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Geleitwort der Herausgeber

Die Produktionstechnik ist fiir die Weiterentwicklung unserer Industriegesellschaft
von zentraler Bedeutung, denn die Leistungsfihigkeit eines Industriebetriebes hangt
entscheidend von den eingesetzten Produktionsmitteln, den angewandten Produktions-
verfahren und der eingefiihrten Produktionsorganisation ab. Erst das optimale Zusam-
menspiel von Mensch, Organisation und Technik erlaubt es, alle Potentiale fir den
Unternehmenserfolg auszuschopfen.

Um in dem Spannungsfeld Komplexitit, Kosten, Zeit und Qualitit bestehen zu kon-
nen, miissen Produktionsstrukturen stindig neu iiberdacht und weiterentwickelt wer-
den. Dabei ist es notwendig, die Komplexitit von Produkten, Produktionsabldufen und
-systemen einerseits zu verringern und andererseits besser zu beherrschen.

Ziel der Forschungsarbeiten des iwb ist die stindige Verbesserung von Produktent-
wicklungs- und Planungssystemen, von Herstellverfahren sowie von Produktionsanla-
gen. Betriebsorganisation, Produktions- und Arbeitsstrukturen sowie Systeme zur Auf-
tragsabwicklung werden unter besonderer Beriicksichtigung mitarbeiterorientierter
Anforderungen entwickelt. Die dabei notwendige Steigerung des Automatisierungs-
grades darf jedoch nicht zu einer Verfestigung arbeitsteiliger Strukturen fithren. Fra-
gen der optimalen Einbindung des Menschen in den Produktentstehungsprozess spie-
len deshalb eine sehr wichtige Rolle.

Die im Rahmen dieser Buchreihe erscheinenden Bénde stammen thematisch aus den
Forschungsbereichen des iwb. Diese reichen von der Entwicklung von Produktionssys-
temen iiber deren Planung bis hin zu den eingesetzten Technologien in den Bereichen
Fertigung und Montage. Steuerung und Betrieb von Produktionssystemen, Qualitétssi-
cherung, Verfligbarkeit und Autonomie sind Querschnittsthemen hierfiir. In den iwb
Forschungsberichten werden neue Ergebnisse und Erkenntnisse aus der praxisnahen
Forschung des iwb verdffentlicht. Diese Buchreihe soll dazu beitragen, den Wissens-
transfer zwischen dem Hochschulbereich und dem Anwender in der Praxis zu verbes-
sern.

Gunther Reinhart Michael Zih






Vorwort des Verfassers

Die vorliegende Dissertation entstand im Rahmen meiner Tétigkeit als wissenschaftli-
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meiner Arbeit begleitet und unterstiitzt haben. Besonders hervorheben méchte ich da-
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1 Einleitung

Der weltweite Konkurrenzdruck stellt die Hersteller von Werkzeugmaschinen heute
vor grofle Herausforderungen. In Asien entwickeln sich Produktion und Verbrauch
dieser Maschinen derzeit mit einer deutlich héheren Dynamik als in Europa oder in
Amerika (GARDNER 2007). Dabei nutzen insbesondere die Wettbewerber aus Schwel-
lenlédndern ihre durch giinstige Lohn- und Lohnnebenkosten gegebenen Vorteile und
gewinnen vor allem {iber wachstumsstarke Niedrigpreissegmente Marktanteile (ABELE
U. A. 2006). Der europdische Werkzeugmaschinenbau bedient dagegen traditionell die
Nachfrage nach hochentwickelter Produktionstechnik. Um unter dem zunehmenden
Preisdruck ihre fithrenden Marktpositionen zu erhalten und auszubauen, miissen die in
diesem Segment agierenden Maschinenhersteller in immer kiirzeren Zyklen neue Ma-
schinen mit erhohtem Anwendernutzen bzw. reduzierten Herstellkosten auf den Markt
bringen.

Um Anwendern von Werkzeugmaschinen héhere Produktivitdt und mehr Flexibilitéit
bieten zu konnen, werden verschiedene Ansitze verfolgt. Zu den Trends gehorten in
den vergangenen Jahren z. B. die informationstechnische Vernetzung von Maschinen,
die Integration neuer und kombinierter Fertigungsverfahren, die Entwicklung neuer
Werkstoffe und aktiver Strukturen, die Modularisierung, Dezentralisierung und Stan-
dardisierung von Maschinenkomponenten und nicht zuletzt die Digitalisierung von
Maschinenfunktionen (ZAH 2003). Wichtige Impulse fiir Funktionserweiterungen und
Leistungssteigerungen gingen und gehen dabei von der Automatisierungstechnik aus.
Vier, fiinf oder mehr interpolierende Vorschubachsen und automatisierte Funktionsab-
laufe gewdhrleisten heute den flexiblen und wirtschaftlichen Einsatz der Maschinen
zur Fertigung komplexer und hochwertiger Werkstiicke (WECK & BRECHER 2006B).

Zu den wichtigsten Beurteilungskriterien fiir Werkzeugmaschinen gehoren das dyna-
mische Verhalten und die Genauigkeit. Bei spanenden Werkzeugmaschinen hat die
Prozesstechnik durch die Entwicklung von neuen Technologien, z. B. der Hochge-
schwindigkeitsbearbeitung und der Minimalmengenschmierung, oder von neuen
Werkzeugen und Schneidstoffen mit hoher Standfestigkeit enorme Leistungssteige-
rungen ermdglicht. Dabei hat die Antriebstechnik die erforderlichen Beitrdge zur An-
hebung der Vorschubgeschwindigkeiten geliefert. Durch die Entwicklung von digita-
len Steuerungs- und Regelungsmodulen stehen heute leistungsstarke, iiber weite Dreh-
zahlbereiche regelbare Servoantriebe zur Verfliigung. Momentenstarke Servomotoren
erlauben in vielen Fillen den Verzicht auf Getriebe, was neben der Kosteneinsparung
fiir das dynamische Verhalten vorteilhaft ist, da ein elastisches Element des Antriebs-
strangs entfillt. Ein noch hoheres dynamisches Leistungspotential wird Linear-
Direktantrieben zugesprochen (PRITSCHOW 1998, BRECHER 2002, BERKEMER 2003),
da diese die elastizititsbehafteten mechanischen Ubertragungssysteme vollstindig eli-
minieren. Dynamisch genaue Positionsregelungen werden durch hochauflgsende, opti-
sche Messgerite ermoglicht. Diese Systeme gewihrleisten eine schnelle und exakte
Erfassung der Positionen und Winkellagen sowie eine hohe Signalqualitdt (ERNST
2002).



1 Einleitung

Grenzen fiir die Dynamik und die Genauigkeit von Werkzeugmaschinen ergeben sich
aus regelungstechnischer Sicht durch Schwingungen der Maschinenstruktur. Da diese
durch die Signale der Positionsmessgerite und Drehgeber in die Antriebsregelkreise
riickgekoppelt werden und bei zu hohen Reglerverstirkungen zur Instabilitét fiihren,
konnen die Antriebsregelungen nur mit begrenzten Bandbreiten betrieben werden
(PRITSCHOW U. A. 1996, GROSB U. A. 2000). Dariiber hinaus kénnen auch Wechselwir-
kungen mit dem Zerspanprozess das Produktionssystem kritisch entdimpfen (MIL-
BERG 1971, WECK & TEIPEL 1977, ZAH 1995).

In gewissen Grenzen ldsst sich die dynamische Genauigkeit durch erweiterte Rege-
lungsalgorithmen verbessern. Dabei wird das Verhalten der Regelung z. B. mit Filtern
oder aktiver Dampfung optimal an die Eigenschaften der Regelstrecke angepasst
(GROB U. A. 2000). Fiir ein maximales Leistungspotential ist allerdings die optimale
Auslegung der mechanischen Konstruktion im Hinblick auf ihr Zusammenspiel mit
der Antriebsregelung und dem Zerspanprozess entscheidend. Da Werkzeugmaschinen
aber auf Grund der engen Integration mechanischer, elektro- und informationstechni-
scher Funktionstrager in Aufbau, Funktionsweise und Verhalten komplex sind, stellen
diese Auslegungsaufgaben die Produktentwicklung vor grofle Herausforderungen.

Ein hilfreiches Werkzeug ist in diesem Zusammenhang die Computersimulation. Die
enormen Leistungszuwéchse im Bereich der Hard- und Software ermdglichen heute
den wirtschaftlichen Einsatz numerischer Berechnungswerkzeuge, welche die Simula-
tion komplexer technischer Systeme anhand von digitalen Modellen erlauben. Damit
konnen Maschinenentwiirfe bereits vor der Investition in Prototypen analysiert und
optimiert werden (PRITSCHOW U. A. 2003A). Strukturmechanische Berechnungen mit
Hilfe der Finite-Elemente-Methode (FEM) zdhlen dabei bereits zu den festen Bestand-
teilen der Produktentwicklungsprozesse von Werkzeugmaschinen und werden vorwie-
gend zur Auslegung der Gestellstrukturen durchgefiihrt. Die Simulation und rege-
lungstechnische Analyse der Antriebssysteme erfolgt in der Regel in getrennten Be-
trachtungen. Auf Grund der bekannten dynamischen Wechselwirkungen der Teilsys-
teme wird jedoch sowohl seitens der Wissenschaft als auch der Industrie zunehmend
die gesamtheitliche Simulation der Werkzeugmaschinen als mechatronische Systeme
gefordert (AWK 2002, GRONBACH 2002). In der vorliegenden Arbeit wird daher ein
Verfahren zur strukturmechanischen Berechnung und Regelungssimulation von Werk-
zeugmaschinen auf Basis eines integrierten Computermodells des Maschinengestells,
der Antriebsstrange, der elektrischen Antriebe und der Antriebsregelung entwickelt.
Im Hinblick darauf wird zunéchst der bisherige Stand von Wissenschaft und Technik
beleuchtet, ehe in Kapitel 3 eine detaillierte Erlduterung der weiteren Vorgehensweise
gegeben wird.



2 Stand der Wissenschaft und Technik

2.1 Werkzeugmaschinen

2.1.1 Aufbau und Funktionsweise

Werkzeugmaschinen sind in ihrer heutigen Form typische Beispiele fiir mechatroni-
sche Systeme. Wie in vielen anderen Bereichen des Maschinen- und Gerédtebaus haben
sich auch hier mechatronische Losungen und Komponenten den rein mechanischen
Konstruktionen als tiberlegen erwiesen. Getrieben wurde und wird diese Entwicklung
durch die enormen Leistungszuwichse der Mikroprozessoren sowie durch die damit
einhergehenden Fortschritte in den Bereichen der Informations- und Elektrotechnik.
Nicht nur Bahnplanungs- und Regelungseinrichtungen, sondern auch Komponenten
zur Ansteuerung der Leistungselektronik sind heute weitgehend digital realisiert (ISER-
MANN 1987 & 1988).

Werkzeugmaschinen basieren immer auf einem mechanischen Grundsystem, dem Ma-
schinengestell. Das ist ein kinematischer Bewegungsapparat mit spezifischen Frei-
heitsgraden. Als Beispiel zeigt Bild 1 das Maschinengestell eines Bearbeitungszent-
rums mit fiinf Vorschubachsen.

Fraskopf Vertikal-
(B-Achse) schlitten
(Z-Achse)

Rundtisch x
Fahrsténder
(C-Achse) (X-Achse)

Horizontal-
schlitten

Maschinen-
\ bett
~ 5= Maschinenbett 777777|777777
a) Funf-achsiges Bearbeitungszentrum b) Kinematische Achsanordnung

Bild 1:  Werkzeugmaschine mit serieller Achskinematik
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Es handelt sich dabei um eine Maschine mit serieller Achskinematik, d. h. die Vor-
schubachsen (X, Y, Z, B, C) bilden eine kinematische Kette. Bei Bewegung einer Vor-
schubachse werden die in der Kette nachgelagerten Schlitten sowie das Werkzeug
(WZ) bzw. das Werkstiick (WS) mitgefiihrt. Je nach Kombination translatorischer und
rotatorischer Vorschubachsen besitzen das Werkzeug und das Werkstiick somit spezi-
fische Freiheitsgrade und kénnen iiber die Vorschubantriebe auf raumlichen Bahnkur-
ven relativ zueinander bewegt werden (KIEF 2001). Die Trajektorien des Werkzeugs
relativ zum Werkstiick entstehen dabei durch die Uberlagerung von interpolierten, ge-
regelten Achsbewegungen, die unter den Vorgaben der numerischen Steuerung (engl.
[Computerized] Numerical Control, NC bzw. CNC) durch die positionsgeregelten
elektrischen Vorschubantriebe erzeugt werden (WECK & BRECHER 2006B).

Neben den seriellen Achsanordnungen sind noch die Parallel-Kinematiken zu nennen.
Bei diesen Maschinen wirken mehrere Stellantriebe iiber meist stabférmige Ubertra-
gungsglieder (Streben) direkt auf die bewegte Plattform (Werkzeugaufnahme oder
Maschinentisch) ein. Da die Koordination der Antriebe zur Erzeugung gerichteter Be-
wegungen spezielle Algorithmen erfordert, ergeben sich bei Maschinen mit paralleler
Kinematik erweiterte Anforderungen an die Steuerungstechnik. Diese muss die Trans-
formationen zwischen den Koordinaten der Arbeitsplattform und den Antriebskoordi-
naten berticksichtigen (NEUGEBAUER 2006). Parallelkinematische Antriebskonzepte
fithren im Vergleich zu Maschinen mit klassischer Achskinematik zu vollig anders
gearteten Bewegungsapparaten, deren Entwurf und Analyse eigenen Kriterien folgt. In
der vorliegenden Arbeit werden deshalb nur Maschinen mit seriellen Vorschubachsen
diskutiert.

In Bild 2 ist das technologische Wirkprinzip von CNC-Maschinen exemplarisch fiir
ein drei-achsiges System dargestellt. Auf der Ebene der Mechanik ist die kinematische
Kette mit Z- und Y-Schlitten, Maschinenbett und X-Schlitten sowie die meist dreh-
zahlgefiihrte (n,ys) Hauptspindel (HS) zu sehen. Die Hauptspindel fithrt das Werk-
zeug, der Schlitten am gegentiber liegenden Ende der kinematischen Kette das Werk-
stiick. Ein in der Steuerung integrierter Interpolator berechnet anhand der program-
mierten Bewegungsanweisungen die Lagesollwerte x; fiir die einzelnen Achsantriebe
(k=X,Y,Z). Die Antriebsregelungen sorgen mit geeigneten Algorithmen, die auf
Messungen und Soll-Ist-Vergleichen der Schlittenpositionen x;;, Motordrehzahlen #;
und Motorstrome /;; basieren, fiir die bahngetreue Bewegung der Vorschubachsen auf
den gewiinschten Bahnkurven. Die erforderlichen Motormomente M, bzw. Vor-
schubkrifte Fy;, werden von Servomotoren (M) erzeugt, die ihre elektrische Leistung
durch spannungsgefiihrte (U ;) Leistungsverstirker beziehen. Die linearen Vorschub-
bewegungen werden dabei entweder, wie in Bild 2 durch die am Y- und Z-Schlitten
symbolisierten Kugelgewindetriebe (KGT) angedeutet, indirekt durch elektromechani-
sche Antriebe oder direkt durch Linearmotoren (Bild 2: X-Schlitten) realisiert.

Wie die Darstellung in Bild 2 zeigt, liegt zwischen der Erzeugung der Fithrungsgrofien
auf der Steuerungsebene (Interpolator) und ihrem Bestimmungsort auf der Prozess-
ebene (Zerspanstelle) eine informationstechnisch verzweigte, mechatronische Ubertra-
gungsstrecke mit regelungstechnischen, elektrischen und mechanischen Teilstrecken.
Aufgrund der Riickfiihrung von Messgrofien an die Antriebsregelung sowie der Riick-
wirkung von Zerspankriften auf die mechanische Struktur liegt ein mehrfach riickge-
koppeltes System mit einem entsprechend komplexen Systemverhalten vor. In den
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folgenden Abschnitten wird auf Aufbau und Funktionsweise der elektrischen Vor-
schubantriebe und der Antriebsregelung sowie auf das dynamische Verhalten der
Werkzeugmaschinen eingegangen.

Steuerungs- CNC/
technik x, A0 X, "(t)r Interpolator ‘I X, (1) 0)
Regelungs- Antriebs- Antriebs- Antriebs- Antriebs-
technik regelung regelung regelung regelung

Elektro-
technik

Mechanik | z.chitten G| Y-Schiitien -§"25Mi®™ L x Sciiten

Prozess- Wz

technik WS

Legende: n—R— TZZp Kugelgewindetrieb 3 Motorwelle
Mech. Ubertragungssystem E Spindelfestlager & Gelenkpunkt

Bild 2:  Wirkprinzip von CNC-gesteuerten Werkzeugmaschinen mit serieller
Kinematik und lagegeregelten elektrischen Vorschubantrieben

2.1.2 Vorschubantriebe

2.1.2.1 Grundaufbau

Bild 3 zeigt den geritetechnischen Aufbau eines CNC-gesteuerten elektromechani-
schen Vorschubantriebes mit Kugelgewindetrieb. Die CNC, die Achsregelungsmodule
und die Leistungsbaugruppe befinden sich im Schaltschrank der Maschine. Die Kom-
munikation von Fiithrungs-, Stell- und Messgrofien sowie von Freigabe- und Bereit-
schaftssignalen zwischen diesen Geréten erfolgt iiber einen Antriebsbus. Aus der in
Bild 2 dargestellten funktionalen Sicht befinden sich die CNC und die Achsrege-
lungsmodule auf den Ebenen der Steuerungs- bzw. Regelungstechnik. Die Leistungs-
baugruppe, bestehend aus einem Ein-/Riickspeisemodul mit Gleichspannungszwi-
schenkreis und Transistorstellern fiir die einzelnen Antriebsregelkreise, versorgt die
elektrischen Antriebe mit elektrischer Energie und gehort nach Bild 2 mit dem Servo-
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motor zu den elektrotechnischen Funktionselementen des Antriebssystems. Bei elek-
tromechanischen Vorschubantrieben schliefit sich dem Servomotor ein mechanisches
Ubertragungssystem an, welches das vom Motor abgegebene Moment an den Vor-
schubschlitten tibertragt und durch ein mechanisches Prinzip, hier ein Kugelgewinde-
trieb, in eine Vorschubkraft wandelt.

CNC, Achsregelungsmodule Servo- Kupplung Axial- Gewinde-  Kugel- Vorschub-
und Leistungsbaugruppe motor lager  spindel gewindetrieb schlitten

\

\

Motorspannung

ol _al sl sl Antriebsbus

Motordrehzahl Drehgeber Positionsmessgerét
Schlittenlage

A

Bild 3:  Aufbau eines CNC-gesteuerten elektromechanischen Vorschubantriebs

2.1.2.2 Elektrische Antriebe

In den Vorschubantrieben von Werkzeugmaschinen werden heute fast ausschlieSlich
permanenterregte Synchron-Drehstrommotoren eingesetzt (BRANDENBURG 2000).
Dieser Motortyp ging mit den Fortschritten in den Bereichen der Leistungselektronik
und der Mikroprozessortechnik aus dem mechanisch kommutierten Gleichstrommotor
hervor, der bis in die 80er Jahre auf Grund seiner einfachen Regelbarkeit und hohen
Dynamik dominiert hatte. Durch die Anbringung von Permanentmagneten am Rotor
und der Ankerwicklungen im Stator (Bild 4) entfdllt beim Synchronmotor die mecha-
nische Kommutierung. Neben dem Wegfall des mechanischen Verschleiles weist der
Motor dadurch ein verbessertes thermisches und dynamisches Verhalten auf (LEON-
HARD 1996).

Stator mit Wicklungskammern
Permanentmagnete
Rotor

Motorwelle

Bild 4:  Halbquerschnitt eines permanenterregten Synchronmotors mit vier
Polpaaren
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Die Kommutierung erfolgt beim permanenterregten Servomotor elektronisch. Der Mo-
tor wird dabei in Abhéingigkeit von der Rotorwinkellage entweder mit block- oder si-
nusformigen Spannungen beaufschlagt. Mit sinusformiger Spannungsfithrung wird auf
Grund der besseren Beddmpfung von Oberwellen eine geringere Momentenwelligkeit
erreicht. Dies erfordert jedoch auch deutlich leistungsfihigere signalverarbeitungs-
technische Algorithmen und eine prizise Erfassung der Rotorwinkellage, um das be-
notigte dreiphasige Drehfeld in Amplitude und Frequenz bereitzustellen. Durch mo-
derne Regelungsalgorithmen, die eine feldorientierte Entkopplung der Phasenstréme
ermdglichen, kann der Synchronmotor nach dem gleichen Prinzip angesteuert werden
wie der Gleichstrommotor und er besitzt dadurch auch ein vergleichbares Regelverhal-
ten (SCHONFELD 1998, LEONHARD 1996).

Ein Transistorsteller setzt die von der Achsregelung ausgegebenen Stellgroen in
elektrische Energie um und versorgt damit die elektrischen Antriebe. Die aus dem
dreiphasigen Versorgungsnetz bezogene und in einem Gleichspannungszwischenkreis
zwischengespeicherte elektrische Energie wird durch die Transistor-Schaltelemente
eines sog. Spannungs-Pulswechselrichters so auf die Wicklungen der Servomotoren
aufgeschaltet, dass dort gepulste Spannungen anliegen (SCHRODER 1994). Die Zeit-
punkte der pulsweitenmodulierten Schaltimpulse werden dabei auf digitalen Signal-
prozessoren berechnet (QUANG 1993). Die Ohm’schen und induktiven Widerstidnde
der Motorwicklungen bewirken eine Glittung der gepulsten Leistungen, so dass sich
ein nahezu sinusférmiger Verlauf der Phasenstrome ergibt.

2.1.2.3 Mechanische Ubertragungssysteme

Die Aufgabe des mechanischen Ubertragungssystems ist es, das durch den Servomotor
erzeugte Antriecbsmoment von der Motorwelle an den Vorschubschlitten zu tibertragen
und in eine Vorschubkraft zu wandeln. Elemente zur Kraft-Momenten-Umsetzung
sind z. B. Kugelgewindetriebe oder Zahnstange-Ritzel-Systeme. Weitere typische
Ubertragungselemente im Kraftfluss zwischen dem Motor und dem Schlitten sind
Kupplungen, Getriebe, Lager und Fiihrungen. Durch die mechanischen Ubertragungs-
systeme sind zwischen dem Motor und dem Linearschlitten unvermeidbare Nachgie-
bigkeiten gegeben, die im Regelungsbetrieb zu Schwingungen innerhalb der Regel-
strecke fithren und die Dynamik der Regelkreise begrenzen (PRITSCHOW 1998). All-
gemeine Anforderungen, die im Hinblick auf ein gutes statisches und dynamisches
Ubertragungsverhalten an die Elemente von mechanischen Ubertragungssystemen ge-
stellt werden, sind daher hohe Steifigkeit, Spielfreiheit und geringe Tragheit (WECK &
BRECHER 2006A). Aus Sicht der Antriebsregelung sind zudem gute Dampfungseigen-
schaften wiinschenswert, allerdings wird bei tribologisch beanspruchten Bauteilen im
Hinblick auf eine hohe Lebensdauer eine moglichst geringe Reibung angestrebt.

Das heute bei Werkzeugmaschinen am weitesten verbreitete Wirkprinzip zur Realisie-
rung linearer Vorschubbewegungen ist der Kugelgewindetrieb. Die Umsetzung der
Rotation in eine Linearbewegung erfolgt bei diesem Maschinenelement durch die Ge-
windesteigung. Die in der Gewinderille umlaufenden Kugeln werden nach dem Aus-
tritt aus dem Eingriffsgebiet mittels eines Kugelumlenksystems durch die Mutter hin-
durch zuriickgefiihrt, so dass sich in Bezug auf den Kugelumlauf ein unbegrenzter
Verfahrweg ergibt. Kugelgewindetriebe zeichnen sich durch einen hohen Wirkungs-
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grad (0,95-0,98) und eine hohe Lebensdauer aus (BRECHER 2002). Die Verwendung
von Umlaufkugeln mit UbermaB oder die Anordnung als Doppelmutter erméglicht die
spielfreie Vorspannung der Kugelgewindetriebe, wodurch diese hohe Positionier- und
Wiederholgenauigkeiten erreichen (GOLZ 1990). Durch Verbesserungen, vor allem am
Mutter- und Umlenksystem, konnte die Leistungsfahigkeit von Kugelgewindetrieben
in den letzten Jahren enorm gesteigert werden, so dass heute Vorschubgeschwindig-
keiten tiber 100 m/min erreicht werden (FRANK & LUNz 1998, BRECHER 2002). Mit
weiteren MaBnahmen, wie Regelung der Vorspannung (GOLZ 1990), Beschichtung der
Kugeln und des Mutter- und Umlenksystems (HABERKERN 1998, SPATH U. A. 1995)
oder Verwendung von keramischen Wélzkorpern (SCHRODER 1997), wird Kugelge-
windetrieben ein noch dariiber hinaus gehendes Entwicklungspotential zugeschrieben.

Hinsichtlich der Anordnung der Gewindespindel und der Mutter in einem Ubertra-
gungssystem sind die in Bild 5 dargestellten Varianten moglich. Es kann sowohl die
Spindel als auch die Mutter angetrieben werden (Rotation), wobei das jeweils am
Schlitten montierte Element die Vorschubbewegung (Translation) erzeugt. Befindet
sich das angetriebene Element am Schlitten, so ist auch der Motor auf diesem mitzu-
fithren.

Vorschub —

Mutter Spindel
{ Antrieb

Kupplung Schlitten Schlitten

Motor

Spindel

Mutter

Bild 5:  Gestaltungsvarianten fiir Ubertragungssysteme mit Kugelgewindetrieb

Auf Grund der héheren Steifigkeit wird fiir hohe dynamische Anforderungen meist
eine Anordnung mit angetriebener Spindel verwendet. Da der Spindeldurchmesser fiir
langere Spindeln gréBer dimensioniert werden muss und das Massentridgheitsmoment
dadurch iiberproportional zur Spindellinge zunimmt, ist bei groferen Arbeitsrdumen
die angetriebene Mutter die bevorzugte Variante (GROB U. A. 1981, FRANK & LUNZ
1998, WEULE & FRANK 1999). Bei dieser Anordnung ist die Spindel beidseitig fest
eingespannt und das Tragheitsmoment der rotierenden Bauteile unabhingig von der
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Spindellidnge. Dennoch verliert die Spindel mit zunehmender Lange an Torsionsstei-
figkeit.

Eine Alternative ist in diesem Zusammenhang der Zahnstange-Ritzel-Antrieb (Bild 6).
Bei diesem System ist die Gesamtsteifigkeit unabhéngig vom Arbeitsraum der Vor-
schubachse und resultiert im Wesentlichen aus den Torsionssteifigkeiten im Antriebs-
strang des Ritzels und der Steifigkeit der im Eingriff befindlichen Zihne. Der
Zahnstange-Ritzel-Antrieb kann z. B. durch zwei mechanisch oder elektrisch gegen-
einander verspannte Ritzel spielfrei vorgespannt werden und wird auf Grund seiner
Eigenschaften bei GroBwerkzeugmaschinen mit niedrigen Drehzahlen und hohen
Drehmomenten eingesetzt (BRECHER 2002).

Ritzel

Zahnstange

Bild 6:  Zahnstange-Ritzel-System

Zur Drehzahl- und Momentenanpassung werden zwischen dem Motor und der Gewin-
despindel bzw. der Ritzelwelle Getriebestufen eingesetzt. Neben Stirnradgetrieben
sind heute Zahnriemengetriebe weit verbreitet, die sich durch gute Dampfungs- und
Gerduscheigenschaften auszeichnen (WECK & BRECHER 2006A). Die heute verfiigba-
ren leistungsstarken und iiber weite Drehzahlbereiche elektronisch stellbaren Servo-
motoren erlauben jedoch hiufig einen vollstdndigen Verzicht auf ein Getriebe. In die-
sen Fillen wird die Kugelgewindespindel direkt iiber eine Kupplung angetrieben. Bei
den in Bild 5 dargestellten Kugelgewindetrieben mit angetriebener Mutter wird im
Allgemeinen ein Zahnriementrieb verwendet, um das Motormoment auf die Mutter zu
tibertragen.

