PD-O-P principles are
suitable for feed drives with large mass ratio, which means the equivalent mass
of the motor and the ball screw inertia need to be minimized in comparison to
the table mass. This can be reached by using high dynamic motors with small
inertia and ball screws with high pitch.
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Kurzinhalt

Elektromechanische Vorschubantriebe mit Kugelrollspindeln und PPI-Kaska-
denregelung haben sich in vielen Bereichen der Fertigungstechnik als geeignete
Antriebslösung durchgesetzt. In Applikationen mit hohen Anforderungen an die
Vorschubdynamik erweist sich jedoch die im Antriebsstang liegende Nachgie-
bigkeit als begrenzender Faktor für die Lageregelbandbreite.
In Kapitel 2 werden die aus dem Stand der Forschung bekannten Regelan-

sätze zur Verbesserung des dynamischen Verhaltens vorgestellt und bewertet.
Ungeachtet der erreichbaren hohen Bandbreite, konnten sich keine Ansätze we-
gen mangelnder Robustheit oder des hohen Hardwareaufwandes in der Industrie
durchsetzen. So blieb in den letzten 50 Jahren die Frage offen: wie kann man
ohne zusätzlichen Aufwand die Dynamik eines Vorschubantriebs erhöhen, wo-
bei das Verhalten im Einstellaufwand und in der Stabilität bei Lastwechsel dem
eines industriellen Kaskadenreglers ähnlich sein sollte.
Mit der vorliegenden Arbeit wird der Versuch einer Antwort darauf gegeben.

Dazu werden zwei Konzepte zur Dämpfung der mechanischen Eigenschwingun-
gen vorgestellt und darauf aufbauend drei kaskadierte Regelansätze entwickelt.
Der Ausgangspunkt des ersten Dämpfungskonzepts ist die Verwendung der

Differenz der an- und abtriebsseitigen Geschwindigkeiten. Die Dämpfung der
ersten mechanischen Eigenfrequenz erfolgt durch die Veränderung der Stell-
größe des Drehzahlreglers. Als hochgradig ähnlich in den Eigenschaften zum
derzeitigem Standardregler hat sich das Regelverfahren unter Verwendung der
Geschwindigkeitsdifferenz (PPI-R-Verfahren) nach Kapitel 4 gezeigt. Die Auf-
wendungen zur Einstellung sind nur unwesentlich höher, die Stabilität bei Last-
wechsel ist ausreichend gut und der Gewinn an Bandbreite liegt bei nahezu
100%.
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In Kapitel 5 wird das zweite Dämpfungskonzept beschrieben, welches mit ei-
nem schwach eingestellten Drehzahlregler verknüpft ist. Neben der Dämpfung
der ersten mechanischen Eigenfrequenz, weist der schwach verstärkte Motor ein
PT1-Verhalten auf, dessen Eckfrequenz unterhalb der mechanischen Resonanz
liegt. Um diese Nebenwirkung zu kompensieren, wird die Standardregelstruktur
durch einen PI-Regler mit der Rückführung der abtriebsseitigen Lagegeschwin-
digkeit (P-PI-P-Verfahren) erweitert. Die Aufwendungen zur Einrichtung sind
nur geringfügig. Die Bandbreite kann über 100% erhöht werden.
Neben dem PI-Geschwindigkeitsregler kann das PT1-Verhalten auch durch

einen PD-Lageregler (PD-O-P-Verfahren) direkt kompensiert werden. Bei die-
sem Verfahren wird ein Störbeobachter für das Ausregeln der stationären Ab-
weichung eingeführt. Der Gewinn an Lageregelbandbreite liegt bei über 200%.
In Kapitel 6 werden die Funktionsfähigkeiten der entwickelten Verfahren

messtechnisch validiert. Das Führungs- und Störverhalten und die Robustheit
aller drei Verfahren werden an einem Versuchsstand mit der Kugelrollspindel
im Zeit- und Frequenzbereich untersucht. Die Beurteilung der Zielerreichung
erfolgt anhand eines Vergleichs der neuen Regelverfahren mit einem typischen
industriellen Kaskadenregler für Vorschubantriebe. Die zu bewertenden Kenn-
größen stellen dabei die Robustheit des Systems, der Bandbreitengewinn sowie
die Komplexität der Reglerparametrierung dar. Durchgeführte Untersuchungen
zeigen, dass die Bandbreite unter realen Bedingungen je nach Verfahren um
Faktor 2 bis 3 ansteigt. Darüber hinaus zeigen Simulationen eine geringere Ro-
bustheit im Vergleich zu einem PPI-Standardverfahren, allerdings sollte sie für
die meisten Anwendungsfällen ausreichen, da alle drei Verfahren bei einem Last-
wechsel von ±40% messtechnisch ausreichend stabil sind. Für die Implementie-
rung sind keine zusätzlichen Sensoren erforderlich, sodass der Hardwareaufwand
den derzeitig eingesetzten Verfahren entspricht.
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1 Einleitung und Problemstellung

1.1 Einleitung

In Werkzeugmaschinen und Produktionsanlagen werden Vorschubantriebe als
wichtige Ausführungssysteme betrachtet. Sie setzen die in der Computerized
Numerical Control (CNC) generierten Bewegungsanweisungen in relative Be-
wegungen zwischen Werkzeug und Werkstück um (Weck et al. 2006). Je nach
Art der Bewegungserzeugung lassen sich die Vorschubsysteme in elektromecha-
nische Vorschubantriebe und Lineardirektantriebe (LDA) einteilen.
Bei elektromechanischen Antrieben werden mechanische Übertragungsele-

mente eingesetzt, um die rotatorische Bewegung eines Motors in eine translato-
rische Bewegung umzusetzen. Solche Übertragungselemente sind meistens Ku-
gelgewindetriebe (KGT), welche sich durch eine hohe Genauigkeit und ein gutes
Preis-/Leistungsverhältnis auszeichnen. Alternativ werden auch Zahnstange-
Ritzel-Antriebe (ZRA) eingesetzt, die häufig für Vorschubachsen mit langen
Verfahrwegen (typisch > 3 m) eingesetzt werden (Pritschow 2004). Nach lang-
jährigen Entwicklungen werden die Komponenten solcher Antriebssysteme heut-
zutage als standardisierte Komponenten auf dem industriellen Markt angebo-
ten. Als nachteilig erweist sich jedoch die im Vorschubgetriebe liegende Nach-
giebigkeit, welche die dynamischen Eigenschaften des geregelten Systems stark
begrenzt.
Die zweite Klasse bilden Vorschubantriebe, bei denen die linearen Bewegun-

gen direkt durch Lineardirektantriebe generiert werden. Die Spulen als Primär-
teil werden häufig für die Anwendung in Werkzeugmaschinen in den Schlitten
integriert und die Permanentmagnete als Sekundärteil werden direkt auf das
Maschinenbett aufgebaut. Solche Auslegungen verzichten auf mechanische Ge-
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1 Einleitung und Problemstellung

triebe, ihre Bandbreite kann damit einen sehr hohen Wert erreichen (Pritschow
und Philipp 1990; Krüger et al. 1997). Jedoch ist dieses Konzept wegen der
fehlenden Übertragungselemente sehr störkraftempfindlich (Lehner 2005) und
benötigt bei Leistungsansprüchen eine Kühlung. Darüber hinaus beschädigen
bei ungenügender Abdeckung die auf dem Sekundärteil sich ansammelnden fer-
romagnetischen Späne ggf. den Linearmotor (Heisel 2007). Trotz des großen
Potentials der erreichbaren Dynamik von LDA werden heutzutage elektrome-
chanische Vorschubantriebe wegen der geringeren Anschaffungs- und Betriebs-
kosten sowie des verminderten Aufwands für Montage, Einstellung und Kühlung
überwiegend eingesetzt. Die in dieser Arbeit entwickelten Regelverfahren bezie-
hen sich nur auf elektromechanische Vorschubsysteme, da nur hier das Problem
der störenden mechanischen Nachgibigkeit auftritt.

1.2 Bandbreite und Kv-Faktor

Werkzeugmaschinen werden neben der Genauigkeit nach ihrer Produktivität be-
urteilt, da diese direkt in die Kosten der Werkstücke eingeht. Die Bearbeitungs-
zeit stellt ein Maß für die Produktivität dar. Für ein typisches Bearbeitungszen-
trum beträgt die Hauptzeit für Zerspanungsprozesse ca. 35% der ganzen Bear-
beitungszeit und die Nebenzeit für Eilgangbewegungen sowie Werkzeugwechsel
usw. ca. 60% (Heller Maschinenfabrik o.D.). Um die Nebenzeiten zu verkür-
zen, wird eine möglichst hohe Eilganggeschwindigkeit bei Werkzeugmaschinen
mit großen Verfahrwegen (> 200 mm) gefordert. Die maximale Beschleunigung
spielt in diesem Fall eine untergeordnete Rolle (Pritschow 1998).
Die maximale Vorschubgeschwindigkeit beeinflusst bei vielen Prozessen die

Bearbeitungsdauer. So begrenzt die Bandbreite des Lageregelkreises bei der
Kreisfahrt die Vorschubgeschwindigkeit und damit die Produktivität. Der Schlüs-
sel für diese Begrenzung liegt also in der Erhöhung der Bandbreite des Vorschub-
systems (Pritschow 1996).
Die Bandbreite ist eine Kenngröße der Signalverarbeitung, die die Breite

des Intervalls in einem Frequenzspektrum festlegt, in dem die dominanten Fre-
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1.2 Bandbreite und Kv-Faktor

quenzanteile eines zu übertragenden Signals liegen (Werner 2008). In der Praxis
wird der Frequenzbereich von 0 Hz bis zu der Grenzfrequenz, bei welcher der
Amplitudengang um -3 dB abgefallen ist, als Bandbreite bezeichnet (Groß et al.
2006). Je höher die Bandbreite eines Systems ist, desto mehr Frequenzkompo-
nenten eines Signals können durch dieses System verzerrungsarm übertragen
werden.

Abbildung 1.1: Ein-Masse-System mit PPI-Regler

Abbildung 1.1 zeigt ein einfaches Ein-Massen-Modell mit einer standardti-
sierten PPI-Kaskadenregelung, wobei m die gesamte äquivalente Masse des
Vorschubsystems ist. Nach der Laplace-Transformation kann die Übertragungs-
funktionen von Führungsverhalten und Störverhalten wie folgt abgeleitet wer-
den:

xist
xsoll

= KvKps+KvKpKi

s3 +Kps2 +Kp(Kv +Ki)s+KvKpKi

≈ Kv

s+Kv
· Kps+KpKi

s2 +Kps+KpKi
(1.2.1)

−xist
FS

= s

s3 +Kps2 +Kp(Kv +Ki)s+KvKpKi
· 1
m

≈ s

s+Kv
· 1
s2 +Kps+KpKi

· 1
m

(1.2.2)

Die dazugehörigen Amplitudengänge sind in Abbildung 1.2 dargestellt. Die
Bandbreite ω lässt sich aus der Verstärkung Kv des Lagereglers abschätzen
(Pritschow 2006a) mit Kv ≈ ω. Für einen Vorschubantrieb bedeutet eine hohe
Bandbreite, dass das System bei einer Kreisfahrt mit steigendem Kv über eine
höhere Bahngeschwindigkeit, ein höheres Beschleunigungsvermögen, eine höhe-
re Steifigkeit bei Störkräften und -bei Betrieb ohne Vorsteuerung- einen klei-
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neren Schleppabstand besitzt (Pritschow 1996). Diese Vorteile sind der Grund
dafür, eine möglichst große Bandbreite d.h. einen möglichst hohen Kv-Faktor
zu erreichen, der als wichtige Qualitätsgröße für einen Lageregelkreis anzusehen
ist.

Abbildung 1.2: Schematischer Amplitudengang von Führungseigenschaft (rot)
und Störeigenschaft (blau)

1.3 Problemstellung

Elektromechanische Vorschubantriebe mit Kugelrollspindeln und PPI-Kaskad-
enregelung haben sich in vielen Bereichen der Fertigungstechnik als geeignete
Antriebslösung durchgesetzt. In Applikationen mit hohen Anforderungen an
die Vorschubdynamik erweist sich jedoch die im Antriebsstang liegende Nach-
giebigkeit als begrenzender Faktor für die Lageregelbandbreite. Verschiedene
Regelansätze wurden entwickelt, um die erste mechanische Resonanz zu be-
dämpfen und dadurch den Kv-Faktor zu erhöhen. Ungeachtet der erreichbaren
hohen Bandbreite konnten sich keiner dieser Ansätze gegen den Standardkas-
kadenregler durchsetzen, da dieser wegen seines klaren Aufbaues, der einfachen
Einstellbarkeit und Robustheit gegen Parameterschwankungen in der Praxis die
höchste Akzeptanz ergab.
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1.4 Lösungsansätze

So bleibt weiterhin die Aufgabe bestehen, ein Regelungskonzept für Vorschu-
bantriebe zu entwickeln, das bei sonst ähnlichen Eigenschaften des Standard-
verfahrens eine Bandbreitenerhöhung gegen die mechanische Nachgiebigkeit er-
laubt ohne das ein zusätzlicher Aufwand an Sensoren oder Aktoren betrieben
werden muss.

1.4 Lösungsansätze

Durch neue Regleransätze wird in dieser Arbeit versucht, darauf eine Antwort
zu geben. Dazu wurden die bisher zum Stand der Technik und Forschung zäh-
lenden Verfahren zur Dämpfung der Resonanzüberhöhung untersucht und dar-
über hinausgehende neue Verfahren entwickelt, die über die bisher bekannten
kaskadierenden Standardverfahren mit Lage- und Drehzahl-Istwert ohne zu-
sätzliche Sensoren die Bandbreite und damit das dynamische Verhalten der ge-
regelten Vorschubantriebe verbessern können. Die erforderlichen theoretischen
Grundlagen wurden abgeleitet und die entwickelten Regelverfahren mit Hilfe
von Simulationstechnik validiert. An einem Versuchsstand mit für den Werk-
zeugmaschinenbereich typischen Kenngrößen wurden die Regler erprobt und
deren Funktionsfähigkeit und das Verhalten der geregelten Systeme mit um-
fangreichen Messungen nachgewiesen.
Eine abschließende Bewertung der entwickelten Regelungsverfahren erfolgt

im Vergleich gegen die Eigenschaften des Standardreglers um damit eine Ein-
schätzung für eine Anwendung in der Praxis zu geben.

5





2 Stand der Technik und der
Forschung

Ein standardisiertes Regelverfahren für Vorschubantriebe ist die in Abbildung 2.1
dargestellte Kaskadenregelung mit Proportional-Anteil im Lageregler und Pro-
portional- und Integral-Anteil im Drehzahlregler (PPI-Kaskadenregelung). Die-
ses Verfahren ist seit den siebziger Jahren das am häufigsten in der Industrie
eingesetzte wegen der einfachen Einstellbarkeit ohne die Notwendigkeit zusätz-
licher Sensoren z.B. zur Erfassung der Tischbeschleunigung. Es wird daher oft
als Bezug verwendet, um neu entwickelte Verfahren zu bewerten (Altintas, Verl
et al. 2011).

Abbildung 2.1: Strukturbild eines Vorschubsystems mit PPI-Regelung

Die Bandbreite eines solchen lagegeregelten Vorschubsystems ist linear ab-
hängig vom proportionalen Verstärkungsfaktor Kv. Jedoch ruft ein zu hoch
eingestellter Kv-Faktor Instabilität hervor. Abbildung 2.2 stellt einen entspre-
chenden schematischen Frequenzgang des offenen Lageregelkreises mit seinen
drei wesentlichen Blöcken - Regler, Übertragungsverhalten und Integrator - dar.
Block 2 beschreibt hierbei das Führungsverhalten von der Sollgeschwindigkeit
zu der sich am Tisch einstellenden Istgeschwindigkeit und beinhaltet damit das
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Verhalten des drehzahlgeregelten Antriebs samt angekoppelter schwingungsfä-
higer Mechanik (DAM). Dieser Block repräsentiert die im Vorschubgetriebe lie-
gende Nachgiebigkeit und kann zunächst als ein PT2-Glied angenommen wer-
den. Entscheidend für den Kv-Faktor ist die Eckfrequenz ωe, bei welcher die
Phase des Blocks 2 das erste Mal den Wert -90° erreicht. Mit dem zusätzlichen
Phasenabfall durch das I-Glied (Block 3), welches die Geschwindigkeit in eine
Lage überführt, erreicht die Phasendrehung des offenen Lageregelkreises den
Wert -180°. An dieser Stelle muss die Amplitude nach dem Nyquistkriterium
unter 0 dB liegen, um die Stabilität des Systems zu gewährleisten. In der Praxis
sollte dieser Amplitudenrand allerdings mehr als -10 dB betragen, um eine aus-
reichende Robustheit und ein gutes dynamisches Verhalten des geschlossenen
Kreises sicherzustellen (Stute 1981).

Abbildung 2.2: Einstellungskriterium des Kv-Faktors, dargestellt mit dem Fre-
quenzgang des offenen Lageregelkreises

Um eine ausreichende Störsteifigkeit zu erzielen, wird derKp-Faktor des Dreh-
zahlreglers üblicherweise möglichst hoch eingestellt, siehe blaue Kurve von Ab-
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bildung 1.1. Der maximale Wert von Kp sowie die Bandbreite des Antriebs
werden durch die Bandbreite des Stromregelkreises und die elektronische Tot-
zeit begrenzt.
Durch Fortschritte im Bereich der mechanischen Komponenten konnte die

Steifigkeit der Übertragungselemente in den letzten Jahren gesteigert werden.
Trotzdem liegt die mechanische Eigenfrequenz deutlich niedriger als die des
Antriebes: ωM < ωA (Lehner 2005). Deswegen bleibt die Nachgiebigkeit der
Komponenten aus regelungstechnischer Sicht der begrenzende Faktor der Vor-
schubdynamik.
Im Folgenden werden die bisher entwickelten alternativen Ansätze zur Er-

höhung der Bandbreite durch Bedämpfung der mechanischen Resonanz vor-
gestellt. Die verschiedenen Ansätze lassen sich einteilen in Verfahren, die auf
alternative Regelkonzepte zurückgreifen, und Verfahren, welche auf einer Er-
weiterung der klassischen Kaskadenstruktur basieren.

2.1 Alternative Regelverfahren

Die meisten alternativen Regelverfahren basieren auf der Zustandsraumdarstel-
lung. Für die Entwicklung der Regler wird die Vorschubmechanik entsprechend
Abbildung 2.3 häufig als Zwei-Massen-Schwinger abstrahiert, da es typischer-
weise nur zwei Geber bei einer realen Vorschubachse gibt, ein Drehgeber auf
der Antriebsseite und einen Linearmaßstab auf der Abtriebsseite.