Die Kréfte und Momente tibertragenden Wellen zu fithren und die in radialer und axia-
ler Richtung auftretenden Krifte aufzunehmen, ist die Aufgabe von Lagern. Dabei
werden hinsichtlich der axialen Lagerung die Fest-Fest-, die Fest-Los- und die ange-
stellte Lagerung als grundsitzliche Lageranordnungen unterschieden. Bei Kugelge-
windetrieben wird die hochste Gesamtsteifigkeit durch Fest-Fest-Lagerung und Vor-
spannung der Spindel mit Axial-Radial-Lagern oder in O-Anordnung angestellten
Schrigkugellagern erreicht. Allerdings ist die zuldssige Vorspannkraft durch die zu-
sdtzliche Lagerbelastung begrenzt. Da die thermische Ausdehnung der Spindel im Be-
trieb der Maschine zu einer vollstindigen Zugentlastung und damit zum Ausfall des
Ubertragungssystems fithren kann, wird in vielen Fillen eine Fest-Los- oder auch eine
fliegende (fehlendes Gegenlager) Lagerung bevorzugt (WECK & BRECHER 2006A).

Hinsichtlich des Funktionsprinzips elektromechanischer Vorschubantriebe mit rotato-
rischem Servomotor sind auch die Linearfiihrungen zum mechanischen Ubertragungs-
system zu zdhlen, auch wenn diese sich nicht innerhalb des Antriebsstrangs zwischen
Motor und Schlitten befinden. Die Fithrungen erzeugen die Kraftreaktionen zur Ab-

9



2 Stand der Wissenschaft und Technik

stiitzung des durch den Servomotor erzeugten und in den Vorschubschlitten eingeleite-
ten Momentes und gewdhrleisten so die Funktion der Kraft-Momenten-Wandlung
durch den Kugelgewindetrieb bzw. das Zahnstange-Ritzel-System.

2.1.2.4 Linear-Direktantriebe

In den letzten Jahren hat sich mit der Linear-Direktantriebstechnik eine leistungsfihige
Alternative zu den oben beschriebenen elektromechanischen Antriebssystemen mit
rotatorischem Elektromotor und einem nachgeschalteten mechanischen Ubertragungs-
system entwickelt. Bild 7 zeigt das Funktionsprinzip des Synchron-Linearmotors. Die-
ser entspricht einem um den Umfang abgewickelten Drehstrommotor. Dabei geht das
Primarteil aus dem Stator der Drehstrommaschine hervor und beinhaltet die Phasen-
wicklungen. Die vom Rotorumfang des Synchronmotors abgewickelten Permanent-
magnete bilden das Sekundirteil. Der Verfahrweg des Linearmotors entspricht dem
Langenunterschied zwischen Primér- und Sekundérteil. Da die Verlustleistung mit der
Léange der Phasenwicklungen zunimmt, wird fiir hochdynamische Anwendungen iibli-
cherweise die Kurzstatorbauweise mit einem gegeniiber dem Primarteil verldngerten
Sekundarteil eingesetzt. Linear-Direktantriebe zeichnen sich durch eine hohe Dynamik
und durch gutes Regelverhalten aus (STOIBER 1996, BORK & GAO 1998, WAVRE U. A.
1998, PRITSCHOW 1998). Dabei hat sich die permanentmagnetisch erregte Bauart als
Synchronmotor auf Grund der hoheren erreichbaren Vorschubkrifte sowie der gerin-
geren elektrischen Verluste und der damit verbundenen Temperaturentwicklung im
Sekundarteil gegeniiber der Asynchron-Variante mit Kurzschlusskifig durchgesetzt
(RUDLOFF U. A. 1997, WECK & BRECHER 2006A).

Primarteil mit
Wicklungskammern

Sekundarteil mit
Permanentmagneten T~

Bild 7:  Funktionsprinzip des Synchron-Linearmotors (Kurzstatorbauweise)

Durch die direkte Krafterzeugung am Vorschubschlitten entfdllt beim Linear-
Direktantrieb das mechanische Ubertragungssystem. Da somit auch keine storenden
Elastizitdten bei der Kraftiibertragung vom Motor auf den Schlitten vorhanden sind,
ergeben sich Vorteile hinsichtlich der Dynamik und der Regelung des Antriebs. Im
Vergleich zu einem elektromechanischen System ermdéglicht ein Linear-Direktantrieb
im Allgemeinen den Betrieb der Antriebsregelung (Abschnitt 2.1.3) mit deutlich hohe-
ren Proportionalverstiarkungen, wodurch sich auch bei hohen Verfahrgeschwindigkei-
ten hohere Positionier- und Bahngenauigkeiten realisieren lassen (PHILIPP 1991, PRIT-
SCHOW & FAHRBACH 1995).

Trotz der Vorteile hinsichtlich des dynamischen Verhaltens weisen Linearmotoren
allerdings auch eine Reihe von Nachteilen auf. Niedrige Wirkungsgrade und damit
verbundene hohe Verlustleistungen fiihren zu starken thermischen Belastungen sowohl
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der Maschinenstruktur als auch der Motorwicklungen selbst und erfordern ein aktives
Kiihlsystem (EUN 1999). Die hohen permanentmagnetischen Anziehungskrifte, wel-
che die Linearfithrungssysteme stark belasten und ferromagnetische Spane auf das Se-
kundérteil lenken, erfordern zusétzlichen konstruktiven Aufwand, z. B. die symmetri-
sche Anordnung von Linearmotoren (Doppelkammbauweise) zur gegenseitigen Auf-
hebung der Anziehungskréfte zwischen Primér- und Sekundarteil und Abdeckungssys-
teme, um Spéne vom Sekundérteil fernzuhalten. Ferner sind die Vorschubkrifte beim
Linearmotor durch den Bauraum begrenzt und kénnen nicht, wie bei elektromechani-
schen Antrieben, durch ein Getriebe verstirkt werden (BRECHER 2002). Dariiber hin-
aus weisen Linear-Direktantriebe in Vorschubachsen mit geringer Triagheit wegen der
fehlenden Ubersetzung durch einen Kugelgewindetrieb oder ein Getriebe eine hohere
Empfindlichkeit gegeniiber Stérkriften auf als elektromechanische Antriebe (PHILIPP
1992). Aus den genannten Griinden sind elektromechanische Servoantriebssysteme
mit Kugelgewindetrieb, trotz der zunehmenden Verbreitung von Linear-
Direktantrieben, nach wie vor die in Werkzeugmaschinen iiberwiegend eingesetzte
Technik.

2.1.3 Antriebsregelung

Die heute verbreiteten Systeme zur Positionsregelung der elektrischen Vorschuban-
triebe von spanenden Werkzeugmaschinen verwenden eine kaskadierte Regelkreis-
struktur (SIMON 1986, SCHRODER 1995, GROB U. A. 2000). Der auf der obersten Kas-
kadenebene angeordnete Lageregler wird dabei durch zwei unterlagerte Hilfsregelkrei-
se zur Drehzahl- und Stromregelung unterstiitzt. Die Struktur der kaskadierten Lagere-
gelung ist in Bild 8 dargestellt. Bei den durchgehend digital realisierten Regelungen
sind die Reglungsalgorithmen in Software auf einer Recheneinheit implementiert und
werden im Mikroprozessor des digitalen Regelungssystems abgearbeitet (ISERMANN
1987 & 1988).

Der Lageregler erhélt die Positionsvorgaben x; vom Interpolator und die entsprechen-
den Istwerte x; vom Positionsmesssystem. Anhand der Differenz der Soll- und Istwerte
berechnet der Lageregler die Drehzahlsollwerte #; fiir den unterlagerten Drehzahlreg-
ler, der seinerseits nach einer Differenzbildung mit den gemessenen Motordrehzahlen
n; die Stromsollwerte /; fir den Stromregler erzeugt. Dieser gibt ebenfalls auf Grund
der Soll-Ist-Differenz die Stellgroen fiir das dahinter liegende Antriebssystem (Ab-
schnitt 2.1.2) aus.

Eine schnelle und genaue Erfassung der Schlittenpositionen und Motorwinkellagen
wird heute durch hochauflésende, optische Messgerite gewéhrleistet. Ein Drehgeber
an der Motorwelle erfasst die Winkellage @, des Motors, die anhand der Uberset-
zungsverhdltnisse im Antriebsstrang in eine Schlittenposition x; umgerechnet werden
kann. Hohere Positioniergenauigkeiten werden mit direkt am Vorschubschlitten mon-
tierten Lingenmessgeriten erreicht (ERNST 2002). Die Motordrehzahl #; ergibt sich
durch Differenziation des Drehgebersignals ¢;.
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Bild 8:  Kaskadierte Lageregelung fiir Vorschubantriebe von Werkzeugmaschinen

Der Lageregler wird in Vorschubantrieben von Werkzeugmaschinen iiblicherweise als
Proportionalregler (P-Regler) ausgefithrt (GROS U. A. 2000). Dieser Regler reagiert
verzogerungsfrei auf eine Regeldifferenz und passt den Drehzahlstellwert iiber den
Geschwindigkeitsverstdrkungsfaktor Ky (Proportionalbeiwert) und einen Umrech-
nungsfaktor (Ubersetzungskonstante des mechanischen Ubertragungssystems) an. Da
der P-Regler keine Nachstelleigenschaften besitzt, weist er im Ergebnis eine bleibende
Regeldifferenz auf. Bei Bewegung der Vorschubachse duflert sich dies als Schleppfeh-
ler und bei interpolierten, mehrachsigen Bewegungen als Bahnfehler. Eine Minimie-
rung dieses Fehlers wird durch Anhebung des Geschwindigkeitsverstirkungsfaktors
erreicht. Die Erhohung des Proportionalbeiwertes bewirkt auch eine Erweiterung der
Reglerbandbreite, wodurch sich auch eine verbesserte dynamische Genauigkeit bei
hoheren Geschwindigkeiten ergibt (PRITSCHOW 1996). Allerdings entddmpft ein hoher
Reglerbeiwert den Regelkreis, so dass der erreichbaren Dynamik eine Grenze gesetzt
ist. Ublicherweise wird der K,~Wert des Lagereglers gerade so hoch eingestellt, dass
in keiner Betriebssituation ein Uberschwingen auftreten kann.

Zur Drehzahl- und Stromregelung wird im kaskadierten Lageregelkreis jeweils ein
Regler mit Proportional- und Integralanteil (PI-Regler) verwendet. Bei diesem Regler-
typ bestimmt der Proportionalbeiwert Kp die Dynamik, wihrend der Integralanteil ge-
wihrleistet, dass die Regeldifferenz vollstidndig zu Null geregelt wird. Dabei bewirkt
eine kurze Nachstellzeit Ty eine schnelle Kompensation von Stérungen, allerdings
auch eine Entddmpfung des Regelkreises. Hinsichtlich der Reglereinstellung lasst sich
der Stromregler unabhéngig von den Maschineneigenschaften parametrieren, da sich
nur der elektrische Teil des Antriebs im Stromregelkreis befindet. Der Drehzahlregler
verarbeitet dagegen am mechanischen System gemessene Groflen. In den Drehgeber-
signalen sichtbare Stérbewegungen (Schwingungen) der Maschinenstruktur werden

12
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daher tiber den Drehzahlregler riickgekoppelt und begrenzen dessen Proportionalbei-
wert (SWOBODA 1987, HAMANN & TRONDLE 1997).

Zur regelungstechnischen Bedampfung von mechanischen Resonanzen werden Fiih-
rungsgrofenfilter eingesetzt. Durch die selektive Filterung kritischer Frequenzbander
wird deren Anregung unterdriickt und eine weitere Anhebung der Reglerbeiwerte
moglich. Ein Ruckfilter am Eingang des Lagereglers gléttet bereits die vom Interpola-
tor ausgegebenen FiithrungsgroBen und reduziert so die Anregung mechanischer Eigen-
frequenzen durch zu hohen Ruck (GROB U. A. 2000).

Neben den zur eigentlichen Regelung der Vorschubantriebe erforderlichen Gliedern
befinden sich noch Begrenzungsglieder in den Regelkreisen. Diese dienen dem Schutz
der Leistung fiihrenden Bauteile vor elektrischer oder mechanischer Uberlastung.

Wie oben erwihnt, ist das Ergebnis der Lageregelung mit einem zur Regeldifferenz
proportionalen Schleppfehler behaftet. Eine Moglichkeit, eine schleppabstandsfreie
Positionsregelung der Vorschubachsen zu realisieren, stellt die Vorsteuerung der un-
terlagerten Regelkreise dar (WECK 1995, KOSIEDOWSKI 2000). Hierbei werden mit der
FiihrungsgréBenerzeugung auch Drehzahl- und Strom-Vorsteuerwerte bestimmt und
direkt am Eingang des Drehzahl- bzw. des Stromreglers aufgeschaltet.

2.1.4 Dynamisches Verhalten

Statische und dynamische Belastungen ergeben sich fiir spanende Werkzeugmaschinen
durch die Zerspankrifte sowie durch schnelle Positioniervorginge mit hohen Be-
schleunigungen und hohem Ruck. Die Zerspanung mit hohen Leistungen erfordert ei-
ne steife Maschinenkonstruktion, da die an der Schneide wirkenden Krifte eine Ab-
drangung des Werkzeugs bzw. des Werkstiicks bewirken und somit die Genauigkeit
des gefertigten Werkstiicks mindern. Bei Schwingungen wird eine wellige Oberfldache
erzeugt, die bei entsprechender Phasenlage der nachfolgenden Schneide zu einer dy-
namischen Modulation der Schnitttiefen (Spanungsdicken) und somit auch der
Zerspankrifte fiihrt. Die als Regenerativeffekt bekannte Riickkopplung der modulier-
ten Zerspankraftanteile auf die Maschine kann zur Entddmpfung der Schwingungen
bis hin zur Instabilitdt fithren. Im Allgemeinen macht sich instabiles Verhalten akus-
tisch durch Rattern bzw. an der Werkstiickoberfliche durch Rattermarken bemerkbar.
Im Extremfall konnen die durch Instabilitit anwachsenden Krifte auch Schidden am
Werkzeug oder an der Maschine verursachen.

Die Erforschung des dynamischen Verhaltens von spanenden Werkzeugmaschinen hat
die Entwicklung der Werkzeugmaschinen seit Anfang des 20. Jahrhunderts begleitet.
Eine umfassende Darstellung des Themas findet sich z. B. bei WECK & TEIPEL (1977).
Grundlegende Theorien zur Stabilitdt von Zerspanprozessen entwickelten z. B. TOBIAS
(1965) und TLUSTY & POLACEK (1963). Darauf basierend werden Zerspanprozesse
heute im regelungstechnischen Sinne als riickgekoppelte Systeme mit dem elastischen
Maschinenverhalten im Vorwirts- und den dynamischen Kraftanteilen im Riickwérts-
zweig verstanden. Damit konnen z. B. unter Anwendung des Nyquist-Kriteriums stabi-
le und instabile Betriebspunkte identifiziert werden. Zahlreiche Arbeiten befassen sich
mit der Ubertragung der allgemeinen Erkenntnisse auf spezielle Anwendungen, so
dass heute Prozessmodelle fiir unterschiedliche spanende Fertigungsverfahren, z. B.
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fiir das Drehen (MILBERG 1971), das Kreissdgen (ZAH 1995) oder das Friasen (ALTIN-
TAS & BUDAK 1995) existieren. Ein umfassender Uberblick tiber den aktuellen Stand
der Erkenntnisse zur Dynamik von Zerspanprozessen ist bei ALTINTAS & WECK
(2004) zu finden.

Die Einfliisse auf einen Zerspanprozess sind vielféltig. So hidngen die an der Werk-
zeugschneide entstehenden Zerspankrifte von den Materialeigenschaften des zerspan-
ten Werkstoffs (z. B. Flieligrenze), dem verwendeten Werkzeug (z. B. Anzahl der
Schneiden und Schneidkeilgeometrie), tribologischen Effekten im Werkzeug-
Werkstiick-Kontakt (z. B. Reibung, Verschlei3, Aufbauschneidenbildung, Tempera-
turentwicklung) und von programmierten Prozessparametern (z. B. Spanungsbreite,
Schnitttiefe, Schnitt- und Vorschubgeschwindigkeit) ab. Modelle zur mathematischen
Beschreibung von Zerspankriften reichen von den empirischen Formulierungen nach
KIENZLE & VICTOR (1952) iber theoretische Ansétze z. B. nach MERCHANT (1945)
oder PALMER & OXLEY (1959) bis hin zu nichtlinearen Finite-Elemente-Methoden
(z. B. WARNECKE U. A. 1998, WESTHOFF & BEHRENS 2000, KLOCKE U. A. 2002).

Wie oben erwéhnt, hdngen die mit einer Maschine erreichbaren Zerspanleistungen von
der dynamischen Steifigkeit zwischen Werkzeug und Werkstiick ab. Bei einer durch
lagegeregelte Vorschubantriebe in Position gehaltenen Maschine ergibt sich diese
grundsitzlich als Gesamtsteifigkeit der mechanischen Struktur und der Antriebsrege-
lung (FEINAUER 1998). Allerdings ist die Reglerbandbreite begrenzt und die Regler-
steifigkeit nimmt mit der Frequenz ab. Deshalb wird die Ubertragung von
Zerspankraftanteilen hoherer Frequenz im Wesentlichen durch das Verhalten des me-
chanischen Systems beeinflusst (ALTINTAS 2000). Hieraus folgt, dass der mechanische
Aufbau der Maschine in jedem Fall so steif wie méglich ausgefiihrt werden muss. Soll
ein System fiir hohere Zerspankrifte ausgelegt werden, fithrt dies tendenziell zu einer
hoheren Masse, wobei Bandbreiten- und Steifigkeitsverluste der Regelung und damit
eine geringere Bewegungsdynamik in Kauf genommen werden miissen.

Die Entwicklungen im Bereich der Prozesstechnik haben drastische Steigerungen der
Zerspanleistungen ermdglicht. Dabei sind an die hohen Schnittgeschwindigkeiten al-
lerdings auch entsprechende Vorschubgeschwindigkeiten gekoppelt. Da diese auf be-
grenzten Verfahrwegen nur mit hohen Beschleunigungen und hohem Ruck zu realisie-
ren sind, ergeben sich hinsichtlich der Bewegungsdynamik der Maschine neue Anfor-
derungen und verinderte Auslegungskriterien.

Um hohere Beschleunigungen zu erreichen, muss die bewegte Masse reduziert wer-
den. Mit der weiterhin bestehenden Steifigkeitsanforderung ergibt sich fiir die Kon-
struktion ein Verbund konkurrierender Teilziele, der durch Kompromisse gelost wer-
den muss. Optimale Losungen sind in dieser Hinsicht Leichtbaukonstruktionen, die
durch beanspruchungsgerechte Gestaltung unter Einhaltung der geforderten Steifigkeit
eine minimale Masse erreichen. Dariiber hinaus fiihrt ein héherer Ruck zur Erregung
von Eigenfrequenzen in einem breiteren Frequenzband. Da Schwingungen die Stabili-
tat der Regelung beeinflussen und die Reglerbandbreite begrenzen kénnen (siche Ab-
schnitt 2.1.3), miissen die Konstruktionen auch hinsichtlich ihrer dynamischen Uber-
tragungseigenschaften im Regelkreis optimiert werden (PRITSCHOW U. A. 1996, HA-
MANN & TRONDLE 1997).
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Traditionell stellte die Schwingungsoptimierung in Bezug auf die antriebstechnischen
Eigenschaften zunichst eine Frage der Antriebsstrangauslegung dar (Abschnitt 2.2.3),
mit dem Ziel, ein moglichst steifes mechanisches Ubertragungssystem mit moglichst
hohen Eigenfrequenzen zu realisieren. Diese Aufgabe stellte sich insbesondere bei
Maschinen mit langen, mechanisch verzweigten und mehrfach iibersetzten Ubertra-
gungssystemen (SUMMER 1986). Bei heutigen CNC-Maschinen mit elektronisch ver-
zweigten Vorschubantrieben entfillt ein groBer Teil des mechanischen Ubertragungs-
systems. Verzweigungsgetriebe sind heute praktisch nicht mehr in Werkzeugmaschi-
nen zu finden. Auch Vorgelege werden durch die Leistungszuwichse der elektrischen
Antriebe zunehmend verdridngt. Durch den Wegfall von Elastizitidten erreicht der
verbleibende Teil des Antriebsstrangs eine deutlich gesteigerte Gesamtsteifigkeit und
damit hohere Eigenfrequenzen. Im Verbund mit einer Schlittenbaugruppe in Leicht-
bauweise lassen sich die Eigenfrequenzen des Ubertragungssystems zusitzlich erho-
hen. Allerdings konnen Leichtbaustrukturen im Gegensatz zu massiv ausgefiihrten
Korpern nicht mehr als ideal starr angesehen werden, so dass bei diesen Konstruktio-
nen auch die Strukturelastizitit des Maschinengestells die Eigenfrequenzen des Uber-
tragungssystems beeinflusst (TRUCKS 1996). Dies gilt umso mehr, je steifer der An-
triebsstrang und je leichter die Schlittenbaugruppe ausgefiihrt ist. Den Extremfall stel-
len Linear-Direktantriebe dar. Bei diesen Systemen entfillt das mechanische Ubertra-
gungssystem vollstdndig. Die regelungstechnischen Grenzen werden hier ausschlie3-
lich durch die Eigenfrequenzen des Maschinengestells definiert (HEINEMANN & PA-
PIERNIK 1998, WECK U. A. 1999, BERKEMER 2003).

Dass bei heutigen Werkzeugmaschinen bestimmte Eigenfrequenzen durch struktur-
elastisches Verhalten sowohl der Antriebsstrange als auch des Maschinengestells ver-
ursacht werden, stellt sich z. B. bei experimentellen Modalanalysen (KIRCHKNOPF
1989, EIBELSHAUSER 1990, HEYLEN U. A. 1999) heraus. Als Beispiel fiir ein solches
Verhalten zeigt Bild 9 eine experimentell ermittelte Eigenform eines Bearbeitungs-
zentrums. Die Eigenfrequenz dieser Schwingungsform betriagt 69 Hz. Zur Visualisie-
rung der Eigenform sind anhand eines Drahtmodells die Extremlagen der Struktur-
punkte iiberlagert dargestellt. Neben Verformungen im Maschinengestell ist eine
Schwingung des Vertikalschlittens zu erkennen, die auf elastisches Verhalten des An-
triebsstrangs zurtickzufiihren ist (REINHART U. A. 2002).

Die optimale strukturmechanische Auslegung des Maschinengestells und der Antriebs-
stringe, der regelungstechnischen Eigenschaften des mechatronischen Gesamtsystems
sowie der Ubertragungseigenschaften der Maschine in Bezug auf Zerspankrifte stellt
bei zukiinftigen Maschinengenerationen auf Grund der vielen Einflussfaktoren eine
komplexe Entwicklungsaufgabe dar, die nur mit Hilfe numerischer Simulationsverfah-
ren gelost werden kann (AWK 2002, PRITSCHOW U. A. 2003A). Im folgenden Ab-
schnitt werden daher die bekannten Verfahren und deren Anwendung zur Berechnung
und Simulation von Werkzeugmaschinen néher betrachtet.
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Bild 9:  Schwingungen des Maschinengestells und eines Antriebsstrangs (Eigenform)
bei einer Eigenfrequenz (69 Hz) am Beispiel eines Bearbeitungszentrums

2.2 Berechnung und Simulation von Werkzeugmaschinen

2.2.1 Numerische Simulationsverfahren

2.2.1.1 Regelungstechnische Systeme

Eine einheitliche und allgemeingiiltige Systematik zur Modellbildung und Simulation
komplexer Systeme mit heterogener physikalischer Beschreibungsform existiert bis-
lang nicht. Eine grundsétzliche Vorgehensweise besteht aber in der Zerlegung des be-
trachteten Systems in einzelne Teilsysteme, deren Verhaltensweisen fiir sich mathema-
tisch geschlossen beschreib- und 16sbar sind und deren Randbedingungen (Krifte,
Verschiebungen, Spannungen, Strome, Signale etc.) durch das Verhalten der jeweils
benachbarten Teilsysteme definiert sind, so dass durch Einfithrung der entsprechenden
Koppelbedingungen eine Gesamtlosung fiir die zundchst separierten Teilsysteme her-
beigefiihrt werden kann. Die Formulierung, Kopplung und Losung der einzelnen Glei-
chungssysteme erfolgt in der praktischen Anwendung entweder durch die gleichzeitige
Abbildung aller Teilsysteme in einer Simulationsumgebung, womit sich eine geschlos-
sene Losung fiir das Gesamtsystem mit Hilfe eines Berechnungswerkzeugs ergibt,
oder durch die Kopplung der Solver (Gleichungslgser) verschiedener Simulationssys-
teme im Rahmen einer sog. Co-Simulation.

In Bezug auf seinen Aufbau und seine Funktionsweise kann das mechatronische Sys-
tem ,,Werkzeugmaschine® als regelungstechnisches System betrachtet werden. Ein
Regelkreis besteht grundsitzlich aus der Regelung, dem Stellglied und der Regelstre-
cke. Bei Werkzeugmaschinen ergeben sich durch diese Aufteilung ein informations-
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technisches, ein elektrotechnisches und ein mechanisches Teilsystem (Bild 10). Fiir die
Modellbildung bietet sich die Beschreibung der informations- und elektrotechnischen
Teile durch regelungstechnische Darstellungsformen und der Regelstrecke mittels me-
chanischer Verfahren an. Die Methoden der Mechanik beschreiben dabei die Bewe-
gungen fester Korper unter gegebenen Zwangsbedingungen und der Einwirkung von
duferen Kriften, wihrend die Algorithmen der Regelungstechnik genau die Kréfte
definieren, die erforderlich sind, um einem Korper mit Hilfe des Stellgliedes eine ge-
wiinschte Bewegung aufzupragen (HEIMANN U. A. 2001).

Zur Modellierung und Darstellung von regelungstechnischen Systemen werden tibli-
cherweise Blockschaltbilder (siehe Bild 8) verwendet. Ein Modellblock bildet dabei
das Ubertragungsverhalten eines Teilsystems durch eine Gleichung oder ein Glei-
chungssystem ab. Die einzelnen Modellblocke werden so aufgebaut, dass die Aus-
gangsgrofe eines Teilsystems der Eingangsgrofle des nachfolgenden Teilsystems ent-
spricht. Die Kopplung der Gleichungssysteme geschieht durch die signaltechnische
Verkniipfung der entsprechenden Ein- und AusgangsgroBen (FOLLINGER 1994). Aus-
gehend von elementaren Ubertragungsgliedern lassen sich damit Wirkstrukturen mit
beliebiger Komplexitdt und vielschichtigen Verkniipfungen modellieren. Simulations-
programme mit grafisch blockorientierten Modelleditoren ermoglichen durch Kapse-
lung von Teilmodellen die hierarchische Strukturierung der Modelle, womit selbst
komplexe Systeme in tibersichtlicher Form beschrieben werden kénnen. Dieses Prin-
zip ist in Bild 10 beispielhaft fiir eine Regelung mit einer dreigliedrigen Reglerkaskade
dargestellt. Die einzelnen Modellblcke konnen beliebig komplexe Algorithmen ent-
halten. Auf der obersten Hierarchieebene ergibt sich jedoch ein einfacher Regelkreis.

——j—b Regler TP Regler T Regler >
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!apse|ung
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1. Hierarchieebene: Gesamtmodell

Bild 10: Graphisch-blockorientierte Modellierung des mechatronischen Systems als
Regelkreis

Auf diese Weise konnen sowohl lineare als auch nichtlineare Systeme modelliert wer-
den. Die Gleichungssysteme von Gesamtmodellen kénnen anhand der Blockschaltbil-
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der direkt in geschlossener Form aufgestellt, linearisiert und im Zeit- oder Frequenzbe-
reich gelost werden. Zur Simulation nichtlinearer Verhaltensweisen im Zeitbereich
werden die Gleichungen der einzelnen Modellblocke durch Zeitbereichsintegration
separat gelost und die Randbedingungen an diskreten Zeitpunkten ausgetauscht.