Abbildung 2.3: Zwei-Massen-Modell eines Vorschubantriebs
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2 Stand der Technik und der Forschung

Für Vorschubsysteme mit KGT wird die antriebsseitige äquivalente Massem1

von der Trägheitsmoment des Motors JM , der Kupplung JK und der Spindel JS
etc. beeinflusst.

m1 = (JM + JK + JS)
(2π · i

h

)2
(2.1.1)

wobei i das Übersetzungsverhältnis des Getriebes und h die Spindelsteigung
ist. Die abtriebsseitige Masse, z. B. Masse des Tischs und der Last, wird als m2

bezeichnet. Die Parameter c und d repräsentieren die gesamte, in Vorschubrich-
tung wirksame Steifigkeit und Dämpfung des Vorschubantriebs. Die wirksame
Antriebskraft des Motors ist mit Fu bezeichnet, während FS die Stör- bzw.
Prozesskraft darstellt. Die stets vorhandene Reibungen gegenüber dem Inerti-
alsystem werden als d1 bzw. d2 bezeichnet.

Das Übertragungsverhalten kann mit der Zustandsraumdarstellung durch fol-
gende Gleichungen beschrieben werden

Ẋ
Y

 =
A B

C D


︸ ︷︷ ︸

G

·
X
U

 (2.1.2)

wobei

A =



0 0 1 0
0 0 0 1

− c

m2

c

m2
−d+ d2

m2

d

m2
c

m1
− c

m1

d

m1
−d+ d1

m1


, B =

[
Bu BS

]
=



0 0
0 0
0 − 1

m21
m1

0


,

C =
[
1 0 0 0

]
, D =

[
0 0

]
, U =

[
Fu FS

]T
, (2.1.3)

X =
[
x2 x1 ẋ2 ẋ1

]T
, Y = x2

gilt. Die Matrix G in Gleichung (2.1.2) wird System-Transfer-Matrix genannt.
Mit einer solchen Darstellung kann man die Übertragungsfunktion vom Ein-
gangsvektor U zum Ausgangsvektor Y direkt durch die Linear-Fractional-Trans-
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formation (LFT) von G bekommen (Allgöwer 2005).

G0 = F
(
G 1

sE
)

= C · (s · I − A)−1 ·B +D (2.1.4)

mit Y = G0 · U

Die dynamischen Eigenschaften und die Stabilität des Systems werden durch
die Polstellen der Gleichung (2.1.4) bzw. die Eigenwerte der Matrix A bestimmt.
Im Folgenden werden einige typische alternative Regelverfahren für die Re-

gelung der Vorschubantriebe vorgestellt.

2.1.1 Polvorgabeverfahren (PPC)

Erkorkmaz und Gorden entwickelten eine Zustandsregelung für Vorschubantrie-
be mit KGT, wobei die Regelparameter mittels Polvorgabeverfahren ermittelt
werden (Erkorkmaz 1999; Gorden 2010; Erkorkmaz und Gorden 2011; Gordon
et al. 2013). Abbildung 2.4 stellt den geschlossenen Regelkreis mit dem Zu-
standsregler dar. Die Übertragungsmatrix GC von Soll- zu Istzustandsgrößen
lautet:

GC = [s · I − (A−Bu ·R)]−1 ·Bu ·R (2.1.5)
mit Xist = GC ·Xsoll

Abbildung 2.4: Geschlossener Regelkreis mit Zustandsregler

Die Grundidee des Polvorgabeverfahren ist, dass die Eigenwerte der System-
matrix des geschlossenen Systems (A−Bu ·R) im Vergleich zu denen der origi-
nalen Matrix A durch den Einsatz des Gliedes B · R gezielt verändert werden.

11



2 Stand der Technik und der Forschung

Theoretisch könnten alle Polstellen des geschlossenen Systems bei der vollstän-
digen Zustandsrückmeldung beliebig definiert werden. Allerdings wird die Po-
sition der vorgegebenen Polstellen in der Praxis durch Stellgrößensättigung des
Motors, Totzeit, Messrauschen, usw. beschränkt.
Um die von der Störkraft hervorgerufene stationäre Abweichung auszure-

geln, wird das Integral der Tischposition, ∫x2dt, als eine zusätzliche Größe im
Zustandsvektor hinzugefügt. Mithilfe des PPC-Verfahrens werden die Eigen-
schwingungen der Vorschubmechanik stark gedämpft und damit die Bandbrei-
te um Faktor 4-5 erhöht. Allerdings erweist sich die Robustheit des Verfahrens
sehr empfindlich gegenüber Modellierungsfehlern und Veränderungen an der
Regelstrecke. Darüber hinaus erfordert der Ansatz fachexpertise zur horrenten
Einstellung der Polstellen.
Für eine detailliertere Betrachtung von PPC-Verfahren sei auf die Referenzen

(Hafla 2008; Novotny et al. 2009; Erkorkmaz und Hosseinkhani 2013) verwiesen.

2.1.2 Sliding-Mode-Regelverfahren (SMC)

Das Sliding-Mode-Regelverfahren wurde zuerst in der Sowjetunion durch Emel-
janov und seine Mitforscher untersucht (Emeljanov 1972). Die Grundidee des
Verfahrens beruht darauf, ein System, das infolge einer Störung oder Sollwer-
tänderung aus dem Gleichgewichtszustand (Ursprung der Phasenebene) geraten
ist, durch einen Regler nach dem folgenden Prinzip dorthin zurückzubringen
(siehe Abbildung 2.5):

1. Die Zustandstrajektorie ausgehend von einem beliebigen Punkt der Pha-
senebene in endlicher Zeit auf die Schaltfläche zu bringen,

2. Die Trajektorie entlang der Schaltfläche in den Ursprung der Phasenebene
zu verschieben.

Yao und Tomizuka verwendeten die Grundidee von SMC für die Regelung ei-
nes Vorschubsystems mit LDA und stellten das Adaptive-Robust-Control (ARC)-
Verfahren 1994 vor (Yao und Tomizuka 1994; Yao 1996). Der ARC-Regler

12



2.1 Alternative Regelverfahren

Abbildung 2.5: Bewegung der Zustandstrajektorie in der Phasenebene nach der
Grundidee von SMC

schätzt und kompensiert die Störgrößen und die Veränderung der Regelstre-
cke nach dem Prinzip der SMC und berechnet Stellgröße unter dem Lyapunov-
Stabilitätskriterium. In den folgenden zwanzig Jahren haben Yao und seine
Mitforscher das ARC-Verfahren kontinuierlich verbessert (Yao, Al-Majed et al.
1997; Xu et al. 2001; Lu et al. 2008; Chen et al. 2015).

Parallel dazu haben Altintas et. al. das auch SMC-Verfahren für Vorschubsys-
teme mit LDA (Altintas und Okwudire 2009) und KGT (Altintas, Erkorkmaz
et al. 2000; Erkorkmaz und Kamalzadeh 2006; Kamalzadeh et al. 2007) einge-
führt. Außerdem haben sie sich langfristig für die technische Umsetzung dieses
Ansatzes in der Industrie engagiert.

Im Folgenden wird der Entwurf des SMC-Reglers für eine Vorschubachse mit
KGT vorgestellt. Die Schaltfläche wird definiert als

S =
[
λx2 λx1 λv2 1

]
·



x2

x1

ẋ2

ẋ1


= Λ ·X = 0 (2.1.6)

wobei λx2, λx1 und λv2 drei einzustellende Regelparameter sind. Schritt 2 wird
zuerst berücksichtigt. Wenn die Zustandstrajektorie die Schaltfläche erreicht,

13



2 Stand der Technik und der Forschung

soll sich die Trajektorie sich immer entlang der Schaltfläche bewegen (S = 0,∀t).

Ṡ = Λ
(
Ẋsoll − Ẋist

)
= Λ

(
Ẋsoll − A ·Xist −Bu · Fu −BS · FS

)
= 0⇒

Fu,L = (ΛBu)−1 Λ
(
Ẋsoll − AXist −BSFS

)
=
(
y1 y2

) 1
FS

 = Y P (2.1.7)

Hierbei bezeichnet der Vektor P die zu schätzenden bzw. zu kompensieren-
den Größen und der Vektor Y die Koeffizienten der Elemente von P . Wie die
Gleichung (2.1.7) zeigt, wird nur die Störkraft FS beim Entwurf des Reglers
berücksichtigt.

Ein Regelsatz vorgestellt in (Altintas, Erkorkmaz et al. 2000; Erkorkmaz und
Kamalzadeh 2006; Kamalzadeh et al. 2007) lautet

Fu = K · S + Y · P̂ . (2.1.8)

Wobei ist P̂ die Schätzung von P . Der Term KS wirkt nur wenn die Trajektorie
die Schaltfläche noch nicht erreicht hat.

Die theoretische Analyse mit Lyapunov-Funktion zeigt, dass das geregelte
System stabil ist, wenn folgende Bedingung erfüllt wird:

(
P − P̂

)T (
Y T · S − Γ · ˙̂

P
)
< 0. (2.1.9)

Hierbei ist ˙̂
P die Ableitung des Schätzungsvektors P̂ und Γ ist eine diagonale

Matrix, welche die Veränderungsskala der in P definierten Größen beschreibt.
Für diesen Beispiel wird Γ als

Γ =
1/ρ1 0

0 1/ρS

 (2.1.10)

definiert, wobei ρS der einzustellende Regelparameter ist, der die Empfindlich-
keit des Kompensators bestimmt und ρ1 ist ein beliebiger positiver Wert.
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2.1 Alternative Regelverfahren

Der Schätzungsvektor P̂ kann im allgemeinen Fall durch die Integration seiner
Ableitung ˙̂

P mit der Definition
 0

˙̂
FS

 = ˙̂
P = Γ−1 · H · Y T · S =

ρ1 0
0 ρS


0 0
0 hs


y1

y2

S

=
 0
ρS · hS · y2 · S

 (2.1.11)

berechnet werden. Hierbei ist H eine Schaltermatrix, welche die Veränderung
des Kompensationsvorgangs unter der Bedingung

hS =



0 F̂S ≤ FS
− und S ≤ 0

0 F̂S ≥ FS
+ und S ≥ 0

1 sonst

(2.1.12)

ein- bzw. ausschaltet. F−S und F+
S sind die vorher definierten Grenzen der Stör-

kraft. Die Matrix H wirkt sich wie eine Anti-Windup-Funktion eines I-Reglers
aus.

Wird Gleichung (2.1.11) integriert und in Gleichung (2.1.8) eingesetzt sowie
HS = 1, ergibt sich das Stellgesetz des SMC-Verfahrens wie folgt:

Fu =
[(
Kλx2 + ρS

m2

m1

)
+ ρSλx2

s
+
(
m1λx2 +K

m2

m1
− d2

)
s

]
∆x2

+
[
(Kλx1 + ρS) + ρSλx1

s
+ (m1λx1 +K − d1) s

]
∆x1 (2.1.13)

+
(
m2s

2 + d2s
)
x2,soll +

(
m1s

2 + d1s
)
x1,soll

Dieses Stellgesetz kann man als PID-Regler für die abtriebsseitige Lage (Sum-
mand 1) und antriebsseitige Lage (Summand 2) mit intern eingebaute Vorsteue-
rungsstruktur (Summand 3 und 4) aufgefasst werden.

Dieser SMC-Ansatz kann die Bandbreite des Vorschubsystems um ca. 100%
erhöhen. Außerdem liegt eine hohe Robustheit gegenüber axialer Steifigkeitsver-
änderung vor. Nachteilhaft ist jedoch, dass die Auswirkung des Verfahrens mit
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auf KGT mit einer stationären Abweichung verbunden ist. Der Grund hierfür
ist, dass die antriebsseitige Istposition (Motorwinkel) in Gleichung (2.1.13) in-
tegriert wird. Um die stationäre Abweichung zu vermindern muss eine zusätzli-
che Vorsteuerung unter Verwendung eines inversen Mechanikmodells entwickelt
werden. Die Genauigkeit des Vorsteuerungsmodells hat zwar keinen Einfluss auf
die Systemstabilität, spielt aber eine entscheidende Rolle für die Positionierge-
nauigkeit.

Für detailliertere Ausführungen in Bezug auf SMC-Verfahren sei auf die Re-
ferenzen (Pritschow 2004; Yau et al. 2009; Dong et al. 2014) verwiesen.

2.1.3 H∞-Regelverfahren

Die robuste Regelung ist eine seit den späten 1970er eingesetzte moderne Re-
gelungstheorie (Davison 1976). Ihre Grundidee bewirkt darauf, den Regelkreis
des Systems im Frequenzbereich zu optimieren (Loop Shaping). Im Jahr 1981
schlug Zames die H∞-Norm der Übertragungsmatrix für die quantitative Be-
wertung des Optimierungsvorgangs vor (Zames 1981). Doyle et. al. bewiesen
im Jahr 1988, dass die Lösung für die Entwurf des H∞-Reglers durch die an-
passende algebraische Riccati-Gleichung berechnet werden kann (Doyle et al.
1989). Die Veröffentlichung von (Doyle et al. 1989) zeigt wie ausgereift die H∞-
Regelungstheorie bereits ist (Safonov et al. 1997).

In den letzten Jahren wird das robuste Regelverfahren auch für die Lagere-
gelung von Vorschubachsen mit LDA (van Brussel und van den Braembussche
1998; Choi et al. 1999; Symens et al. 2003) und KGT (Raafat et al. 2012; Sepasi
et al. 2012; Ponce et al. 2015) eingeführt. Die Vorgehensweise beim Reglerent-
wurf wird im Folgenden erklärt.

Abbildung 2.6 zeigt einen Standardregelkreis. Hierbei ist Gn das normierte
Modell der realen Regelstrecke, z.B. ein PT2-Glied, und R ist der entwickelte
Regler. Das Messrauschen wird als n bezeichnet. d repräsentiert hier die von
der Ungenauigkeit des Modells verursachte Störung.
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Abbildung 2.6: Blockschaltbild eines Standardregelkreises

Für einen gegebenen Regler R, können die relevanten Größen in dem Regel-
kreis folgendermaßen beschrieben werden

xist = T · (xsoll − n) + S · d (2.1.14)
e = S · (xsoll − d) + T · n (2.1.15)
u = R · S · (xsoll − n− d) (2.1.16)

Dabei ist S die Sensitivitätsfunktion und T die komplementäre Sensitivitäts-
funktion.

S = (I +Gn ·R)−1 (2.1.17)
T = I − S = (I +Gn ·R)−1 ·Gn ·R (2.1.18)

Um den Einfluss der Modellungenauigkeit zu verringern, soll einerseits die
Sensitivitätsfunktion S gemäß Gleichung (2.1.14) möglich klein sein. Andrer-
seits soll die komplementäre Sensitivitätsfunktion T gemäß Gleichung (2.1.15)
ebenfalls so klein wie möglich sein, um den Schleppfehler e gering zu halten.
Aber diese Anforderungen können nach der Definition von Gleichung (2.1.18)
nicht gleichzeitig erreicht werden.

In der Praxis sind die Einflüsse von xsoll, d und n unterschiedlich. Während
das Messrauschen normalerweise hohe Frequenzanteile aufweist, liegt der Ein-
fluss der Veränderung von dem Sollwert oder der Regelstrecke hauptsächlich
im niedrigen Frequenzbereich (Allgöwer 2005). Um diesen Umstand zu berück-
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sichtigen, werden, wie in Abbildung 2.7 dargestellt, drei Gewichtsfunktionen
eingeführt.

Abbildung 2.7: Regelkreis mit Gewichtsfunktionen

Der normierte Wert ‖∆‖ ≤ 1 beschreibt die Veränderung der Regelstre-
cke. Die Gewichtsfunktion Wα beschreibt die Ungenauigkeit des Modells, deren
Übertragungsfunktion durch ein Neuro-Fuzzy-Inferenzsystem messtechnisch be-
stimmt werden kann (Akmeliawati et al. 2012). We ist eine Gewichtsfunktion
mit Tiefpassverhalten. Ihr Kehrwert beschränkt den maximalen Singulärwert
von S. Wu ist normalerweise eine Konstante oder eine hochpassförmige Funk-
tion. Ihr Kehrwert beschränkt den maximalen Wert der Stellgröße.
Nach der Definition der Gewichtsfunktionen kann der Entwurf desH∞-Reglers

als ein Optimierungsproblem unter der Zwangsbedingung
∥∥∥∥∥∥∥∥∥∥


We · S

Wu ·R · S
Wα · T


∥∥∥∥∥∥∥∥∥∥
∞

≤ 1 (2.1.19)

betrachtet werden. Die Lösung von diesem Optimierungsproblem kann durch
die Riccati-Gleichung berechnet werden. Der Algorithmus wird hier nicht vorge-
stellt, da er schon häufig in kommerzieller Software implementiert wurde (Ma-
thWorks 2017).
Verglichen mit der PPI-Regelung kann die H∞-Regelung die Lageregelband-

breite um ca. 50% erhöhen (Sepasi et al. 2012). In Allgemeinen bietet dieser
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Ansatz eine sichergestellte Robustheit des synthetisierten Systems. Er zeigt sich
als ein gutes alternatives Regelverfahren für Vorschubachsen mit LDA, da das
Modell der Regelstrecke im Vergleich zu KGT deutlich einfacher ist. Ein we-
sentlicher Nachteil des Ansatzes ist ein großes Maß an Expertenwissen für den
Entwurf des Reglers und die Wahl der Gewichtsfunktionen.

2.2 Erweiterung der Kaskadenregelung

Die in diesem Abschnitt vorgestellten Regelansätze basieren auf der konventio-
nellen Kaskadenregelung. Mit der kaskadierten Regelstruktur wurde entweder
der Regelkreis erweitert oder der zusätzliche Aktor hinzufügt, um die mechani-
schen Eigenfrequenzen zu bedämpfen.

2.2.1 Advanced Position Control (APC)

Die Firma Siemens bedämpft die mechanischen Eigenschwingungen durch die
Modifikation der Eingangsgröße des Drehzahlreglers (Künzel et al. 2003). Die-
ses Verfahren wird als Advanced Position Control (APC) bezeichnet (Rebafka
2008). Abbildung 2.8 zeigt die Regelstruktur des Ansatzes. Die PPI-Kaskaden-
regelung wird durch die zusätzlichen Rückführungen der gefilterten Lagege-
schwindigkeit erweitert.