Die Beschreibung der Modellblocke orientiert sich grundsitzlich an den spezifischen
Gegebenheiten der jeweiligen Teilsysteme. Bei Werkzeugmaschinen sind die Wirk-
strukturen der Regelungen inklusive der Stelleinrichtungen durch die verbreiteten an-
triebstechnischen Losungen mit kaskadierter Lageregelung (Abschnitte 2.1.2 und
2.1.3) allerdings weitgehend festgelegt (BURGEL 2001). Fiir die Modellbildung dieser
Teilsysteme bedeutet dies, dass die Modellblocke einmalig konfiguriert werden kon-
nen und zur Simulation einer Maschine lediglich einer Parametrierung bediirfen. Diese
wird im Allgemeinen an das Verhalten der Regelstrecke angepasst.

Demgegeniiber erfordert die Modellbildung des mechanischen Systems eine individu-
elle Betrachtung des konstruktiven Aufbaus der jeweiligen Maschine, da deren Struk-
tureigenschaften die Eigenfrequenzen bestimmen, die in den Regelstrecken sichtbar
sind und den Regelungsbetrieb beeinflussen. Zur Beschreibung der Bewegungen fester
Korper bietet die Mechanik verschiedene Ansétze. Dabei sind Verschiebungen und
Drehungen der Koérper ohne innere Verzerrungen (Starrkérperbewegungen) sowie
elastische und plastische Verformungen zu unterscheiden, wobei ein physikalischer
Korper allgemein immer einem Uberlagerungszustand dieser Bewegungsanteile unter-
liegt. Fiir die Systemdynamik von Maschinen sind jedoch, da hier keine Versagensfil-
le (Plastizitdt, Bruch) betrachtet werden, nur die Starrkérperbewegungen und elasti-
schen Verformungen relevant (SCHWERTASSEK & WALLRAPP 1999). Werkzeugma-
schinen sind Systeme gelenkig verbundener fester Korper, wobei im Allgemeinen we-
der die Kérper noch die Gelenke als ideal starr bzw. ideal kinematisch angesehen wer-
den konnen. Die Fithrungsbewegungen der Schlittenbaugruppen werden deshalb von
nicht gewollten elastischen Verformungen tiberlagert.

Die Gestellkorper von Werkzeugmaschinen sind elastische Kontinua. Die Beschrei-
bung der elastischen Verformungen nach den Grundlagen der Kontinuumsmechanik
fiihrt allerdings zu partiellen Differenzialgleichungen (DGL), die nur fiir einfache
Strukturen Losungen besitzen. Fiir die numerische Simulation beliebig geformter
Strukturen werden deshalb diskrete Formulierungen benétigt. Die Festk6rpermechanik
bietet in dieser Hinsicht verschiedene Naherungsverfahren, die ausgehend von Kon-
struktionsdaten der Maschine die Bewegungsgleichungen in Form von gewdhnlichen
Differenzialgleichungen liefern (Bild 11). Es handelt sich hierbei um Starrkorperansit-
ze, um die Finite-Elemente-Methode (FEM) und um Kombinationen dieser Verfahren
(elastische Mehrkorpersysteme). Diese Verfahren werden in den Abschnitten 2.2.1.2
bis 2.2.1.4 néher betrachtet.

Im Wesentlichen unterscheiden sich die Verfahren durch die Ordnung der erzeugten
Gleichungssysteme (Anzahl der Freiheitsgrade bzw. der Gleichungen) und in der Hin-
sicht, ob nur kleine lineare oder auch grofle geometrisch nichtlineare Bewegungen be-
riicksichtigt werden. Diese Einflussfaktoren bestimmen die numerische Qualitidt und
Effizienz der erzeugten Simulationsmodelle, wobei einer durch hohe Systemordnung
und Beriicksichtigung von Nichtlinearititen erreichten hohen Abbildungsgenauigkeit
allerdings entsprechend lange Rechenzeiten gegeniiber stehen. Gerade im Hinblick auf
die Verwendung der Modelle zur Simulation der Regelstrecken im Rahmen der Rege-
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lungssimulation ist aber die numerische Effizienz besonders wichtig, da die Optimie-
rung einer Regelung im Allgemeinen iterative Rechenldufe erfordert. Es wurden daher
spezielle Verfahren entwickelt, um die Ordnung von detaillierten Simulationsmodellen
unter Erhaltung der wesentlichen Systemeigenschaften zu minimieren. Auf diese Ver-
fahren wird in Abschnitt 2.2.1.5 eingegangen.

Maschine
Konstruktionsdatensatz
_________________________ === mmmmmmmmmmm e e e e
Starr- Elastisches FEM
korper- Mehrkorpersystem Partielle DGL und
system

kontin. Randgeometrie

J——

Kombination der
Modellanséatze

Direkte Abbildung
als diskretes System

Diskretisierung der
kontinuierlichen Struktur

Diskretes System
gewohnlicher DGL

Bewegungsgleichungen

Bild 11: Verfahren zur Formulierung diskreter Bewegungsgleichungen

2.2.1.2 Starrkorpersysteme

Die Betrachtung einer Maschine als System starrer Korper oder Massen fiihrt direkt zu
einer diskreten Darstellung der Bewegungsgleichungen. Die klassische Modellierung
als Mehrkorpersystem (MKS) idealisiert das Festkorpersystem durch starre Korper mit
tensorischen Tragheitseigenschaften (WITTENBURG 1977). Die Bindungen zwischen
den Ko6rpern werden als masselos angenommen und greifen an diskreten Koppelpunk-
ten der Korper an. Neben ideal-kinematischen Gelenken (Zwangsbedingungen) kon-
nen auch elastische und ddmpfende (allg. holonome und nicht holonome) Bindungen
modelliert werden. Die Angabe der Korperschwerpunkte, Trigheitstensoren und Bin-
dungsknoten erfolgt in korperfesten Koordinatensystemen. Die rdumlichen Bewegun-
gen der Korper werden entweder durch absolute Koordinaten direkt im Inertialsystem
oder durch Relativkoordinaten zwischen den gelenkig verbundenen Korpern beschrie-
ben.

Die mathematische Formulierung der Bewegungsgleichungen eines MKS erfolgt unter
Beriicksichtigung der Relativkinematik im Allgemeinen mit dem Verfahren nach
Newton-Euler unter Anwendung der starrkdrperkinetischen Prinzipien von d’Alembert
(Prinzip der virtuellen Arbeiten) oder von Jourdain (Prinzip der virtuellen Leistungen)
oder mit dem Verfahren nach Lagrange tiber die Aufstellung von Energiebilanzen
(PFEIFFER 1992).
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Die mit starren MKS erzeugten Bewegungsgleichungen bilden sowohl die geometrisch
nichtlinearen Verschiebungen der Massen und Bindungsknoten bei groflen Fithrungs-
bewegungen als auch die linearen Verschiebungen der Korper infolge der elastischen
Verformung der Bindungen ab. Da die Korper keine Verformungsfreiheitsgrade besit-
zen, sind die Modelle in der Regel von niedriger Ordnung und damit numerisch sehr
effizient. Allerdings ist das starre MKS nur fiir solche Maschinen eine geeignete Be-
schreibungsform, deren Baugruppen, zumindest in dem betrachteten Frequenzbereich,
als ideal starr angenommen werden kénnen.

Neben den MKS existieren einfachere Starrkorperansitze zur Diskretisierung von
schwingungsfihigen Systemen mit wenigen starren Massen oder Tridgheitsmomenten.
Im Gegensatz zu den MKS mit rdumlichen Koordinaten und tensorischen Trégheits-
und Steifigkeitseigenschaften werden die Bewegungen dieser sog. Mehrmassensyste-
me durch einen entkoppelten und reduzierten Satz der Korperfreiheitsgrade (z. B. Tor-
sionen) und meist unter Vernachldssigung der Relativkinematik dargestellt. Mehrmas-
sensysteme sind einfach zu beschreiben und werden héufig zur Berechnung von Torsi-
onsschwingungen in rotatorischen Antriebssystemen verwendet (z. B. KUCUKAY 1987,
LASCHET 1988).

2.2.1.3 Finite-Elemente-Methode

Fiir elastische Strukturen, die einer intuitiven Diskretisierung in starre Korper nicht
zugénglich sind, liefert die Kontinuumsmechanik Ansétze zur Beschreibung der Struk-
turverformungen in Form von partiellen Differenzialgleichungen. Diese Gleichungen
sind jedoch nur 16sbar, wenn die Rénder und Randbedingungen der Struktur analytisch
beschreibbar sind. Dies ist im Allgemeinen nur bei einfachen Randgeometrien der
Fall. Um die kontinuierlichen Verformungsansitze auf beliebig komplexe Strukturen
und damit auf technische Systeme zu iibertragen und anzuwenden, wurde die Finite-
Elemente-Methode (FEM) entwickelt (SCHWERTASSEK & WALLRAPP 1999). Mit Hilfe
der FEM wird die kontinuierliche Struktur in eine hohe, aber endliche Zahl von ,,fini-
ten Elementen (FE) mit regelméfiger Geometrie unterteilt und so in eine raum-
diskrete Darstellung tiberfiihrt. Die einzelnen Elemente sind an diskreten Knotenpunk-
ten mit ihren jeweiligen Nachbarelementen verbunden und bilden das sog. FE-Netz.
Die Bewegungen der Struktur werden nun durch die Freiheitsgrade der FE-Knoten
reprasentiert. Der Grad der Diskretisierung bestimmt dabei die Qualitit der Néhe-
rungslgsung, zugleich aber auch die Zahl der Freiheitsgrade und damit die GroBe des
entstehenden Gleichungssystems.

Zur Approximation der Struktur und ihrer Materialeigenschaften existieren verschie-
dene Elementtypen, die sich insbesondere durch die raumliche Dimension (0D - 3D),
die Knotenzahl und -freiheitsgrade sowie die Elementansatzfunktion unterscheiden.
Letztere ist meist linearer oder polynomer Ordnung. Sie beschreibt das kontinuierliche
Verschiebungsfeld im Inneren des Elementes in Abhéngigkeit von den diskreten Kno-
tenfreiheitsgraden und sorgt fiir die Kompatibilitdt der Elemente (ZIENKIEWICZ &
TAYLOR 1994). Mit den Materialparametern (E-Modul, Schubmodul bzw. Querkon-
traktionszahl, Dichte) und den Knotenkoordinaten liefern die Verschiebungsansétze
nach dem Prinzip der virtuellen Arbeiten die Steifigkeits-, Ddmpfungs- und Massen-
matrizen der Elemente, aus welchen anschlieBend die Koeffizientenmatrizen fiir die
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Bewegungsgleichungen der Gesamtstruktur erzeugt werden. Diese liegen durch den
Diskretisierungsschritt als gewohnliches Differenzialgleichungssystem vor (BATHE
1990).

Lineare FEM-Modelle beschreiben die Knotenverschiebungen aus Griinden der nume-
rischen Effizienz ohne lokale Transformationen direkt im Inertialsystem. Sie liefern
dadurch gute Naherungslosungen fiir ,,kleine®, linear-elastische Verformungen, wie sie
z. B. bei Schwingungen auftreten. Geometrische Nichtlinearitéiten, z. B. bei hyperelas-
tischen Verformungen oder groen Fithrungsbewegungen, werden durch diesen Néhe-
rungsansatz nicht berticksichtigt. Allerdings sind Starrkérperbewegungen, die bei sta-
tisch unterbestimmten Strukturen auftreten, in den linearen Losungen fiir dynamische
Systeme durchaus enthalten. Dies ist eine wichtige Eigenschaft im Hinblick auf die
Simulation von Mechanismen, wie z. B. ungefesselte Vorschubschlitten bei einer
Werkzeugmaschine.

Die Rechenzeiten zum Aufstellen und Losen der Bewegungsgleichungen nehmen mit
der Zahl der Freiheitsgrade zu und sind bei FEM-Berechungen daher im Allgemeinen
sehr lang. Um bei sehr groen Systemen die Rechenzeiten zu verkiirzen, wird hiufig
die sog. Superelement- oder Substrukturtechnik angewendet (CRAIG & BAMPTON
1968). Hierbei werden Teilbereiche der Struktur (Substrukturen) durch vorangestellte
Rechenschritte kondensiert und in ordnungsreduzierter Form als sog. Superelemente in
die Gesamtstruktur eingefiigt. Durch dieses Vorgehen wird die Effizienz nachfolgen-
der Simulationsrechnungen drastisch erhoht (sieche Abschnitt 2.2.1.5).

2.2.1.4 Elastische Mehrkorpersysteme

Um nichtlineare Bewegungen von Mehrkorpersystemen mit elastischen Koérpern zu
simulieren, werden verschiedene Ansitze verfolgt. Eine Ubersicht ist z. B. bei
SCHWERTASSEK & WALLRAPP (1999) zu finden. Die meisten Ansétze basieren auf der
Synthese von geometrisch nichtlinearen Referenzbewegungen korperfester Bezugssys-
teme und linear-elastischen Verformungen der Korper. Dies fiihrt zu hybrid beschaffe-
nen Modellen mit MKS- und FEM-Funktionalitit. Die elastischen Korper werden da-
bei als FEM-Substrukturen modelliert und entweder direkt oder tiber einen Rayleigh-
Ritz-Ansatz in das MKS eingebunden.

Bei der direkten Einbindung von FEM-Substrukturen werden die Knotenverschiebun-
gen in kartesischen Koordinaten relativ zum bewegten Bezugssystem angegeben. Die
mit der FEM erzeugten Massen-, Steifigkeits- und gegebenenfalls Dampfungsmatrizen
der elastischen Korper werden auf diese Weise direkt in die Bewegungsgleichungen
des MKS integriert. Die hohe Zahl von Freiheitsgraden, die mit den FEM-Strukturen
ins MKS tibernommen werden, fiihrt in Verbindung mit der nichtlinearen Darstellung
jedoch zu derart hohen Rechenzeiten, dass dieses Vorgehen in der Regel nur praktika-
bel ist, wenn nur ein oder wenige Korper elastisch modelliert werden sollen.

Deutlich effizienter ist in dieser Hinsicht die Linearisierung der elastischen Verfor-
mungen entsprechend einem Rayleigh-Ritz-Ansatz (BREMER & PFEIFFER 1992). Dabei
werden verallgemeinerte Koordinaten eingefiihrt, welche die elastischen Verformun-
gen durch ortsabhingige Ansatzfunktionen beschreiben. Im Allgemeinen geniigt eine
im Vergleich zu den kartesischen Koordinaten der FEM-Struktur sehr niedrige Anzahl
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verallgemeinerter Koordinaten, um die elastischen Verformungen zu approximieren,
was zu numerisch erheblich effizienteren Darstellungsformen fiihrt. Diese Vorge-
hensweise entspricht im Prinzip der bei der Berechnung groBer FEM-Modelle ange-
wendeten Substrukturtechnik (sieche Abschnitte 2.2.1.3 und 2.2.1.5).

Alternativ zu den hybriden Verfahren mit bewegtem Bezugssystem verfolgen neuere
Arbeiten die MKS-Simulation von groflen Verformungen auf Basis von verallgemei-
nerten nichtlinearen FEM-Formulierungen. Hierzu werden absolute Knotenkoordina-
ten eingefiihrt, welche die Knotenverschiebungen und -verdrehungen direkt im Inerti-
alsystem darstellen. Die darauf aufbauenden Elementformulierungen erlauben die Si-
mulation nichtlinear elastischer (hyperelastischer) Verformungen (SHABANA 1996)
und erscheinen auch vielversprechend im Hinblick auf die Simulation von Fithrungs-
bewegungen mit beliebig groem Starrkérperanteil. Derzeit sind zahlreiche wissen-
schaftliche Aktivititen zur Ubertragung des anfinglich auf Balkenelemente angewen-
deten Ansatzes auf die breite Auswahl der bisher bekannten FEM-Elementformulier-
ungen zu beobachten. Ein Uberblick iiber die aktuellen Entwicklungen dieser Simula-
tionstechnologie findet sich bei YOO U. A. (2006).

2.2.1.5 Ordnungsreduktion

Die Modellierung elastischer Strukturen mit der FEM fiihrt zu sehr grofen Glei-
chungssystemen, deren Losung extrem zeitaufwindig ist. Die hohen Rechenzeiten ver-
vielfachen sich zudem bei iterativen Optimierungsrechnungen oder Simulationen im
Zeitbereich proportional zur Zahl der Iterationen bzw. simulierten Zeitschritte. Dies ist
insbesondere bei der Verwendung von FEM-Modellen zur Beschreibung elastischer
Mehrkorpersysteme oder der Regelstrecken von Regelungssystemen problematisch.
Auf den Gebieten der Struktur- und Mehrkorpermechanik sowie der Regelungstechnik
wurden aber verschiedene Verfahren entwickelt, um grofie Simulationsmodelle in der
Ordnung zu reduzieren und somit Rechenzeiten zu verkiirzen. Dabei wird ausgehend
von den gegebenen Bewegungsgleichungen ein Gleichungssystem derselben Form
berechnet, dessen Koeffizientenmatrizen eine deutlich kleinere Dimension haben und
so eine erheblich schnellere Losung des Gleichungssystems erlauben. Bei der Ord-
nungsreduktion sollten die wesentlichen Systemeigenschaften wie Stabilitdt, Passivi-
tit, Steuerbarkeit, Beobachtbarkeit etc. erhalten bleiben.

Die klassischen Verfahren zur Ordnungsreduktion von FEM-Modellen basieren auf
einer Kondensation der Steifigkeitsmatrix oder auf der Uberlagerung von Eigenmoden.
Die auf dynamische Systeme erweiterte statische Kondensation nach GUYAN (1965)
bildet das statische Verhalten der Struktur in einer reduzierten Steifigkeitsmatrix exakt
ab. Dieses Verfahren erzeugt allerdings gemischte Massen- und Steifigkeitsterme in
der Massenmatrix und belegt daher die Eigenwerte und -vektoren des dynamischen
Systems mit groen, nicht quantisierbaren Fehlern.

Eine geeignete Approximation des dynamischen Verhaltens liefern dagegen die moda-
len Verfahren, welche die Reduktion von Freiheitsgraden im modalen Koordinaten-
raum nach der Losung des Eigenwertproblems (sieche Abschnitt 4.2) durchfiihren
(HURTY 1965, CRAIG & BAMPTON 1968). Hierbei werden die orthonormierten Eigen-
vektoren (dynamische Moden) der Originalstruktur berechnet und als rdumliche De-
formationskoordinaten (verallgemeinerte Koordinaten) verwendet. Die tatsdchlichen
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Strukturverformungen entstehen somit durch Uberlagerung von Eigenvektoren, was
als modale Synthese bezeichnet wird. Da fiir die verallgemeinerte Koordinatenbasis
nur eine beschrankte Anzahl (Ordnungsreduktion) der dynamischen Moden verwendet
wird, kann das statische Verhalten des reduzierten Systems mit einem signifikanten
Fehler behaftet sein, der den statischen Residuen der nicht beriicksichtigten Moden
entspricht. Um diesen Fehler zu minimieren, kénnen der verallgemeinerten Basis zu-
sitzliche dynamische Korrekturmoden hinzugefiigt werden, die durch Rekonstruktion
der vernachlissigten Moden berechnet werden (CRAIG & NI 1989). Eine vollstindige
Kompensation des statischen Fehlers ist im Allgemeinen jedoch nicht méglich, da
hierfiir sdmtliche Eigenwerte und -vektoren des Originalsystems berechnet werden
miissten, was insbesondere bei grofen Systemen unwirtschaftlich ist. Aus demselben
Grund ist bei den modalen Verfahren auch eine Angabe des durch die Ordnungsreduk-
tion erzeugten Fehlers nicht moglich.

Bei der Anwendung der modalen Synthese zur Simulation von Substrukturen (engl.
Component Mode Synthesis) in groBen FEM-Modellen oder elastischen MKS miissen
bei der Bestimmung der Eigenvektoren zudem die Randbedingungen beriicksichtigt
werden, welchen die Substruktur im MKS unterliegt (HURTY 1965, CRAIG & BAMP-
TON 1968). Bei konzentrierter Krafteinleitung (Gelenkreaktionen oder duflere Krifte)
oder ungiinstigen Steifigkeitsverhdltnissen treten lokale Verformungen auf, die durch
die Eigenvektoren in den betrachteten unteren Frequenzbandern im Allgemeinen nicht
beschrieben werden. Diese Effekte konnen ndherungsweise durch zusitzliche statische
Korrekturmoden beriicksichtigt werden, die den statischen Verformungen unter den
gegebenen Randbedingungen entsprechen und auf Einheitsverschiebungen bzw. Ein-
heitslasten normiert sind.

Im Bereich der Regelungstechnik wurden ebenfalls modale Ansitze entwickelt, um
grofle Streckenmodelle in der Ordnung zu reduzieren. Insbesondere ist hier das Ver-
fahren nach LITZ (1979) zu nennen, das aufbauend auf den Arbeiten von DAVISON
(1966) und CHIDAMBARA (1969) die Auswahl der wesentlichen Eigenwerte anhand
von DominanzmalBen vorsieht. Im Gegensatz zu den Verfahren der Strukturmechanik,
bei denen die Bewegungsgleichungen in Form von gewohnlichen Differenzialglei-
chungssystemen zweiter Ordnung mit Massen-, Dampfungs- und Steifigkeitsmatrix
vorliegen, wird in der Regelungstechnik {iblicherweise eine transformierte Darstellung
der Bewegungsgleichungen in Zustandsraumkoordinaten verwendet (vgl. Abschnitt
6.5.1). Dies sind Differenzialgleichungssysteme erster Ordnung, die zur modalen Zer-
legung in die Jordan’sche Normalform transformiert werden. Die Modenauswahl er-
folgt auf Basis einer Dominanzanalyse, bei der die Eigenwerte durch ein- und aus-
gangsgewichtete Dominanzindizes bewertet werden. Dieses Vorgehen erméglicht die
Berechnung von Minimalordnungen, da auch unwesentliche Zustandsvariablen inner-
halb der betrachteten Frequenzbereiche erkannt und eliminiert werden. Auch hier fiihrt
jedoch der modale Ansatz zu Fehlern im Stationdrverhalten, die nur fiir Systeme be-
grenzter Ordnung bemessen und durch Modenrekonstruktion kompensiert werden
konnen.

In jiingerer Zeit fanden sich im Bereich der Regelungstechnik verschiedene neue An-
sitze zur Modellreduktion, die auf der Singuldrwertzerlegung (vgl. GOLUB & VAN
LOAN 1996) oder dem Momentenabgleich von Impulsantworten (vgl. FREUND 2003)
basieren und die wiinschenswerten statischen und dynamischen Eigenschaften zu ei-
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nem groflen Teil erfiillen. Bei den Verfahren mit Singuldrwertzerlegung erfolgt die
Entscheidung tiber den Grad der Approximation eines Systems durch ein System nied-
riger Ordnung anhand von Normen (Hankel-Singuldrwerte). Der besondere Vorteil
dieser Verfahren ist, dass fiir den Approximationsfehler eine a priori berechenbare
obere Schranke angegeben werden kann, die sich zur voll automatischen Berechnung
von reduzierten Modellen nutzen lédsst. Allerdings sind die Verfahren numerisch sehr
aufwindig, weshalb sie iiblicherweise nur fiir Systeme von wenigen hundert Freiheits-
graden verwendet werden konnen. Dagegen konnen mit den Momentenabgleich-
Techniken sehr hochdimensionale Systeme behandelt werden. Allerdings ist bei diesen
Verfahren wiederum keine globale Fehlerabschitzung méglich, weshalb die Ordnung
des reduzierten Modells u. U. von Hand eingestellt werden muss. Aktuell werden ins-
besondere auch kombinierte Verfahren, welche die positiven Eigenschaften von Singu-
larwertzerlegungen und Momentenabgleichsverfahren vereinen, entwickelt (ANTOU-
LAS U. A. 2001).

2.2.2 Berechnung der Maschinengestelle

Die Einsparung von Material im Bereich des Maschinengestells wird nicht nur aus
Kostengriinden angestrebt, sondern bietet auch technische Vorteile. Die optimale Ge-
staltung des Maschinengestells hinsichtlich geringer bewegter Massen und zugleich
hoher Steifigkeit ist Voraussetzung fiir ein gutes dynamisches Verhalten der Werk-
zeugmaschinen. Nicht zuletzt durch den zunehmend intensiven Einsatz von numeri-
schen Simulationswerkzeugen hat sich die Struktur von Werkzeugmaschinengestellen
in den vergangenen Jahrzehnten zu leichteren Bauweisen hin verédndert.

Fir erste Versuche zur Berechnung des Verformungsverhaltens von Werkzeugmaschi-
nen wurden Modelle mit starren Korpern entwickelt (UMBACH 1961, WITEK 1977).
Diese Modelle waren der Leistungsfahigkeit der damals verfligbaren Rechentechnik
angepasst, erforderten aber ein hohes Maf3 an Erfahrung, um das Gesamtverhalten der
Maschine mit guter Ndherung wiederzugeben. Wesentliche Aspekte dieser Modellbil-
dung sind die geeignete Wahl der Modellordnung bei der Diskretisierung des Systems
sowie die Anpassung der Bindungsparameter durch Korrekturfaktoren, um neben den
Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften der Verbindungselemente selbst auch deren
Einbaubedingungen und lokale, durch den Starrkérperansatz vernachldssigte, Struktur-
elastizitdten zu berticksichtigen. Quantitative Aussagen sind mit diesen Modellen in
der Regel erst nach einer Parameteranpassung mit Hilfe von experimentellen Untersu-
chungen moglich. Heute wird der Starrkorperansatz fiir iiberschldgige Analysen von
Maschinenkonzepten verwendet (ALBERTZ 1995, WEIKERT 2000, WEIKERT & KNAPP
2000). Fiir diese Konzeptstudien werden nur die groben Dimensionen der Gestellkor-
per sowie die Orte und die Art der Bindungen festgelegt. Massen und Steifigkeiten der
einzelnen Bauteile werden hierbei geschétzt.

Als erste Ansitze zur Berlicksichtigung der elastischen Eigenschaften von Gestellkor-
pern wurden Balkenmodelle verwendet (COWLEY 1972, KOCH & AUGUSTYNOWICZ
1987). Die damit verbundenen stark abstrahierten Darstellungen der Werkzeugma-
schinengestelle ermoglichten qualitative Berechnungen fiir einfache Strukturen, reich-
ten aber nicht aus, um die Verformungen komplex gestalteter Bauteile genau abzubil-
den.
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Die Berechnung komplexer elastischer Strukturen wurde durch die FEM moglich, die
neben Balkenelementen auch Formulierungen fiir zwei- und dreidimensionale Struktu-
ren bereitstellte. Jedoch war der Einsatz der FEM anfianglich nur zur Analyse des stati-
schen Verformungsverhaltens von einzelnen Bauteilen erfolgreich (NOPPEN 1973,
FELTEN 1974, HEIMANN 1977). Mit der Erweiterung der Modelle um Triagheitseigen-
schaften und der Kopplung der Teilmodelle durch Feder- und Dampfungselemente
wurden jedoch die Grundlagen zur Berechnung des dynamischen Verhaltens ganzer
Maschinen ausgearbeitet (FINKE 1977). Die Modelle der vorwiegend diinnwandigen
Gestellstrukturen wurden fast ausschlieBlich aus zweidimensionalen Schalenelementen
aufgebaut, da sich diese Elemente durch hohere Recheneffizienz und -genauigkeit
zugleich auszeichnen. Durch den enormen Leistungszuwachs der digitalen Rechen-
technik sind heute auch fein diskretisierte Modelle mit dreidimensionaler Elementto-
pologie zu akzeptablen numerischen Kosten berechenbar, doch hat sich die Modellie-
rung von Werkzeugmaschinen-Gestellstrukturen mit einem tiberwiegenden Anteil von
Schalenelementen auf Grund der technischen und wirtschaftlichen Vorteile dieser Ele-
mente bis heute bewéhrt (ALBERTZ 1995, SCHNEIDER 2000).

Ein wichtiger Forschungsschwerpunkt war in der Folge die Beschleunigung des ar-
beitsintensiven, weitgehend manuellen Prozesses zur Erstellung der FE-Modelle.
Hierbei entstanden erste FEM-Préprozessoren zur graphisch-interaktiven Erzeugung
von FE-Netzen (HEINRICHS 1981, HELPENSTEIN 1983), die auch die einfache Modifi-
zierbarkeit von bereits erstellten, vor allem topologisch komplexen Netzstrukturen ver-
folgten (BAUER 1991). Seither haben kommerzielle Softwaresysteme in diesem Be-
reich einen enormen Zuwachs an Funktionalitdt, Leistungsfahigkeit und Bedienkom-
fort verzeichnet und stellen durch ihre dynamische Funktionalitit zur 3D-Geometrieer-
zeugung, -aufbereitung und -vernetzung sowie Schnittstellen zur Weiterverarbeitung
von 3D-CAD-Daten den heutigen Stand der Technik dar (SCHNEIDER 2000).

Von grundlegender Bedeutung fiir die Simulation von Baugruppen ist die Kenntnis der
Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften von Fiigestellen und Verbindungselemen-
ten. Bei Werkzeugmaschinen sind dies typischerweise Schraubverbindungen sowie
gleit- oder wilzgelagerte Linearfithrungen. Wahrend die Bestimmung von realisti-
schen Steifigkeitswerten durch theoretische Betrachtungen der Kontakt- und Einbau-
verhiltnisse oder durch Messungen im Allgemeinen recht gut gelingt (ALBERTZ 1995),
unterliegt die Ddmpfung verschiedenen schwer selektier- und quantifizierbaren Ein-
flissen, wie z. B. die Beschaffenheit der Kontaktflachen, der Montagezustand, die
Schmierung oder die Temperatur, und war daher bislang weder einer allgemeingiilti-
gen analytischen Beschreibung noch einer reproduzierbaren experimentellen Ermitt-
lung zugénglich (GROBMANN 1991).

Die Ersatzsteifigkeiten von Schraubverbindungen kénnen heute auf Grund experimen-
tell und analytisch ermittelter Modellbeschreibungen (PLOCK 1972, SCHAIBLE 1976,
PETUELLI 1983) in Abhéngigkeit der Geometrie, des Materials, der Vorspannkrifte,
der Oberflichenqualitit sowie der Viskositit etwaiger Zwischenmedien (Ole) austei-
chend genau berechnet werden (ALBERTZ 1995). Auch fiir Gleitfithrungen wurden ent-
sprechende Modelle entwickelt (PETUELLI 1983), jedoch beinhalten diese eine Reihe
von teilweise unbekannten oder stark streuenden Eingangsgrofien, wie z. B. Vorspan-
nung, Auflagefliche, Zwischenmedium, Verteilung der Fldchenpressung sowie
Schwingungsfrequenz und -amplitude. Fiir Gleitfihrungen empfiehlt sich daher die
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experimentelle Parameterermittlung an Maschinen mit vergleichbaren Fithrungsele-
menten (ALBERTZ 1995). Einfacher sind die Verhiltnisse bei Wilzfithrungen. Hierbei
handelt es sich meist um modulare Zulieferteile, deren Steifigkeiten weitgehend kon-
stant und unabhingig von den Einbaubedingungen sind. Im Regelfall werden Steifig-
keitskennlinien des Fithrungssystems fiir vertikale und laterale Belastungen vom Her-
steller durch Zugversuche ermittelt und bereitgestellt. Alternativ l4sst sich die Steifig-
keit dieser Systeme iiber die Hertz’sche Fliachenpressung im Wilzkontakt des Fiih-
rungssystems mit guter Genauigkeit berechnen (SCHNEIDER 1991, ISPAYLAR 1997).

Im Umgang mit der Ddmpfungsproblematik sind grundséatzlich zwei Vorgehensweisen
moglich. Sofern die Modellbildung die Simulation eines bereits realisierten Systems
verfolgt, kann ein Abgleich der Dampfungsparameter mit Messdaten des physikali-
schen Systems durchgefiihrt werden. Dazu werden Dampfungseffekte zundchst mit
unbekannten Dampfungswerten modelliert und anschlieend das Systemverhalten des
Modells durch Parametervariation iterativ an die messtechnisch ermittelten Gegeben-
heiten angeglichen (LAMMENS 1995, NEBELING 1998). Dieser Prozess ist sehr zeitin-
tensiv, erfordert grofe Sachkenntnis und setzt eine teure Messtechnik- und Software-
ausstattung voraus (SCHNEIDER 2000). Als praktikabler hat sich daher eine andere
Vorgehensweise erwiesen. Hierbei wird zunichst ein konservatives System modelliert,
d. h. es wird noch keine Dampfung beriicksichtigt. Diese wird dem System erst nach
Ubergang auf verallgemeinerte Koordinaten mittels einer Modaltransformation (siehe
Abschnitt 4.2) als globales (modales) Dampfungsmall hinzugeftigt (siche Abschnitt
4.3). Dieser Dampfungsansatz ist fur Systeme mit schwacher und zur Masse und Stei-
figkeit anndhernd proportional verteilter Dampfung eine zuldssige Néherung und hat
sich daher gerade bei Werkzeugmaschinen gut bewahrt (SUMMER 1986, KIRCHKNOPF
1989, EUBERT 1992, ALBERTZ 1995). Der besondere Vorteil dieser Methode liegt dar-
in, dass modale Dampfungsmale auf Basis von Erfahrungswerten gut geschitzt wer-
den konnen (ALBERTZ 1995). Ungenaue modale Dampfungswerte fithren dabei zu be-
tragsméBigen Fehlern im Resonanzverhalten, die Lage der Eigenfrequenzen und die
Schwingungsformen bleiben davon aber unbeeinflusst.

Die FEM stellt heute im gesamten Maschinenbau ein Standardverfahren fiir struktur-
mechanische Berechnungen dar. Sie wird gerade bei Werkzeugmaschinen erfolgreich
zur Auslegung und Optimierung der Gestellstrukturen eingesetzt.

2.2.3 Simulation der Antriebssysteme

Fiir eine stabile und genaue Regelung der Vorschubachsen mit einem moglichst brei-
ten Frequenzband miissen die Antriebsstrange moglichst hohe statische und dynami-
sche Steifigkeiten sowie hohe Eigenfrequenzen aufweisen (PRITSCHOW 1996). Zur
rechnerischen Beurteilung der regelungstechnischen Eigenschaften von Vorschuban-
trieben werden Antriebsstrangmodelle benétigt, die das Ubertragungsverhalten der
Regelstrecke zwischen Motor und Messsystem hinreichend genau abbilden. Je nach
Komplexitit des Ubertragungssystems werden dazu unterschiedliche Modellierungs-
ansitze verwendet.

Fiir Systeme mit nur einer ausgeprigten Eigenfrequenz wird héufig ein Ersatzsystem
mit zwei elastisch gekoppelten Massen betrachtet. Dadurch entsteht ein einfaches

26



2.2 Berechnung und Simulation von Werkzeugmaschinen

Gleichungssystem zweiter Ordnung mit genau einer Eigenfrequenz, das meist ausrei-
chend genau ist und auf einfache Weise parametriert werden kann (EUBERT 1992). Im
Allgemeinen treten in den mechanischen Ubertragungssystemen von Werkzeugma-
schinen jedoch mehr als eine Eigenfrequenz auf, so dass entsprechend der Anzahl die-
ser Eigenfrequenzen weitere Elastizititen beriicksichtigt und Mehrmassen-Systeme
modelliert werden miissen (KUCUKAY 1987, LASCHET 1988, SCHULZ U. A. 1999). Die
Diskretisierung erfolgt dabei an den Stellen konzentrierter Elastizitdt, z. B. den Ver-
bindungselementen (Lager, Kupplung, Zahnriemen, Kugelgewindetrieb etc.), die als
masselos betrachtet und mit Feder- und Dampferelementen modelliert werden. Die
massebehafteten Korper (Motorwelle, Kugelgewindespindel, angetriebene Mutter,
Schlitten etc.) werden als ideal starr betrachtet. Lange Spindeln, die nicht als torsions-
starr angenommen werden konnen, werden gegebenenfalls mit zwei oder mehr elas-
tisch gekoppelten Teilstiicken modelliert. Bei Getriebestufen und Kugelgewindetrie-
ben miissen neben der Elastizitdt der tibertragenden Elemente (Riemen, Umlaufku-
geln) die Ubersetzungsverhiltnisse beriicksichtigt werden.

Je nach Gestaltungsvariante des Antriebsstrangs (vgl. Bild 5 und Bild 6) besitzen die
einzelnen Massen rotatorische und/oder translatorische Freiheitsgrade. Haufig werden
diese Systeme jedoch als einfache Torsions- oder Translations-Schwingerketten mo-
delliert, indem die translatorisch bewegten Massen (m) in dquivalente Massentrag-
heitsmomente (J) umgerechnet werden oder umgekehrt (HAMANN U. A. 1993, PAPIER-
NIK 1996). Das Prinzip eines Torsionsschwingermodells ist in Bild 12 dargestellt.

Motor- ~ Kupp- Spindel- Spindel Spindel- Mutter Last-
welle lung anteil anteil masse

Bild 12: Torsionsschwingermodell eines mechanischen Ubertragungssystems

Im Fall eines Kugelgewindetriebes ergibt sich durch die Gewindesteigung eine Auftei-
lung des Kraftflusses in einen Momenten- und einen Axialkraftfluss. Dieser Zusam-
menhang wird durch verzweigte Mehrmassenmodelle mit einem Torsions- und einem
Translationszweig beriicksichtigt (KOTINA 1994, GROBMANN & ARNDT 2000, BURGEL
2001, ARNDT 2001, PRITSCHOW U. A. 2003B). Der Torsionszweig enthilt dabei die
Trigheitsmomente und Torsionssteifigkeiten, der Translationszweig die Massen und
Axialsteifigkeiten. Das Motormoment wird somit {iber den Torsionszweig an den Ku-
gelgewindetrieb iibertragen und dort durch eine kinematische Bedingung (Gewinde-
steigung P) in eine iiber den Translationszweig am Axiallager abgestiitzte Vorschub-
kraft gewandelt. Der kinematische Zusammenhang (Schraubung) zwischen dem trans-
latorischen und rotatorischen Freiheitsgrad x bzw. ¢ des Kugelgewindetriebes lautet:

* 27 M
Bild 13 zeigt das Prinzip eines verzweigten Mehrmassenmodells flir ein System mit
direkt angetriebener Kugelgewindespindel.
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Motor-  Kupp- Spindel- Spindel Spindel- KGT

welle lung anteil anteil
:, _____________________________________________________
! Torsions-
| zweig
1y 1]
e TR EEEEE TR P R RE R
! Trans-
! lations- m; .
| zweig
(I ¢ = o ¥ 7
Lager-  Axial- Last-
flansch lager Mutter  masse

Bild 13: Mehrmassenmodell mit Torsions- und Translationszweig fiir ein
Ubertragungssystem mit direkt angetriebener Kugelgewindespindel

Daneben konnen Ubertragungssysteme auch als starre MKS modelliert werden. Die
Bewegungen der einzelnen Korper werden dann mit bis zu sechs Freiheitsgraden be-
schrieben, wobei die Massen und Tragheitsmomente als Tréigheitstensoren dargestellt
werden. Dies ist vor allem bei der Simulation von Parallelkinematiken notwendig, da
die Ubertragungsglieder dieser Systeme bei Positionierbewegungen der Arbeitsplatt-
form ihre Orientierungen im Raum verédndern (PRITSCHOW U. A. 1999).

Da die Modellordnung von Starrkdrpersystemen die Zahl der moglichen Eigenfre-
quenzen und qualitativ auch die zugehorigen Eigenformen determiniert, miissen diese
a priori, zumindest ndherungsweise, bekannt sein, um eine sinnvolle Diskretisierung
des Systems vornehmen zu kénnen. Dementsprechend ist die quantitative Darstellung
einer Regelstrecke durch ein Modell niedriger Ordnung zumeist erst nach einem expe-
rimentellen Parameterabgleich moglich.

Um die Eigenfrequenzen auf deduktivem Weg mit hoherer Genauigkeit berechnen zu
konnen, wurden fiir Antriebsstrukturen problemorientierte Modellierungsansétze auf
Basis der FEM entwickelt. Erste Implementierungen mit Elementtypen, wie Wellen,
Welle-Nabe-Verbindungen, Stirnrad-, Schneckenrad- und Riemenstufen, Wilzlager
etc., wurden zur Berechnung von Getriebestrukturen entwickelt (MULLER 1980, SUM-
MER 1986). Mit der Erweiterung dieser Elementbibliothek um parametrierbare Ele-
mente fiir Kugelgewindetriebe (SIMON 1986, EUBERT 1988 & 1992) entstand ein leis-
tungsfahiges Werkzeug zur Berechung der Vorschubantriebe von Werkzeugmaschi-
nen. Wesentlicher Vorteil dieser Modellierung ist die prdzise Abbildung der elasti-
schen und kinematischen Eigenschaften der Kugelgewindetriebe durch eine singulédre
Steifigkeitsmatrix, die durch die detaillierte Betrachtung der Hertz’schen Verformun-
gen in den Umlaufkugel-Gewinderillen-Kontakten bestimmt ist. Durch die Formulie-
rung der Steifigkeitsmatrix in allen sechs Raumfreiheitsgraden werden sowohl die ge-
koppelten Torsions- und Translationsschwingungen des Ubertragungssystems als auch
die Biegeschwingungen der Gewindespindel realistisch dargestellt. Damit wird die
Berechnung der Eigenfrequenzen und Eigenformen eines Antriebsstrangs anhand von
Konstruktionsdaten mit der theoretisch groftmdglichen Genauigkeit gewihrleistet. Die
FEM-basierten Antriebsstrangmodelle (Bild 14) wurden neben strukturmechanischen
und regelungstechnischen Analysen (ZELLER 1997 & 2002) auch zur Auslegung von
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Zustandsreglern (EUBERT 1992) und zum Entwurf von Zustandsbeobachtern (SEEHU-
BER 1994) verwendet. Diese Anwendungen erfordern duflerst genaue Modelle der Re-
gelstrecke. In den genannten Arbeiten wurden mit den FEM-Modellen Bewegungs-
gleichungen im Zustandsraum beschrieben und mit dem Verfahren nach Litz (1979,
Abschnitt 2.2.1.5) in der Ordnung reduziert.

Loslager Festlager KGT Mutter/Schlitten  Loslager
m 5 ]
TR Sa =
Motorwelle Kupplung Kugelgewindespindel

Bild 14: FEM-Modell eines direkt angetriebenen Kugelgewindetriebes
(nach SIMON 1986 und EUBERT 1988)

2.2.4 Simulation von Gesamtmaschinen

Wie in Abschnitt 2.1.4 dargestellt, werden bei Werkzeugmaschinen mit gewichtsopti-
mierten Gestellstrukturen zunehmend Eigenfrequenzen beobachtet, die sowohl von
Elastizititen des Maschinengestells als auch der Antriebsstringe geprigt sind. Die
rechnerische Darstellung der Regelstrecken erfordert in diesen Fillen ein integriertes,
strukturelastisches Modell dieser beiden Teilsysteme. Im Fall von Linear-Direktantrie-
ben sind die Regelstrecken sogar ausschlieBlich durch das Gestellverhalten zu be-
schreiben. Infolge der Schwingungen im Maschinengestell kann es dariiber hinaus zu
einem Ubersprechen zwischen den Antriebsregelkreisen der Maschine kommen. Fiir
die simulationstechnische Behandlung dieser Fille wurden sowohl starre und elasti-
sche MKS-Methoden als auch die FEM untersucht.

Erste Ansitze zur Berechnung der Regelbarkeit von Linear-Direktantrieben basierten
auf Starrkérpersystemen (FAHRBACH 1999). Auf Grund der niedrigen Systemordnung
werden Verformungen der Gestellkdrper durch diese Modelle nicht abgebildet. Aller-
dings kann der Einfluss bestimmter lokaler Elastizititen, z. B. der Halterungen von
Messsystemen, auf die Regelung durchaus simuliert werden, wenn diese a priori be-
kannt sind und bei der Diskretisierung des Systems beriicksichtigt werden. Dariiber
hinaus wurde der Starrkorperansatz auch zur Simulation von Maschinen mit elektro-
mechanischen Vorschubantrieben untersucht (WEIKERT 2000, WEIKERT & KNAPP
2000). Die Nachbildung der mechanischen Ubertragungsglieder im MKS-Modell des
Maschinengestells ermoglicht es, in einem begrenzten Frequenzbereich Wechselwir-
kungen zwischen dem Gestell und den Antriebsstringen zu simulieren. Diese Starr-
korpermodelle werden z. B. erfolgreich zur Abschitzung der rdumlichen Steifigkeits-
verhiltnisse von Maschinenkonzepten in Bezug auf geforderte Beschleunigungslasten
genutzt. Hierbei werden die bei Positionierbewegungen und Bahnfahrten auftretenden
rdumlichen Bahnabweichungen des Tool Center Points simuliert und davon abhingig
die Anordnung der Vorschubachsen und die grobe Dimensionierung der Maschine
optimiert.
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Um den Einfluss von Strukturnachgiebigkeiten auf die Regelung der Antriebe zu si-
mulieren, ist der Einsatz der FEM erforderlich (BIANCHI U. A. 1996, ZAH & OERTLI
2004c). Eine fundierte und umfassende Arbeit zur gekoppelten Simulation des Struk-
turverhaltens und der Antriebsregelung unter Verwendung von FEM-Modellen wurde
von BERKEMER (2003) vorgelegt. Das dort beschriebene Verfahren basiert auf der
modalen Ordnungsreduktion von Strukturmodellen vollstindiger Maschinengestelle,
wobei sowohl Eigenmoden als auch Starrkdrpermoden beriicksichtigt werden. Dariiber
hinaus werden auch Rekonstruktionen der vernachlédssigten Moden zur Minimierung
des stationdren Reduktionsfehlers genutzt. Die Regelungsalgorithmen werden in der
Darstellungsform der mechanischen Bewegungsgleichungen als gewdhnliche Diffe-
renzialgleichungssysteme zweiter Ordnung formuliert und innerhalb des FEM-
Systems unter Beriicksichtigung der Lage-, Geschwindigkeits- und Beschleunigungs-
riickfithrungen mit dem ordnungsreduzierten FEM-Modell gekoppelt. Gegenstand der
Untersuchungen war in diesem Fall das Verhalten von Werkzeugmaschinen mit Line-
ar-Direktantrieben, wobei auch Hinweise zur Modellierung der Ubertragungssysteme
von elektromechanischen Antrieben gegeben werden. Diese beschrinken sich aller-
dings auf rein kinematische Koppelbedingungen zur Darstellung der Ubersetzungsver-
hiltnisse in Ubertragungssystemen ohne Beriicksichtigung des strukturellen Aufbaus.

Bisher bekannte Ansdtze zur integrierten FEM-Modellierung von Gestell- und An-
triebsstrangstrukturen basieren auf der Modellierung der Antriebsstringe mit den kon-
zentrierten Massen- und Federelementen konventioneller FEM-Systeme (HAMANN
U. A. 2003, KEHL 2004). Die Modellbildung ist dabei analog zu den in Bild 12 und
Bild 13 dargestellten Ansdtzen. Man erhidlt damit ein Mehrmassensystem in der Be-
schreibungsform eines FEM-Modells, das auf einfache Weise mit dem FEM-Modell
des Maschinengestells gekoppelt werden kann.

Hinsichtlich einer detaillierten FEM-Modellierung der Antriebsstrukturen stellt sich
das Problem, dass konventionelle FEM-Programmsysteme keine geeigneten Element-
formulierungen fiir Kugelgewindetriebe bieten, wie sie z. B. fiir das in Abschnitt 2.2.3
(Bild 14) erwihnte antriebsspezifische FEM-System von SIMON (1986) und EUBERT
(1988 & 1992) entwickelt wurden. Somit konnen die elastischen und kinematischen
Verhiltnisse im Umlaufkugel-Gewinderillen-System nicht genau abgebildet und die
daraus resultierende Kraft-"Momenten-Beanspruchung des Ubertragungssystems nicht
realititsgetreu simuliert werden. Die Kopplung detaillierter FEM-Modelle von An-
triebsstrangen und Gestellstrukturen stellt deshalb ein bislang noch nicht geldstes
Problem dar.

Lineare FEM-Modelle beschreiben die um einen Betriebspunkt linearisierten Bewe-
gungen der Maschine. Dabei werden sowohl elastische Verformungen der Struktur als
auch Starrkérperbewegungen der Vorschubschlitten berticksichtigt. Bei einer ord-
nungsgemifl im linearen Bereich arbeitenden Regelung darf angenommen werden,
dass die Regeldifferenzen klein sind und sich daher auch die Regelstrecke linear ver-
hélt (FOLLINGER 1994). Fiir eine Regelungssimulation zum Zweck des Reglerentwurfs
sowie der Analyse und Optimierung der Systemdynamik geniigt deshalb die Berech-
nung der um einen Betriebspunkt linearisierten Bewegungen. Somit ist die FEM eine
geeignete Beschreibungsmethode fiir das im Hinblick auf eine Regelungssimulation
relevante Strukturverhalten (BERKEMER 2003). Dennoch kann das dynamische Verhal-
ten einer Maschine mehr oder weniger stark vom Betriebspunkt im Arbeitsraum ab-
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héngen. Fiir jede zu untersuchende Position der Vorschubschlitten ist somit eine eige-
ne Konfiguration des FEM-Modells erforderlich. Die flexible Handhabung von FEM-
Modellen im Hinblick auf die Variation des Betriebspunktes ist ein Gesichtspunkt, der
von verfiigbaren FEM-Programmsystemen bislang nicht ausreichend beriicksichtigt
wird. Dies ist eine allgemeine Einschrinkung beim Einsatz der FEM zur Simulation
des dynamischen Verhaltens von Maschinen mit bewegten Baugruppen.

Zur Simulation von geometrisch nichtlinearen Bewegungen werden Ansétze auf Basis
elastischer MKS verfolgt. Im Gegensatz zu den FEM-basierten Vorgehensweisen, die
fiir die regelungstechnische Analyse und Optimierung von Systemen entwickelt wur-
den und daher tiberwiegend fiir Berechnungen im Frequenzbereich eingesetzt werden,
zielen die Verfahren mit einem MKS-Modell auf die Simulation im Zeitbereich, wobei
hier meist die Analyse der unter spezifischen Bewegungsanforderungen erreichbaren
dynamischen Bahngenauigkeit die zentrale Frage darstellt. Eine umfassende Darstel-
lung zur MKS-Simulation von CNC-gefiihrten Bewegungen bei Werkzeugmaschinen
findet sich beispielsweise bei WEIBENBERGER (2001). Hinsichtlich der Modellierung
elastischer Korper mit einem Rayleigh-Ritz-Ansatz besteht bei Werkzeugmaschinen
eine besondere Problematik, da die Bindungsreaktionen an Linearfithrungen nicht orts-
fest sind und Korrekturen der Zwangsverformungen durch zusétzliche statische Moden
(Zwangsmoden) an samtlichen Knoten der Fiihrungsbahn vorgenommen werden miis-
sen. Der Aufbau von elastischen MKS-Modellen stellt sich bei Werkzeugmaschinen
aus diesem Grund deutlich komplexer dar, als z. B. im Bereich der Robotik, wo tiber-
wiegend Drehgelenke zu beriicksichtigen sind. BAUDISCH (2003) schlédgt aus diesem
Grund ein werkzeugmaschinenspezifisches Datenmanagementkonzept vor, das den
Aufbau der komplexen Simulationsmodelle mit FEM-, MKS- und Regelungsfunktio-
nalitdt unterstiitzen soll. Auch QUEINS (2005) untersuchte die Mdoglichkeiten zur Si-
mulation des dynamischen Verhaltens von Werkzeugmaschinen auf Basis von MKS-
Modellen. Simulationen mit starren und elastischen Koérpern zeigten dabei, dass gerade
bei hochdynamischen Maschinen mit gewichtsoptimierten bewegten Komponenten die
Vernachlédssigung der Bauteilelastizitdten nicht zulédssig ist und die genaue Kenntnis
der Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften der Bindungen erfolgreichen Simulati-
onen vorausgesetzt sind. Zur Berechnung von geregelten Bewegungen wurde der
MKS-Solver mit einer Regelkreissimulation gekoppelt. Allerdings beschrinkten sich
die durchgefiihrten Simulationen auf kleine Verfahrwege, da die Elastizitdt der Korper
nach dem Verfahren von CRAIG & BAMPTON (1968) durch modal reduzierte Substruk-
turen beriicksichtigt und die Strukturverformungen somit in linearisierter Form darge-
stellt wurden. Weitere Arbeiten befassen sich speziell mit der Modellierung der wan-
dernden Kraftiibertragung an Linearfithrungssystemen (z. B. ZAH & SIEDL 2005,
HOFFMANN & BRECHER 2006) oder verwenden die MKS-Funktionalitit zur Einstel-
lung des Betriebspunktes fiir einen nachfolgenden Linearisierungsschritt. Hinsichtlich
der Modellierung von Antriebssystemen mit Kugelgewindetrieb fehlen, analog zur
FEM, auch bei der MKS-Methode geeignete Modelle, mit denen das elastische und
kinematische Verhalten des Umlaufkugel-Gewinderillen-Systems prizise dargestellt
werden kann. Die konventionellen Programmsysteme bieten auch hier lediglich ideal-
kinematische Schraubgelenke zur Kopplung der Gewindespindel mit der Mutter.
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2.3 Zusammenfassung und Handlungsbedarf

Werkzeugmaschinen sind heute komplexe mechatronische Systeme, deren dynami-
sches Verhalten von den Eigenschaften und Wechselwirkungen der Regelung, der An-
triebssysteme und des Maschinengestells abhingt. Zur Simulation der geregelten me-
chatronischen Systeme existieren verschiedene Verfahren, die sich im Wesentlichen
durch die Beschreibungsform des mechanischen Systems unterscheiden. Hierzu wer-
den Modellierungsansitze auf der Basis von Starrkorpersystemen, der Finite-
Elemente-Methode und elastischen Mehrkorpersystemen verwendet.

Das elastische MKS stellt dabei die umfassendste und vollstandigste Beschreibungs-
form fiir das dynamische Verhalten von Werkzeugmaschinen dar, da Fithrungsbewe-
gungen und Strukturverformungen gleichzeitig erfasst werden. Allerdings gestaltet
sich die Erzeugung der Simulationsmodelle im Vergleich zur FEM erheblich aufwin-
diger, da tiber die Modellierung der FEM-Substrukturen hinaus weitere Schritte zur
Erzeugung der MKS-Funktionalitdt notwendig sind. Dabei erfordert insbesondere die
Konditionierung der reduzierten Deformationskoordinatensitze zur Erreichung mini-
maler Modellgroen und zur Korrektur statischer Fehler eine tief greifende Kenntnis
des Verfahrens selbst und umfassende Erfahrung in Bezug auf die anwendungsspezifi-
schen Anforderungen der Simulation von Werkzeugmaschinen.