Abbildung 2.8: Regelstruktur von APC (Künzel et al. 2003)

In Abbildung 2.9 ist die Funktionsfähigkeit des Verfahrens mit einem Rück-
führungsglied dargestellt. Die blaue Kurve zeigt den Führungsfrequenzgang der
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Lagegeschwindigkeit mit einem standardisiert eingestellten Drehzahlregler. Das
System weist eine Amplitudenüberhöhung bei 40 Hz auf. Das Rückführungsglied
wirkt wie ein Bandpassfilter mit Durchlass im Bereich der Eigenfrequenz, des-
sen dynamisches Verhalten die rote Kurve beschreibt. Auf diese Weise wird die
unerwünschte Amplitudenüberhöhung deutlich bedämpft (grüne Kurve) und
damit die Amplitudenreserve des offenen Lageregelkreises erhöht. Die kritische
Frequenz bei -90° bleibt konstant. Weitere mechanische Resonanzen werden
ebenso behandelt.
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Abbildung 2.9: Funktionsweise des APC-Ansatzes

Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass sich mithilfe des APC-
Ansatzes derKv-Faktor bzw. die Lageregelbandbreite verdoppeln lässt. Nachtei-
lig bei diesem Verfahren ist jedoch die genaue Abstimmung der Filterstrukturen
auf die Eigenfrequenz des mechanischen Systems, was die erhöhte Sensitivität
dieses Ansatzes gegenüber Parameterschwankung erklärt.
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2.2.2 Kaskadenregelung mit Ferraris-Sensor

Pritschow und Lehner könnten die Bandbreite des Vorschubsystems durch den
Einsatz eines Geschwindigkeitsregelkreises für die Mechanik unter der Erfassung
der abtriebsseitigen Lagebeschleunigung erhöhen (Pritschow 2003; Lehner und
Garber 2001; Pritschow, Eppler et al. 2003; Lehner 2005). Abbildung 2.10 zeigt
die Regelstruktur des Ansatzes. Die PPI-Kaskadenregelung wird durch den zu-
sätzlichen Geschwindigkeitsregelkreis mit einem phasendrehenden Glied (Glied
1) erweitert. Da die gemessene Geschwindigkeit bei der Phasenrückdrehung dif-
ferenziert werden muss, sind die Anforderungen an die Güte des Geschwindig-
keitssignals außerordentlich hoch. Insbesondere das Quantisierungsrauschen bei
der Differentiation der Geschwindigkeit führt in der Regel zu unerwünschten Ef-
fekten, weswegen im vorliegenden Fall das Verfahren auf Basis der gemessenen
Tischbeschleunigung nach dem Ferrarisprinzip umgesetzt wurde.

Abbildung 2.10: Regelstruktur des Verfahrens mit Ferraris-Sensor (Pritschow
2003)

Die in Abbildung 2.11 dargestellten Frequenzgänge zeigen die simulierte Funk-
tionsfähigkeit des Ansatzes. Der Führungsfrequenzgang der Lagegeschwindig-
keit dreht die Phase über den mechanischen Resonanzpunkt ωM um -180° (blaue
Kurve). Um die Bandbreitenreserve ωA − ωM zum Motorsystem, dessen Eck-
frequenz ωA deutlich höher als ωM ist, nutzen zu können, muss oberhalb des
Resonanzpunkts ωM eine Phasenrückdrehung um +90° erfolgen. Diese Phasen-
rückdrehung erfolgt durch das phasendrehende Glied (Glied 1) mit der Einstel-
lung ωM = 1/TD. Die Reihenschaltung vom Drehzahlregelkreis und der Mecha-
nik mit dem Glied 1 führt im Frequenzgang zwischen v1,soll und v2,rück zu einem
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Abfall von -20 dB/Dekade obenhalb von ωM (rote Kurve). Auf diese Weise wird
in der Summe die Phase von -180° auf -90° gedreht.
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Abbildung 2.11: Funktionsweise des Regelverfahrens mit Ferraris-Sensor, DAM:
Drehzahlgeregelter Antrieb samt angekoppelter schwingungs-
fähiger Mechanik

Prinzipiell hat dieser Ansatz eine ähnliche Auswirkung wie das APC-Ver-
fahren, da das phasendrehende Glied mit Berücksichtigung der Bandbreite des
Ferraris-Sensors als ein Bandpassfilter betrachtet werden kann. Allerdings liegt
ein zusätzlicher Geschwindigkeitsregler vor, der neben der Dämpfung der Reso-
nanz auch die kritische Frequenz bei -90° erhöhen kann, siehe Abbildung 2.11
(grüne Kurve).
Zusammen mit der Dämpfung der Resonanz und der Erhöhung der kriti-

schen Frequenz kann der Kv-Faktor verglichen mit dem konventionellen PPI-
Verfahren um den Faktor 3 erhöht werden. Zu den Nachteilen dieses Verfahrens
zählen zum einen der Aufwand für die hochaufgelöste und rauscharme Erfas-
sung der Beschleunigung, was insbesondere im Bereich der Bandbreite von stei-
fen Vorschubantrieben eine besondere Herausforderung darstellt. Zum anderen
weist es eine mangelnde Robustheit gegenüber Parameterschwankungen auf.
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2.2.3 Kaskadenregelung mit semiaktivem Dämpfer

Frey und Verl könnten die Dynamik von Vorschubantrieben durch den Einsatz
eines semiaktiven Dämpfers zwischen dem Maschinenbett und dem Maschinen-
tisch erhöhen (Frey, Hafla et al. 2011; Frey 2011; Verl und Frey 2012; Frey, Groh
et al. 2013; Frey 2014). Die Grundidee des Ansatzes ist in Abbildung 2.12 dar-
gestellt. Die Struktur der Regelkaskade bleibt dabei weitgehend unverändert.
Der Vorschubantrieb wird um einen geregelten Aktor erweitert, welcher eine
definierte Reibkraft Fd zwischen dem Maschinentisch und dem Maschinenbett
einbringt.

Fd =


Kd · sgn(v2)(|v2| − |v1|) |v2| − |v1| > 0

0 |v2| − |v1| ≤ 0
(2.2.1)

Die bedarfsgerechte Ansteuerung des Aktors erfolgt durch eine Erweiterung
der Kaskadenregelung um einen Vergleich von Motorgeschwindigkeit v1 und
Tischgeschwindigkeit v2. Auf diese Weise lässt sich die Amplitudenüberhöhung
der axialen Eigenschwingung bedämpfen und damit eine Erhöhung des Kv-
Faktors bzw. eine Verbesserung des Regelverhaltens erzielen. Der von Matsub-
ara et. al präsentierte Regelansatz basiert auf dem ähnlichen Prinzip, wobei
der Dämpfer auf die lineare Führung integriert und durch einen Sliding-Mode-
Regler geregelt wird (Matsubara et al. 2004).

Dieser Ansatz weist eine hohe Robustheit auf, da sich die zusätzliche Bremse
(Dämpfer) unabhängig von der Resonanzstelle immer positiv auf die System-
stabilität auswirkt. Mit dem semiaktiven Dämpfer kann der Kv-Faktor verdop-
pelt werden. Ein Nachteil des Verfahrens sind die Kosten für einen zusätzlichen
Dämpfungsaktor, dessen Bandbreite prinzipbedingt größer sein muss als die der
zu dämpfenden Eigenfrequenz.
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Abbildung 2.12: Schematische Darstellung des Funktionsprinzips nach (Frey
2014)

2.3 Konstruktive Lösung für die Erhöhung der
Bandbreite

Neben der Dämpfung der mechanischen Eigenfrequenz durch die regelungstech-
nischen oder aktorischen Ansätze, wird im Folgenden ein konstruktiver Ansatz
für die Erhöhung der Lageregelbandbreite vorgestellt.
Um die erste mechanische Eigenfrequenz und damit den Kv-Faktor (siehe

Abbildung 2.2) zu erhöhen, liegt der Fokus bisher auf einer möglichst steifen
Konstruktion der Antriebsachse. Die Steifigkeit heutiger Axiallager und Kugel-
rollspindeln mit keramischen Kugeln ist schon sehr hoch. Das Potential die Stei-
figkeit weiter zu erhöhen ist aufgrund der beschränkten Materialsteifigkeit und
Fertigungsrestriktionen gering. Pritschow und Croon modifizierten den Aufbau
in die entgegengesetzte Richtung durch ein gedämpftes nachgiebiges Axiallager
(Pritschow 2006b; Pritschow 2008; Pritschow und Croon 2013). Das Prinzip des
Ansatzes ist in Abbildung 2.13 dargestellt.
Die Auswirkung des Ansatzes kann in Abbildung 2.14 betrachtet werden. Die

blaue Kurve zeigt die Frequenzgang der Vorschubmechanik mit einem konven-
tionellen Festlager. Wird das Festlager durch das nachgiebige Lager ersetzt, ver-
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2.3 Konstruktive Lösung für die Erhöhung der Bandbreite

Abbildung 2.13: Auslegung des Vorschubantriebs mit nachgiebigem Lager (Prit-
schow 2006b)

schieben sich die erste Eigenfrequenz und der Tilger des mechanischen Systems
in den niederen Frequenzbereich (rote Kurve). Um ein günstiges Regelverhalten
zu erzielen, wird der Amplituden- und Phasenverlauf, welcher sich im niedrigen
Frequenzbereich ergibt, im nächsten Schritt durch den Einsatz eines starken
Dämpfers am Ende der Kugelrollspindel entsprechend geglättet (grüne Kurve).
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Abbildung 2.14: Simulierte Mechanikfrequenzgänge mit unterschiedlichen La-
gerkonzepten

Dieser konstruktive Ansatz verändert die Eigenschaften der Vorschubmecha-
nik. Die Lageregelbandbreite kann damit um Faktor 4-5 erhöht werden, da der
Kv-Faktor nicht mehr durch die erste axiale Eigenfrequenz begrenzt ist. Der
Ansatz hat eine gute Robustheit, da die Schwankungen der Mechanik nur einen
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2 Stand der Technik und der Forschung

geringen Einfluss auf die grüne Kurve mit nachgiebigen Lager und Dämpfer
haben. Ein wesentlicher Nachteil des Verfahrens ist derzeit noch die Gestaltung
eines preisgünstigen, starken und hysteresefreien Dämpfers mit hoher Band-
breite, der sich auf hydraulischer Basis derzeit nur mit einer Bandbreite bis
zu 20 Hz realisieren lässt. Dagegen liegen mechanische Eigenfrequenzen von
Vorschubantrieben bei 50-100 Hz.

2.4 Zusammenfassende Bewertung

In den vorangegangenen Abschnitten wurden aus dem Stand der Technik und
Forschung bekannte Regelansätze zur Verbesserung des dynamischen Verhal-
tens von Vorschubsystemen vorgestellt. Tabelle 2.1 zeigt entsprechend der vor-
genommenen Einteilung eine Bewertung der unterschiedlichen Ansätze. Der
Vergleich basiert auf Beschreibungen in den zugehörigen Veröffentlichungen
sowie simulativen Reproduktionen und Untersuchungen. Das in der Industrie
weiterverbreitete PPI-Verfahren wird als Bezug des Vergleichs herangezogen.
Die Leistungsfähigkeit regelungstechnischen Ansätze (inkl. APC und Kas-

kadenregelung mit Ferraris-Sensor) wurde in zahlreichen Forschungen nachge-
wiesen. All diese Verfahren verwenden die Tischgeschwindigkeit, um die Vor-
schubdynamik zu erhöhen. Ungeachtet der hohen Lageregelbandbreite, konnten
sich kaum ein Verfahren in der Industrie durchsetzen. Die wesentlichen Gründe
hierfür sind die hohe Komplexität der Regelungsstrukturen, der Aufwand für
die Erfassung der Beschleunigung und insbesondere mangelnde Robustheit ge-
genüber veränderlichen Betriebsbedingungen. Sich im Bearbeitungsprozess än-
dernde Tischmassen, Positionabhängige Steifigkeitsänderungen und Verschleiß
haben einen nennenswerten Einfluss auf die Regelstrecke und damit auf die
Wirksamkeit regelungstechnischen Maßnahmen.
Für den aktorischen Ansatz mit semiaktivem Dämpfer und den konstruktiven

Ansatz mit nachgiebigem Lager wurden die Erhöhung der Lageregelbandbreite
sowie die hohe Robustheit nachgewiesen. Der begrenzende Faktor ist dabei der
Aufwand für die Modifikation der Vorschubmechanik. Die zusätzlichen Kosten
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2.4 Zusammenfassende Bewertung
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PPI als Referenz
PPC
SMC
H∞

APC
Ferraris-Sensor

Semiaktiver Dämpfer
Nachgiebiges Lager

Kriterium erfüllt Kriterium nicht erfüllt

Tabelle 2.1: Vergleich bekannter Regelansätze für Vorschubantriebe mit KGT

für den Aufbau der zusätzlichen Aktoren bzw. starken Dämpfer verhindern den
Einsatz der Verfahren in der Industrie.
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3 Zielsetzung und Vorgehensweise

Wie aus dem Stand der Forschung und Technik hervorgeht, wurden mit den
steigenden Anforderungen unterschiedliche Ansätze zur Erhöhung der Band-
breite von Vorschubsystemen entwickelt. Aufgrund der mangelnden Robustheit
oder des hohen Hardwareaufwands konnten sich die bisher entwickelte Maßnah-
men trotz des zum Teil hohen Verbesserungspotentials im industriellen Umfeld
nicht durchsetzen. Der Standard-Kaskadenregler blieb seit den 70er Jahren mit
dem Aufkommen von dynamischen Leistungstransistoren für den Drehzahlreg-
ler dominant. Dessen Bandbreite war seitdem gegenüber der Mechanik deutlich
höher und damit blieb die Mechanik die bestimmende Größe für die Bandbreite
des Lagereglers.
Vor dem Hintergrund wachsender Anforderungen besteht nach wie vor ein

Bedürfnis zur Verbesserung der dynamischen Eigenschaften von Vorschubsys-
temen, jedoch messen sich neue Verfahren stets am Aufwand und der Robust-
heit eines Kaskaden-Standardverfahrens. Nur wenn es gelingt, eine deutliche
Verbesserung in der Bandbreite bei sonst gleichen Eigenschaften der bewährten
Technik zu erreichen, besteht eine Wahrscheinlichkeit für einen industriellen
Einsatz.
Diese Randbedingung gab die Motivation, im Rahmen der vorliegenden Ar-

beit nach neuen Konzepten zur Dämpfung der Resonanzüberhöhung der Mecha-
nik zu suchen und basierend darauf neue Regelverfahren für die Erhöhung der
Bandbreite von Antrieben mit Kugelrollspindeln unter Verwendung der Lage-
geschwindigkeit abzuleiten. Die neuen untersuchten Regelverfahren sind in die
Gruppe der regelungstechnischen Ansätze mit kaskadierter Regelungsstruktur
einzuordnen und versprechen ein erhebliches Verbesserungspotential an Band-
breite bei nur geringem Mehraufwand und guter Robustheit.
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3 Zielsetzung und Vorgehensweise

Der Ausgangspunkt des ersten Dämpfungskonzepts ist die Verwendung der
Differenz der an- und abtriebsseitigen erfassten Geschwindigkeiten (Sun, Zahn
et al. 2017). Die Geschwindigkeitsdifferenz wird direkt zum Drehzahlregelkreis
zurückgeführt. Auf einen zusätzlichen Aktor wird hierbei verzichtet. Die Dämp-
fung der mechanischen Eigenschwingung erfolgt in diesem Fall durch die Ver-
änderung der Stellgröße des Drehzahlreglers.
Der Ausgangspunkt des zweiten Dämpfungskonzepts ist die Kopplung der

Vorschubmechanik mit einem schwach verstärkenden Drehzahlregelkreis (Sun,
Pritschow et al. 2016). Die mechanischen Eigenschwingungen werden durch den
schwach geregelten Motor bedämpft. Damit kann die Bandbreite der Vorschu-
bachse entweder durch einen zusätzlichen überlagerten PI-Geschwindigkeitsregler
mit der Rückführung der Tischgeschwindigkeit oder durch einen PD-Lageregler
erhöht werden.
Die entwickelten Dämpfungskonzepte und Regelverfahren für Vorschubsys-

teme mit Kugelrollspindeln werden in den folgenden Kapiteln erarbeitet und
umgesetzt. In Kapitel 4 wird das erste Regelkonzept mit Rückführung der Ge-
schwindigkeitsdifferenz entwickelt und seine Funktionsfähigkeit simulativ unter-
sucht. Dabei wird auch ein detailliertes mechanisches Modell für die Simulation
vorgestellt. Das zweite Dämpfungskonzept mit schwach eingestelltem Drehzahl-
regler wird in Kapitel 5 vorgestellt. Basierend darauf werden zwei Regelverfah-
ren entwickelt. Ihre theoretischen Grundlagen und Funktionsweisen werden in
diesem Kapitel beschrieben.
Anschließend erfolgt in Kapitel 6 die messtechnische Verifikation der Verfah-

ren an einem Versuchsstand mit Kugelgewindetrieb. Hiermit wird das Führungs-
und Störverhalten sowie die Systemrobustheit aller drei Regelverfahren im Fre-
quenz- und Zeitbereich gezeigt. Anschließend erfolgt eine Bewertung der Ver-
fahren im Vergleich zum Standard-Kaskaden Verfahren, um eine Einschätzung
für einen industriellen Einsatz abzuleiten, wobei der Mehraufwand sowie die ge-
ringere Robustheit gegen den Gewinn an Bandbreite (Kv-Faktor) als Maßstab
benutzt wird. Die Zusammenfassung sowie ein Ausblick in Kapitel 7 schließt
die Arbeit ab.
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4 Dämpfung der Eigenfrequenz durch
Rückführung der
Geschwindigkeitsdifferenz

In diesem Kapitel wird das erste Dämpfungskonzept sowie das darauf basierende
PPI-R-Regelverfahren vorgestellt. Das Verfahren bedämpft die lineare Eigen-
schwingung des Tischs unter Verwendung der Differenz zwischen der Motor-
geschwindigkeit und der Tischgeschwindigkeit. Anders als beim Verfahren mit
semiaktivem Dämpfer wird die Geschwindigkeitsdifferenz direkt zum Drehzahl-
regelkreis zurückgeführt. Die Grundidee des Verfahrens wird im Abschnitt 4.1
erklärt und analysiert. Die Analyse erfolgt anhand eines allgemeingültigen ver-
einfachten Mechanikmodells mit einem Zwei-Massen-Schwinger. Die Stabilitäts-
bedingung des Konzepts wird im Abschnitt 4.2 durch die zweite Methode von
Lyapunov untersucht. Ein verfeinertes Mechanikmodell wird in Abschnitt 4.3
vorgestellt und verifiziert. Mit diesem Modell wird die Funktionsfähigkeit des
Verfahrens im idealen Fall validiert. Die Simulationsergebnisse werden im Ab-
schnitt 4.4 vorgestellt.

4.1 Theoretische Analyse

Die Bewegung des Tischs entlang der Vorschubrichtung kann in zwei Bewe-
gungsanteile zerlegt werden, einerseits in die vorgegebene Vorschubbewegung,
welche sich aus den vorgegebenen Sollwerten ergibt, und andererseits in über-
lagerte unerwünschte Schwingungen, die durch die mechanische Nachgiebigkeit
hervorgerufen werden. Wie im Stand der Technik vorgestellt, spielt die erste me-
chanische Eigenschwingung in der axialen Richtung eine entscheidende Rolle für
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4 Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz

die Lageregelbandbreite. Beim ersten vorgestellten Verfahren wird die Differenz
zwischen Motor- und Tischgeschwindigkeit als Schwingung des Tischs betrach-
tet. Sie wird nach der Verstärkung KR zum Drehzahlregelkreis zurückgeführt.
Das Regelverfahren wird im Folgenden mit PPI-R abgekürzt.
Abbildung 4.1 zeigt die Regelstruktur des PPI-R-Verfahrens. Das dargestell-

te Zwei-Massen-Modell entspricht dem in Abschnitt 2.1 vorgestellten. Die stets
vorhandene Reibung gegenüber dem Inertialsystem (Reibung in Lagern und
Führungen) wird vernachlässigt. Da Reibkräfte immer gegen Bewegungen wir-
ken, führen die Reibungen in der Praxis zu einem zusätzlichen Dämpfungseffekt,
der im Allgemeinen die Amplitude der Eigenschwingungen mindert. Deswegen
sollten Regelverfahren, die ohne Berücksichtigung von Reibungen entwickelt
werden, in der Praxis eine höhere Stabilitätsreserve aufweisen.