Andererseits werden bei regelungstechnischen Analysen im Allgemeinen nur lineare
Bewegungen um einen Betriebspunkt betrachtet. Dies ist hinreichend, da bei einer
funktionierenden und im linearen Bereich arbeitenden Regelung die Regeldifferenzen
klein sind (FOLLINGER 1994). Fiir die Regelungsimulation gentigt daher die Berech-
nung der im Vergleich zu den Fithrungsbewegungen kleinen Regeldifferenzen mit li-
near-elastischen Modellen. Diese enthalten alle Eigenschaften, die zur Analyse der
wesentlichen Systemparameter, wie die einstellbaren Reglerbeiwerte und realisierba-
ren Eckfrequenzen, sowie der mechanischen Ursachen von Bandbreitenbegrenzungen
erforderlich sind. Aus diesem Grund wurde die FEM zur Simulation des Strukturver-
haltens in Verbindung mit einer Regelung bereits in verschiedenen Arbeiten gegeniiber
anderen Ansétzen bevorzugt (EUBERT 1992, BIANCHI U. A. 1996, BERKEMER 2003,
ZAH & OERTLI 2004C) und wird auch im Hinblick auf industrielle Anwendungen als
geeignetes Verfahren erachtet (GRONBACH 2002, HAMANN U. A. 2003). Dartiber hin-
aus stellt die FEM nach heutigem Stand der Technik im gesamten Maschinenbau ein
Standardverfahren fiir strukturmechanische Berechnungen dar, so dass in Zukunft zu-
nehmend davon ausgegangen werden kann, dass FEM-Modelle von Werkzeugmaschi-
nen-Gestellen ohnehin im Rahmen der Konstruktion erstellt und fiir Simulationen des
antriebstechnischen Verhaltens weiter verwendet werden konnen.

Handlungsbedarf besteht allerdings hinsichtlich der Modellbildung und Simulation der
elektromechanischen Antriebssysteme, insbesondere der Systeme mit Kugelgewinde-
trieb, innerhalb des strukturelastischen Maschinengestells. Da fiir die Zukunft der zu-
nehmende Einsatz von Leichtbaustrukturen vorauszusehen ist, muss damit gerechnet
werden, dass vermehrt dynamische Wechselwirkungen zwischen Antriebsstrang und
Maschinengestell auftreten und bei der Systemauslegung beriicksichtigt werden miis-
sen. Die Simulation des dynamischen Verhaltens von Werkzeugmaschinen erfordert
daher eine integrierte Modellbildung der Regelung, der Antriebsstrange und des Ma-
schinengestells. Dabei bestehen sowohl bei der FEM als auch bei MKS-Verfahren De-
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fizite hinsichtlich einer detaillierten Modellierung der Antriebsstrukturen und deren
Kopplung mit dem Modell des Maschinengestells. Insbesondere im Fall von Kugel-
gewindetrieben existieren keine geeigneten Elementformulierungen zur Modellierung
der elastischen und kinematischen Verhiltnisse zwischen der Gewindespindel und der
Mutter. Aulerdem ist in Bezug auf die Berechnung verschiedener Betriebspunkte mit
der FEM eine einfachere Modifizierbarkeit von bestehenden Baugruppenmodellen zu
fordern.
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3 Zielsetzung und Vorgehensweise

3.1 Ziel der Arbeit

Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist es, ein integriertes Verfahren zur Simulation des
dynamischen Verhaltens von Werkzeugmaschinen mit elektromechanischen Antriebs-
systemen zu entwickeln. Das Verfahren ist zur Analyse von Maschinenentwiirfen nach
strukturmechanischen und regelungstechnischen Kriterien vorgesehen und soll neben
der Berechnung von Reglerparametern auch die Bestimmung der bandbreitenbegren-
zenden Eigenfrequenzen und deren Ursachen ermdglichen. Unter Beriicksichtigung
der mechatronischen Struktur von Werkzeugmaschinen sowie der im vorhergehenden
Kapitel diskutierten Ansitze zur Simulation dieser Systeme teilt sich diese Simulati-
onsaufgabe in zwei grundsitzliche Teilschritte auf:

(1) Modellbildung und Berechnung des mechanischen Systems zur Be-
schreibung der statischen und dynamischen Ubertragungseigenschaften
sowie der elastischen Verformungen der Maschinenstruktur

(2) Modellbildung und Simulation des mechatronischen Gesamtsystems
zur Analyse der mit den Antrieben realisierbaren Reglerbandbreiten
und der Ursachen von Bandbreitenbegrenzungen

Um die bei Leichtbaukonstruktionen zunehmend zu beobachtenden strukturdynami-
schen Wechselwirkungen der Gestell- und Antriebsstrukturen zu simulieren, werden
diese beiden Teilsysteme durch ein integriertes strukturelastisches Modell représentiert
(Teilschritt 1). Fiir die Modellbildung wird die Finite-Elemente-Methode verwendet,
da diese die zur Bestimmung der Eigenfrequenzen und Eigenformen anhand von Kon-
struktionsdaten erforderliche hohe Systemordnung gewihrleistet und dariiber hinaus
zur strukturmechanischen Berechnung von Werkzeugmaschinengestellen bereits weit
verbreitet und hinreichend verifiziert ist. Geometrisch nichtlineare Bewegungen wer-
den nicht berticksichtigt, da die zur Systemoptimierung erforderlichen strukturmecha-
nischen Berechnungen und Regelungssimulationen iiberwiegend im Frequenzbereich
durchgefiihrt werden bzw. nur kleine Bewegungen im Zeitbereich betrachten. Fiir die-
se Anwendungsfille sind lineare Formulierungen der Bewegungsgleichungen zweck-
méBig.

Zur Modellbildung des mechatronischen Gesamtsystems (Teilschritt 2) wird die fur
regelungstechnische Systeme iibliche blockorientierte Darstellungsform gewéhlt. Da-
bei werden die Wirkstrukturen der Regelung und der elektrischen Antriebe als Block-
schaltbilder modelliert. Die Regelungssimulation stellt eine Erweiterung der struktur-
mechanischen Berechnungen dar und verwendet die dazu erzeugten FEM-Modelle zur
Beschreibung der Regelstrecken. Dazu werden die mit der FEM erzeugten Glei-
chungssysteme in eine regelungstechnische Darstellungsform transformiert und aus
Griinden der Recheneffizienz in der Ordnung reduziert.
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3 Zielsetzung und Vorgehensweise

Bild 15 zeigt den Ablauf der Modellierungs- und Berechnungsschritte fiir die struk-
turmechanischen Analysen und Regelungssimulationen im Entwurfsprozess von
Werkzeugmaschinen. In ersten Iterationen kann mit dem integrierten FEM-Modell der
Maschine die mechanische Konstruktion nach rein strukturmechanischen Kriterien
berechnet und optimiert werden, wobei nun erstmalig die Wechselwirkungen der Ge-
stell- und Antriebsstrukturen detailliert abgebildet werden. Durch die Ubertragung des
FEM-Modells in das Blockmodell des mechatronischen Gesamtsystems iiber den Weg
der Ordnungsreduktion werden die Regelstrecken der Antriebsregelkreise beschrieben.
Mit Hilfe der Regelungssimulation kdnnen nun die Parameter der Regelung optimiert
werden, wobei die bandbreitenbegrenzenden Eigenfrequenzen sichtbar werden und
Aufschluss tiber konstruktive Ursachen geben.

( Entwurf Maschine ‘w

Strukturmechanische Berechnung Regelungssimulation
v
k Modellierung von

\ Gestell & Antriebsstréngen

FEM-Modell der
Maschinenstruktur
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‘/ Blockmodell des /

/ mechatronischen Systems
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Ordnungsreduktion
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Legende: I

() Zyklus Beginn [/ Daten Maschinenentwurf
U ZykiusEnde  \_/ Manuelle DV optimiert
<> Verzweigung [__] Automatische DV

Bild 15:  Strukturmechanische Berechnung und Regelungssimulation von
Werkzeugmaschinen
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3.2 Vorgehensweise

3.2  Vorgehensweise

3.2.1 Uberblick

Als Grundlage fiir die weiteren Ausfithrungen werden in Kapitel 4 zundchst einige
theoretische Zusammenhinge der Strukturdynamik zusammengestellt. AnschlieBend
wird das Simulationsverfahren entwickelt. Orientiert an dem in Abschnitt 3.1 skizzier-
ten Ablauf (Bild 15) behandelt Kapitel 5 den strukturmechanischen und Kapitel 6 den
regelungstechnischen bzw. mechatronischen Teil der Modellbildung. Zur Verifikation
der entwickelten Methoden werden in den Kapiteln 7 und 8 Anwendungsbeispiele
vorgestellt, wobei die experimentellen Untersuchungen an einem Antriebsversuchs-
stand sowie an einem flinf-achsigen Bearbeitungszentrum durchgefiihrt wurden.

3.2.2 Entwicklung des Verfahrens

Unter Beriicksichtigung der in Kapitel 2 diskutierten Ansédtze und Methoden wird bei
der Entwicklung des Verfahrens (Kapitel 5 und 6) wie folgt vorgegangen:

Hinsichtlich der Methoden und Werkzeuge zur Modellierung von Gestellstrukturen sei
auf die umfangreiche Literatur (Abschnitt 2.2.2) und auf die Funktionalitit kommer-
zieller Softwaresysteme verwiesen. Um unter Verwendung konventioneller FEM-
Programmsysteme auch die Antriebsstrukturen mit hohem Detaillierungsgrad und
zugleich angemessenem Aufwand modellieren zu konnen, wird in Abschnitt 5.1 zu-
néchst ein Konzept zur parametrischen Darstellung von Bauteilen und Baugruppen in
FEM-Modellen entwickelt und darauf aufbauend problemorientierte Modellbausteine
fiir die Komponenten von Antriebsstringen definiert (Abschnitt 5.2). Der parametri-
sche Modellierungsansatz wird dariiber hinaus zur Positionierung der Achsbaugruppen
im FEM-Modell verwendet (Abschnitt 5.3). Dies gewihrleistet eine flexible Handha-
bung des FEM-Modells in Bezug auf den modellierten Betriebspunkt und auf die
Durchfithrung von Arbeitsraumstudien.

Um die detaillierte Modellierung der Ubertragungssysteme mit Kugelgewindetrieb
mittels konventioneller FEM-Programme {iberhaupt zu ermdglichen (siehe Abschnitte
2.2.4 und 2.3), wird in Abschnitt 5.4 eine FEM-Formulierung fiir die Steifigkeitsver-
héltnisse im Schraubkontakt zwischen Gewindespindel und Mutter entwickelt. Diese
Elementbeschreibung ist Voraussetzung fiir die Koppelbarkeit von Antriebsstrang- und
Gestellmodell und somit fiir die gesamte Modellbildung der Antriebsstrukturen auf
Basis der FEM.

Die Vorschubachsen einer Werkzeugmaschine werden bei der oben skizzierten Mo-
dellbildung mechanisch nicht gefesselt und erlauben neben den elastischen Verfor-
mungen auch Starrkérperbewegungen. In Abschnitt 5.5 wird die Behandlung dieser
Bewegungsanteile bei der numerischen Losung erldutert.

Die Ein- und Ausleitung von Kriften bzw. Bewegungsantworten am mechanischen
System erfolgt sowohl im Zusammenhang mit der Antriebsregelung als auch mit dem
Zerspanprozess mit Relativbezug (Motorwelle relativ zum Motorgehduse, Abtastkopf
relativ zur Mallverk6rperung, Werkzeug relativ zum Werkstiick). Die Analyse der me-
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3 Zielsetzung und Vorgehensweise

chanischen Ubertragungsstrecken erfolgt daher anhand von Relativ-Ubertragungsfunk-
tionen, die in Abschnitt 5.6 behandelt werden.

In Kapitel 6 wird zunédchst die Modellbildung der Regelung (Abschnitt 6.2) und der
elektrischen Antriebe (Abschnitt 6.3) durchgefiihrt und die Gleichungssysteme fiir die-
se Teilmodelle formuliert (Abschnitt 6.4). AnschlieBend werden die mechanischen
Bewegungsgleichungen in eine fiir das regelungstechnische Modell geeignete Darstel-
lungsform mit reduzierter Systemordnung transformiert (Abschnitt 6.5) und mit dem
Gleichungssystem der Regelung gekoppelt. Mit den gekoppelten Systemgleichungen
des mechatronischen Gesamtsystems wird schlieBlich das Ubertragungsverhalten der
Maschine fiir beliebige Ubertragungspfade beschrieben (Abschnitt 6.7).
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4 Grundlagen der Strukturdynamik

4.1 Bewegungsgleichungen

In dieser Arbeit werden Finite-Elemente-Modelle als gemeinsame Basis fiir die struk-
turmechanische Berechnung und fiir die Regelungssimulation verwendet. Wie in Kapi-
tel 2 ausgefiihrt, kann hierbei auf einen umfangreichen Erkenntnisstand aufgebaut
werden. Zunichst werden deshalb einige theoretische Grundlagen der Strukturdyna-
mik, auf die im weiteren Verlauf dieser Arbeit Bezug genommen wird, zusammenfas-
send eingefiihrt.

Die Modellierung einer mechanischen Struktur mit der Methode der finiten Elemente
liefert unter der Annahme linearen Verhaltens die Gleichungen fiir die Stérbewegun-
gen x(7) in der Form eines gewdhnlichen Differenzialgleichungssystems zweiter Ord-
nung mit einer Massenmatrix M, einer Ddampfungsmatrix D und einer Steifigkeitsmat-
rix K sowie dem Vektor F(7) der dufleren Kréfte (BATHE 1990):

Mi(7)+ Dx(t)+ Kx(z) = F(r) )

Unter Vernachldssigung gyroskopischer Krifte (Kreiseleffekte) wund nicht-
konservativer Lagekrifte (z. B. Reib- oder zirkulatorische Krifte) sind die Koeffizien-
tenmatrizen symmetrisch. Im Fall des hiufig verwendeten konzentrierten Massenan-
satzes ist die Massenmatrix sogar diagonal.

4.2 Modaltransformation

Der Diskretisierungsgrad und die Topologie des erzeugten Strukturmodells bestimmen
die Ordnung und die Bandbreite der Koeffizientenmatrizen. Da die Bandbreite den
Kopplungsgrad der Gleichungen kennzeichnet und der Rechenaufwand mit der Zahl
der Kopplungen zunimmt, wird im Allgemeinen die Reduktion der Bandbreite ange-
strebt. Wahrend durch Zeilen-/Spaltenvertauschungen innerhalb der Matrizen lediglich
eine minimale Bandbreite erreichbar ist, kann durch Ubergang auf generalisierte Ko-
ordinaten eine Diagonalstruktur der Matrizen erzeugt und damit das Gleichungssystem
vollstindig entkoppelt werden. Man sucht hierzu einen Ahnlichkeitsoperator ®, mit
dem die Knotenverschiebungen x in Abhéngigkeit der generalisierten Verschiebungen
q angegeben werden kénnen:

x={q (3)

Ein reeller Operator @ ldsst sich beispielsweise fiir die freie Schwingung des konser-
vativen Systems berechnen (PFEIFFER 1992, BATHE 1990):

Mx+Kx=0 4
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4 Grundlagen der Strukturdynamik

Fiir dieses System fiihrt ein harmonischer Lsungsansatz zu dem generalisierten Ei-
genwertproblem:

(K-o'M)o=0 )

Die nicht-trivialen Losungen des Eigenwertproblems erhilt man durch die Eigenwerte
o}, die sich als Wurzeln des charakteristischen Polynoms p(&°) ergeben:

plo?)= det(K - 0*M) 6)

Gl. (5) liefert zu jedem Eigenwert @, einen Eigenvektor @;. Dabei gewihrleistet GI.
(5) zwar die Bestimmbarkeit einer Basis linear unabhéngiger Eigenvektoren, allerdings
sind diese betragsmifBig nicht eindeutig definiert und bediirfen einer Normierung. Zu-
dem ist im Hinblick auf die Entkopplung der Systemkoordinaten die Orthogonalitit
der Basis eine wichtige Eigenschaft, die erfiillt sein muss. Ublicherweise wird fiir die
Eindeutigkeit der Eigenvektoren die Massen-Orthonormalitit als weitere Bedingung
eingefiihrt:

Hierbei ist ¢; das Kronecker-Symbol mit §;=1 fiir i=j; und ¢, =0 fiir i #;. Durch
diese Normierung beschreiben die generalisierten Verschiebungen q die Bewegungen
von Einheitsmassen.

Die Eigenvektoren ¢; konnen nun spaltenweise zur Eigenvektormatrix @ und die Ei-
genwerte @, zur diagonalen Eigenwertmatrix Q° zusammengefasst werden:

®=[o,]} ©=diaglo}] (8.9)
Damit lautet die Losung des Eigenwertproblems (Gl. 5):
K®-M®Q* =0 (10)

Erweitert man diese Gleichung linksseitig mit ®’, so gilt wegen der Massen-
Orthonormalitit (Gl. 7):

O®'MP=1 und ®Kd=0’ (11, 12)

Die GIn. (11) und (12) zeigen, dass die Eigenvektormatrix ® als Ahnlichkeitsoperator
zur Diagonalisierung der Koeffizientenmatrizen verwendet werden kann. Da die Ei-
genlosungen jeweils eine Schwingungsmode der Struktur beschreiben, bezeichnet man
den Operator ®@ als Modalmatrix oder Modalbasis und die Transformation (3) als Mo-
daltransformation. Letztere beschreibt die Knotenverschiebungen x durch Linearkom-
binationen der Eigenvektoren ¢; mit den generalisierten (modalen) Verschiebungen q
als Linearfaktoren. Ein Eigenvektor ¢; stellt dabei die Schwingungsform einer Mode
mit der Eigenkreisfrequenz w; dar.

Wendet man die so bestimmte Modaltransformation (3) auf das gekoppelte Glei-
chungssystem (2) an, so erhilt man nach linksseitiger Erweiterung mit ® die entkop-
pelten Bewegungsgleichungen in den modalen Koordinaten q:

M(r)+ Dq(r)+ Kq(r) = F(r) (13)
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Die Tilde (~) kennzeichnet hierbei Gr6Ben in modalen Koordinaten:
M=0'M®=I, D=0®0'D®, K=0'KO=0> F=0'F (14,15,16,17)

Wihrend die Diagonalform der modalen Massenmatrix M und der modalen Steifig-
keitsmatrix K durch die Bestimmung der Modalmatrix @ iiber das reelle Eigenwert-
problem (GL. 5) des konservativen Systems (Gl. 4) gewihrleistet wird, gelingt die Dia-
gonalisierung der Dampfungsmatrix nur fiir den Sonderfall einer zur Massen- und
Steifigkeitsmatrix proportionalen Dampfung (siche Abschnitt 4.3). Dann gilt:

D=®'D®=diagld,| mit d =2D, o, (18, 19)

Hierbei sind die modalen Dédmpfungswerte d; durch Lehr’sche Dampfungsmalle Dy ;
ausgedriickt. Die Lehr’schen Dampfungsmalle lassen sich in der Diagonalmatrix D,
zusammenfassen:

D, =diag|D, ] (20)
Dann erhélt man gemaB Gln. (18), (19) und (9) fuir die modale Ddmpfungsmatrix:
D=2D,0Q 1)

4.3 Déimpfung

Da die Dampfungsverhéltnisse in mechanischen Systemen einer Vielzahl von Einfliis-
sen unterliegen, ist die Bestimmung physikalischer Ddmpfungsparameter schwierig
und mit grofen Streuungen behaftet (siche Abschnitt 2.2.2). Die Dampfungsmatrix D
kann daher gerade bei komplexen FEM-Strukturen im Allgemeinen nicht analog zur
Massen- und Steifigkeitsmatrix durch Elemente mit diskreten Ddmpfungseigenschaf-
ten konstruiert werden. In der praktischen Anwendung muss die dissipierende Energie
somit ndherungsweise mit einem globalen Ansatz erfasst werden.

In vielen Féllen, in welchen Erfahrung mit spezifischen Maschinentypen vorhanden
ist, sind ungefdhre modale Dampfungsmalle bekannt oder konnen geschitzt werden.
Diese Dampfungsmalle konnen sehr bequem in den entkoppelten Bewegungsgleichun-
gen (13) beriicksichtigt werden, indem sie entsprechend Gl. (20) direkt in die
Lehr’sche Dampfungsmatrix D, eingegeben werden. Die fiir die modale Darstellung
der Bewegungsgleichungen (13) geforderte Diagonalform der Dampfungsmatrix D
(Gl. 15) wird somit durch Gl. (21) unmittelbar erfiillt.

Soll das Gleichungssystem (2) direkt in kartesischen Koordinaten gelost werden, was
z. B. bei Systemen niedriger Ordnung u. U. die effizientere Alternative zur Modal-
transformation sein kann, l4sst sich auch die Dampfungsmatrix D aus modalen Damp-
fungsmallen konstruieren (BATHE 1990). Man verwendet dazu den Rayleigh’schen
Dampfungsansatz:

D=aM+ K (22)
Die Koeffizienten « und g besitzen keine physikalische Bedeutung und miissen aus

zwei bekannten modalen DampfungsmafBien D, ; und D, , bestimmt werden. Die bei-
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4 Grundlagen der Strukturdynamik

den bendtigten Bestimmungsgleichungen entnimmt man den entsprechenden Zeilen
der transformierten (generalisierten) Form von Gl. (22):

D=cal+p4Q? (23)

Sind mehr als zwei DampfungsmafBle bekannt, so ist das Gleichungssystem iiberbe-
stimmt. Es konnen dann Mittelwerte gebildet oder die Dampfungsmatrix durch eine
Reihenentwicklung nach CAUGHEY (1960) berechnet werden. Bei Werkzeugmaschi-
nen haben sich, da die Dampfung typischerweise niedrig (D,,; = 2-10 %) und im Sys-
tem verteilt ist, sowohl der modale als auch der Rayleigh’sche Dampfungsansatz als
gute Naherungen erwiesen (EUBERT 1992, SUMMER 1986, KIRCHKNOPF 1989).

4.4  Ubertragungsfunktionen

Fiir globale Aussagen iiber das dynamische Verhalten von mechanischen Strukturen
wird zweckmiBiger Weise das Ubertragungsverhalten im Frequenzbereich betrachtet.
Dazu werden die Ubertragungsfunktionen zwischen den Orten der Krafteinleitung
(Systemeingang) und des Abgriffs von Systemantworten (Systemausgang) berechnet
(SUMMER 1986). Fiir harmonische Anregungen liefert das entkoppelte Differenzial-
gleichungssystem (13) mit (14), (16) und (21) die stationéren Losungen q:

q=(10"+/2D,00+Q*)'F (24)

Mit den Transformationen (3) und (17) lautet die Verschiebungsantwort x in kartesi-
schen Koordinaten:

x=®(-10’ + j2D,Q0+ Q) '®'F (25)

Ubertragungsfunktionen sind definiert als Verhaltnis der Systemantwort zur anregen-
den Kraft. Im Fall der hier vorliegenden Mehrgrofensysteme mit den Knotenverschie-
bungen x und den Eingangskriften F erhilt man eine Ubertragungsmatrix N(jw) mit
den dynamischen Nachgiebigkeiten samtlicher Ubertragungswege durch die Struktur:

N(jo)=xF' =®(-10* + j2D,Q0 + Q) '@’ (26)

Diese Ubertragungsmatrix beschreibt den linearen, frequenzabhingigen Zusammen-
hang zwischen den Systemkriften F und den Systemknotenverschiebungen x:

x=NF 27)

Auf Grund der entkoppelten Form (Gl. 26) lasst sich die dynamische Nachgiebigkeit

als Summe von Beitragen N,(jw) der einzelnen Moden i darstellen:

?.9

—0* + J2D, 0.0+ !

N(ja))z ZN,.(ja)) mit Ni(ja))z

(28, 29)

Durch Umformung erhilt man fiir jede Mode i einen dimensionslosen Standardfre-
quenzgang S{j®), der die Dynamik der Mode unabhingig vom Ein- und Ausgangs-
freiheitsgrad beschreibt (SUMMER 1986):
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T
. T . _ 1
N, (jo)= ~ -S,(jw) mit S[(Jw):—w - (30, 31)
,. 1+ 2D, 2 -2
.

i i

Die Ortsabhéngigkeit der dynamischen Nachgiebigkeit ist im Quotienten vor dem
Standardfrequenzgang enthalten. Die quadratische Form (dyadisches Produkt) ;"
des i-ten Eigenvektors bewirkt eine Gewichtung der Ubertragungsfunktionen durch die
Eigenbewegungen ¢ und ¢, an den Ein- und Ausgingen / bzw. k. Die dynamische
Nachgiebigkeit Ny;(jw) der Mode i im Ubertragungspfad zwischen dem Eingang / und
dem Ausgang k ist somit:

¢) lwl
Nklz(]w) e S( ) (32)
o
Der ein-/ausgangsspezifische Quotient ist die sog. Kenn-Nachgiebigkeit Ny der
Mode i im Ubertragungspfad /-k (SUMMER 1986):

Ny = (pkl(fh (33)
@;
Diese Kennzahl beziffert den Beitrag der Mode i an einem statischen Ubertragungs-
vorgang (w=0) zwischen dem Eingang / und dem Ausgang k. Die Gesamt-
Nachgiebigkeit Ny(jw) der Struktur fiur diesen Pfad lasst sich gemdf Gl. (28) als
Summe der Ubertragungsfunktionen aller Moden i darstellen:

. SN PP 1
N, (jo)= ENM, jo) mit N, (jo)="27" s (34.39)
" 142D, 2 -2
a)i i

Werden nicht Verschiebungen x, sondern Geschwindigkeiten X oder Beschleunigun-
gen X als Systemantworten betrachtet und auf die Anregungskrifte F bezogen, so er-
hélt man in analoger Weise die Mobilitit (Beweglichkeit) B(jw) bzw. die Inertanz
(Beschleunigbarkeit) I(jw) als Ubertragungsfunktionen. Diese ergeben sich auch als
Ableitungen der dynamischen Nachgiebigkeit:

B(jo)=xF" = jo-N(jo) (36)
I(jo)=%F" = jo-B(jo) 37

Aus Gln. (34) und (35) folgt somit fiir die Mobilitit By,(jw) des Ubertragungspfades I-k
(SUMMER 1986):

PP . 1

By Jw ZBM: ]a) mit Bk/i(jw): (38, 39)

o, (O

" 2D+l — —’j
. @
Und fiir die Inertanz /;(j w) erhélt man:
. 1

]k/ ]a) lem Ja) mit [k/i(/a’):(ﬂki%' o o (40, 41)

i 1- jZDLJ - iz

0
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5 Integrierte FEM-Modellierung der Gestell- und
Antriebsstrukturen

5.1 Parametrische Modellbausteine

5.1.1 Modellierungskonzept

Ein elastischer Korper liegt in der FEM-Darstellung als zusammenhingende Netz-
struktur vor. Durch die Knotenpunkte des Netzes wird das elastische Kontinuum rdum-
lich auf eine endliche Anzahl von Freiheitsgraden diskretisiert. Die verwendeten Ele-
menttypen und Werkstoffparameter definieren die Massen- und Steifigkeitseigenschaf-
ten der FEM-Struktur. Fiir so modellierte Korper wird in den folgenden Ausfithrungen
der Begriff Strukturkorper verwendet. Bei einer Werkzeugmaschine sind dies mit Vo-
lumen- oder Schalenelementen vernetzte Gestellbauteile (Maschinenbett, Vorschub-
schlitten etc.), aber auch mit eindimensionalen Balkenelementen vernetzte Ubertra-
gungswellen der Antriebsstringe (z. B. Gewindespindel). In einer Baugruppe bzw.
einer Maschine sind die Strukturkorper durch Verbindungselemente mit spezifischen
Gelenkeigenschaften miteinander gekoppelt. Diese Maschinenelemente - z. B. Lager
und Linearfithrungswagen - werden im FEM-Modell auf ihre elastischen Bindungsei-
genschaften abstrahiert und durch Federelemente abgebildet (ALBERTZ 1995, SCHNEI-
DER 2000).

Der Erstellungsaufwand fiir ein FEM-Modell nimmt mit der konstruktiven Komplexi-
tat der einzelnen Strukturkorper und der Zahl der Verbindungselemente im Modell zu.
Dabei konnen die Strukturkérper nach heutigem Stand der Technik CAD-gestiitzt mo-
delliert und mit Hilfe von Netzgeneratoren weitgehend automatisiert diskretisiert wer-
den. Die Modellierung der Verbindungselemente zur Erzeugung von Baugruppenmo-
dellen erfordert im Allgemeinen umfangreiche Benutzereingaben im FEM-
Praprozessor. Dabei miissen die Kontaktknoten an den Strukturkérpern ausgewdhlt,
Federelemente definiert und Steifigkeitswerte zugewiesen werden. Bei jeder Aktuali-
sierung eines Strukturkorpers miissen die Verbindungselemente wieder geldst und neu
erzeugt werden. Um den manuellen Aufwand bei der Modellierung von Gestellbau-
gruppen zu reduzieren, wurden von SCHNEIDER (2000) Modellbausteine entwickelt,
mit deren Hilfe Kontaktflichen und Steifigkeitsparameter fiir Verbindungselemente
mit einem Minimum an Benutzerinteraktion definiert und die Federverbindung auto-
matisiert erzeugt werden kann.