Abbildung 4.1: Blockschaltbild von PPI-R-Verfahren, PPI-Struktur mit zusätz-
licher Rückführung

Die theoretische Analyse wird mit der Übertragungsfunktion der innenliegen-
den Mechanik angefangen. Für den rückwirkungsfreien Zwei-Massen-Schwinger
lassen sich folgende Gleichgewichtsgleichungen aufstellen:

m1ẍ1,ist = (x2,ist − x1,ist) · c+ (ẋ2,ist − ẋ1,ist) · d+ Fu (4.1.1)
m2ẍ2,ist = (x1,ist − x2,ist) · c+ (ẋ1,ist − ẋ2,ist) · d (4.1.2)

Nach der Laplace-Transformation ergibt sich die Übertragungsfunktion von ein-
wirkender Motorkraft Fu zu der sich am Abtrieb einstellenden Tischgeschwin-

32



4.1 Theoretische Analyse

digkeit v2,ist damit zu:

v2,ist

Fu
= 1

(m1 +m2) s
· ds+ c
m1m2

m1 +m2
s2 + ds+ c

(4.1.3)

Der erste Multiplikator der Gleichung 4.1.3 beschreibt den Beschleunigungs-
vorgang des mechanischen Systems als eines starren Körpers nach zweitem
Newton´schem Gesetz. Der zweite Multiplikator beschreibt die Schwingung der
Massen gegeneinander.

Im nächsten Schritt wird die Mechanik in den Drehzahlregelkreis eingeschlos-
sen. Wie in Abbildung 2.1 gezeigt wird die antriebsseitige Istgeschwindigkeit
beim Standardverfahren zu dem Drehzahlregler zurückgeführt, so dass der Fre-
quenzgang des mechanischen Antriebsstangs außerhalb der Regelstrecke des
Drehzahlreglers liegt. Die mechanische Eigenschwingung wirkt in diesem Fall
als rückwirkender Tilger, der keinen Einfluss auf die Systemstabilität hat.

Um die Herleitung und Analyse der Führungseigenschaften zu vereinfachen,
wird der I-Anteil des Drehzahlreglers im Folgenden vernachlässigt (Ki = 0).
Zusammen mit dem Drehzahlregler und der zusätzlichen Rückführung der Ge-
schwindigkeitsdifferenz ergibt sich der Sollwert der einwirkenden Motorkraft:

Fu = [(vsoll − v1,ist)Kp − (v2,ist − v1,ist)KR] (m1 +m2) (4.1.4)

Die Führungseigenschaft der Tischgeschwindigkeit, nämlich von vsoll zu v2,ist,
wird abgeleitet, da sie direkt den Kv-Faktor des Lageregelkreises beeinflusst.
Wird die Gleichung (4.1.4) in der Gleichung (4.1.3) eingesetzt, ergibt sich
die Übertragungsfunktion zwischen Sollgeschwindigkeit und der abtriebsseiti-
gen Tischgeschwindigkeit wie folgt:

v2,ist

vsoll
= ds+ c

m1m2

(m1 +m2)Kp
s3 +

 d
Kp

+m2

1− KR

Kp

 s2 +
 c

Kp
+ d

 s+ c

(4.1.5)
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4 Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz

Der Verstärkungsfaktor Kp des Drehzahlreglers soll bei dem Standardverfah-
ren hoch eingestellt werden, um eine ausreichende Störsteifigkeit zu erzielen.
In diesem Fall kann die Übertragungsgleichung (4.1.5) wie folgt angenähert
werden:

v2,ist

vsoll
≈ 1
m2

c

1− KR

Kp

 s2 + 1
Kp

s+ 1
· ds+ c

m1c

(m1 +m2) (Kp −KR)s+ c
(4.1.6)

Die Approximation (4.1.6) basiert auf der Annahme, dass die euklidische Norm
der Polstellen des ersten Multiplikators stets kleiner ist als die des zweiten
Multiplikators. Damit ist der zweite Multiplikator im niedrigen Frequenzbereich
von untergeordneter Bedeutung.

Das Standardverfahren hat keine Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz.
Um die Ableitung und die Approximation zu überprüfen, wird der Verstär-
kungsfaktor KR zuerst zu Null gesetzt (KR = 0). In diesem Fall ergeben sich
die Eckfrequenzen beider Multiplikatoren und der Dämpfungsgrad ζ des ersten
Multiplikators wie folgt:

ω1,2 =
√√√√ c

m2
(4.1.7)

ζ1,2 = 1
2Kp

√√√√ c

m2
(4.1.8)

ω3 = Kp

(
1 + m2

m1

)
(4.1.9)

Der erste Multiplikator der Gleichung (4.1.6) beschreibt ein mechanisches PT2-
Glied mit der Resonanzfrequenz ω1,2. Der zweite Multiplikator beschreibt die
Bandbreite des Antriebs ωA = ω3. Da die Eckfrequenz ω3 wegen des hoch ein-
gestellten Kp-Faktors einen vergleichsweise hohen Wert erreicht, wird die Eck-
frequenz des Führungsverhaltens der Tischgeschwindigkeit, wie die Literatur
(Groß et al. 2006; Pritschow 2006a) belegt, durch die mechanische Eigenfre-
quenz ω1,2 dominiert.
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4.2 Stabilitätsbedingung des PPI-R-Verfahrens

Beim PPI-R-Verfahren wird der Verstärkungsfaktor KR mit einem positi-
ven Wert eingestellt. Damit kann die Eckfrequenz und die Dämpfungsgrad des
ersten Multiplikators der Gleichung (4.1.6) wie folgt berechnet werden.

ω1,2 =
√√√√ c

m2
· Kp

Kp −KR
(4.1.10)

ζ1,2 = 1
2Kp

√√√√ c

m2
· Kp

Kp −KR
(4.1.11)

Wie in den Gleichungen (4.1.10) und (4.1.11) erkennbar ist, erhöht der Einsatz
der Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz sowohl die Eckfrequenz als auch
den Dämpfungsgrad um den Faktor

√
Kp/ (Kp −KR). Bei der praktischen An-

wendung wird ein schwingungsfreies Führungsverhalten gefordert, d.h. es muss
ζ1,2 ≥ 1/

√
2 gelten. Mit dieser Bedingung kann die Untergrenze der Rückfüh-

rungsverstärkung wie folgt berechnet werden:

KR,min ≥ Kp −
c

m2
· 1

2Kp
(4.1.12)

4.2 Stabilitätsbedingung des PPI-R-Verfahrens

Durch die Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz kann die Vorschubdyna-
mik verbessert werden. Allerdings darf die Rückführungsverstärkung KR nicht
beliebig hoch eingestellt werden. In diesem Abschnitt wird die Grenze der
Rückführungsverstärkung durch die zweite Methode von Lyapunov untersucht.
Da die Struktur von Lageregelkreis keinen Unterschied zwischen dem PPI-R-
Verfahren und dem konventionellen PPI-Verfahren hat, siehe Abbildung 4.1,
wird hier nur die Regelstrecke des Lagereglers berücksichtigt.

Nach Einführung der Zustandsgrößen y1 = x1,ist, y2 = x2,ist − x1,ist sowie
deren Ableitungen y3 = v1,ist, y4 = v2,ist − v1,ist können die Gleichgewichts-
gleichungen des geschlossenen Drehzahlregelkreises mit der Mechanik wie folgt
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4 Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz

aufstellt werden:

ẏ3 = c

m1
y2 −

m1 +m2

m1
Kpy3 + d− (m1 +m2)KR

m1
y4 (4.2.1)

ẏ4 = −
(
c

m1
+ c

m2

)
y2 + m1 +m2

m1
Kpy3 −

d− (m1 +m2)KR

m1
+ d

m2

 y4

(4.2.2)

Beide Gleichungen sind keine Funktion von y1. Dies bedeutet, dass der Gleich-
gewichtszustand des nur drehzahlgeregelten Systems unabhängig von der Posi-
tion des Tischs ist. Im Zustandsraum kann das System mit drei unabhängigen
Zustandsgrößen beschrieben werden.


ẏ2

ẏ3

ẏ4

 =



0 0 1
c

m1
−m1 +m2

m1
Kp

d− (m1 +m2)KR

m1

− c

m1
− c

m2

m1 +m2

m1
Kp

(m1 +m2)KR − d
m1

− d

m2


·


y2

y3

y4

 (4.2.3)

Das System hat eine invariante Menge I =
{
y ∈ R3 | y2 = y3 = y4 = 0

}
. Für

diese soll im Folgenden bewiesen werden, dass es sich um eine asymptotisch
stabile Ruhelage handelt. Die invariante Menge zeigt den Zustand, in welchem
es keine relative Bewegung zwischen beiden Massen und dem Sollwert gibt.

Die Summe aus kinetischer und potentieller Energie wird als Lyapunov-
Funktion V formuliert:

V = 1
2m1y

2
3 + 1

2m2 (y3 + y4)2 + 1
2cy

2
2. (4.2.4)

Diese ist außerhalb der invarianten Menge, wo die Lyapunov-Funktion gleich
Null ist, offensichtlich stets größer als Null. Im nächsten Schritt wird die zeitliche
Ableitung von V bestimmt.

V̇ = m1 · y3ẏ3 +m2 (y3 + y4) (ẏ3 + ẏ4)− c · y2y4 (4.2.5)
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4.3 Detailliertes Modell für simulative Validierung

Werden die Gleichungen (4.2.1) und (4.2.2) eingesetzt, ergibt sich:

V̇ = − (m1 +m2)Kp · y2
3 − (m1 +m2)KR · y3y4 − d · y2

4. (4.2.6)

Wenn die Ableitung von V stets negativ ist, ist die Ruhelage asymptotisch
stabil. Angenommen, dass alle Regelverstärkungen und die Dämpfung posi-
tiv sind, dann kann die Stabilitätsbedingung des PPI-R-Verfahrens bzw. die
Obergrenze der Rückführungsverstärkung KR nach Gleichung (4.2.6) wie folgt
berechnet werden:

KR,max < 2 ·
√√√√ Kpd

m1 +m2
(4.2.7)

4.3 Detailliertes Modell für simulative
Validierung

Um Funktionsfähigkeit des entwickelten Regelverfahrens simulativ zu validie-
ren, wurde die Regelstrecke in Form eines detaillierten linearen Modells abge-
bildet. Der Begriff Regelstrecke umfasst dabei alle im Kraftfluss zwischen dem
Ausgang des Reglers und dem Maschinentisch befindlichen Bauteile. Neben dem
Kugelgewindetrieb sind dies: Stromgeregelter Motor, Kupplung, Lager, etc. Die
Simulationen im Rahmen dieser Arbeit orientieren sich an dem in (Pritschow
2007; Frey, Dadalau et al. 2012) vorgestellten mechanischen Modell, wobei die
Einzelkomponenten über ihre Masse-, Steifigkeits- und Dämpfungseigenschaft
als gekoppelter Mehr-Massen-Schwinger modelliert wurden.
Abbildung 4.2 zeigt den schematischen Aufbau des detaillierten mechanischen

Modells. Neben den mechanischen Komponenten wird der elektronische Syn-
chronmotor als vereinfachter Gleichstrommotor abgebildet. Abbildung 4.3 zeigt
das in Matlab-Simulink aufgebaute Blockschaltbild eines Gleichstrommotors
mit Stromreglung. Die zugrunde gelegten Modell-Parameter entsprechen den
realen Werten eines am ISW aufgebauten Versuchsstands, der in Abschnitt 6.1
vorgestellt wird.
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4 Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz

Abbildung 4.2: Detailliertes mechanisches Modell einer Vorschubachse mit
KGT

Abbildung 4.3: Motormodell mit Stromregelung

Abbildung 4.4 zeigt den Vergleich des simulierten und gemessenen Mechanik-
frequenzgangs. Der Mechanikfrequenzgang beschreibt das frequenzabhängige
Übertragungsverhalten zwischen Motorgeschwindigkeit und Tischgeschwindig-
keit. Mit den in Tabelle 4.1 aufgelisteten Modell-Parametern weisen Simulation
und Messung eine gute Übereinstimmung auf.
Die in Abbildung 4.4 dargestellten beiden Mechanikfrquenzgänge sind durch

zwei ausgeprägte Eigenfrquenzen gekennzeichnet. Die erste Eigenfrequenz liegt
bei 58 Hz. Mit dieser Frequenz schwingt der Tisch translatorisch gegen die sum-
mierte Nachgiebigkeit in Vorschubrichtung. Die Haupteinflussfaktoren sind da-
bei die Spindel und die Festlagereinheit, deren Steifigkeit nach der Serienschal-
tung von Festlager und Lagerbock die gleiche Größenordnung wie die Spindel
besitzt (Verl, Hafla et al. 2010). Die zweite Eigenfrequenz bei 265 Hz ist auf eine
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4.3 Detailliertes Modell für simulative Validierung

Von den technischen Dokumentationen
entnommene oder dadurch berechnete Größen

Jmotor Trägheitsmoment des Motors 3, 6× 10−3 kg ·m2

Jspindel Trägheitsmoment der Spindel 2, 9× 10−3 kg ·m2

i Getriebeübersetzung 1
h Steigung der Spindel 40 mm

m1 Äquivalente Masse 160 kg

mtisch Masse des Tischs 430 kg

KT Drehmomentkonstante 1,2 Nm/A

L Drehfeldinduktivität 3,1 mH

R Wicklungswiderstand 0,12 Ω
Eingestellte oder aufgrund von Messergebnissen geschätzte Größen

Kpi Verstärkungsfaktor des Stromreglers 17 V/A

Tni Nachstellzeit des Stromreglers 2 ms

ckupplung Steifigkeit der Kupplung 8000 N/m

clager Steifigkeit der Spindel und Lagereinheit 137× 106 N/m

cmutter Steifigkeit der Mutter 1000× 106 N/m

Tabelle 4.1: Gewählte Model-Parameter

rotatorische Schwingung zurückzuführen. Verantwortlich hierfür ist das Zusam-
menspiel von dem äquivalenten Trägheitsmoment des Tischs und den rotatori-
schen Nachgiebigkeiten von Spindel und Kupplung. Die danach folgende Eigen-
schwingung liegt zwischen 300 Hz bis 400 Hz. Bei dieser Eigenmode schwingen
alle rotatorischen Komponenten (inkl. des Motors) als Starrköper (m1) gegen
die summierte rotatorische Nachgiebigkeit der Mutter sowie der Spindel selbst.
Der Tisch als ein Gegenstand schwingt hierbei nicht mit, deswegen weist diese
Eigenmode einen eine schwingungstilgende Eigenschaft auf.
Basierend auf diesem detaillierten mechanischen Modell wurde die Wirksam-

keit der entwickelten Regelverfahren simulativ validiert. Für die simulativen
Untersuchungen in Abschnitt 4.4 und 5.3 wurde das PPI-Verfahren als Refe-
renz verwendet. Die Parameter des PPI-Reglers wurden entsprechend gängiger
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4 Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz
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Abbildung 4.4: Vergleich des Mechanikfrequenzgangs in Simulation und Mes-
sung

Verfahren mit den Werten

Kp = 400 s−1 Ki = 50 s−1 Kv = 80 s−1 (4.3.1)

eingestellt, wobei ein geeigneter Kompromiss aus Dynamik und Robustheit an-
gestrebt wurde.

4.4 Simulative Validierung anhand des
verfeinertes Modells

Wie die theoretische Betrachtung zeigt, ist die Rückführung der Geschwindig-
keitsdifferenz ein wirkungsvolles Mittel zur Verbesserung der Führungseigen-
schaften der Tischgeschwindigkeit. Im diesem Abschnitt werden die Auswirkung
des PPI-R-Verfahrens sowie die Eigenschaften des geregelten Systems anhand
des im Abschnitt 4.3 vorgestellten Modells simulativ untersucht.
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4.4 Simulative Validierung anhand des verfeinertes Modells

Abbildung 4.5 zeigt den Einfluss der Rückführungsverstärkung KR auf die
Vorschubdynamik. Die Pol- und Nullstellen des Drehzahl-geschlossenen Systems
mit schwingungsfähiger Vorschubmechanik werden in Abbildung 4.5 dargestellt.
Bei KR = 0 geht das PPI-R-Verfahren in das konventionellen PPI-Verfahren
über. Nur die Polstellen sind hier relevant, da ihr Abstand zum Ursprung der
S-Ebene direkt den Wert der Eigenfrequenz und ihr Winkel zur realen Ach-
se den Dämpfungsgrad repräsentiert. Wegen der Symmetrie der Konjugation
wird nur die obere Halbebene der komplexen Ebene gezeigt. Aus Gründen der
Übersichtlichkeit sind nur die Pol- und Nullstellen im niedrigen Frequenzbe-
reich dargestellt, da sie für den überlagerten Lageregelkreis eine entscheidende
Bedeutung haben.
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Abbildung 4.5: Einfluss der Rückführungsverstärkung auf die Polstelle des Füh-
rungsverhaltens der Tischgeschwindigkeit, PPI-R, Simulation

Die zu den Polstellen gehörigen Amplituden- und Phasenverläufe sind im
Bode-Diagramm in Abbildung 4.6 dargestellt. In Abbildung 4.6 liegt die -90°-
Eckfrequenz mit dem konventionellen PI-Drehzahlregler (KR = 0) bei 53 Hz.
Sie wird nach der Gleichung (4.1.7) durch die mechanische Eigenfrequenz domi-
niert. Dies stellt zugleich die begrenzende Größe für die erzielbare Bandbreite
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4 Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz

im Lageregelkreis dar. Betrachtet man nun vergleichsweise das im diesem Ka-
pitel vorgestellte Verfahren, so wird die Eckfrequenz durch die Anhebung von
KR proportional erhöht. Allerdings, wie aus Abbildung 4.5 sowie Abbildung 4.6
hervorgeht, entdämpft eine zu hoch eingestellte Rückführungsverstärkung die
Resonanzüberhöhung, welche die Systemstabilität mindert und die Größe des
Kv-Faktors wiederum liminiert.
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Abbildung 4.6: Führungsfrequenzgänge der Tischgeschwindigkeit im Bode-Dia-
gramm, PPI-R, Simulation

Der in Abbildung 4.7 dargestellte offene Lageregelkreis zeigt das Verbesse-
rungspotential, das sich erschließt, wenn die Rückführungsverstärkung richtig
eingestellt wird. Die Erhöhung der Eckfrequenz bei -90° führt zu einer Zunahme
der Amplitudenreserve. Dies ermöglicht die Erhöhung des Kv-Faktors, was im
Bode-Diagramm einer Anhebung des Amplitudenverlaufes entspricht. Wie sich
aus Abbildung 4.7 ablesen lässt, erhöht die Rückführung der Geschwindigkeits-
differenz die Lageregelbandbreite mit gleicher Amplitudenreserve (-10 dB) um
80%.
Die Einstellung des PPI-R-Reglers wird in Abschnitt 6.2.1 mit einem rea-

len Vorschubantrieb konkret vorgestellt. Das dynamische Verhalten und die
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4.4 Simulative Validierung anhand des verfeinertes Modells
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Abbildung 4.7: Führungsfrequenzgang des offenen Lageregelkreises, PPI-R, Si-
mulation

Robustheit des vom PPI-R-Verfahren geregelten Systems können aus den Un-
tersuchungen des Abschnitts 6.2.2 entnommen werden.
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5 Dämpfung der Eigenfrequenz durch
schwach eingestellten Drehzahlregler

In diesem Kapitel wird das zweite neue Dämpfungskonzept vorgestellt. Dabei
wird die axiale Eingenfrequenz durch den Motor mit dem schwach eingestellten
Drehzahlregler bedämpft. Basierend darauf kann die Bandbreite entweder durch
den überlagerten PI-Geschwindigkeitsregler (P-PI-P-Verfahren) oder einen PD-
Lageregler (PD-O-P-Verfahren) erhöht werden. Das Dämpfungskonzept und
das Funktionsprinzip des Geschwindigkeitsreglers wird in Abschnitt 5.1 vor-
gestellt. Da die Bandbreitenerhöhung mit diesem Dämpfungskonzept von dem
Massenverhältnis abhängig ist, wird der Einfluss des Massenverhältnisses in
Abschnitt 5.2 diskutiert. In Abschnitt 5.3 wird die Auswirkung des P-PI-P-
Verfahrens in der simulativen Umgebung untersucht. Das Funktionsprinzip des
PD-Lagereglers mit einem Störbeobachter wird in Abschnitt 5.4 vorgestellt. Da
die Einstellung der Störbeobachter von den realen Bedingungen abhängig ist,
werden die Funktionsfähigkeiten des PD-O-P-Verfahrens in nächstem Kapitel
messtechnisch validiert.