Auf diese Vorgehensweisen aufbauend, werden im Folgenden auch die Antriebsstréin-
ge als detaillierte FEM-Strukturen modelliert. Die Strukturkérper in Antriebsstrangen
sind vornehmlich Wellen (Motorwelle, Getriebewellen, Gewindespindel etc.), die ge-
eigneter Weise durch eindimensionale Netze mit Balkenelementen (Kreisquerschnitt)
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dargestellt werden. Im Gegensatz zu Volumen- und Schalenstrukturen mit drei- bzw.
zweidimensionaler Netztopologie existieren allerdings keine automatischen Diskreti-
sierungsverfahren, die in der Lage sind, den Verlauf der neutralen Faser aus 3D-CAD-
Daten automatisch zu berechnen und das Bauteil mit entsprechenden Balkenelementen
zu diskretisieren. Die Wellenstrukturen miissen daher explizit im FEM-Priprozessor
modelliert und unter Verwendung von Querschnittsbibliotheken und -editoren para-
metriert werden. Dartiber hinaus beinhalten die Antriebsstrukturen zusétzliche Verbin-
dungselemente unterschiedlicher Komplexitit (Lager, Kupplung, Getriebestufe, Ku-
gelgewindetrieb etc.).

Da die Erzeugung der Wellenstrukturen somit weitgehend manuell erfolgt und inner-
halb der Antriebsstringe im Allgemeinen zahlreiche Verbindungselemente modelliert
werden miissen, ist zur Erweiterung vorhandener FEM-Modelle von Gestellbaugrup-
pen um detaillierte Antriebsstrukturen ein erheblicher zusitzlicher Aufwand erforder-
lich. Fir die Modellierung von Werkzeugmaschinen mit dem dargestellten Detaillie-
rungsgrad sind deshalb effiziente Modellierungswerkzeuge eine unverzichtbare Vor-
aussetzung. Aus diesem Grund werden im Folgenden, auf den Ansatz von SCHNEIDER
(2000) aufbauend, problemorientierte Modellbausteine zum Erzeugen und Editieren
von FEM-Strukturen fir Werkzeugmaschinen, insbesondere der Antriebsstringe, ent-
wickelt. Tabelle 1 gibt eine Ubersicht iiber die wichtigsten Komponentenklassen und
die entsprechenden Diskretisierungsansétze.

Tabelle 1: Komponentenklassen fiir Gestell- und Antriebsstrukturen und
Diskretisierungsansditze fiir Modellbausteine

Komponentenklasse Diskretisierungsansatz Siehe
Abschnitt
3D-Strukturkérper Strukturkorper mit frei vernetzter 3D- 514
(z. B. Maschinenbett, Geometrie (Volumen- oder Schalenelemente)
Vorschubschlitten)
Allgemeines Verbindungselement mit frei belegbaren elasti- 515
Verbindungselement schen Bindungen in allen sechs Raumrichtun-
gen

Welle Strukturkdrper aus Balkenelementen 5.2.1

(Motorwelle, Vorschub-
spindel, Getriebewelle)

Lager Verbindungselement mit elastischen Bindun- 522
gen in den Radialrichtungen und gegebenen-
falls in axialer Richtung

Kupplung Verbindungselement mit elastischer Bindung 523
im Torsionsfreiheitsgrad

Linearfiihrung Verbindungselement mit elastischen Bindun- 524
gen in lateraler und vertikaler Richtung

Kugelgewindetrieb Verbindungselement mit Schraubfreiheitsgrad 5.2.5
und elastischen Bindungen in den sechs
Raumfreiheitsgraden

Getriebestufe Verbindungselement mit kinematischer (Uber- 5.2.6
(Zahnriemen, Zahnrad) setzungsverhéltnis) und elastischer (Riemen-
bzw. Zahnsteifigkeit) Kopplung der An- und
Abtriebsknoten (Torsionsfreiheitsgrad)
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5.1 Parametrische Modellbausteine

Uber das reine Erzeugen von FEM-Strukturen hinaus, wird mit den Modellbausteinen
auch deren nachtrigliche Verdnderbarkeit anhand der Eingabeparameter realisiert. Da-
durch wird der Aufbau parametrischer FEM-Modelle méglich. Die FEM-Netze der
einzelnen Komponenten konnen dann effizient editiert werden, ohne dass die jeweili-
gen Teilstrukturen durch manuelles Loschen von Kopplungen aus dem Baugruppen-
modell freigeschnitten werden miissen. Diese Anderungsprozesse lassen sich durch
Modellbausteine mit parametrischer Funktionalitdt automatisieren. Voraussetzung ist
jedoch, dass die Modellbausteine nach der Aktualisierung der FEM-Netze die zuvor
definierten Kopplungen automatisch wiederherstellen kénnen. Dazu ist eine eindeutige
netzunabhéngige Identifikation der Kontaktflichen zwischen den Komponenten erfor-
derlich. Als Losungsansatz hierfiir wird in Abschnitt 5.1.2 der von SCHNEIDER (2000)
entwickelte Kopplungsautomatismus eingefiihrt.

Als Grundlage fiir parametrische FEM-Modelle wird in Abschnitt 5.1.3 ein Datenmo-
dell, das die Datenstruktur von FEM-Modellen beschreibt, vorgestellt und darauf auf-
bauend eine Basisklasse fiir parametrische Modellbausteine definiert. Von dieser Ba-
sisklasse werden anschlieend spezifische Klassenbeschreibungen fiir parametrische
Strukturkorper, Verbindungselemente und Baugruppen abgeleitet (Abschnitte 5.1.4 bis
5.1.6). Fiir eine besonders effiziente Modellierung, speziell der Antriebsstrukturen,
werden in Abschnitt 5.2 problemorientierte Modellbausteine fiir die Komponenten der
mechanischen Ubertragungssysteme entwickelt. In Abschnitt 5.3 wird dariiber hinaus
ein Modellbaustein fiir Schlittenbaugruppen mit variabler Achsposition beschrieben.
Dieser Modellbaustein ermdglicht die Variation der Schlittenposition, z. B. zur Durch-
fithrung von Arbeitsraumstudien.

Zur Beschreibung der Modellbausteine wurden objektorientierte Datenmodelle entwi-
ckelt, die mit Hilfe der graphischen Modellierungsprache UML (engl. Unified Model-
ling Language, OESTEREICH 2005) dargestellt werden. Die UML hat sich im Bereich
der Softwareentwicklung zu einem Sprachstandard zur Modellierung von Systemen
und Prozessen entwickelt und erméglicht anschauliche und widerspruchsfreie Darstel-
lungen auch bei komplexen Datenstrukturen. Zudem ist die UML in Bezug auf die
Syntax spezifischer Programmiersprachen neutral und gewihrleistet somit die Uber-
tragbarkeit der entwickelten Datenmodelle auf jedes Softwaresystem, das iiber eine
Programmierschnittstelle (engl. Application Programming Interface, API) verfiigt.
Bild 16 zeigt die Anwendung der Modellbausteine in Verbindung mit einem konventi-
onellen FEM-Programmsystem. Dazu wird mit Hilfe der API ein anwendungsspezifi-
sches Hilfsprogramm (hier: Parametrischer Modelleditor) implementiert, das die
Kommunikation mit dem Benutzer und der FEM-Datenbasis realisiert. Im Allgemei-
nen stellt die API die erforderlichen Werkzeuge zur Programmierung von graphischen
Benutzeroberfldchen und zur Manipulation des FEM-Modells zur Verfiigung. Mit Hil-
fe des parametrischen Modelleditors werden die Modellbausteine (Objektklassen) be-
nutzerinteraktiv ausgewdahlt, parametriert und instantiiert. Dabei werden die Konnekti-
vitdtsreferenzen (Kontaktstellen der angrenzenden Strukturen) fiir den zu erzeugenden
Modellbaustein graphisch-interaktiv im FEM-Préprozessor selektiert. Beim Instantiie-
rungsvorgang erzeugt der parametrische Modelleditor eine klassenspezifische FEM-
Struktur, koppelt diese mit dem im FEM-Préprozessor bereits vorhandenen FEM-
Modell und speichert alle Erzeugungsinformationen, so dass die Modellobjekte zu je-
dem spiteren Zeitpunkt wieder verandert werden konnen. Die softwaretechnische Rea-
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5 Integrierte FEM-Modellierung der Gestell- und Antriebsstrukturen

lisierung des parametrischen Modelleditors, die im Rahmen der vorliegenden Arbeit
mit dem FEM-Programmsystem MSC.Nastran/MSC.Patran erfolgte, orientiert sich an
den spezifischen Gegebenheiten des jeweils verwendeten Simulationssystems sowie
dessen API und wird daher im Rahmen dieser Arbeit nicht weiter vertieft.

== = == - - [ e e R e e i e e
1 Objekt- 1 1 Parametrischer !
1 klassen : 1 Modelleditor :
1 1 n n
1 Welle 1 1 Welle Kugelgewindetrieb Lager 1
! Kupplung 1 | [AbsatzlLange[ @ || Ax. Steifigkt Ax. Steifight. 1
1 - 1 1 1 Lange Radialsteifigkt. 1
1 Getriebestufe 1 1 2 Nenndurchm. .- | Kippsteifigkt. :
1 |Kugelgewindetrieb| 1 T 2 | 3 |
1 Lager I 531 Konnekiivitat Konnekivitat
1 - = I =2 \ !
1 Linearfiihrung 1 23 = 1
1 1 @ ¢ Schlitten 1
I 3: I 1 o Linearf) 1
1 o | ] I
1 1 o g Motorwelle 1
1 1 1 1
1 : I Getriebe | | Spindelwelle :
: | : Kugelgewindetrieb Lager I
Graphisch-interaktive Erzeugung /
Auswahl der Aktualisierung
Konnektivitats- in der FEM-
referenzen Datenbasis
[ e e e e e e e e e e e e e e e e E — E — E —————————— 1

Spindelwelle

Festlager

Fuhrungsbahn  Loslager

Antriebsstrang X-Achse

FEM-Praprozessor

Bild 16:  Arbeit mit Modellbausteinen in Verbindung mit konventionellen FEM-
Programmsystemen

Bei der Modellierung von Kugelgewindetrieben miissen die durch die Wélzkontakte
der Umlaufkugeln gegebenen elastischen und kinematischen Verhéltnisse prizise ab-
gebildet werden (sieche Abschnitte 2.2.3 und 2.2.4). Hierfiir wurde eine besondere
FEM-Formulierung entwickelt (ZAH & OERTLI 2004A & 2004B), die in Abschnitt 5.4
beschrieben wird.

Da die Vorschubachsen der Maschine durch das oben skizzierte Modellierungskonzept
nicht mechanisch gefesselt werden, sondern erst durch die Antriebsregelung in Positi-

48



5.1 Parametrische Modellbausteine

on gehalten werden sollen (Kapitel 6), ist das FEM-Modell zunichst statisch unterbe-
stimmt und beinhaltet sog. Mechanismen. Teile der Struktur, hier die Vorschubschlit-
ten inklusive der Antriebsstringe, sind somit ohne elastische Verformung frei beweg-
lich (sieche Abschnitt 2.2.1.3). Diese Starrkérperbewegungen erfordern eine besondere
Behandlung, speziell der Dampfung, bei der numerischen Lésung der Bewegungsglei-
chungen. Hierauf wird in Abschnitt 5.5 eingegangen.

Bevor zur Modellbildung und Simulation des mechatronischen Gesamtsystems (Kapi-
tel 6) tibergegangen und das FEM-Modell hierfiir in eine regelungstechnische Darstel-
lungsform tberfiihrt wird, ist im Allgemeinen die vorgelagerte Berechnung und Opti-
mierung des rein mechanischen Systems sinnvoll (vgl. Kapitel 3, Bild 15). Zur Ermitt-
lung kritischer Eigenfrequenzen werden die Ubertragungsfunktionen (vgl. Abschnitt
4.4) der fiir die Antriebsregelung und den Zerspanprozess relevanten Ubertragungs-
strecken berechnet, wobei die Relativbeziige der ein- und ausgeleiteten Krifte bzw.
Bewegungen berticksichtigt werden miissen. Dies wird in Abschnitt 5.6 erldutert.

5.1.2 Netzunabhiingige Kopplung

Verbindungselemente werden im FEM-Modell in abstrahierter Form mit Federelemen-
ten modelliert, wobei ihre Gesamtsteifigkeit auf die diskreten Federsteifigkeiten kon-
zentriert wird. Aus numerischen Griinden empfiehlt es sich dabei, eine Feder nicht
direkt an einen einzelnen Knoten einer FEM-Struktur anzukoppeln. Die Spannungs-
konzentration am Verbindungsknoten bzw. die lokale Unstetigkeit in der Steifigkeits-
matrix kénnen bei einer solchen Vorgehensweise zu schwer quantisierbaren numeri-
schen Fehlern fithren und das Konvergenzverhalten beim Losen des Gleichungssys-
tems stéren. Zudem miisste bei der Erzeugung des FEM-Netzes, in Vorausschau auf
die spétere Ankniipfung eines Verbindungselementes, ein Koppelknoten exakt am An-
satzpunkt der Feder erzwungen werden. Bei der Anwendung freier Vernetzungsverfah-
ren kénnen dadurch u. U. stark verzerrte Elemente entstechen (SCHNEIDER 2000). Nu-
merisch und vernetzungstechnisch praktikabler ist daher die in Bild 17 dargestellte
netzunabhingige Anbindung des Federelementes tiber ein Starrkorperelement (engl.
Rigid Body Element, RBE).

RBE:s sind eine besondere Form von inneren Zwangsbedingungen (engl. Multipoint
Constraints, MPCs). MPCs stellen kinematische Abhéngigkeiten zwischen mehreren
Freiheitsgraden her und konnen in der Form eines Skalarproduktes angegeben werden

(MSC 2003):
a, | [u, o
a, . u, - “2)

Dabei sind uy und uy die Verschiebungen der unabhingigen bzw. abhingigen Frei-
heitsgrade mit den Linearkoeffizienten a; bzw. a,. Fur ein RBE errechnen sich die
Linearkoeffizienten aus den Knotenkoordinaten, und zwar so, dass sich die Knoten des
RBEs relativ zueinander nicht bewegen, sich also wie Punkte eines starren Korpers
verhalten. Die sechs Starrkorperfreiheitsgrade (Referenzfreiheitsgrade) des RBE wer-
den einem strukturfremden Knoten - dem Referenzknoten - zugeordnet, der wie im
Bild 17 dargestellt als Koppelknoten fiir die Feder dient.
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FE-NetZ\ e -.. .'. . .

Fangelement

= (Geometrie) Kontakt-

i i knoten
H
H

RBE _— Referenz-

knoten

Federelement(e) /% Referenz-
/ knoten

RBE
\ _ Kontakt-

knoten

Fangelement <_:
L-> (Geometrie)

FE-Netz — |

. é

a) Zusammenbauansicht b) Explosionsansicht

Bild 17: Netzunabhdingige Kopplung von FE-Strukturen

Je nachdem, ob der Koordinatensatz des Referenzknotens gemill Gl. (42) den unab-
héngigen oder den abhingigen Freiheitsgraden (uy bzw. u,) entspricht, sind zwei Ty-
pen von RBEs zu unterscheiden (Bild 18). Ein RBE vom Typ 1 besitzt einen unabhén-
gigen Referenzknoten und gibt somit die Verschiebungen der verbundenen (abhingi-
gen) Strukturknoten explizit vor. Die Kontaktfliche des Strukturkérpers kann sich
durch diesen RBE-Typ nicht mehr elastisch verformen. Bei einem RBE vom Typ 2 ist
der Referenzknoten abhéngig von den (in diesem Fall unabhingigen) Strukturknoten
der Kontaktfliche. Die Kontaktfliche des Strukturkorpers behélt in diesem Fall die
durch das FEM-Netz gegebene Elastizitit, wiahrend der Referenzknoten eine aus den
unabhingigen Knotenverschiebungen interpolierte Verschiebung erfihrt. Diese Kno-
tenverschiebung ist im Allgemeinen etwas grofer als im Fall eines RBE vom Typ 1.

Referenzknoten Referenzknoten
F
RBE RBE F
FE-Netz N\ __{ UrsE, Typ 1 FE-Netz [ URgg, Typ 2 ~ YRBE, Typ 1

a) RBE Typ 1 b) RBE Typ 2

Bild 18:  Explizite (Typ 1) und interpolierende (Typ 2) Starrkorperelemente
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Durch die Kondensation der Strukturfreiheitsgrade auf den Referenzknoten treten bei
RBEs vom Typ 1 lokale Versteifungseffekte auf, weswegen der RBE-Typ 1 generell
nur bei kleinen Kontaktflichen verwendet werden sollte. Werden bei der Abstraktion
der Verbindungselemente jedoch auch Bauteile wie Lagerschalen oder Fithrungswagen
vernachldssigt, bestehen wegen der fehlenden Stiitzwirkung an der Kontaktfliche al-
lerdings auch Steifigkeitsdefizite, die gerade durch RBEs vom Typ 1 in bestimmtem
MaBe wieder ausgeglichen werden. Fiir alle {ibrigen Fille sind RBEs vom Typ 2 vor-
zuziehen.

Zur Erzeugung einer RBE-Verbindung im FEM-Modell miissen die Kontaktknoten am
Strukturkorper identifiziert werden. SCHNEIDER (2000) entwickelte hierfiir einen Kop-
plungsautomatismus. Dabei werden die Kontaktknoten nicht explizit ausgewéhlt, son-
dern die Kontaktfliche durch ein geometrisches Flichenelement gekennzeichnet, das
als Fangelement dient (Bild 17). Ein Algorithmus kann Strukturknoten innerhalb des
Flachenelements erkennen und diese ,,einfangen®. Sind die Kontaktflichen eines Ver-
bindungselementes durch Flichenelemente gekennzeichnet und die Federsteifigkeit
definiert, kénnen die Referenzknoten, die RBEs und die Federelemente, d. h. ein ge-
samtes Verbindungselement, automatisch erzeugt werden.

Die einzige Schnittstelleninformation einer netzunabhéngigen Kopplung dieser Art ist
das Fangelement an der Kontaktfliache des Strukturkérpers. Da die Kontaktknoten ein-
deutig mit den Fangelementen assoziierbar sind, kénnen die Fiigepartner durch Lo-
schen des RBEs jederzeit getrennt, beliebig modifiziert und anschlieBend der Kontakt
automatisch wiederhergestellt werden.

5.1.3 Datenmodell fiir parametrische FEM-Modellbausteine

Im Folgenden wird ein objektorientiertes Datenmodell fiir parametrische FEM-
Strukturen entwickelt. Dazu werden fiir die Komponenten der Maschine — Struktur-
korper und Verbindungselemente — Objektklassen (Modellbausteine) entwickelt, wel-
che die klassenspezifischen FEM-Strukturen anhand vorzugebender Eingabeparameter
erzeugen und, wie in Abschnitt 5.1.2 dargestellt, in die Baugruppe einfiigen. Das Prin-
zip der netzunabhéngigen Kopplung ermoglicht den Klasseninstanzen bei verdnderten
Parametern die entsprechenden Teile des FEM-Modells im assemblierten Zustand zu
regenerieren und die RBE-Verbindungen auch nach Veranderungen an der Netzstruk-
tur wieder zu aktualisieren.

Die Beschreibung des Datenmodells erfolgt in der Notation der UML (vgl. OESTE-
REICH 2005). Objektklassen werden dabei, wie in Bild 19 gezeigt, dargestellt. Die
Klassen werden mit Klassennamen bezeichnet und verfiigen jeweils tiber spezifische
Attribute und Methoden, die in den UML-Diagrammen unter den Klassennamen auf-
gelistet werden.

Klassenname

Attribute
Methoden

Bild 19: UML-Notation einer Klasse

51



5 Integrierte FEM-Modellierung der Gestell- und Antriebsstrukturen

Abhingigkeiten zwischen Klassen werden, wie in Bild 20 gezeigt, beschrieben. Eine
Generalisierung, d. h. die Ableitung einer Klasse von einer anderen, wird durch einen
Pfeil von der Kind- zur Elternklasse dargestellt. Im Allgemeinen werden dabei samtli-
che Eigenschaften der Elternklasse an die Kindklasse vererbt. Erfolgt die Vererbung
aber mit Einschrankungen, werden diese am Fulpunkt des Pfeils deklariert. Ein Raute-
Symbol anstelle der Pfeilspitze markiert die Aggregation von Klassen zu komplexeren
Strukturen. Wird fiir ein Attribut des Aggregats ein Variablenname vergeben, wird
dieser am FuBpunkt der Verbindungslinie angegeben. Werden mehrere Objekte einer
Klasse aggregiert, wird deren Anzahl n ebenfalls an dieser Stelle vermerkt. Assoziati-
onen zwischen Klassen werden durch einfache Verbindungslinien dargestellt. Ein Pfeil
neben der Linie kennzeichnet eine gerichtete Beziehung. Daneben kann auch eine Be-
zeichnung fiir die Beziehung angegeben werden. An den Endpunkten der Verbin-
dungslinie kdnnen die Anzahl und die Rollen der assoziierten Objekte benannt werden.

Einschrankung B Generalisierung - ,B ist ein A“

EH

n . " &
Variablenname EI Aggregation - ,B gehort zu A

n Bezeichnung der Beziehung n L .
A Rolle <—\ Rolle B Assoziation (Beziehung)

Richtung der Beziehung

Bild 20: UML-Notation von Abhdngigkeiten zwischen Klassen

Unter Verwendung dieser Notation ist in Bild 21 das fiir parametrische FEM-
Strukturen entwickelte Datenmodell dargestellt. Im unteren Teil des Bildes sind zu-
nichst die origindren FEM-Entitdten und die Datenstruktur von FEM-Modellen ob-
jektorientiert formalisiert.

Jede Entitét verfiigt zur eindeutigen Kennzeichnung iiber eine Identifikationsnummer
(ID). Die Basis eines FEM-Modells sind die Knotenpunkte (KP). Sie definieren die
Freiheitsgrade des Modells. Ein finites Element (FE) ist je nach Spezifikation ein Fe-
der-, Balken-, Schalen-, Volumen- oder Massenelement und hat (aggregiert) mindes-
tens einen Knotenpunkt. Eine FE-Struktur ist ein Aggregat aus mindestens einem fini-
ten Element und kann dariiber hinaus auch MPCs enthalten. Ein MPC ist eine FEM-
Entitdt mit unabhédngigen (UK) und abhéngigen Knoten (AK, siehe Abschnitt 5.1.2).
Von dieser Klasse leiten sich die RBEs (siehe Abschnitt 5.1.2) ab. Je nach RBE-Typ
(1 oder 2) ist bei diesen MPCs entweder der unabhéngige oder der abhéngige Koordi-
natensatz auf einen einzelnen Knoten (Referenzknoten) reduziert (Vererbung mit Ein-
schrankung: RBE.UK bzw. RBE.AK — size=1).
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1 1
i | Modellbaustein 1.n |
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Bild 21: Datenmodell fiir parametrische Modellbausteine

Geometrische Entititen (Geo) ein- bis dreidimensionaler Gestalt (Kurven, Flichen,
Volumina) werden in FEM-Priprozessoren zur Darstellung von Bauteilgeometrien und
als Eingangsinformationen fiir Netzgeneratoren benétigt. In dem hier beschriebenen
Zusammenhang werden Geo-Entititen zur Kennzeichnung der Kontaktflichen von
FE-Strukturen verwendet (Abschnitt 5.1.2). Instanzen auf der parametrischen Verwal-
tungsebene (Bild 21, oben) kénnen die Geo-Entititen als Fangelemente verwenden,
um die Knoten der Kontaktflachen zu identifizieren und Verkniipfungen zwischen den
FE-Strukturen herzustellen. Um diese Funktionalitit bereitzustellen, wurde hier die
Klasse Automatisches Koppelelement (AKE) entwickelt. Diese Klasse aggregiert ein
Fangelement und verfiigt {iber eine Fangfunktion ,,fangen(Fangelement)“, welche die
mit dem Fangelement assoziierten Knotenpunkte ermittelt. Mittels einer Koppelfunk-
tion ,.koppeln(Koppelelement)“ generiert das AKE an der Kontaktfliche ein RBE mit
einem netzunabhidngigen Referenzknoten. Im Gegensatz zu einem origindren RBE,
welches die Kontaktknoten direkt iiber deren IDs referenziert, kann eine AKE-Instanz
mit Hilfe des Fangelementes die RBE-Kopplung regenerieren, wenn eine FE-Struktur
modifiziert wurde und sich dadurch neue Knoten mit anderen Knoten-IDs an den Kon-
taktstellen befinden.

Als allgemeiner Modellbaustein mit parametrischer Funktionalitit wird eine Verwal-
tungsklasse definiert, welche neben einer FE-Struktur fiir das jeweils darzustellende
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Teilsystem je ein AKE pro Fugestelle aggregiert (Bild 21, oben). Wihrend die FE-
Struktur das eigentliche Modell des Teilsystems darstellt, tibernehmen die AKE-
Instanzen das Schnittstellenmanagement des Modellbausteins und gewéhrleisten bei
jeder Modifikation der FE-Struktur den Fortbestand der Konnektivitit zu den benach-
barten Teilsystemen. Zur parametrischen Erzeugung und Modifikation der FE-Struktur
fiir bestimmte Komponentenklassen sind nun spezifische Erzeugungsalgorithmen zu
entwickeln.

5.1.4 Parametrische Strukturkérper

Ein Modellbaustein fiir einen parametrischen Strukturkdrper (PSK) benétigt eine Me-
thode zur Erzeugung der jeweiligen FE-Struktur. Ein PSK leitet sich deshalb von dem
in Bild 21 entwickelten allgemeinen Modellbaustein ab und wird um eine entspre-
chende Erzeugungsmethode ergénzt (Bild 22). In Abschnitt 5.1.1 wurde der Begriff
HStrukturkorper fiir riumlich diskretisierte Bauteile eingefiihrt. Da die FE-Struktur
dieser Korper von beliebiger Komplexitit sein kann, werden parametrische Struktur-
korper hier nach der Erzeugungsmethode klassifiziert.

Fiir Standardbauteile mit begrenzter Komplexitit konnen parametrische Knotenmuster
entwickelt und somit die Knotenpunkte und Elemente des Strukturkorpers explizit er-
zeugt werden (Bild 22: ExpliziterSK). Ein Beispiel hierfiir ist der in Abschnitt 5.2.1
beschriebene Modellbaustein fir Antriebswellen, deren zylindrische Teilstrukturen
anhand der Durchmesser, Langen und Knotendichten mit einem sehr iibersichtlichen
Parametersatz eindeutig beschrieben und erzeugt werden kénnen.

Strukturkérper komplexerer Gestalt konnen, wie in Abschnitt 5.1.1 erwihnt, ausge-
hend von einem 3D-Geometriemodell automatisch vernetzt werden (Bild 22: GeoSK).
Entsprechende Netzgeneratoren lassen sich in das parametrische Modellierungskon-
zept integrieren, indem diese durch die Erzeugungsmethoden der Modellbausteine
ausgefiihrt und die erzeugten Netzinformationen an die aufrufende Instanz
ibergeben werden. Strukturbeschreibender Parameter des Modellbausteins ist in die-
sem Fall ein Verweis auf die zu vernetzende Geometrie. Dabei ist es unerheblich, ob
diese innerhalb des FEM-Préprozessors modelliert oder von einem CAD-System iiber-
geben wird. Voraussetzung fiir letzteren Fall ist ein Importfilter fiir das bereitgestellte
Geometrieformat. Mit der Steuerung des Geometrieimports durch die Modellbausteine
wird eine besonders enge CAD-CAE-Integration erreicht: Wihrend zur Geometriemo-
dellierung die volle Funktionalitit eines CAD-Systems genutzt werden kann, gewéhr-
leisten die Instanzen der jeweiligen Modellbausteine ein stets aktualisierbares und so-
mit konsistentes FEM-Modell.