5.1 Erhöhung der Bandbreite durch schwach
eingestellten Drehzahlregler mit
überlagertem PI-Geschwindigkeitsregler

Der Verstärkungsfaktor Kp des Drehzahlreglers wird beim Standardverfahren
hoch eingestellt, um eine genügende Störsteifigkeit zu erzielen. Jedoch regt ein
zu hoch eingestellter Kp die Eigenschwingung der mechanischen Struktur an.
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5 Schwach eingestellter Drehzahlregler

Hier soll die erste mechanische Eigenschwingung durch den Motor mit einen
schwach eingestellten Drehzahlregler gedämpft werden.

Abbildung 5.1: Blockschaltbild eines drehzahlgeregelten Vorschubantriebs

Die Analyse des Regelverhaltens basiert auf dem vereinfachten mechanischen
Modell mit Zwei-Massen-Schwinger. Wie in Abbildung 5.1 dargestellt, wird die
Drehzahl des Motors nur durch einen P-Regler geregelt. Die Übertragungsfunk-
tion für den Kreis nach Abblidung 5.1 mit vsoll zu v2,ist ergibt sich wie folgt:

v2,ist

vsoll
= ds+ c

m1m2

(m1 +m2)Kp
s3 +

 d

Kp
+m2

 s2 +
 c

Kp
+ d

 s+ c

. (5.1.1)

Die Herleitung dieser Übertragungsfunktion ist gleich wie bei der Gleichung
(4.1.5). Man kann die Gleichung (5.1.1) als einen Sonderfall der Gleichung (4.1.5)
mit KR = 0 betrachten.
Ausgangspunkt der Betrachtungen ist ein schwach eingestellter Kp-Faktor.

Unter der Voraussetzung folgender Ungleichung

Kp <

√√√√ c

m2
(5.1.2)

kann Gleichung (5.1.1) wie folgt approximiert werden:

v2,ist

vsoll
≈ Kp

s+Kp
· ds+ c
m1m2

m1 +m2
s2 + (d+Kpm2) s+ c

. (5.1.3)

Die Approximation bei Gleichung (5.1.3) basiert auf der Annahme, dass die
Eckfrequenz des ersten Multiplikators stets niedriger ist als die des zweiten
Multiplikators. Damit hat der zweite Multiplikator im relevanten Frequenzbe-
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5.1 Erhöhung der Bandbreite durch PI-Geschwindigkeitsregler

reich eine untergeordnete Bedeutung. Dies wird durch die Ungleichung (5.1.2)
sichergestellt.

Die mit Gleichung (5.1.3) ausgedrückte Übertragungsfunktion kann als ei-
ne Multiplikation zweier Übertragungselemente betrachtet werden. Das erste
PT1-Glied beschreibt die Führungseigenschaft des Motors. Wegen des schwach
eingestellten Drehzahlreglers wirkt das Führungsverhalten wie ein Tiefpassfilter
mit niedriger Eckfrequenz. Der zweite Multiplikator ist ein mechanisches PT2-
Glied mit Resonanzfrequenz und Dämpfungsgrad. Die Resonanzfrequenz ωe und
der Dämpfungsgrad ζ des PT2-Gliedes sind hierbei nach Gleichung (5.1.3) ab-
hängig vom Massenverhältnis η = m2/m1:

ωe =
√√√√ c

m2
·
√

1 + η (5.1.4)

ζe =
(
d

2m2
+ Kp

2

)
·
√
m2

c
·
√

1 + η (5.1.5)

Wie in Gleichung (5.1.4) erkennbar, erhöht sich die Eckfrequenz des PT2-
Gliedes durch einen schwach eingestellten P-Regler um den Faktor

√
1 + η.

Trotz der erhöhten Eigenfrequenz des PT2-Glieds wird die Bandbreite des An-
triebssystems weiterhin durch den ersten Multiplikator der Gleichung (5.1.3),
das PT1-Glied, begrenzt. Um dieser Begrenzung entgegen zu wirken, wird ein
PI-Geschwindigkeitsregler mit Rückführung der Lagegeschwindigkeit überla-
gert.

Abbildung 5.2 verdeutlicht das Funktionsprinzip des abtriebsseitigen Ge-
schwindigkeitsreglers anhand eines Blockschaltbildes mit den entsprechenden
Amplituden- und Phasenverläufen. Die Führungseigenschaft von v1,soll zu v2,ist

wurde gemäß der Gleichung (5.1.3) als PT1-Glied vereinfacht, weil dies im vor-
liegenden Fall die begrenzende Größe darstellt. Die blauen und roten Kurven
beschreiben jeweils die Frequenzgänge von PI-Regler und PT1-System. Wie in
Abbildung 5.2 dargestellt, hebt der Integralanteil des Geschwindigkeitsreglers
die Phase und Amplitude des PT1-Gliedes an, indem die Integralverstärkung
Kiv mit dem gleichen Wert wie die Proportionalverstärkung des Drehzahlreglers
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5 Schwach eingestellter Drehzahlregler

Abbildung 5.2: Blockschaltbild des offenen Geschwindigkeitsregelkreises sowie
die Funktionsweise des PI-Geschwindigkeitsreglers

Kp eingestellt wird:

GPI ·GPT1 = Kpv

(
1 + Kiv

s

)
· Kp

s+Kp
= KpvKp

s
(5.1.6)

mit Kiv = Kp.

Die Bandbreite des gesamten Systems (schwarze Linien) kann deswegen durch
den Proportionalanteil des Geschwindigkeitsreglers Kpv erhöht werden. Der ma-
ximale Wert von Kpv sowie die theoretische Bandbreite des Geschwindigkeits-
regelkreises werden durch den zweiten Multiplikator der Gleichung (5.1.3) mit
der in der Gleichung (5.1.4) dargestellten kritischen Frequenz begrenzt, d.h.

Kpv,max <

√√√√ c

m2
·
√

1 + η

Kp
(5.1.7)

Um ein schwingungsfreies Führungsverhalten zu erreichen, muss der Dämp-
fungsgrad ζe größer als 1/

√
2 sein. Damit ergibt sich mit Gleichung (5.1.5) eine
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5.2 Einfluss des Massenverhältnisses

Untergrenze für den schwach eingestellten Drehzahlregler:

Kp,min >

√√√√ 2
1 + η

· c
m2
− d

m2
(5.1.8)

In diesem Bereich soll der Kp eingestellt werden.
Abbildung 5.3 zeigt die gesamte Regelstruktur des Regelverfahrens. Die kom-

plette Regelstruktur besteht aus einem P-Lageregler, einem PI-Geschwindig-
keitsregler und einem schwach eingestellten P-Drehzahlregler. Dieses Verfah-
ren wird im Folgenden mit P-PI-P abgekürzt. Der fehlende I-Anteil des Dreh-
zahlreglers führt nicht zu stationärer Regelabweichung, weil dieser durch den
I-Anteil des Geschwindigkeitsreglers mit der direkten Rückführung der Tisch-
geschwindigkeit ersetzt wird.

Abbildung 5.3: Gesamte Regelstruktur des P-PI-P-Verfahrens

5.2 Einfluss des Massenverhältnisses

Für die Anwendung der in diesem Kapitel vorgestellten Regelverfahren wird
die Anforderung eines großen Massenverhältnisses gestellt. In diesem Abschnitt
wird der Einfluss des Massenverhältnisses auf das Beschleunigungsvermögen
untersucht.
Für Vorschubantriebe mit mechanischen Übertragungselementen kann ein

Bewegungsmodell, wie in Abbildung 5.4 dargestellt, abstrahiert werden. M be-
schreibt das Drehmoment des Motors. J1 ist das gesamte Trägheitsmoment aller
antriebsseitigen rotatorischen Komponenten. Mit dem Übersetzungsverhältnis
µ kann das Trägheitsmoment J1 zur äquivalenten Masse m1 umgerechnet wer-
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5 Schwach eingestellter Drehzahlregler

Abbildung 5.4: Kinematisches Modell eines elektromechanischen Antriebs

den:
m1 = J1 · µ2 mit µ = ω1

v2
(5.2.1)

Unter Vernachlässigung der Reibung, ergibt sich die Beschleunigung a des
Abtriebs wie folgt:

a = M

J1 + J2
· 1
µ

= M

J1µ+ m2

µ

. (5.2.2)

Um die maximale Beschleunigung zu erzielen, wird die Beschleunigung nach
dem Übersetzungsverhältnis abgeleitet.

da
dµ = M (m2 − J1µ

2)
(J1µ2 +m2)2 = 0 (5.2.3)

Daraus folgt:
m2 = J1µ

2 = m1 (5.2.4)

Wie aus der Gleichung (5.2.4) hervorgeht, erreicht das Beschleunigungsvermö-
gen für ein gegebenes Antriebsmoment seinen maximalen Wert, nur wenn die
abtriebsseitige Masse gleich wie die äquivalent antriebsseitige Masse ist.
Gemäß Gleichung (5.2.1) gibt es zwei Möglichkeiten das Massenverhältnis zu

erhöhen. Eine besteht darin, das Trägheitsmoment des Motors zu reduzieren;
die Andere ist, das Übersetzungsverhältnis abzusenken. Die Auswirkungen von
beiden Möglichkeiten werden in Abbildung 5.5 dargestellt. Die Kurven in Ab-
bildung 5.5 basieren auf den technischen Daten des realen Versuchsstands, der
in Abschnitt 6.1 vorgestellt wird.
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5.2 Einfluss des Massenverhältnisses

Wie in Abbildung 5.5 zu erkennen ist, hebt die Abnahme des Motorträgheits-
moments die Kennlinien des Beschleunigungsvermögens beim gleichen Motor-
moment an. Für diese Arbeit wurde der hochdynamische Motor 1FT7085 von
Firma SIEMENS beispielhaft ausgewählt. Verglichen mit dem Standardmotor
der gleichen Baureihe (Kompaktmotor 1FT7084), ist sein Trägheitsmoment um
44% kleiner.
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Abbildung 5.5: Erreichbares Beschleunigungsvermögen, abhängig von der Spin-
delsteigung und dem Trägheitsmoment des Motors

Der Einsatz der Spindel mit einer hohen Steigung kann einerseits das Mas-
senverhältnis erhöhen aber andererseits das Beschleunigungsvermögen reduzie-
ren. Allerdings kann die Kombination vom hoch dynamischen Motor mit der
großen Spindelsteigung das Beschleunigungsvermögen auf dem gleichen Niveau
der konventionellen Auslegung halten, siehe Abbildung 5.5
Neben der Verbesserung der Regeldynamik kann die Erhöhung der Spindel-

steigung die Eilgangsgeschwindigkeit des Abtriebs erhöhen. Bei Werkzeugma-
schinen mit großen Verfahrwegen (>200 mm) kann die Erhöhung der Eilgangs-
geschwindigkeit die Nebenzeiten verkürzen. Die maximale Beschleunigung spielt
in diesem Fall eine untergeordnete Rolle (Pritschow 1998).
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5 Schwach eingestellter Drehzahlregler

5.3 Simulative Validierung des
P-PI-P-Verfahrens

Der Abschnitt 5.1 zeigt, dass die Kombination aus schwach eingestelltem Dreh-
zahlregler und überlagertem PI-Geschwindigkeitsregler mit der zurückgeführ-
ten Tischgeschwindigkeit ein wirkungsvolles Regelkonzept zur Steigerung der
Vorschubdynamik ist. Die Wirksamkeit der Regler sowie die Eigenschaften der
Regelkreise wurden in diesem Abschnitt simulativ validiert. Das detaillierte me-
chanische Modell entspricht der Struktur von Abbildung 4.2 und wurde mit den
Werten aus Tabelle 4.1 parametriert. Als Bezugssystem wurde ein PPI-System
mit den in Gleichung (4.3.1) angegeben Regelparametern herangezogen.

Da die Regelparameter bei der Kaskadenregelung im Allgemeinen vom in-
neren zum äußeren Regelkreis eingestellt werden, wird zuerst der Einfluss der
Verstärkung Kp des inneren Drehzahlreglers simulativ untersucht. Die Ergeb-
nisse werden im Pol-Nullstellen-Diagramm in Abbildung 5.6 dargestellt. Ein-
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5.3 Simulative Validierung des P-PI-P-Verfahrens

und Ausgang des simulierten Systems sind die Sollgeschwindigkeit des Motors
v1,soll und die Istgeschwindigkeit des Tischs vtisch.
Diese Ergebnisse bestätigen die Annährung der Übertragungsfunktion (5.1.1),

die als Multiplikation von einem PT1-Glied (Polstelle auf der realen Achse)
und einem PT2-Glied (Polstelle im zweiten Quadrant) betrachtet werden kann.
Bei hoch eingestelltem Kp liegt die Eigenfrequenz des PT2-Gliedes in der Nä-
he der mechanischen Resonanz, siehe Gleichung (4.1.7). Die Eckfrequenz des
PT1-Gliedes liegt vergleichsweise wesentlich höher, siehe Gleichung (4.1.9). Die
Bandbreite des geregelten Systems wird deswegen durch das PT2-Glied be-
grenzt. Wenn der Kp-Faktor reduziert wird, erhöht sich einerseits die Resonanz-
frequenz des PT2-Glieds gemäß der Gleichung (5.1.4), andererseits reduziert
sich die Eckfrequenz des PT1-Glieds merklich. Die Lageregelbandbreite wird
in diesem Fall durch das PT1-Glied begrenzt. Darüber hinaus bestätigen die
dargestellten Ergebnisse den Zusammenhang von Gleichung (5.1.8), nach wel-
chem ein zu gering eingestellter Kp-Faktor die Eigenfrequenz des PT2-Gliedes
entdämpft.
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5 Schwach eingestellter Drehzahlregler

Abbildung 5.7 zeigt die zu Abbildung 5.6 gehörigen Amplituden- und Pha-
senverläufe. Aus Gründen der Übersichtlichkeit sind die Frequenzgänge für nur
zwei verschiedene Werte von Kp aufgetragen. Zum Vergleich ist der Frequenz-
gang von einem idealen PT1-Ersatzmodells mit folgender Übertragungsfunktion
zusätzlich dargestellt:

GPT1 = kp
s+ kp

(5.3.1)

Bedingt durch die Nebenwirkung des nachfolgenden PT2-Gliedes entspricht die
Eckfrequenz des approximierten PT1-Gliedes nicht genau dem Wert von Kp,
sondern ist entsprechend einem Vergleich der Amplitudengänge, um Faktor 1,15
erhöht.

kp = 1, 15 ·Kp (5.3.2)

Im nächsten Schritt wird der überlagerte Geschwindigkeitsregelkreis geschlos-
sen. Abbildung 5.8 zeigt die Führungsfrequenzgänge in Abhängigkeit vom P-
Anteil des Geschwindigkeitsreglers Kpv. Bei der Parametrierung des I-Anteils
Kiv wurde die in der Gleichung (5.3.2) vorgestellte Anpassung mit berücksich-
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5.3 Simulative Validierung des P-PI-P-Verfahrens

tigt. Verglichen mit dem PPI-System, siehe blaue Kurve in Abbildung 5.7, er-
höht der Geschwindigkeitsregler die -90°-Eckfrequenz von 50 Hz auf 90 Hz. Der
Anstieg vonKpv kann zwar die Eckfrequenz bei -90° erhöhen, reduziert aber den
Dämpfungsgrad und damit die Amplitudenreserve erheblich. Bei der Einstel-
lung des P-Anteils sollte ein geeigneter Kompromiss aus hoher Bandbreite und
geringer Amplitudenüberhöhung angestrebt werden. Als Amplitudenreserve des
offenen Geschwindigkeitsregelkreises wird mindestens -6 dB vorgeschlagen.

Der Einfluss des Massenverhältnisses auf die Polstellen des geschlossenen Ge-
schwindigkeitsregelkreises ist in Abbildung 5.9 dargestellt. Die Variierung des
Massenverhältnisses wurde durch die Änderung der Spindelsteigung simulativ
implementiert. Da die Tischmasse und die Steifigkeit des Festlagers konstant
bleiben, bleibt die erste Eigenfrequenz der Mechanik quasi unveränderlich. Mit
der Verringerung des Massenverhältnisses wandert die dominante Polstelle nach
rechts. Der Dämpfungsgrad wird deswegen offensichtlich reduziert, was sich ne-
gativ auf die Systemstabilität auswirkt. Der Geschwindigkeitsregelkreis ist laut
Simulation instabil, wenn das Verhältnis unter 1,3 liegt. Dies zeigt, dass das P-
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5 Schwach eingestellter Drehzahlregler

PI-P-Verfahren nur für Vorschubantriebe mit großem Massenverhältnis (η>1,5)
geeignet und vorteilhaft ist.
Der in Abbildung 5.10 dargestellte offene Lageregelkreis zeigt das Verbesse-

rungspotential, wenn die Geschwindigkeits- und Drehzahlreglern richtig einge-
stellt werden. Mit dem PPI-Verfahren liegt die -180°-Eckfrequenz bei 53 Hz.
Im Vergleich dazu erhöht das P-PI-P-Verfahren diese kritische Frequenz auf
85 Hz. Dadurch lässt sich der Kv-Faktor, der ein Maß für die Bandbreite des
Lageregelkreises ist, von 80 s−1 auf 155 s−1 erhöhen.
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Abbildung 5.10: Vergleich des Frequenzgangs des offenen Lageregelkreises, P-
PI-P, Simulation

Die Einstellvorschrift für den P-PI-P-Regle kann als folgendes Vorgehensmo-
dell zusammengefasst werden:

1. Einstellung von Kp nach Gleichung (5.1.8),

2. Einstellung von Kiv nach Gleichung (5.3.2),

3. Einstellung von Kpv mit genügender Amplitudenreserve (>-6 dB),

4. Einstellung von Kv wie üblich.

56



5.4 Erhöhung der Bandbreite durch PD-Lageregler

Die Einstellung mit einer realen Vorschubachse wird in Abschnitt 6.3.1 kon-
krete dargestellt. Die Funktionsfähigkeit und Robustheit des P-PI-P-Verfahren
wird in Abschnitt 6.3.2 messtechnisch validiert.

5.4 Erhöhung der Bandbreite durch schwach
eingestellten Drehzahlregler mit
überlagertem PD-Lageregler

In Abschnitt 5.1 wird das vom schwach eingestellten Drehzahlregler hervorgeru-
fene PT1-Verhalten durch einen PI-Geschwindigkeitsregler kompensiert, siehe
Abbildung 5.2. In allgemeiner Weise ist ein PI-Regler aufteilbar in einen PD-
Regler und einen Integrator.

Kpv

(
1 + Kiv

s

)
= Kv (1 + TDs) ·

1
s

(5.4.1)

mit Kv = KpvKiv und TD = 1
Kiv

Durch die Multiplikation mit dem Integrator werden Soll- und Istgeschwindig-
keiten in Soll- und Istlagen des Tisches umgewandelt. Deswegen kann das in
Abschnitt 5.1 dargestellte Verfahren auch als Kombination aus schwach einge-
stelltem Drehzahlregler und PD-Lageregler betrachtet werden.
Abbildung 5.11 verdeutlicht das Funktionsprinzip des PD-Lagereglers anhand

eines Blockschaltbildes mit den entsprechenden Amplituden- und Phasenverläu-
fen. Die blauen, roten und grünen Kurven beschreiben jeweils die Frequenzgänge
von dem PD-Regler, dem PT1-System und dem Integrator. Das PT1-Verhalten
wird kompensiert, indem der Kehrwert der Vorhaltezeit TD des PD-Reglers
mit dem gleichen Wert wie die Proportionalverstärkung des Drehzahlreglers Kp

eingestellt wird:

GPD ·GPT1 ·Gint = Kv (1 + TDs) ·
Kp

s+Kp
· 1
s

= Kv

s
(5.4.2)
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5 Schwach eingestellter Drehzahlregler

Abbildung 5.11: Blockschaltbild des offenen Lageregelkreises sowie die Funkti-
onsweise des PD-Lagereglers

mit Kp = 1
TD

Verglichen mit dem P-PI-P-Verfahren liegt der Vorteil der in Abbildung 5.11
dargestellten Regelstruktur in der weiteren Erhöhung des Kv-Faktors, da die
Amplitudenreserve des abwesenden Geschwindigkeitsregelkreises hier nicht mehr
berücksichtigt werden muss. Dagegen ist der Nachteil auch offensichtlich. Da es
keinen I-Anteil in beiden Reglern gibt, kann dieses Verfahren die von der Stör-
kraft verursachte stationäre Abweichung nicht kompensieren. Um diesen Nach-
teil zu vermeiden, wird ein Störbeobachter in die Regelstruktur eingeführt.

Die Regelstruktur des Beobachters ist in Abbildung 5.12 dargestellt. Die reale
Regelstrecke wird als G bezeichnet. Gn repräsentiert das normierte Modell von
G. Wenn man den Tiefpassfilter Q und die Totzeit z−n vernachlässigt, wird die
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5.4 Erhöhung der Bandbreite durch PD-Lageregler

Abbildung 5.12: Blockschaltbild eines Störbeobachters

Übertragungsfunktion des geschlossenen Regelkreises durch das vorher definier-
te Gn dominiert.

v

u
= G

1 +Q

(
G

Gn
+ z−n

) = Gn (5.4.3)

mit Q = 1 und n = 0

Gleichung (5.4.3) zeigt die Kompensationsfähigkeit eines Beobachters gegen
Störungen oder Veränderungen an der Regelstrecke. Allerdings ist die Totzeit
z−n in der Praxis nicht vermeidbar und die Inverse 1/Gn nicht realisierbar. Ein
Tiefpassfilter Q wird im Beobachter vorgestellt, dadurch kann Q/Gn imple-
mentiert werden. Die Eckfrequenz von Q soll einerseits möglich hoch eingestellt
werden, um eine ausreichende Dynamik des Beobachters zu gewährleisten. An-
dererseits führt ein zu hoch eingestellter Q zur Instabilität des Systems. In
(Kempf et al. 1999) wird nachgewiesen, dass der Störbeobachter nur dann eine
robuste Stabilität hat, wenn

‖Q (jω) ·∆ (jω)‖∞ ≤ 1 (5.4.4)

mit ∆ = G−Gn

Gn
(5.4.5)

gilt.
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5 Schwach eingestellter Drehzahlregler

Für eine detailliertere Betrachtung des Störbeobachters wird auf (Ohishi et
al. 1992; van Brussel, Chen et al. 1994; Pritschow und Fritz 2004; Jamaludin
et al. 2009) verwiesen.
Anderes als im Stand der Technik, wo der Beobachter meistens im innersten

Regelkreis liegt, wird er bei diesem Regelverfahren zwischen Lage- und Dreh-
zahlregelkreis eingesetzt, damit der drehzahlgeregelte Motor mit der Vorschub-
mechanik als die reale Regelstrecke des Beobachters G betrachtet werden kann.
Wegen des schwach eingestellten Drehzahlreglers bezieht sich das normierte
Modell Gn nur auf das PT1-Glied. Die gesamte Regelstruktur ist in Abbil-
dung 5.13 dargestellt. Im Vergleich zu Abbildung 5.12 wird der Störbeobachter
auf Implementierungsgründen umgeformt. Das gesamte Verfahren besteht aus
einem PD-Lageregler, einem Störbeobachter und einem schwach eingestellten
Drehzahlregler und wird mit PD-O-P abgekürzt.

Abbildung 5.13: Blockschaltbild des PD-O-P-Verfahrens

Analog zur konventionelle Kaskadenregelung wird der PD-O-P-Regler vom
inneren zum äußeren Kreis parametriert. Die konkrete Einstellung wird in Ab-
schnitt 6.4.1 dargestellt. Da die Parametrierung des Störbeobachters von den
realen Bedingungen stark abhängt, wird die Funktionsfähigkeit des PD-O-P-
Verfahrens in Abschnitt 6.4.2 direkt messtechnisch untersucht.
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6 Messtechnische Untersuchungen

In den vorhergehenden Kapiteln wurden drei neue Regelverfahren vorgestellt.
In diesem Kapitel wird deren Funktionsfähigkeit messtechnisch validiert. Ab-
schnitt 6.1 stellt den Aufbau des Versuchsstands vor. Der Unterschied zwischen
Simulation und Experiment wurde untersucht und erklärt. An diesem Versuchs-
stand wurden umfangreiche Untersuchungen zur Wirkungsweise aller Regelver-
fahren durchgeführt. Abschnitt 6.2 zeigt die Parametrierung und experimentelle
Wirksamkeit des PPI-R-Verfahrens. Die Einstellung sowie die Messergebnisse
des P-PI-P-Verfahrens werden in Abschnitt 6.3 beschrieben. In Abschnitt 6.4
wird zuerst die Einstellung des Beobachters vorgestellt und dann die Funkti-
onsfähigkeit des PD-O-P-Verfahrens nachgewiesen. Das Kapitel wird durch die
Bewertung der Messergebnisse in Abschnitt 6.5 abgeschlossen.

6.1 Aufbau des Versuchsstands

Für die Durchführung der messtechnischen Untersuchungen wurde der in Abbil-
dung 6.1 dargestellte Versuchsstand eingesetzt. Bei dem Versuchsstand handelt
es sich um einen elektromechanischen Vorschubantrieb mit direkt angetriebener
Kugelrollspindel. Die Winkellage des Motors wird durch den im Motor integrier-
ten Absolutwertgeber erfasst. Die Tischposition wird durch einen Linearmaß-
stab von Firma Heidenhain gemessen. Die gemessenen analogen Winkellage
und Tischposition werden in der Ansteuerungskarte mit dem Faktor 4096 in-
terpoliert. Die Auslegung des Versuchsstands und die Auswahl der eingesetzten
Komponenten erfolgten repräsentativ für den Werkzeugmaschinenbereich. Die
wesentlichen Daten des Versuchsstands sind in Tabelle 4.1 sowie Tabelle 6.1
aufgeführt.
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6 Messtechnische Untersuchungen

Loslager LDA TischSpindel MotorFestlager

±10 V

Rückführung der 
Geber

Eingangsspannung 
des Motors

dSPACE Karte (4 kHz)

PPI

Neue Verfahren

D/A

Power Module (16 kHz)

A/D Stromregelung (PI)

PWM

Abbildung 6.1: Versuchsstand für die messtechnischen Untersuchungen mit An-
steuerung

Neben dem Servomotor verfügt der Versuchsstand als Störbelaster über einen
zusätzlichen Lineardirektantrieb. Der LDA befindet sich zwischen den beiden
Linearführungen, wobei der Primärteil fest mit dem Maschinentisch verbunden
ist. Der Aufbau ermöglicht die direkte Einbringung der vom LDA generierten
Lasten als äquivalente Prozesskräfte auf den Tisch.

Die konventionelle Lage- und Drehzahlregelung sowie die neu entwickelten
Regelkonzepte wurden auf einem Prototyping-System der Firma dSPACE mit
einer Abtastfrequenz von 4 kHz implementiert. Ein hochdynamischer Servomo-
tor 1FT7085 wird mittels industriellen Motor-Modul 6SL312 der Firma SIEMENS
bestromt, wobei die unterlagerte feldorientierte Stromregelung mit einer Abtast-
frequenz von 16 kHz erfolgt. Die Verbindung zwischen Ansteuerungsplattform
und Motor-Modul ist als analoge ±10 V Schnittstelle ausgeführt.

Der Mechanikfrequenzgang des Versuchsstands ist in Abbildung 4.4 darge-
stellt. Anhand von diesem Messergebnis wurden die Steifigkeiten und Dämpfun-
gen des detaillierten mechanischen Modells verifiziert. Der Führungsfrequenz-
gang der Tischgeschwindigkeit mit konventionellem PI-Drehzahlregler wurde
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6.1 Aufbau des Versuchsstands

Beschreibung Wert Einheit
Trägheitsmoment des Motors 3, 6× 10−3 kg ·m2

Maximale Strom des Motors 126 A

Nenndurchmesser der Kugelrollspindel 40 mm

Spindelsteigung 40 mm

Tischmasse inkl. Belastung 260-600 kg

Auflösung des Drehgebers 2048 IpU

Strichabstand des Linearmaßstabs 20 µm

Tabelle 6.1: Relevante Daten des Versuchsstand

zunächst als Referenz betrachtet. Abbildung 6.2 zeigt den Vergleich von Mes-
sung und Simulation. Anders als beim Mechanikfrequenzgang, wo Simulations-
ergebnis und Messergebnis fast identisch sind, tritt hier die -90°-Eckfrequenz in
der Messung bei niedriger Frequenz als in der Simulation auf.
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Abbildung 6.2: Vergleich von simuliertem und gemessenem Führungsfrequenz-
gang der Tischgeschwindigkeit mit PI-Drehzahlregler

Die Ursache für dieses Phänomen liegt darin, dass der reale Drehzahlregel-
kreis über systembedingte Totzeiten mit entsprechendem Phasenverlust verfügt.
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6 Messtechnische Untersuchungen

Abbildung 6.3 zeigt das Übertragungsverhalten vom Ausgang des Drehzahlreg-
lers asoll zur Istgeschwindigkeit des Motors v1,ist. Dies kann man als Verhalten
des offenen Drehzahlregelkreises betrachten, wobei der Drehzahlregler zu eins
gesetzt wird. Die hier dargestellten Simulationsergebnisse wurden mit dem in
Abschnitt 4.3 vorgestellten detaillierten Modell durchgeführt.
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Abbildung 6.3: Kalibration der Totzeit des Versuchsstands, offener Drehzahlre-
gelkreis ohne Drehzahlregler

Für die Herleitung der Übertragungsfunktion wurde aus dem Gründen der
analytischen Herleitbarkeit das einfache Zwei-Massen-Modell (siehe Abbildung
2.3) hergenommen. Die Übertragungsfunktion von asoll zu v1,ist wird wie folgt
berechnet:

v1,ist

asoll
= 1
s
· m2s

2 + ds+ c
m1m2

m1 +m2
s2 + ds+ c

. (6.1.1)

Da das mechanische Glied m2 außerhalb der Regelstrecke des Drehzahlreglers
liegt, wirkt dessen mechanische Resonanz bei 58 Hz wie ein Schwingungstilger,
welcher als Zähler in der Gleichung (6.1.1) auftaucht. Die Amplitudenüberhö-

64



6.1 Aufbau des Versuchsstands

hung bei 136 Hz wird durch den Nenner der Gleichung (6.1.1) dominiert und
beschreibt die Schwingung zwischen Motor (m1) und Tisch (m2).
Im idealen Fall kann der Kp-Faktor vom Drehzahlregler wegen der ausrei-

chenden Phasenreserve beliebig hoch parametriert werden. In der Praxis wird
die Phasenreserve zwischen 140 Hz und 280 Hz von der mit 1 ms identifizierten
Totzeit um ca. -90° reduziert. Dies führt zur Instabilität des geregelten Systems,
wenn der Kp-Faktor über 150 s−1 eingestellt wird.
Die Totzeit des Versuchsstandes beruht auf der zeitdiskreten Berechnung der

Stellgröße, der notwendigen Ableitung von Lagemesswerten zu Geschwindig-
keiten sowie der D/A bzw. A/D-Umsetzung zwischen der Ansteuerungskarte
und dem Motor-Modul. Diese sind in der Praxis nicht eliminierbar. Um ihrer
kritischen Auswirkung entgegen zu wirken, muss ein Kerbfilter (Sperrfrequenz:
136 Hz, Bandbreite: 130 Hz, Kerbtiefe: -22 dB) als der Vorfilter der Stromsoll-
werte eingesetzt werden.
Abbildung 6.4 zeigt die Wirkung des Kerbfilters. Der Kerbfilter hebt nicht

nur die Phase in der Nähe von 200 Hz an, sondern reduziert auch die dazu-
gehörige Amplitudenüberhöhung erheblich. Ein Nachteil dieses Filters ist der
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Abbildung 6.4: Auswirkung des Kerbfilters, simulative Betrachtung
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6 Messtechnische Untersuchungen

zusätzliche Phasenverlust im niedrigen Frequenzbereich, der zwar die Regeldy-
namik reduziert aber wegen des Tilgereffektes keinen kritischen Einfluss auf die
Systemstabilität hat. Mit Berücksichtigung von Totzeit und Kerbfilter ist das
Übertragungsverhalten von den Simulationen und den Messungen vergleichbar.
Die Ergebnisse werden in Abbildung 6.5 als Führungsfrequenzgang dargestellt.
Um die Systemstabilität des realen Systems mit Totzeit sicherzustellen, wurden
die messtechnischen Untersuchungen für alle Regelverfahren mit dem Kerbfilter
als Stromvorfilter durchgeführt.
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Abbildung 6.5: Vergleich des Führungsfrequenzgangs mit Berücksichtigung von
Totzeit und Vorfilter der Stromsollwerte

Um die Totzeit und den damit einhergehenden Phasenverlust bei der Para-
metrierung der entwickelten Regelverfahren zu berücksichtigen, wird ein PT2-
Ersatzmodell eingeführt.

GPT2 = c

m2s2 + ds+ c
(6.1.2)

mit m2 = 430 kg d = 55× 103 kg/s c = 26, 5× 106N/m (6.1.3)
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6.2 Messtechnische Validierung des PPI-R-Verfahrens

Die Modellparameter werden durch Abgleich der Frequenzgänge identifiziert,
siehe gestrichelt grüne Kurve in Abbildung 6.5.

6.2 Messtechnische Validierung des
PPI-R-Verfahrens

6.2.1 Einstellung der Rückführungsverstärkung

Die Anwendungswahrscheinlichkeit des neuen Verfahrens misst sich trotz der
sich ergebenden höheren Bandbreite am Einstellungsaufwand und in der Ro-
bustheit bei üblichen Veränderung der Strecke gegenüber dem Standardkaska-
denfall.
Zunächst müssen die gleichen Einstellungen durchgeführt werden wie bei ei-

ner Standardeinstellung. Ein zusätzlicher Aufwand ergibt sich durch den Hard-
wareaufwand für die Ermittlung der Differenzgeschwindigkeit und der Rückfüh-
rungsverstärkung als Kaskade zum Drehzahlregler. Dieser Aufwand ist vernach-
lässigbar. Die Justierung der Rückführungsverstärkung erfolgt in gleicher Weise
wie beim Standardverfahren mit geringem Aufwand, sodass der Zusatzaufwand
zur Einstellung des PPI-R-Verfahrens als unerheblich bzw. minimal bezeichnet
werden kann.
Als Maßstab für die Robustheit soll die Veränderung des Frequenzganges des

Lageregelkreises bei einer Veränderung der Last des Tisches bewertet werden.
Die Regelparameter werden bei der Nenn-Tischmasse von 430 kg eingestellt.
Ihre Werte bleiben in den Untersuchungen von Robustheit konstant.
Der Drehzahlregler wurde mit den Werten Kp = 300 s−1 und Ki = 50 s−1

eingestellt. Gemäß den Gleichungen (4.1.12), (4.2.7) und (6.1.3) ist die Rück-
führungsverstärkung auf einen Bereich von 197 s−1 bis 334 s−1 beschränkt.
Die in Abbildung 6.6 dargestellten Führungsfrequenzgänge der Tischgeschwin-

digkeit zeigen die Auswirkung der Rückführung der Geschwindigkeitsdifferenz.
Die Messungen wurden mit sinusförmiger Sollgeschwindigkeit zwischen 1 und
200 Hz mit einer Amplitude von 1 mm/s als Eingangsignal durchgeführt. Mit
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6 Messtechnische Untersuchungen

steigernder Rückführungsverstärkung erhöht sich die Bandbreite bzw. die -90°-
Eckfrequenz des Führungsverhaltens. Für nachfolgend beschriebene Untersu-
chungen wurde der KR-Faktor auf 250 s−1 gesetzt, da dieser ca. in der Mitte
zwischen Ober- und Untergrenze liegt.
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Abbildung 6.6: Führungsfrequenzgang der Tischgeschwindigkeit für unter-
schiedliche KR, PPI-R