Alternativ zur Vernetzung einer importierten Geometrie kann auch eine extern erzeug-
te und bereitgestellte FE-Struktur aggregiert und deren Import durch einen Modellbau-
stein gesteuert werden (Bild 22: ImportSK). Analog zur Klasse ,,GeoSK* hat auch die-
se Klasse nur einen strukturbeschreibenden Parameter, ndmlich einen Dateiverweis auf
die zu importierende FE-Struktur. Durch Instanzen dieser Klasse konnen Teilstruktu-
ren einer Maschine mit beliebigen (auch externen) Werkzeugen modelliert und an-
schliefend als Parameter des entsprechenden Modellbausteins in das Gesamtmodell
integriert werden.
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Modellbaustein <3

Erzeugungsmethode

ExpliziterSK. GeoSK. ImportSK.
Erzeugungsmethode Erzeugungsmethode Erzeugungsmethode
—Explizit(Parametersatz) —Netzgenerator(Geo) —Import(ExternesNetz)
ExpliziterSK | GeoSK | | importsk |
P t tz
arametersa 1|Geo 1 [ ExternesNetz
| Geo | | FE-Struktur |

Bild 22: Datenmodell fiir parametrische Strukturkorper (PSK)

5.1.5 Parametrische Verbindungselemente

Verbindungselemente werden, wie in Abschnitt 5.1.2 gezeigt, mit Federelementen
modelliert. Die Objektklasse der parametrischen Verbindungselemente (PVE, Bild 23)
bendtigt fiir jeden zu fesselnden Freiheitsgrad ein Federelement mit je einem Steifig-
keitsparameter. Die automatische Verkniipfung der beiden Federknoten mit den Struk-
turkorpern erfolgt durch je ein AKE-Objekt (vgl. Bild 21).

Spezifische Verbindungselemente wie Lager, Kupplungen, Kugelgewindetriebe
(KGT) oder Linearfiihrungen (LF) kénnen von der PVE-Klasse abgeleitet werden,
wobei die jeweiligen Bindungseigenschaften genau zu definieren sind. Beispielsweise
fesselt ein Lager bis zu finf der sechs Raumfreiheitsgrade. Nur die Rotation um die
Wellenachse bleibt frei. Eine Linearfithrung fesselt den vertikalen und lateralen, eine
Kupplung nur den Torsionsfreiheitsgrad. Bei Kugelgewindetrieben kann die elastische
Schraubverbindung zwischen der Mutter und der Spindelwelle durch eine spezielle
Anordnung von zehn Federelementen modelliert werden (siehe Abschnitt 5.4.3). In
Abschnitt 5.2 werden u. a. fiir diese Modellbausteine detaillierte Objektklassen entwi-
ckelt.

Feder 1..n

Steifigkeitsparameter

Lager.Bindung Kupplung.Bindung
—>size=5 —size=1 —size=10 —>size=2

| Lager E | | Kupplung:%: | KGT Egz| | LF |_?_| |

Bild 23: Datenmodell fiir parametrische Verbindungselemente (PVE)

KGT.Bindung LF.Bindung
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5.1.6 Parametrische Baugruppen

Mit den in den beiden vorhergehenden Abschnitten definierten Modellbausteinen 14sst
sich eine Verwaltungsklasse fiir parametrische Baugruppen (PBG) definieren. Eine
solche Baugruppe enthilt mindestens einen parametrischen Strukturkdrper (PSK) und
mindestens ein parametrisches Verbindungselement (PVE). Bild 24 zeigt das entspre-
chende Datenmodell. Die Kontaktstelle zwischen einem Strukturkérper und einem
Verbindungselement ist im FEM-Modell durch ein Koppelelement (RBE) und ein zu-
gehoriges Fangelement (Geo) eindeutig definiert. Die parametrischen Verwaltungsin-
stanzen der beiden Fiigepartner (PSK und PVE) verwalten das Koppel- und das Fang-
element {iber eigene AKE-Objekte und kénnen somit nach Verdnderungen an den FE-
Strukturen unabhéngig voneinander die RBE-Kopplung regenerieren. Die Verwal-
tungsinstanzen der Modellbausteine fithren die Regenerierung ihrer RBE-Kopplungen
nach jeder Anderung der von ihnen erzeugten und verwalteten FE-Strukturen durch.
Dadurch wird mit den Modellbausteinen die Verdnderung von FE-Strukturen auch
innerhalb von bereits assemblierten Baugruppen moglich. Nach einer Parametervaria-
tion durch den Anwender wird die FE-Struktur des jeweiligen Modellbausteins ge-
16scht und neu erzeugt. Die geometrischen Fangelemente an den Kontaktstellen der
FE-Struktur bleiben wéhrend dieses Vorganges erhalten. Somit konnen die Kontakt-
knoten der aktualisierten FE-Struktur sofort identifiziert und die RBE-Kopplung wie-
derhergestellt werden.

Neben der parametrischen Modellierung von einzelnen Bauteilen und Maschinenele-
menten mit Hilfe der Modellbausteine kénnen iiber die PBG-Klasse auch Baugrup-
penparameter fiir die gesamte Baugruppe definiert und variiert werden. Eine Anwen-
dung hierfiir ist z. B. die automatisierte Transformation der Schlittenpositionen in ei-
nem Werkzeugmaschinenmodell (siehe Abschnitt 5.3).

FE-Struktur

1| Koppelelement

| RBE AH Geo

1| Fangelement

Bild 24:  Datenmodell fiir parametrische Baugruppen (PBG)
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5.2 Modellbausteine fiir Antriebsstringe

5.2.1 Antriebswelle

In den folgenden Abschnitten werden parametrische Modellbausteine fiir Komponen-
ten in Antriebsstrangen entwickelt. Zunéchst werden die Wellen betrachtet. Die Struk-
tur einer Welle ist durch ein parametrisches Knotenmuster explizit beschreibbar. Der
Modellbaustein fiir Wellen ist daher von der Klasse der expliziten Strukturkorper
(ExpliziterSK, Abschnitt 5.1.4, Bild 22) abzuleiten und um ein explizites Datenmodell
zur Definition der FE-Struktur zu ergénzen.

Bild 25 zeigt den geometrischen Aufbau einer Antriebswelle mit allen erforderlichen
funktionellen Bestandteilen. Die FE-Struktur der Welle besteht aus Balkenelementen,
die entlang der neutralen Faser angeordnet und mit dem Durchmesser des jeweiligen
Wellenabsatzes parametriert sind.

Koppelstelle: .'-ﬁKE 'AKE'"E Koppel- AKE AKE Koppel-
Kupplung i - stelle: stelle:
| | Lager ‘ ‘ | | Lager
e B <11
]
Koppelstelle (Fangobjekt):
Kugelgewindetrieb (KGT)
Absatz-Nr.: 112] 3 4 5 [6] ...n

Bild 25: Modellierung von Wellen

Balkenelemente bilden die Verformungen der Welle in allen sechs Freiheitsgraden ab.
Bei der Darstellung von Berechnungsergebnissen ist die Torsion der Balkenelemente
allerdings nicht visualisierbar, wenn die Balkenelemente nur als eindimensionale
Struktur (Linie) dargestellt werden. Zur Visualisierung der Wellentorsionen konnen,
wie in Bild 26 dargestellt, an den Knoten der Wellenstruktur masselose Balkenelemen-
te in radialer Richtung angebracht werden. Die masselosen Elemente beeinflussen das
Berechnungsergebnis in keiner Weise, dienen aber bei der Ergebnisvisualisierung als
Zeiger zur Darstellung der Torsionen.

Im Datenmodell fiir Wellenobjekte (Bild 27) werden die Wellenabsétze durch eine
eigene Klasse (Absatz) verwaltet. Uber diese Klasse werden die Lingen (L) und die
Durchmesser (D) der Wellenabsitze sowie die jeweilige Anzahl (Z) der Balkenele-
mente (Netzfeinheit) gesteuert. Die Absatz-Klasse definiert auch, ob ein Absatz Kop-
pelstelle (KS = ja/nein) fiir ein Verbindungselement, z. B. eine Kupplung oder ein La-
ger, ist. Fiir diesen Fall wird ein AKE-Objekt zur Parametrierung der Schnittstellenatt-
ribute (Koppel- und Fangelement, Bild 21) vorgesehen. Ferner wird ein zylindrisches
Geometrieobjekt aggregiert. Dieses dient zur dreidimensionalen Visualisierung der
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Wellengestalt, was je nach Funktionalitdt des verwendeten Priaprozessors u. U. hilf-
reich sein kann, falls Balkenelemente nur als Linien darstellbar sind.

Kupplungsknoten Lagerknoten Balkenelemente KGT-Knoten Lagerknoten

masselose Balkenelemente (Zeiger)
Bild 26: FE-Struktur einer Welle mit masselosen Zeigerelementen

Der Modellbaustein ,,Welle* erzeugt und verwaltet die Instanzen der einzelnen Wel-
lenabsétze und definiert zur Positionierung und Orientierung der Welle ein gemeinsa-
mes Koordinatensystem (KOS). Eine Besonderheit ergibt sich bei der Anwendung des
Modellbausteins zur Modellierung von Vorschubspindeln. Zur Kopplung mit der Ku-
gelgewindemutter bendtigt der Modellbaustein ein zusétzliches AKE-Objekt. Da die
Position der Mutter verdnderlich ist, wird dieses AKE-Objekt nicht einem fixen Wel-
lenabsatz zugeordnet, sondern dem iibergeordneten Wellenobjekt. Dadurch kann die-
ses AKE-Objekt z. B. bei Verdnderung der Position einer parametrischen Schlitten-
baugruppe die Kopplung an jeder beliebigen Stelle der Welle regenerieren.

ExpliziterSK  [<3—{ Welle H

ID
KOS

|

Absatz

ID
L,D,Z
KS = ja/nein

Bild 27: Datenmodell des Modellbausteins ,, Welle *

5.2.2 Lager

Ein Lager verbindet eine Welle axial drehbar mit einem Gehduse oder Gestellkorper.
Je nach Lagertyp (Axial-/Radiallager) fesselt es dabei bis zu funf Freiheitsgrade und
kann dementsprechend Axial- und Radialkrifte sowie Kippmomente tibertragen. Fiir
jeden gefesselten Freiheitsgrad wird im Modell ein Federelement bendtigt, dessen
Knoten, wie in Bild 28 dargestellt, durch ein wellen- und ein flanschseitiges AKE-
Objekt an die zu verbindenden Strukturkorper gekoppelt werden.
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[ttt 1
Lager i_ j 5Feder- Ll o . 7Lagen‘|ansch
elemente S

Welle / .'“'1.\‘ [ |

; e |r i g

i I\
i

AKE r S (2 5 o o ) A N

AKE

Bild 28:  Modellierung von Lagern

Die Klassendefinition fiir den Modellbaustein ,,Lager* entspricht gemif Bild 23 einem
parametrischen Verbindungselement, welches fiinf Federelemente verwaltet. Der Pa-
rametersatz des Modellbausteins umfasst die Axial-, die Radial- und die Kippsteifig-
keit und spezifiziert somit ein allgemeines Lager. Die Axialsteifigkeit wird einem in
Richtung der Spindelachse wirkenden Federelement zugewiesen. Mit der Radialstei-
figkeit werden zwei quer zur Spindelachse wirkende und zueinander senkrecht orien-
tierte Federelemente parametriert. Die Kippsteifigkeit wird in zwei Drehfederelemente
eingesetzt, welche die Rotationsfreiheitsgrade um die beiden Radialrichtungen fesseln.
Je nach Lagertyp werden die Steifigkeitsparameter bei der Instantiierung eines Lager-
objektes mit von Null verschiedenen Werten belegt. Fiir Standardbauteile konnen Pa-
rametersitze vordefiniert werden, was den Eingabeaufwand und das Risiko von Ein-
gabefehlern bei der Modellierung minimiert.

5.2.3 Kupplung

Eine Kupplung dient zum Ausgleich von fertigungs- und montagebedingten Axial-,
Radial- und Winkelversédtzen zwischen Wellen und {iibertrdgt daher nur Torsionsmo-
mente. Im Modell wird sie durch ein einziges, torsionssteifes Federelement abgebildet
und analog zu den tibrigen Verbindungselementen mit AKE-Objekten an die zu ver-
bindenden Wellen gekoppelt (Bild 29). Die Klassendefinition ist dem Datenmodell der
parametrischen Verbindungselemente (Bild 23) zu entnehmen. Einziger Parameter des
Modellbausteins ist die Torsionssteifigkeit der Kupplung.

Kupplung Wellenende Wellenende

_____ e lem]--

AKE Torsionsfeder AKE

Bild 29: Modellierung von Kupplungen
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5.2.4 Linearfithrung

Ein Linearfilhrungswagen fesselt einen Vorschubschlitten in zwei Richtungen (vertikal
und lateral) quer zur Fithrungsbahn. Der Modellbaustein fiir Linearfiihrungen (Bild 23:
LF) erzeugt diese Fesselung durch zwei Federelemente zwischen einem fithrungswa-
gen- und einem fithrungsbahnseitigen AKE-Objekt (Bild 30). In Vorschubrichtung ist
dieses Verbindungselement frei beweglich. Eventuelle Kippsteifigkeitsanteile der Fiih-
rungswagen konnen fiir statische und dynamische Steifigkeitsanalysen bei Werkzeug-
maschinen im Allgemeinen vernachlissigt werden, da lokale Kippbeanspruchungen
der Fithrungswagen durch die eigensteifen Strukturkorper aufgenommen werden und
die Verkippung der Strukturkorper im Vergleich zur vertikalen bzw. lateralen Einfede-
rung der Fithrungswagen sehr klein ist.

Fihrungs- Schlitten Bett : <

wagen (FE-Netz) (FE-Netz) AKE
2 Feder- :
elemente\%

Fihrungs- ) AKE

schiene i

Bild 30: Modellierung von Linearfiihrungen

5.2.5 Kugelgewindetrieb

Der Kugelgewindetrieb koppelt die rotatorische Antriebsbewegung mit der translatori-
schen Vorschubbewegung. Das Schraubgelenk zwischen der Kugelgewindespindel
und der Mutter stellt dabei eine elastische Bindung dar und kann durch eine spezielle
Anordnung von zehn Federelementen modelliert werden (siehe Abschnitt 5.4.3). Dabei
sind u. a. rotatorische und translatorische Freiheitsgrade der Spindel und der Mutter
miteinander zu koppeln. Eine moglichst genaue Abbildung der Schraub- und Steifig-
keitseigenschaften des Kugelgewindetriebes ist eine zentrale Voraussetzung fiir die
realititsgetreue Beanspruchung des gesamten, im Maschinenmodell integrierten An-
triebsstrangmodells. Die Entwicklung eines geeigneten Modells fiir den Kugelgewin-
detrieb erfordert eine detaillierte Analyse der kinematischen und elastischen Verhilt-
nisse des Umlaufkugel-Gewinderillen-Systems und wird deshalb in einem eigenen
Abschnitt (5.4) ausfiihrlich behandelt. In Bild 31 ist das dort entwickelte 10-Feder-
Modell durch eine einzelne Feder zwischen Gewindespindel und Mutter symbolisiert.
Wie bei den vorhergehend entwickelten Modellbausteinen werden auch bei dieser pa-
rametrischen Objektklasse (KGT, Bild 23 auf Seite 55) die Federknoten durch AKE-
Objekte mit den entsprechenden Strukturkérpern (Vorschubschlitten bzw. Spindelwel-
le) gekoppelt.
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Schlitten Mutter Gewindespindel

]
| /]
_____

U

AKE 10-Feder-Modell AKE

Bild 31: Modellierung von Kugelgewindetrieben

5.2.6 Getriebestufe

Vereinfachte Knotenstrukturen fiir Getriebestufen konnen, wie in Bild 32 skizziert,
explizit modelliert werden. Es bietet sich an, den Modellbaustein fiir die Getriebestufe
von der Klasse der expliziten Strukturkérper (ExpliziterSK, Bild 22) abzuleiten, wobei
das Datenmodell um die explizit definierte FE-Struktur ergidnzt wird. Allerdings ent-
spricht dieser Modellbaustein im strengen Sinne nicht der Begriffsdefinition eines
Strukturkorpers (siehe Abschnitt 5.1.1), da die Getriebestufe einen Ubersetzungsme-
chanismus enthilt. Die FE-Struktur der Getriebestufe entspricht also nicht dem FE-
Netz eines elastischen Kontinuums, sondern einer explizit konstruierten Aggregation
verschiedener FEM-Entititen. Die Klassifizierung des Getriebes als Strukturkérper
ermdglicht jedoch die Erzeugung des Getriebes durch einen einzigen Modellbaustein.
Dies ist bei der Anwendung deutlich effizienter als die Modellierung einer Getriebe-
baugruppe mit einzelnen Modellbausteinen, was selbstverstindlich ebenfalls und mit
noch héherem Detaillierungsgrad moglich ist.

AKE Torsionsfeder Massenelement Torsionsfeder
(Antrieb) (WNV) (Ritzel) (Riemen)
.1_._..@. -
- @_._._l.-
Getriebestufe Hilfs- MPC Massenelement  Torsionsfeder AKE

knoten (Ubersetzung) (Rad) (WNV) (Abtrieb)

Bild 32: Modellierung von Getriebestufen

Ritzel und Rad konnen, wie in Bild 32 dargestellt, vereinfacht durch Massenelemente
(Massentensoren) modelliert werden. Die Riemensteifigkeit, bzw. bei Zahnradgetrie-
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ben die Zahnsteifigkeit, wird auf eine Torsionsfeder reduziert, die an den Ritzelknoten
angelenkt und mit ihrem radseitigen Freiheitsgrad an einen Hilfsknoten gekoppelt
wird. Das Ubersetzungsverhiltnis i wird durch ein MPC abgebildet, welches seriell
zum Federelement zwischen den Hilfsknoten und den Radknoten geschaltet wird. Die
Zwangsbedingung des MPCs (vgl. Gl. 42) lautet fiir ein Riemengetriebe:

i P itfsknoten :|
. =0 43
Hiks @

Fiir ein Zahnradgetriebe mit Drehrichtungsumkehr lautet diese Bedingung entspre-

chend:
i P Hilfsknoten }
. =0 44
L:| |: Prad i

Falls die Steifigkeiten der Welle-Nabe-Verbindungen (WNV) beriicksichtigt werden
sollen, so sind diese an- und abtriebsseitig an den Ritzel- bzw. Radknoten anzukop-
peln. Das Einfiigen dieses Modellbausteins in den Antriebsstrang erfolgt wieder para-
metrisch durch je ein an- und ein abtriebsseitiges AKE-Objekt. Das Datenmodell der
so definierten Getriebestufe zeigt Bild 33.

ExpliziterSK | Getriebe —E_ ~

ID

Ubersetzungsverh. 2
Massentensoren Masse A
Steifigkeiten

0
1 [

FE-Struktur

Bild 33: Datenmodell einer Getriebestufe

1] MPC 3

Ubersetzung

5.3 Parametrische Achsbaugruppen (Arbeitsraumstudien)

Wie in Abschnitt 2.2.4 erwihnt, bilden lineare FEM-Modelle nur die um einen Be-
triebspunkt linearisierten Bewegungen der Maschine ab, so dass grofle Fithrungsbewe-
gungen mit diesen Modellen nicht simuliert werden konnen. Da das statische und dy-
namische Verhalten einer Maschine dennoch von der Positionierung der Vorschubach-
sen im Arbeitsraum abhingt, sind die Analyseergebnisse filir einen einzigen Arbeits-
punkt nur lokal aussagefahig. Wegen des enormen Aufwands zur Erstellung der Mo-
delle fiir viele Arbeitspunkte sind in der Literatur aber bislang noch keine Berichte
iiber systematische Arbeitsraumstudien auf der Basis von FEM-Modellen zu finden.

Das in Abschnitt 5.1 entwickelte Datenmodell bietet aber die Moglichkeit, parametri-
sche Achsbaugruppen zu definieren und den Arbeitspunkt iiber achsspezifische Positi-
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onsparameter ohne zusétzlichen Modellierungsaufwand zu variieren (ZAH & OERTLI
2005). Eine parametrische Achsbaugruppe (Achse) kann, wie in Bild 34 dargestellt, als
parametrischer Strukturkérper (PSK) betrachtet und daher von dieser Klasse abgeleitet
werden. Im Gegensatz zu den in Abschnitt 5.1.4 entwickelten Objektklassen fiir struk-
turverdnderliche Korper (Bild 22), die als Modellbausteine beim Aufbau des Simulati-
onsmodells verwendet werden, handelt es sich bei einem Achsobjekt um einen positi-
onsverdnderlichen Strukturkorper, dem bei seiner Instanziierung eine bereits erzeugte
FE-Struktur als Schlittenkérper zugewiesen wird. Diese Klasse wird daher nicht mit
einer Erzeugungsmethode fiir die FE-Struktur ausgestattet, sondern mit einer Trans-
formationsmethode zur Verschiebung oder Verdrehung der FE-Struktur gemifl dem
jeweils vorgegebenden Positionswert (Achsposition). Bei einem Transformationsvor-
gang miissen die Fithrungswagen und die Kugelgewindemutter entlang der Linearfiih-
rungen bzw. der Kugelgewindespindel versetzt werden. Die Regeneration der Kopp-
lungen wird auch bei dieser Objektklasse durch AKE-Objekte gewéhrleistet.

FE-Struktur

1 | Schlittenkdrper

Achse «{ >

Achsposition
Transform(Schlitten)

Bild 34: Datenmodell fiir parametrische Vorschubachsen

Das entwickelte Datenmodell der parametrischen Modellbausteine und Achsbaugrup-
pen ist hinsichtlich der aggregierten FE-Strukturen nicht-ausschlielich. Das bedeutet,
dass FEM-Modellentitidten von mehreren Verwaltungsinstanzen referenziert und ma-
nipuliert werden konnen. FEM-Entitéten konnen somit unabhéngig von ihrer Zugeho-
rigkeit zu den erzeugenden Instanzen auch an die Schlittenkorper der Achsinstanzen
aggregiert werden. Insbesondere ist die Mehrfach-Referenzierung der FEM-Entitéten
fiir die Achs-Parametrierung von Maschinen mit serieller Kinematik von ausschlagge-
bender Bedeutung. Eine Achsinstanz transformiert dabei die gesamte FE-Struktur des
durch den jeweiligen Antrieb bewegten Teilsystems. Dieses beinhaltet auch die Achs-

63



5 Integrierte FEM-Modellierung der Gestell- und Antriebsstrukturen

baugruppen, die in der kinematischen Kette nachgelagert sind und von eigenen Achs-
instanzen verwaltet werden. Als Beispiel zeigt Bild 35 das fiir Arbeitsraumstudien
aufbereitete parametrische FEM-Modell eines Fiinf-Achs-Bearbeitungszentrums mit
Benutzerschnittstelle zur Auswahl und Positionierung der Vorschubachsen.

=lalx1
Action:  Transform M

Select Axis To Transform

B-Achse 3
c-Achse |
v|

S —— -

Min Max
400
J

Axis Position

Y
Apply Cancel t_'

a) Auswahl der Achsobjekte b) Parametrisches FEM-Modell eines
und Einstellung der Finf-Achs-Bearbeitungszentrums
Achspositionen in verschiedenen Arbeitspunkten

Bild 35: FEM-Modell einer Maschine mit parametrischen Achsbaugruppen

5.4 FEM-Formulierung fiir Kugelgewindetriebe

5.4.1 Steifigkeit einer einzelnen Umlaufkugel

5.4.1.1 Steifigkeitsverhiiltnisse im Kugel-Rillen-Kontakt

Im Folgenden wird die Modellbildung fiir die Kugelgewindetriebe durchgefiihrt. Wie
bereits erwéhnt, erfordert dies eine detaillierte Analyse der elastischen und kinemati-
schen Verhiltnisse im Umlautkugel-Gewinderillen-System. Bild 36 zeigt zwei rele-
vante Bauweisen fiir vorgespannte Kugelgewindetriebe. Nicht vorgespannte Kugelge-
windetriebe kommen in Werkzeugmaschinen kaum zum Einsatz und werden daher im
Rahmen dieser Arbeit nicht weiter betrachtet. Hinsichtlich ihrer Steifigkeitseigen-
schaften kann angenommen werden, dass die Nachgiebigkeit der Kugeln gegeniiber
denen der Grundkérper von Kugelgewindespindel und -mutter dominiert (SPIEB 1970,
OPHEY 1986, GOLZ 1990).
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Doppelmutter

Einzelmutter mit
4-Punkt-Bertihrung

Bild 36: Typische Bauweisen vorgespannter Kugelgewindetriebe

Unter Vernachlédssigung der Reibung iibertrégt eine einzelne Kugel dabei nur Kréfte
F, in Richtung der Berithrnormalen im Kontakt zwischen der Kugel und der Gewinde-
rille (Bild 37, vgl. HILMER 1978, SUMMER 1986).

a: Steigungswinkel Gewinde- Umlauf-
L Berlihrwinkel grund kugel
¥+ Azimutwinkel

Bild 37:  Krdfte und Winkel am Kugel-Rillen-Kontakt

In einem lokalen Koordinatensystem N, dessen x-Achse ye, mit der Berithrnormalen
zusammentfillt, enthdlt der Steifigkeitstensor yc¢ der Einzelkugel nur die Normalstei-

figkeit ¢, der Kugel:
N cxx N ny N sz Cn 0 0
N C= N c'vx N ny N Cyz = 0 0 0 (45)
NCx  NC,  NC 0 0 0
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5.4.1.2 Koordinatentransformationen
Das Koordinatensystem N geht durch dreifache Drehung aus dem Inertialsystem / her-
vor (siehe Bild 37 und Bild 38, vgl. LIN U. A. 1994):

(1) Das im Kugelmittelpunkt befestigte Kugelkoordinatensystem B ist ge-
geniiber dem Inertialsystem / durch die azimutale Winkellage y der
Kugel um die Spindelachse z e, = ; e, verdreht.

(2) Das in Laufrichtung der Kugel (Gewindetangente) orientierte Tangen-
tialsystem 7" geht durch Drehung um den Steigungswinkel « aus dem
B-System hervor (re, = ze,).

(3) Fiir das Beriihrnormalensystem N ist das Tangentialsystem 7 um den
Lastwinkel # um die Laufrichtung (Gewindetangente) der Kugel zu
verdrehen (e, = ye.).

Die zu den Drehungen gehérenden Drehoperatoren sind in Bild 38 dargestellt.