Abbildung 6.7 zeigt den Vergleich von PPI- und PPI-R-Verfahren anhand
der Sprungantwort der Tischgeschwindigkeit. Die Sollgeschwindigkeit ändertet
sich sprungförmig bei 0,1 s auf 10 mm/s. Wegen der erhöhten Eckfrequenz ist
die Ausregelzeit des PPI-R-Verfahrens deutlich kürzer als die vom Standard-
verfahren. Das Überschwingen in der zeitlichen Darstellung steht im direkten
Zusammenhang zu der Amplitudenüberhöhung im Frequenzbereich. Das PPI-
Verfahren weist eine hohe Amplitudenüberhöhung in der Nähe von 40 Hz auf,
siehe Abbildung 6.6. Deswegen zeigt die Sprungantwort einen periodischen Ab-
lauf mit einer großen Überschwingweite. Die Amplitudenüberhöhung des PPI-
R-Verfahrens ist zwar klein, besitzt aber einen breiten Frequenzbereich. Deshalb
weist die Sprungantwort eine schnell abklingende impulsförmige Überschwinge
auf.
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Abbildung 6.7: Sprungantwort der Tischgeschwindigkeit, PPI-R und PPI

6.2.2 Wirksamkeit des PPI-R-Verfahrens auf die
Vorschubdynamik

Welchen Einfluss das verbesserte Geschwindigkeitsverhalten auf die Dynamik
eines Vorschubantriebs hat, zeigt sich bei Betrachtung des offenen Lageregelkrei-
ses in Abbildung 6.8. Bei den Messungen wurden sinusförmige Sollpositionen
von 1 bis 100 Hz mit einer Amplitude von 50 µm auf den Eingang des geschlosse-
nen Lageregelkreises geschaltet. Das Übertragungserhalten des Schleppfehlers
xsoll − x2,ist zur Tischposition x2,ist wird im Frequenzbereich dargestellt und
als der Frequenzgang des offenen Lagekreises betrachtet. Durch die Rückfüh-
rung der Geschwindigkeitsdifferenz kann der Kv-Faktor unter experimentellen
Bedingungen von 45 s−1 auf 85 s−1 erhöht werden.
Während die Steigerung des Kv-Faktors in erster Linie zu einer Verbesserung

des Führungsverhaltens führt, ist die Zunahme der Bandbreite auch für das
Störverhalten von zentraler Bedeutung. Abbildung 6.9 zeigt den Nachgiebig-
keitsfrequenzgang für den betrachteten Vorschubantrieb und die Auswirkung
der Regelverfahren. Der Lineardirektantrieb, dessen Primärteil direkt in den
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Abbildung 6.8: Offener Lageregelkreis, PPI-R

Tisch integriert ist, generiertet hier sinusförmige Störkräfte zwischen 0.1 und
200 Hz, mit einer Amplitude von 500 N.
Es ist erkennbar, dass bei hohen Frequenzen die Frequenzgänge beider Ver-

fahren mit einem Abfall von -60 dB/Dekade keinen offensichtlichen Unterschied
aufweisen. Allerdings kann das PPI-R-Verfahren die von der mechanischen Ei-
genschwingung verursachte Amplitudenüberhöhung deutlich bedämpfen. We-
gen des erhöhten Kv-Faktors liegen die Amplitudengänge der neuen Verfahren
deutlich niedriger als beim Standardverfahren.
Das Verbesserungspotential des neuen Regelverfahrens geht ebenfalls aus den

durchgeführten Untersuchungen im Zeitbereich hervor. Abbildung 6.10 zeigt die
Reaktion des Vorschubantriebs auf einen Lagesollwert- und Störgrößensprung
beim PPI-R- und PPI-Verfahren.
Das linke Bild von Abbildung 6.10 stellt die Sprungantwort für den Lagesoll-

wert dar. Der Lagesollwert des Tischs ändertet sich sprungförmig bei 0,1 s um
200 µm. Beide Verfahren folgen dem Sollwert überschwingungsfrei. Die Ausre-
gelzeit wird hier definiert als Dauer des Zeitintervalls, das beginnt, wenn die
Solllage seine initiale Größe (0 µm) verlässt, und das endet, wenn der Schlepp-
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fehler wieder in Toleranzbereich ±2 µm zurückkehrt und darin verbleibt. Diese
steht im negativen Zusammenhang zu demKv-Faktor. Verglichen mit dem Stan-
dardverfahren, wo die Ausregelzeit bei 0,155 s liegt, reduziert sich diese beim
PPI-R-Verfahren hier um 43% auf 0,089 s.
Das rechte Bild von Abbildung 6.10 stellt die Sprungantwort für eine Störkraft

dar. Der LDA brachtet hier die sprungförmige Störkraft bei 0,05 s mit 1000 N
auf. Verglichen mit dem Standardverfahren, wo die maximale Abweichung bei
74 µm liegt, reduziert sich diese beim PPI-R-Verfahren um 40% auf 45 µm.
Die gleiche Verbesserung kann auch in der schnelleren Ausregelung erkannt
werden. Die Ausregelzeit für die Störsprungantwort wird definiert als Dauer des
Zeitintervalls, das beginnt, wenn die Störkraft ihre initiale Größe (0 N) verlässt,
und das endet, wenn die Istlage wieder in Toleranzbereich ±1 µm zurückkehrt
und darin verbleibt. Beim Standardverfahren wird die Abweichung nach 0,22 s
ausgeregelt. Das PPI-R-Verfahren verkürzt die Ausregelzeit um 40% auf 0,13 s.
Vorschubsysteme für die industrielle Anwendung unterliegen während der

Dauer ihres Einsatzes zahlreichen Einflüssen, die sich auf das mechanische Ver-
halten auswirken. Ein wesentlicher kurzfristiger Einfluss hierbei ist die Verän-
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Abbildung 6.10: Untersuchungen im Zeitbereich, PPI-R; links: Sprungantwort;
rechts: Störantwort

derung der Tischlast, da bei Bearbeitungsprozessen mehr als 80% Masse eines
Werkstücks zerspant werden kann (Schnadt-Kirschner 1997). Sowohl die Sta-
bilität eines geregelten Systems als auch die Qualität der Vorschubbewegung
muss für die Zeitdauer der Nutzung in jedem Fall sichergestellt werden. Das
konventionelle PPI-Regelverfahren erfüllt die Forderung nach einer hohen Ro-
bustheit in der Größenordnung von mmax/mmin ≈ 40 (simulierter Grenzwert),
was ein wesentlicher Grund für dessen weite Verbreitung in der Industrie ist.
Im Folgenden werden die Ergebnisse der messtechnischen Robustheitsunter-

suchungen dargestellt. Die Variation der mechanischen Eigenschaften wurde
durch Zu- und Abnahme der Tischbelastung um ±40% beeinflusst. Die Regel-
parameter wurden bei der Nenn-Tischmasse von 430 kg eingestellt und blieben
in den weiteren Untersuchungen konstant.
Abbildung 6.11 zeigt das Übertragungsverhalten des durch das PPI-R-Verfah-

ren geregelten offenen Lageregelkreises im Bode-Diagramm (links) und Nyquist-
Diagramm (rechts). Aus dem Bode-Diagramm geht hervor, dass sich die -180°-
Eckfrequenz mit steigender Tischmasse verringert, da die Zunahme der Tisch-
masse die mechanische Eigenfrequenz reduziert. Das vom PPI-R-Verfahren ge-
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regelte Vorschubsystem weist eine ausreichende Robustheit auf. Die kleinste
Amplitudenreserve beträgt in Nyquist-Diagramm 0,58 und im Bode-Diagramm
-7 dB.
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Abbildung 6.11: Robustheit des PPI-R-Verfahrens gegenüber einer veränderli-
chen Tischmasse im Frequenzbereich, offener Lageregelkreis

Abbildung 6.12 zeigt die Vorschubbewegungen des geregelten Systems mit un-
terschiedlichen Tischmassen. Sowohl die Ausregelzeit der Sprung- und Störant-
worten als auch die maximale Abweichung der Störantwort verändern sich mit
den unterschiedlichen Tischmassen nur geringfügig. Bei einer Tischmasse von
260 kg treten schwingende Vorschubbewegungen auf, da im Bode-Diagramm
eine Amplitudenüberhöhung in der Nähe von 80 Hz auftritt. Allerdings klingt
diese Schwingung schnell ab und ruft in den beiden Antworten kein Überschwin-
gen hervor.
Weiterführende simulative Untersuchungen zeigen, dass das System stabil ist,

wenn die Tischmasse zwischen 210 kg und 1390 kg variiert wird. In dieser Arbeit
wird die Systemrobustheit durch den Quotient aus den simulativ erreichbaren
Ober- und Untergrenzen der Tischmasse quantitativ bewertet. Bei einer Am-
plitudenreserve von -10 dB kann das PPI-R-Verfahren eine Robustheit von 6,6
erreichen. Dagegen erreicht das PPI-Verfahren mit derselben Amplitudenreser-
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Abbildung 6.12: Robustheit des PPI-R-Verfahrens im Zeitbereich; links: Sprun-
gantwort; rechts: Störantwort

ve einen Wert von 44 (mmax = 1540 kg mmin = 35 kg). Der Quotient des
PPI-R-Verfahrens kann jedoch auf Kosten der Bandbreite des geregelten Sys-
tems erhöht werden. Abbildung 6.13 zeigt den Einfluss der Bandbreite auf die
erreichbare Robustheit.
Die dazugehörigen Simulationen wurden mit Totzeit und Kerbfilter durchge-

führt. Bei der Absenkung des Kv-Faktors soll der Rückführungsverstärker KR

ebenfalls reduziert werden. In den Klammern steht der Wert von KR in der
Einheit von s−1. Durch Reduktion des Kv-Faktors kann die Obergrenze der
Tischmasse erhöht werden, während die Reduktion des KR-Faktors die Unter-
grenze der Tischmasse erweitern kann. Bei einer Reduktion des KR-Faktors auf
0, stimmen PPI-R-Verfahren und PPI-Verfahren überein.
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6.3 Messtechnische Validierung des
P-PI-P-Verfahrens

6.3.1 Einstellung des P-PI-P-Verfahrens (Drehzahl- und
Geschwindigkeitsregelkreis)

Das P-PI-P-Verfahren besitzt einen zusätzlichen Regelkreis, in welchem die La-
gegeschwindigkeit zurückgeführt wird. Diese lässt sich mit ausreichender Si-
gnalgüte durch Ableitung des Encodersignals gewinnen. Dementsprechend ist
hierfür kein zusätzlicher Sensor erforderlich. Zur Parametrierung der Regelung
kann auf dasselbe Vorgehen zurückgegriffen werden, welches auch bei der PPI-
Kaskadenregelung verwendet wird. Dabei werden die Antworten auf Sweep- und
Sprungfunktionen betrachtet und die Regelparameter entsprechend den auftre-
tenden Amplitudenüberhöhungen, Bandbreiten und Überschwingweiten ange-
passt. Im vorliegenden Fall wurde für die Parametrierung eine Nenn-Tischmasse
von 430 kg zugrunde gelegt.
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Die in Abbildung 6.14 dargestellten Führungsfrequenzgänge der Tischge-
schwindigkeit zeigen die Funktionsfähigkeit des schwach eingestellten Drehzahl-
reglers. Beim stark eingestellten Regler weist die blaue Kurve eine Resonanz
bei 39 Hz (248 rad/s) mit einer offensichtlichen Amplitudenüberhöhung auf.
Gemäß den Gleichungen (5.3.1) und (6.1.3) soll der Kp-Faktor beim P-PI-P-
Verfahren größer als 55 s−1 sein. Für die folgenden Untersuchungen wurde ein
Wert von Kp = 60 s−1 eingestellt. Auf diese Weise wird die Amplitudenüberhö-
hung bei 39 Hz (blaue Kurve) bedämpft, sodass entsprechend der roten Kurve
keine Überhöhung mehr vorhanden ist. Im niedrigen Frequenzbereich liegt der
rote Amplitudengang unter 0 dB, da der I-Anteil des Drehzahlreglers auf Null
gesetzt wurde.
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Abbildung 6.14: Auswirkung des schwach eingestellten Drehzahlreglers

Trotz der Dämpfung der Resonanzüberhöhung sinkt der rote Phasengang in
Abbildung 6.14 wegen des niedrigen Kp-Faktors früher ab. Um die Eckfrequenz
bei -90° wieder zu erhöhen, wird ein Geschwindigkeitsregelkreis überlagert. Der
I-Anteil des Geschwindigkeitsreglers wurde gemäß Gleichung (5.3.2) mit 70 s−1

eingestellt. Der Einfluss des P-Anteils auf den Führungsfrequenzgang des ge-
schlossenen Geschwindigkeitsregelkreises ist in Abbildung 6.15 dargestellt. Bei
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Kpv = 3, 5 (rot) beträgt der Amplitudenrand des offenen Geschwindigkeits-
kreises -7 dB. Verglichen mit der blauen Kurve in Abbildung 6.14 steigt die
-90°-Eckfrequenz von 40 Hz auf 60 Hz an.
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Abbildung 6.15: Führungsfrequenzgang des Geschwindigkeitsregelkreises für
unterschiedliche Werte von Kpv, P-PI-P

Abbildung 6.16 zeigt den Vergleich der Sprungantwort der Tischgeschwindig-
keit. Wegen der erhöhten Eckfrequenz ist die Ausregelzeit des P-PI-P-Verfahrens
deutlich kürzer als die des Standardverfahrens. Da das P-PI-P-Verfahren keine
Amplitudenüberhöhung im Frequenzbereich zeigt, weist das Verfahren bei der
Sprungantwort der Geschwindigkeit auch kein Überschwingen auf.

6.3.2 Wirksamkeit des P-PI-P-Verfahrens auf die
Vorschubdynamik

Die Anhebung der -90°-Eckfrequenz und der Unterdrückung der Amplituden-
überhöhung führen zu einer Zunahme der Stabilitätsreserve und ermöglichen
eine Anpassung des Kv-Faktors im Lageregelkreis. Wie sich aus Abbildung 6.17
ablesen lässt, kann der Kv-Faktor mit dem P-PI-P-Verfahren bei gleicher Am-
plitudenreserve hier von 45 s−1 auf 100 s−1 erhöht werden.
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Abbildung 6.16: Sprungantwort der Tischgeschwindigkeit, P-PI-P
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Abbildung 6.17: Offener Lageregelkreis, P-PI-P

Das Störverhalten des vom P-PI-P-Verfahren geregelten Vorschubsystems ist
in Abbildung 6.18 dargestellt. Die Amplitudenüberhöhung in der Nähe von
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40 Hz wird bedämpft. Wegen des erhöhtenKv-Faktors liegt der Amplitudengang
des neuen Verfahrens unter dem des Standardverfahrens.
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Abbildung 6.18: Nachgiebigkeitsfrequenzgang, P-PI-P

Das linke Bild von Abbildung 6.19 zeigt die Reaktion des Vorschubantriebs
auf einen Lagesollwert- und Störgrößensprung beim P-PI-P-Verfahren. Das P-
PI-P-Verfahren folgt dem Sollwert überschwingungsfrei. Verglichen mit dem
Standardverfahren, reduziert sich die Ausregelzeit hier um 70% auf 0,047 s.
Das rechte Bild von Abbilgung 6.19 stellt die Sprungantwort für eine Störkraft

dar. Verglichen mit dem Standardverfahren, wo die maximale Abweichung bei
74 µm liegt, reduziert sich diese beim P-PI-P-Verfahren um 35% auf 48 µm.
Daneben verkürzt das P-PI-P-Verfahren die Ausregelzeit von 0,22 s um 59%
auf 0,09 s.
Abbildung 6.20 und Abbildung 6.21 zeigen entsprechend die Robustheit des

P-PI-P-Regelverfahrens gegenüber veränderlichen Tischbelastungen jeweils im
Frequenz- und Zeitbereich. Ähnlich wie beim PPI-R-Verfahren verringert sich
die -180°-Eckfrequenz mit steigender Tischmasse. Jedoch reduzieren sich die
dazugehörigen Amplitudenreserven in Bode- und Nyquist-Diagramm mit der
Abnahme der Tischmasse. Dieses Ergebnis stimmt mit der Aussage in Abbil-
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Abbildung 6.19: Untersuchungen im Zeitbereich, P-PI-P; links: Sprungantwort;
rechts: Störantwort

dung 5.9 überein, da sich das Massenverhältnis wegen der Reduktion der Tisch-
masse ebenfalls verringert. Trotz der Reduktion der Amplitudenreserve zeigt
das vom P-PI-P-Verfahren geregelte Vorschubsystem eine gute Robustheit. Die
minimale Amplitudenreserve bleibt bei 0,6 im Nyquist-Diagramm und -8 dB im
Bode-Diagramm. Verglichen mit dem PPI-R-Verfahren, wird bei der Tischmas-
se von 260 kg keine wesentliche Amplitudenüberhöhung beobachtet. Deswegen
zeigt das P-PI-P-Verfahren eine bessere Robustheit hinsichtlich schwingungsar-
mer Vorschubbewegungen.
Weiterführende simulative Untersuchungen zeigen, dass das System mit dem

Kv-Faktor von 100 s−1 (Amplitudenreserve: -10 dB) stabil ist, wenn die Tisch-
masse zwischen 200 kg und 1000 kg variiert. Die Beziehung zwischen dem Kv-
Faktor und der erreichbaren Robustheit ist in Abbildung 6.22 dargestellt. Die
Simulationen wurden unter realen Randbedingungen mit dem konstanten Dreh-
zahlregler (Kp = 60 s−1) und konstantem I-Anteil des Geschwindigkeitsreglers
(Kiv = 70 s−1) durchgeführt. Nur der P-Anteil des Geschwindigkeitsreglers
(Kpv) wurde mit der Absenkung des Kv-Faktors reduziert. Dieser Wert steht
in Klammern und besitzt die Einheit s−1. Durch Verringerung des Kpv-Faktors
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Abbildung 6.20: Robustheit des P-PI-P-Verfahrens gegenüber veränderlichen
Tischbelastungen im Frequenzbereich, offener Lageregelkreis
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Abbildung 6.21: Robustheit des P-PI-P-Verfahrens im Zeitbereich; links:
Sprungantwort; rechts: Störantwort

lässt sich die Untergrenze der Tischmasse erweitern, während die Reduktion des
Kv-Faktors die Obergrenze der Tischmasse erhöht.
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6.4 Messtechnische Validierung des
PD-O-P-Verfahrens

6.4.1 Einstellung des PD-O-P-Verfahrens

Der Kp-Faktor des Drehzahlreglers wurde wie beim P-PI-P-Verfahren mit dem
Wert 60 s−1 schwach parametriert. Mit dem schwachverstärkenden Drehzahl-
regelkreis weist das Übertragungsverhalten zwischen v1,soll und v2,ist ein PT1-
Verhalten auf. Deswegen kann das normierte Modell des Beobachters als ein
PT1-Glied definiert werden, dessen Eckfrequenz durch die Gleichung (5.3.2)
um Faktor 1,15 erhöht wird. Der Vergleich des Amplitudengangs wird in Ab-
bildung 6.23 dargestellt.

Gn = kp
s+ kp

kp = 70 s−1 (6.4.1)

Das Totzeitglied des Beobachters kann durch den Vergleich des Phasengangs
eingestellt werden, siehe Abbildung 6.23. Die grünen Kurven zeigen den ge-
messenen Frequenzgang mit dem schwach eingestellten Drehzahlregler (Kp =
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60 s−1). Wegen des fehlenden I-Anteils des Drehzahlreglers liegt die Amplitude
im niedrigen Frequenzbereich unter 0 dB. Die roten Kurven zeigen den Fre-
quenzgang des vom Beobachter verwendeten normierten Modells ohne Totzeit.
Mit der leicht erhöhten Eckfrequenz (kp = 70 s−1) passt sich der Amplituden-
gang an die grüne Kurve an. Der Frequenzgang des Modells mit Totzeit wird
von der schwarzen Kurve dargestellt. Mit der eingestellten Totzeit 2,5 ms (z−10)
stimmen die Phasen von der Simulation und der Messung überein.
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Abbildung 6.23: Führungsfrequenzgang der Tischgeschwindigkeit, PD-O-P

In diesen 2,5 ms ist nur 1 ms „echte“ Totzeit des Systems, die von der D/A
bzw. A/D-Umsetzung zwischen der Ansteuerungskarte und dem Motor-Modul
verursacht wird (siehe Abbildung 6.3). Die restlichen 1,5 ms sind die „äquiva-
lente“ Totzeit, die von der Vereinfachung des normierten Modells (Vernachläs-
sigung des zweiten Multiplikators der Gleichung (5.1.3)) verursacht wird.
Der Tiefpassfilter wurde als ein PT2-Glied eingestellt.

Q =
 ωf
s+ ωf

2

, ωf = 400 s−1 (6.4.2)
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6 Messtechnische Untersuchungen

Die in Abbildung 6.24 dargestellten Amplitudengänge weisen nach, dass der
eingestellte Tiefpassfilter die robuste Stabilitätsbedingungen, Gleichung (5.4.4)
und Gleichung (5.4.5), erfüllt.
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Abbildung 6.24: Bandbreitenbegrenzung des Tiefpassfilters, Simulation mit
Totzeit und Vorfilter der Stromsollwerte

Abbildung 6.25 zeigt die Amplitudengänge der im Beobachterkreis liegenden
Blöcke (siehe Abbildung 5.13) mit den eingestellten Parametern. Die Funkti-
onsfähigkeit des Rückführgliedes (blaue Kurve) wirkt wie ein Tiefpassfilter mit
einer schwach bedämpften Eckfrequenz in der Nähe von 60 Hz. Der Amplituden-
gang des Vorwärtsgliedes (rote Kurve) verhält sich ähnlich wie ein PI-Regler,
dessen proportionale Verstärkung zu eins gesetzt wird. Damit wird der fehlende
I-Anteil ersetzt.
Abbildung 6.26 zeigt die Führungsfrequenzgänge des geschlossenen Beobach-

terkreises in Abhängigkeit der eingestellten Totzeit. Nur wenn die eingestellte
Totzeit genau den Phasenverlust des realen Systems repräsentiert (siehe Ab-
bildung 6.23), kann der gemessene Führungsfrequenzgang (rot) mit dem nor-
mierten Modell (schwarz) übereinstimmen. Die Reduktion der Totzeit führt zu
der Amplitudenüberhöhung und reduziert außerdem die Amplitudenreserve des
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Abbildung 6.25: Amplitudengang der im Beobachterkreis liegenden Blöcke

überlagerten Lageregelkreises, d.h. eine fehlerhaft eingestellte Totzeit reduziert
die Lageregelbandbreite.
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6.4.2 Wirksamkeit des PD-O-P-Verfahrens auf die
Vorschubdynamik

Die Führungseigenschaft des Lageregelkreises wurde zuerst untersucht. Abbil-
dung 6.27 zeigt den Vergleich der Frequenzgänge des offenen Lageregelkreises
vom PD-O-P-Verfahren und dem Standverfahren. Die Vorhaltezeit TD wurde
mit dem Wert 1/70 s eingestellt. Wegen der Anhebung der Phase und der Am-
plitude (siehe Abbildung 5.11) kann der Kv-Faktor unter realen Bedingungen
um 230% erhöht und auf dem Wert 150 s−1 eingestellt werden.
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Abbildung 6.27: Offener Lageregelkreis, PD-O-P

Der Vergleich der Nachgiebigkeitsfrequenzgänge vom PD-O-P-Verfahren und
dem PPI-Verfahren wird in Abbildung 6.28 dargestellt. Wie erwartet liegt der
Amplitudengang des PD-O-P-Verfahrens wegen des erhöhten Kv-Faktors deut-
lich besser als beim PPI-Verfahren.
Die Vergleichsuntersuchungen wurden auch im Zeitbereich durchgeführt. Ab-

bildung 6.29 zeigt die Messergebnisse. Der Vergleich des Führungsverhaltens
wird auf der linken Seite dargestellt. Da ein Differenzierer im PD-Lageregler
vorhanden ist, wurde statt der sprungförmigen Sollposition eine ruckbegrenz-
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Abbildung 6.29: Untersuchungen im Zeitbereich, PD-O-P; links: Führungsver-
halten; rechts: Störsprungantwort

te Trajektorie (grüne Kurve), wie bei den meisten industriellen Anwendungen,
eingesetzt. Die maximale Geschwindigkeit der Trajektorie ist 700 mm/s. Mit
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6 Messtechnische Untersuchungen

dem PD-O-P-Verfahren kann der Schleppabstand von 15,56 mm um 70% auf
4,67 mm reduziert werden.
Der Vergleich der Störantwort ist auf der rechten Seite von Abbildung 6.29

dargestellt. Wie im Abschnitt 6.2 erläutert, wurde die sprungförmige Störkraft
bei 0,05 s mit 1000 N vom LDA aufgebracht. Das PD-O-P-Regelverfahren re-
duziert die maximale Abweichung von 74 µm um 42% auf 43 µm und verkürzt
die Ausregelzeit von 0,22 s um 55% auf 0,10 s.
Für die Robustheit des PD-O-P-Verfahrens wurde die Vorschubachse mit

unterschiedlichen Tischmassen im Frequenz- und Zeitbereich untersucht. Das
Übertragungsverhalten des offenen Lageregelkreises ist in Abbildung 6.30 dar-
gestellt. Anders als PPI-R- und P-PI-P-Verfahren, bleibt die -180°-Frequenz
in Bode-Diagramm konstant. Allerdings verringert sich die Amplitudenreserve
wegen der Anhebung des Amplitudengangs mit abnehmender Tischmasse. Die
minimale Amplitudenreserve bleibt bei -7 dB im Bode-Diagramm und 0,58 im
Nyquist-Diagramm.
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Abbildung 6.30: Robustheit des PD-O-P-Verfahrens gegenüber veränderlicher
Tischmasse im Frequenzbereich, offener Lageregelkreis

Die in Abbildung 6.31 dargestellten Vorschubbewegungen zeigen die Ergeb-
nisse der Robustuntersuchungen im Zeitbereich. Für das Führungsverhalten mit
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6.4 Messtechnische Validierung des PD-O-P-Verfahrens

der ruckbegrenzten Trajektorie verändert sich der Schleppabstand mit den un-
terschiedlichen Tischmassen nur geringfügig. Für die Störantwort weist sowohl
die maximale Regelabweichung als auch die Ausregelzeit keinen offensichtlichen
Unterschied auf.
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Abbildung 6.31: Robustheit des PD-O-P-Verfahrens im Zeitbereich; links: Füh-
rungsverhalten; rechts: Störantwort

Weiterführende Simulationen zeigen, dass das vom PD-O-P-Verfahren ge-
regelte System stabil ist, wenn die Tischmasse zwischen 150 kg und 1030 kg
variiert. Der Zusammenhang der erzielten Bandbreite und der theoretisch er-
reichbaren Robustheit ist in Abbildung 6.32 dargestellt. Die Simulationen waren
mit dem konstanten Drehzahlregler Kp = 60 s−1, dem bereits vorgestellten nor-
mierten Modell mit kp = 70 s−1 und einer konstant eingestellten Totzeit von
2,5 ms durchgeführt. Um die Robustheit zu erweitern, muss neben der Absen-
kung des Kv-Faktors die Eckfrequenz des Tiefpassfilters Q reduziert werden,
damit der Beobachter die robuste Stabilitätsbedingung (5.4.4) erfüllen kann.
In den Klammern stehen die Eckfrequenzen von Q, welche die Einheit rad/s
besitzen. Verglichen mit Abbildung 6.13 und Abbildung 6.22 ist die Robustheit
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des PD-O-P-Verfahrens durch die Verwendung der robusten Regelungstheorie
deutlich höher als die der anderen beiden Verfahren.
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Abbildung 6.32: Zusammenhang zwischen Robustheit und Bandbreite, PD-O-
P, (∗): Eckfrequenz des Tiefpassfilters

6.5 Bewertung der Messergebnisse

6.5.1 Bewertung der Messergebnisse zur Validierung der
Regelverfahren

Im Rahmen dieser Arbeit wurden messtechnische Untersuchungen im Zeit- und
Frequenzbereich durchgeführt, um die Funktionsfähigkeit der neu entwickelten
Regelverfahren zu validieren. Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass
die erste mechanische Eigenfrequenz beim PPI-R-Verfahren durch die Rückfüh-
rung der Geschwindigkeitsdifferenz bedämpft wird. Damit kann der Kv-Faktor
ohne zusätzlichen Sensor bzw. Aktor um ca. den Faktor 2 erhöht werden, sie-
he Abbildung 6.8. Neben der Standardeinstellung des Drehzahlreglers braucht
nur ein zusätzlicher Rückführungsverstärker KR parametriert zu werden. Sei-
ne Ober- und Untergrenze werden durch die Gleichungen (4.1.12) und (4.2.7)
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beschränkt. Entsprechend messtechnischer Untersuchungen weist das Regelver-
fahren bei ±40%-Variation der Tischmasse eine gute Robustheit auf. Die ±40%-
Variation reicht für die meisten Anwendungsfällen aus. Entsprechend Abbil-
dung 6.13 kann die Robustheit durch Inkaufnahme einer Bandbreitenreduktion
noch weiter ausgebaut werden. So ergibt die Verdopplung des Robustheitsquoti-
enten vonmmax/mmin = 6, 5 auf 13 eine Bandbreitenreduktion von Kv = 85 s−1

auf 65 s−1 (PPI: 45 s−1). Wollte man diese Bandbreite mit dem PPI Verfahren
erreichen, so müsste der Massenquotient um den Faktor 2 reduziert werden, was
für manche Konstruktion eine unüberwindbare Herausforderung sein könnte.

Bei dem P-PI-P-Verfahren wird die erste mechanische Eigenfrequenz durch
den schwach eingestellten Drehzahlregler bedämpft. Die Untergrenze des Dreh-
zahlreglers wird durch Gleichung (5.1.8) beschrieben. Um das von der schwachen
Einstellung hervorrufende PT1-Verhalten zu kompensieren, wird ein zusätzli-
cher PI-Geschwindigkeitsregler eingefügt. Der I-Anteil des Reglers wird durch
Gleichung (5.3.2) mit dem Drehzahlregler verbunden. Die Lageregelbandbrei-
te kann damit ohne zusätzlichen Sensor bzw. Aktor um den Faktor 2 erhöht
werden. Obwohl die Simulationen eine geringere Robustheit im Vergleich zum
PPI-Verfahren zeigen, weist das P-PI-P-Verfahren gemäß messtechnischen Un-
tersuchungen eine gute Robustheit bei einer ±40%-Variation der Tischmasse
auf. Um eine noch höhere Robustheit zu erreichen kann die Bandbreite gemäß
der in Abbildung 6.22 dargestellten Beziehung reduziert werden.

Ähnlich wie beim P-PI-P-Verfahren lässt sich die erste mechanische Eigen-
frequenz beim PD-O-P-Verfahren durch den Motor mit dem schwach eingestell-
ten Drehzahlregler bedämpfen. Das PT1-Verhalten wird hier direkt durch den
PD-Lageregler kompensiert. Ein Störbeobachter wird zwischen dem Lage- und
Drehzahlregelkreis eingefügt, um die stationäre Abweichung zu eliminieren. Die
Einstellung des Beobachters wird in Abschnitt 6.4.1 vorgestellt. Beim PD-O-
P-Verfahren kann der Kv-Faktor ohne zusätzlichen Hardwareaufwand um Fak-
tor 3 erhöht werden. Messtechnische Untersuchungen zeigen eine ausreichende
Robustheit bei einer ±40%-Variation der Tischmasse. Der Zusammenhang zwi-
schen dem Kv-Faktor und der erreichbaren Robustheit ist in Abbildung 6.32
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dargestellt. Unter Zugrundelegung der gleichen Robustheit lässt sich mit dem
Verfahren im Vergleich zur PPI-Regelung eine 67% höhere Bandbreite erzielen.

6.5.2 Zusammenfassende Bewertung

Tabelle 6.2 zeigt einen qualitativen Vergleich der entwickelten Regelverfahren
mit den im Stand der Technik vorgestellten Ansätzen.
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Tabelle 6.2: Vergleich der vorgestellten Regelverfahren mit dem Stand der
Technik

Die Messergebnisse in den vorangegangen Abschnitten weisen das Verbesse-
rungspotential durch die vorgestellten Regelkonzepte nach. Alle Regelverfahren
erhöhen die -180°-Eckfrequenz in offenem Lageregelkreis und steigern damit den
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6.5 Bewertung der Messergebnisse

Kv-Faktor bzw. die Lageregelbandbreite. Verglichen mit dem PPI-Verfahren
kann der Kv-Faktor unter gleichbleibender Amplitudenreserve (-10 dB) durch
den Einsatz des PPI-R-Verfahrens um 89%, des P-PI-P-Verfahrens um 120%
und des PD-O-P-Verfahrens um 230% gesteigert werden.
Entsprechend messtechnischer Untersuchungen zeigen alle drei Verfahren bei

einer ±40%-Variation der Tischmasse eine gute Robustheit. Für die Qualität
der Vorschubbewegungen ist die Robustheit der auf dem schwach eingestellten
Drehzahlregler basierenden Regelverfahren im Vergleich zum PPI-R-Verfahren
besser.
Im Vergleich zum konventionellen PPI-Verfahren muss beim PPI-R-Verfah-

ren nur ein zusätzlicher Regelparameter eingestellt werden, wobei die Parame-
trierung analog zum Standardverfahren erfolgt. Obwohl das P-PI-P-Verfahren
einen zusätzlichen Regelkreis aufweist, ist ein Parameter weniger einzustellen
als beim PPI-R-Verfahren, da der Kiv-Faktor durch die Gleichung (5.3.2) mit
demKp-Faktor verbunden ist. Die Einstellung des PD-O-P-Verfahrens ist wegen
des zusätzlichen Störbeobachters etwas aufwendiger als bei den beiden anderen
Verfahren. Für die industrielle Umsetzung muss die vorhandene Kaskadenre-
gelstruktur um einen zusätzlichen Rückführungspfad oder einen zusätzlichen
Regelkreis sowie ein Differenzierglied zur Erzeugung der Lagegeschwindigkeit
erweitert werden.
Wenn die Robustheit der drei Verfahren für die Lösung des Problems aus-

reichend ist, besitzt das PPI-R Verfahren wegen seiner großen Nähe zum Stan-
dardverfahren wahrscheinlich die besten Voraussetzungen, das PPI Verfahren
zu ersetzen. Das P-PI-P-Verfahren ist als nächstes ähnlich einzuschätzen
Obwohl die Einstellung des PD-O-P-Verfahrens etwas aufwendiger ist, besitzt

das PD-O-P-Verfahren wegen der enormen Bandbreitenerhöhung und ausrei-
chend hohen Robustheit eine gute Perspektive das PPI-Regelverfahren in Zu-
kunft zu verdrängen.
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In der vorliegenden Arbeit wurden drei neue Regelverfahren für die Verbes-
serung des dynamischen Verhaltens elektromechanischer Vorschubantriebe mit
Kugelrollspindeln vorgestellt. Ihre Funktions- undWirkungsweisen wurden theo-
retisch hergeleitet, simuliert und an einem Versuchsstand mit KGT messtech-
nisch validiert. Alle Verfahren können die mechanische Eigenfrequenz bedämp-
fen und damit den Kv-Faktor bzw. die Lageregelbandbreite je nach Verfahren
um den Faktor 2 bis 3 erhöhen.
Neben einem hohen Verbesserungspotential weisen die Regelverfahren eine

ausreichende Robustheit und einfache Umsetzbarkeit auf. Alle Verfahren sind
kaskadiert strukturiert. Weder sensitive Filter noch zusätzlich Sensoren oder
Aktoren wurden für die Dämpfung der mechanischen Eigenfrequenz verwendet.
Die erste mechanische Eigenfrequenz wurde entweder durch die Rückführung
der Geschwindigkeitsdifferenz (PPI-R-Verfahren) oder durch einen schwach ein-
gestellten Drehzahlregler (P-PI-P- und PD-O-P-Verfahren) bedämpft.
Die neuen Regelverfahren bieten neue Möglichkeiten bei der Auslegung von

Antriebssystemen. Die antriebsseitige äquivalente Masse m1, die hauptsächlich
vom Trägheitsmoment des Motors und dem Übersetzungsverhältnis beeinflusst
wird (siehe Gleichung (2.1.1)), sollte im Vergleich zur Tischmasse m2 möglich
klein sein. Das große Massenverhältnis kann die Bandbreite erhöhen allerdings
auch das Beschleunigungsvermögen reduzieren. Aus diesem Grund sind hoch dy-
namische Motoren mit geringem Trägheitsmoment und hoher Leistungsdichte
zu bevorzugen (siehe Abschnitt 5.2). Übersetzungselemente mit geringer Getrie-
beübersetzung (µ = ω1/v2) werden auch für großes Massenverhältnis bevorzugt.
Da für die Getriebeübersetzung ein umgekehrt proportionaler Zusammenhang
mit der Eilganggeschwindigkeit besteht, hat der Einsatz von Übertragungs-
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elementen mit geringer Getriebeübersetzung neben der Verbesserung der Vor-
schubdynamik einen nennenswerten positiven Einfluss auf die Reduktion der
Nebenzeit.
Aus der erhöhten Lageregelbandbreite folgt eine vergleichsweise stärkere An-

regung der Werkzeugmaschinen im hohen Frequenzbereich. Aus diesem Grund
erfordert der Einsatz aller drei Verfahren eine höhere Qualität der Sollwer-
te, die in einer modernen CNC-Architektur durch den Motion-Control (MC)
-Block generiert werden. Für die neuen Regelverfahren eignen sich besonders
krümmungsstetige Bahnen mit einem ruckbegrenzten Geschwindigkeitsprofil.
Neben Kugelrollspindeln werden Zahnstange-Ritzel-Antriebe häufig auch als

Vorschubsystem für Maschinen mit großen Verfahrwegen eingesetzt. Da die Ent-
wickelung der vorgestellten Regelverfahren auf einem allgemeinen mechanischen
Modell mit Zwei-Massen-Schwinger basiert, lassen sich die Regelverfahren auch
auf Vorschubantriebe mit ZRA, die prinzipiell genauso abstrahiert werden kön-
nen, übertragen. Beim Vorschubantrieb mit ZRA wird i.a. das Umkehrspiel
durch zwei elektrisch verspannte Motoren eliminiert. Deren Einfluss ist bei der
Rückführung der Tischgeschwindigkeit zu berücksichtigen.
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