1 0 0
Ay,=| 0 cosy —siny (46)
0 siny cosy

[ cosa 0 sina
ABT = 0 1 0 47)

—sina O cosa

cosff —sinff O
™ sinff cosff 0 (48)
0 0 1

>
Il

Bild 38: Koordinatentransformationen

Die Verkettung der Drehmatrizen (46) bis (48) liefert die Operatoren zur Koordinaten-
transformation vom N- ins /-System bzw. ins B-System:

Ay =ApAAy (49)

Apy = A Ay (50)
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Damit erhélt man den Steifigkeitstensor einer Kugel im /- und im B-System durch die
folgenden Transformationen jeweils als vollbesetzte Matrix:

1€ 1€y 1Ck
1€=1 16 1€y Gy |T Ay ne A;V (51)
1€ 16, 1€
BCxw BCy BCi:
8€=| 8Cx BC)y BC): | = Ay ne AfT)’N (52)
BCx BC:y BC

5.4.2 Steifigkeitsmatrix fiir Kugelgewindetriebe

5.4.2.1 Dimension und Struktur der Matrix

Das Modell des Kugelgewindetriebes soll einen Referenzknoten 1 der Spindel mit ei-
nem Referenzknoten 2 der Mutter, welche deckungsgleich auf der Spindelachse im
Mittelpunkt der Mutter (Referenzknoten @, sieche Bild 36) liegen, koppeln. Hierzu
wird eine Steifigkeitsmatrix Cger gesucht, welche die Gesamtsteifigkeit aller Kugeln
in den sechs Raumfreiheitsgraden abbildet und dabei den Schraubfreiheitsgrad unge-
fesselt beldsst. Die Matrix muss also singulér sein und die Dimension 12x12 haben:

Cix.jx Cix.»/y Cix,jz Cix,j(p Cix,jl Ci,\‘.»/ v
Ciy JJX Ciy Y C:; v.jz C:: V.Jj9 Ci,v JX Ci)* SV
|
Cll ‘_Clz . Ciz,,/'x C':,jy Ciz.,/'z CiZ-./w C'rvjz C'rvju/
Coor=l-cie | ™M C=lc ¢ o o oo | (5354

211 22 ip,jx ip.jy ip,jz ip.jo ip.jx ip.jy

Cil,jx Ciz Wy Cil,jz Cil,j ? Ciz X Cil,f v
_Ci'//‘jx Ciw,jv Ciuhjz Ciu/./w Ciw,jl Ciw,ju/_

Die Indizes i,j = 1,2 bezeichnen die Knotennummern der zu koppelnden Referenzkno-
ten mit den translatorischen und rotatorischen Inertialfreiheitsgraden x,y,z bzw.
o, . w. Die Steifigkeit des Kugelgewindetriebes ergibt sich als Gesamtsteifigkeit aller
im Eingriff befindlichen Kugeln. Um die Steifigkeitsmatrix Cxgr herzuleiten, sind die
Kugelsteifigkeitstensoren ;¢ (3x3-Matrizen, Gl. 51) im /-System von den jeweiligen
Aufenthaltsorten der Kugeln (Kugelmittelpunkte) am Spindelumfang an die Position
der Referenzknoten zu transformieren und iiber alle Kugeln zu summieren. Infolge der
Verschiebung der Bezugssysteme aus den Kugelmittelpunkten in die Referenzknoten
entstehen dabei in der Steifigkeitsmatrix Cggr die rotatorischen Anteile.

Wegen des Maxwell’schen Reziprozititstheorems muss die Matrix Cggr symmetrisch
sein:

CKGT = C/T<Gr (55)
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Da der Kugelgewindetrieb wegen des gemeinsamen Wirkdurchmessers (Kugelmitten-
kreis d,) der Spindel und der Mutter keinen Kraft- und keinen Momentenwandel her-
vorruft, sind die Elemente der Untermatrizen C; betragsmiBig identisch und wegen
Gl. (55) auch innerhalb der nebendiagonalen Blécke symmetrisch:

C,=C,=C,=C,, und C,=C; (56, 57)

Zur Herleitung der Steifigkeitsmatrix Cger gentigt also die Bestimmung einer der Un-
termatrizen, z. B. durch Betrachtung eines Knotens.

5.4.2.2 Spezifische Kugelsteifigkeit

Die Transformation (51) liefert mit den Gleichungen (45) bis (49) den Steifigkeitsten-
sor ;¢ einer Kugel im Inertialsystem / in Abhéngigkeit von der azimutalen Winkellage
y der Kugel (siehe Gl. 46). Da sich die Gesamtsteifigkeit des Kugelgewindetriebes mit
dem Vorriicken aller Kugeln um jeweils eine Position periodisch wiederholt und alle
dazwischen liegenden Zustinde gleich hdufig auftreten, ist es sinnvoll, mit einer tiber
den Azimutwinkel (Spindelumfang) gemittelten Kugelsteifigkeit zu rechnen. Mit dem
gleichen Argument kann iiber die Spindellinge gemittelt werden. Die Verteilung der
Kugelsteifigkeit tiber den Winkel Ay zwischen zwei benachbarten Kugeln und den Ab-
stand A/ = P/i (Spindelsteigung P, Zahl der Gewinderillen i) zwischen zwei benachbar-
ten Gewinderillen definiert die spezifische Kugelsteifigkeit:
_ ¢

= 58
AN (58)

Mit der Annahme des kontinuierlichen Steifigkeitsverlaufs kann die Steifigkeitsmatrix
Cxor des Kugelgewindetriebes anstelle der Summation iiber alle Kugeln nun ohne die
Kenntnis der diskreten Lagen der Kugeln als Flachenintegral iiber dem Umfang 27
und der Eingriffslange /;, der Mutter im /-System berechnet werden:

C, = '[J.,Ek,d;/dx; kl=x,y,2,0, 0, (59)
Ly, 27

Die durch die Integration herzuleitenden Formulierungen gelten fiir Doppelmuttern
und Muttern mit Vierpunktkontakt gleichermaflen, da eine Mutter mit Vierpunktkon-
takt, wie in Bild 39 dargestellt, gedanklich in zwei Doppelmuttern halber Steifigkeit
zerlegt werden kann.

~

Bild 39: Zwei Doppelmuttern als Ersatzmodell fiir eine Mutter mit Vierpunktkontakt
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Die beiden fiktiven Kugelgewindetriebe unterscheiden sich lediglich in der Vorspann-
richtung. In Summe verhalten sie sich entsprechend der Formulierungen fiir eine tat-
sdchliche Doppelmutter. Bei der Integration iiber die Eingriffsldnge ist lediglich fiir
den Distanzring die Lange /5 gleich Null zu setzen.

5.4.2.3 Axialsteifigkeit

Die Axialsteifigkeit C,, = C,, des Kugelgewindetriebes erhélt man, da nur translatori-
sche Freiheitsgrade betrachtet werden, direkt durch Integration der axialen Steifig-
keitsanteile ;c,, oder pc,, der Kugeln im /- oder B-System. Diese ergeben sich unter
Verwendung der spezifischen Kugelsteifigkeit (GI. 58) aus den Transformationen (51)
oder (52):

,C.=5C,. =C, cos’ a-cos’ (60)

Die Integration nach Gl. (59) liefert damit die Axialsteifigkeit des Kugelgewindetrie-
bes:

C,=C.= ”7dydx:27z-lM~En-cosza-cosz,6’ (61)
Iy -2

chx
YA

Da die Axialsteifigkeit eines Kugelgewindetriebes im Allgemeinen der technischen
Produktbeschreibung des jeweiligen Herstellers entnommen und somit als Bekannte
betrachtet werden kann, wird Gl. (61) zur Bestimmung der bislang unbekannten spezi-
fischen Kugelsteifigkeit umgestellt:

C

En = ax 62
27 -1, -cos’ a-cos® B 62)

5.4.2.4 Radialsteifigkeit

Die radialen Steifigkeiten C,,,= C,, = C.. sind aus Symmetriegriinden gleich. Sie re-
sultieren aus den radialen Steifigkeitsanteilen ,c,, bzw. ,c.. der Kugeln im /-System, fiir
die nach der Transformation (51) gilt:

1€,y =€, -(sin 8- cosy +sina -cos 8 -siny )’ .
,C.,=¢C," (Sinﬁ -siny —sina - cos 3+ cos }/)z 64)

Da auch hier nur translatorische Koordinaten betrachtet werden, sind die radialen Stei-
figkeitsanteile der Kugeln direkt nach Gl. (59) zu integrieren. Unter Ausnutzung der
Symmetrie geniigt die Integration tiber den halben Spindelumfang, wobei die Integra-
tionsgrenzen jeweils geeignet zu wihlen sind. Mit Gl. (62) kann die Radialsteifigkeit
in Abhéngigkeit von der Axialsteifigkeit angegeben werden:
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1, 72
Cut =Cp =2 [, dpdx=
0-7/2
I, x
=C.=2 J Jz5zzd7dx = (65)
00

c 2 a2 2
:Cax(sm L +sin” a-cos ,6)
2-cos’ a-cos’ 3

5.4.2.5 Torsionssteifigkeit

Die Torsionssteifigkeit C,,- = C,,, des Kugelgewindetriebes resultiert aus den azimuta-
len Anteilen der Kugelsteifigkeiten mit dem Wirkradius d,/2 (Kugelmittenkreis). Im
Koordinatensystem B sind dies die in z-Richtung orientierten Steifigkeitsanteile pc..,
die man mit der Transformation (52) und Gl. (62) erhlt:

. C
4C.. =C,-sin’ a-cos’ B =ﬁtan2a (66)
M

Die im /- oder B-System auf die Referenzknoten (Spindelachse) bezogene Torsions-
steifigkeit ,c,, = pcy, und die am Kugelmittenkreis wirkende Azimutalsteifigkeit gc..
einer Kugel sind definiert als:

pdm

£ und e, =22 (67, 68)
»do
Die kinematischen Beziehungen zwischen den Momenten zdm, und Rotationen zdg
der Referenzknoten sowie den azimutalen Kriften pdf, und Translationen pdz am Ku-
gelmittenkreis lauten im B-System:

1€op=8Cpp =

d d
plm, ==rpdf, und  pdz==r,dyp (69,70)

Eingesetzt in die Gln. (67) und (68) erhélt man die Umrechnung der Azimutalsteifig-
keit einer Kugel in einen Torsionssteifigkeitsanteil am Referenzknoten:

_d df. _d?

=5C.0 — C
B B
o 7 4 B dz 4 =

1€

(71)

Mit Gl. (66) kann die Torsionssteifigkeit des Kugelgewindetriebes durch Integration
von Gl. (71) entsprechend Gl. (59) berechnet werden:
_ d’
C,=C,, = J‘J.,cwdydx = 4
Iy, 27

C. tan’® o (72)
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5.4.2.6 Schraubsteifigkeit

Die Schraubsteifigkeiten C,, und C,, koppeln die axialen und rotatorischen Freiheits-
grade x bzw. ¢ der Spindel und der Mutter. Sie wirken normal zum Schraubfreiheits-
grad und bilden somit die Hauptsteifigkeit des Kugelgewindetriebes. Nach Gln. (56)
und (57) sind die Schraubsteifigkeiten Cy. = Cy, = C, identisch. Wegen der Symmet-
rie sind sie bei der Transformation zwischen B- und /-System invariant. Im B-System
ist die Schraubsteifigkeit als Quotient einer Axialkraft pdf, zu einer Azimutalverdre-
hung zde der Referenzknoten definiert. Mit der kinematischen Beziehung (70) gilt
daher fiir den Schraubsteifigkeitsanteil einer Kugel:

_df. _d, ,df. _d,

Jf
x(/):ch(/) T — BCx: £ fx
dp 2 pdz 2

mit e =" 73,74
o= tuE (0374

1€

Die axial-azimutale Komponente zc,, der Kugelsteifigkeit erhélt man im B-System aus
der Transformation (52) und mit GL. (62):

_ — . 2 C, tana
3C., =—C,-sina-cosa-cos” f=——5—— (75)

27 -1,

Zur Berechnung der Schraubsteifigkeit ist damit wieder die Integration nach Gl. (59)
durchzufiihren:

ax

_ d
Con =Cp = I f dydy = -C,, —-tana (76)
I, -2

chw
M

5.4.2.7 Kippsteifigkeit

Wegen der Symmetrie sind wie die Radialsteifigkeiten (siche Gl. 65) auch die Kipp-
steifigkeiten Cy,, = C,, = C,,, gleich. Zur Kippsteifigkeit tragen sowohl die radialen
als auch die axialen Steifigkeitsanteile der Kugeln bei.

Betrachtet man eine Kippung ,dy der Spindel um die y-Achse (se,) im /-System und
vernachlissigt man dabei die Kriimmung der Spindel, kippen alle Spindelquerschnitte
im Eingriffsbereich der Mutter um den gleichen Winkel. Die Punkte auf den Wirkkrei-
sen d, (Kugelmittelpunkte) erfahren hierbei Axialverschiebungen ;dx in Abhingigkeit
von ihrer azimutalen Winkellage:

d, .
Idx:7"51n71d;( a7

Da die Umrechnung der axialen Kraftreaktion ,df, einer Kugel in ein Kippmoment
@dm, am Referenzknoten iiber den gleichen kinematischen Zusammenhang erfolgt,
erhdlt man fiir den aus der Axialsteifigkeit ,c,, einer Kugel resultierenden Kippsteifig-
keitsanteil ;¢ q:

dm d ? df, d : df,
! Z-ax n o 1% x n o : 1% x
c, = = sin = sin > mit c. = 78,79
1™ xx.ax , Il (2 }/j , Z 2 }/ chx 1™~ xx , l ( > )
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Analog dazu erhidlt man bei einer Kippung der Spindel um die z-Achse fiir die Kipp-
steifigkeit ;c .. €iner Kugel am Referenzknoten:

dm d : df. (d jz
1 w,ax n 17 x n
C, = =| —CO0S =| —COSYy C 80
I~ yy.ax , ’W [2 7] , l 2 1% xx ( )

Die spezifische Axialsteifigkeit ,c . einer Kugel ist laut den Gln. (60) und (62) im /-
System:

IEx)_:En-coszwcoszﬂ:zf%’} 81)
M

Der aus dem Axialanteil der Kugelsteifigkeiten resultierende Kippsteifigkeitsanteil
Cripp,ax berechnet sich nun durch die Integration nach Gl. (59). Aus Symmetriegriinden
wurde hier tiber einen Viertelkreis integriert, da jeder der vier Quadranten des Spin-
delumfanges den gleichen Anteil zur Kippsteifigkeit beitragt:

1,72

d 2
Ckipp,ax = 1){ a = J‘ I 1 rx( SlIl 7) d;/dx =
00

1, 7/2 (82)

Copn = I I [d cos;/)zdydx = 6;5 C,

Durch die Kippung dy der Spindel erfahren die Spindelquerschnitte im Eingriffsbe-
reich der Mutter auch eine Radialverschiebung ,dz in z-Richtung. Vernachlédssigt man
auch hier die Kriimmung der Spindel, so ist die Radialverschiebung proportional zur
axialen Entfernung x des Spindelquerschnittes vom Referenzpunkt:

,dz =x,dy (83)

Die Radialverschiebung ,dz ist fiir alle Punkte am Wirkkreis eines Spindelquerschnit-
tes gleich. Der aus der Radialsteifigkeit ,c,, einer Kugel resultierende Kippsteifigkeits-
anteil ;¢4 lautet:

\dm 4. 4.
A7y rad 219 2 ; 1%z
;C =X =Xx",C mit c._ = 84, 85
Vo8 md , dZ , dZ 1%z 1%z , dZ ( E )
Fiir die Kippsteifigkeit ;¢4 gilt analog:
dm df, df,
1 Corad = L yrad _ 2 i =x",c, mit 1€y = ', (86, 87)
Ay rdy h ' rdy

Mit den spezifischen Radialsteifigkeiten ;c,, und ,c.. einer Kugel nach den Gln. (62)
bis (64) folgt nun auch der aus diesem Steifigkeitsanteil der Kugeln resultierende
Kippsteifigkeitsanteil Cj;p, o durch die Integration nach Gl. (59). Die Symmetrie er-
laubt hier eine Aufteilung des Integrals in je zwei Hélften tiber den Umfang und tiber
die Lange. Wegen der Abhingigkeit des Integranden von der x-Koordinate muss bei
Doppelmuttern der Distanzring bei der Wahl der Integrationsgrenzen berticksichtigt
werden. Bei Muttern mit Vierpunktkontakt ist dessen Lange gleich Null zu setzen.
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I+l
2
Crimprad =Crpraa =4 I J‘IEzzxzd}/dx =
I, 0
2
I+, 7
2 2
=Cp=4 [ [iexdpde= (88)
/, T
2 2

2 .2 2
:Cax(sm ,B-:sm a2cos ﬂ)(lé+1DlM+ll:4j:
8-cos“a-cos” 3

C 1
=%"(lf, +pl,, +§lf4j

Die Kippsteifigkeit Cy;, des Kugelgewindetriebes ist die Summe der aus den axialen
und radialen Kugelsteifigkeitsanteilen resultierenden Kippsteifigkeiten Cijpp o und
Ckipp,md:

c. =C C —d’fC Crus 2+, 112
kipp — “kipp.ax + kipp,rad —§ ax +T b Tiply +§ M (89)

5.4.2.8 Sonstige Steifigkeiten

In den beiden Einzelmuttern einer Doppelmutter haben die Lastwinkel S wegen der
Vorspannung umgekehrte Vorzeichen. Da in den bisherigen Betrachtungen der Winkel
S immer in quadratischen Termen auftrat, musste diese Unterscheidung nicht vorge-
nommen werden. Fiir die noch zu betrachtenden Elemente der Steifigkeitsmatrix Cggr
zeigt sich, dass diese wegen des Vorzeichenwechsels gleich Null sind.

Beispielsweise werden die Umlaufkugeln bei einer Radialverschiebung gdy oder einer
Kippung zdw der Spindel radial beansprucht. Dabei ist die axial-radiale Kugelsteifig-
keit gc,, im B-System durch die Transformation (52) gegeben:

3Cy =6, (cosa -sin B-cos j3) (90)

Wegen des Vorzeichenwechsels im Lastwinkel £ heben sich nach Gl. (90) die axialen
Reaktionskriéfte fiir Kugelpaare, die sich in den beiden Einzelmuttern symmetrisch
gegeniiberliegen, auf. Somit ist die axiale Gesamtreaktion des Kugelgewindetriebes,
die sich als Flachenintegral des axialen Reaktionsdruckes (vgl. Gl. 59) tiber das Ein-
griffsgebiet beider Einzelmuttern berechnet, gleich Null. Nach dem Maxwell’schen
Reziprozititstheorem ist dann auch die gesamte Radial- und Kippreaktion fiir eine
Axialverlagerung der Spindel gleich Null.
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Ferner ist die bi-radiale Kugelsteifigkeit ,c,. im I-System durch die Transformation
(51) definiert:

,€,. =¢,[(sin® B—sin’ @ -cos’ f)-siny -cosy +sina-sin B-cos B-(sin’ y —cos’ y)] (91)

Hier zeigt sich durch Integration iiber den Spindelumfang (inneres Integral nach GI.
59), dass die bi-radiale Steifigkeit ,C,. fiir einen Umlauf verschwindet:

C T

1~ yz —

== [ie.dr =0 (92)
Moo

Somit treten in der Gesamtheit aller Kugeln auch infolge der bi-radialen Kugelsteifig-
keitsanteile keine weiteren Radial- oder Kippreaktionen auf.

5.4.2.9 Steifigkeitsmatrix

Mit den oben formulierten Steifigkeitstermen erhélt die Steifigkeitsmatrix Cgesr (Gln.
53 mit 54) des Kugelgewindetriebes die folgende Form:

[ C 0 0 C

ax schr

0 O

C } .t C 0 0 C)"H{I O
=|-—=-4---= L=
o -C,1 Cy, ™ ! Con O 0 C,

0o 0 0 0 C

kipp

o o0 o o0 o0 C

kipp |

Die Elemente der Matrix berechnen sich mit den Gleichungen (65), (72), (76) und (89)
aus der axialen Steifigkeit C,, und den geometrischen Parametern des Kugelgewinde-
triebes. Diese sind der Nenndurchmesser d,, die Gewindesteigung P (bzw. der Stei-
gungswinkel @), die Eingriffslange /,, der Mutter, die Lénge /5 des Distanzringes so-
wie der Lastwinkel £ und kénnen im Allgemeinen der technischen Produktbeschrei-
bung des Herstellers entnommen werden. Beziiglich des Lastwinkels f sei hier noch
angemerkt, dass dieser Eingabeparameter wegen der lokalen Strukturelastizitit an der
Kontaktstelle (Hertz’sche Pressung) kein rein geometrischer Parameter ist, sondern
auch von der Vorspannung und von der Betriebslast abhéngt (OPHEY 1986, HUANG &
RAVANI 1995). Fiir lineare Systemanalysen, zu deren Zweck die Modellbildung hier
durchgefiihrt wird, kann der Wert aber als konstant angenommen werden, sofern vor-
gespannte Systeme betrachtet werden.

S O O O
S O© o O

(93, 94)

(=}

5.4.3 FEM-Modellierung von Kugelgewindetrieben

Zur Applikation der Steifigkeitsmatrix in einem FEM-Programmsystem ist diese als
spezielles finites Element zu implementieren. Da diese Mdglichkeit dem praktischen
Anwender nicht immer zuginglich ist, wurde eine Vorgehensweise entwickelt, den
Kugelgewindetrieb mit diskreten Federelementen zu modellieren (Bild 40). Diese Ele-
mente stehen in allen FEM-Programmen zur Verfiigung.
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schr

Spindel Mutter
% Cogpy S
C I__

1x @ 2x
Iy Crad 2
o 1z Crad 2z o
o _ Cor T 20
2] SISV ON— P9

Bild 40: Federmodell fiir Kugelgewindetriebe

Zunichst werden, wie in Bild 40 dargestellt, die Referenzknoten der Kugelgewinde-
spindel (Knoten 1) und der Mutter (Knoten 2) mit drei translatorischen (C,, 2%C,.)
und drei rotatorischen Federelementen (Cy,, 2%Cyp,) gekoppelt. Die Elementsteifig-
keitsmatrizen dieser sechs Federelemente definieren die Diagonalelemente der Matrix-
blscke C;; (Gl. 54 bzw. 94) und lauten wie folgt:

C, 1-C, Crat 1=Crua |,
C,, = LC4C>} Ca=Ciy = {—C,W(,FCL, ; (95, 96)

ax | ax ra
I C ) I_ C )

C,,, = Cor 17C0r . C,,,, =C,, ,, =|-—2r_i_Jm| (97,98)
e _Ctor} Co ll Y _Ckipp} Ckipﬂ

Die auf den Nebendiagonalen der Matrixblocke C;; (Gl. 94) symmetrisch angeordneten
Schraubsteifigkeiten C,., koppeln die Translations- und Rotationsfreiheitsgrade (x
bzw. @) in bzw. um die Spindelrichtung. Sie werden durch vier Federelemente defi-
niert, die iiber Kreuz zu schalten sind (siehe Bild 40). Zur Wahrung des Kriftegleich-
gewichts erfolgen diese Kopplungen sowohl zwischen den beiden Referenzknoten als
auch - mit umgekehrtem Vorzeichen - innerhalb jedes einzelnen der beiden Knoten.
Zu diesen Federelementen gehoren die folgenden Elementsteifigkeitsmatrizen, die hier
der Ubersichtlichkeit halber mit Nullzeilen und Nullspalten auf die vier von der Kreuz-
Kopplung betroffenen Knotenfreiheitsgrade (1x, 1o, 2x, 2¢) erweitert wurden:
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[- Cschr C.vchr 30 0_ Cschr Oio 7Cschr
C.. —C.. 100 0 00 0
C = | _Jsehr T T | C [ oo .
bte 0 0 oo0f M 0 00 o0 [ (99, 100)
L 0 0 30 0_ Cs(‘hr 010 Cschr
(0 0 | 0 O] 00/ 0 0
| |
c |9 Caw 1=Cur O] _]001 0 0 | (01,102
we 0 - Csc‘hr } C:chr 0 , nee 0 O}_Cxchr C:chr
b oo o 00 Cor oo |

Die Uberlagerung dieser vier Elementmatrizen (Gln. 99 bis 102) besetzt die Steifig-
keitsmatrix Ckgr des Kugelgewindetriebes (Gln. 53, 54 bzw. 93, 94) genau mit den
nebendiagonalen Schraubsteifigkeitstermen Ci.,:

0 Csrhr i 0 Csehr
Cxchr 0 } - Cschr 0
Clx—](p +C1x—2q) +C2x—](/} +C2x—2¢ = 77677772677*‘7770 77777 6777 =
schr | schr
- Cschr 0 3 C:chr 0
Clx,] X Clx,l(p i Cl x,2x CIX,Z(/J (103)
| Sione Cro 1 Cioa Cipag
CZx,lx CZx.l(p i CZX,ZX CZX,Z(/J
CZq),lx CZ(p.l(p } CZw,ZA CZ(p,Z{p

Die vollstiandige Steifigkeitsmatrix Cxgr des Kugelgewindetriebes (Gl. 93 mit 94) er-
gibt sich durch Uberlagerung aller zehn in den Gleichungen (95) bis (102) angegebe-
nen Elementmatrizen. Hierzu sind die Elementmatrizen durch Ergidnzen von Nullzei-
len und -spalten auf die Dimension der Gesamtsteifigkeitsmatrix Cxgr (12x12, vgl. GL
53 mit 54) zu erweitern und konnen anschliefend addiert werden:

Cior= €, +C +C ., +C +C
+C +C +C +C

+C +

ly-2y lp-2¢ 1y-2y ly -2y

(104)

lx-lgp 1x-2¢ 2x-lg 2x-2¢

Zur Modellierung eines Kugelgewindetriebes in der praktischen Anwendung ist also
der Referenzknoten der Spindelwelle gemifl Bild 40 durch zehn Federelemente mit
dem Referenzknoten der Mutter zu koppeln. Jedem Federelement wird ein Steifig-
keitswert zugewiesen, der gemil3 den Abschnitten 5.4.2.3 bis 5.4.2.7 berechnet werden
kann. Mit diesem Federmodell ist die Steifigkeitsmatrix Cxgr (Gl. 93) vollstindig de-
finiert und wird beim Aufstellen der Systemmatrizen durch den FEM-Solver erzeugt.
Das in Bild 40 dargestellte und gemif den Gleichungen (61), (65), (72), (76) und (89)
parametrierte Modell wird fiir den in Abschnitt 5.2.5 definierten Modellbaustein ver-
wendet.
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5.5 Behandlung von Starrkérperbewegungen

5.5.1 Mechanismenmoden

Da die Vorschubachsen einer Werkzeugmaschine erst durch die Antriebsregelung ge-
fesselt werden, ist das rein mechanische System statisch unterbestimmt. Ein FEM-
Modell, das nach der oben dargestellten Vorgehensweise erzeugt wurde, beinhaltet
deshalb die maschinenkinematischen Mechanismen. Das bedeutet, dass die Vorschub-
achsen in Vorschubrichtung ohne innere Verzerrung der elastischen Bauteile frei be-
weglich sind. Die Vorschubbewegung des Schlittens ist dabei durch das frei schrau-
bende Modell des Kugelgewindetriebes mit einer Rotation des Antriebsstrangs gekop-
pelt.

Die statische Unterbestimmtheit duflert sich numerisch in einer singuldren Steifig-
keitsmatrix. Das Gleichungssystem enthélt dann fiir statische Lastsituationen keine
Losungen. Jedoch sind dynamische Systeme nicht in jedem Fall singuldr. Tragheitsbe-
haftete Systeme haben fiir dulere Krafteinwirkungen eindeutige Losungen, z. B. be-
schleunigen sie gleichformig unter konstanten Kriften. Systeme mit Ddmpfung ndhern
sich unter dieser Randbedingung asymptotisch einer Grenzgeschwindigkeit. Bei der
Losung des Eigenwertproblems (5) fiir das konservative System zweiter Ordnung (4)
zeigt sich das Vorliegen von Mechanismen an verschwindenden Eigenwerten. Da Ei-
genwerte mit Betrag Null keine Forménderungsenergie beinhalten, beschreiben die
zugehorigen Eigenvektoren ®; reine Starrkorperverschiebungen — und zwar in den
Formen der im FEM-Modell enthaltenen Mechanismen. Diese sog. Mechanismenmo-
den liefern dementsprechend keine Betrdge zur generalisierten Systemsteifigkeit (vgl.
Gln. 12, 16; MSC 2004):

K, =9 =0'Ko, =0 (105)

Sie beinhalten jedoch die generalisierten Massen der einzelnen Mechanismen. Fiir
massennormierte Eigenvektoren (vgl. Gln. 11, 14) gilt:

M, =®/M® =1 (106)

Die Eigenvektoren ®; der Mechanismenmoden sind sowohl untereinander als auch in
Bezug auf die elastischen Eigenvektoren @, orthogonalisierbar. In einer nach anstei-
genden Eigenwerten sortierten Modalbasis ®@ (Gl. 8) bilden sie entsprechende Spalten-
rdume:

o=[0 D] (107)

Durch diese Partitionierung der Modalbasis spaltet sich das entkoppelte Gleichungs-
system (13) in einen starrkorper-kinetischen (Index s) und einen elasto-dynamischen

Teil (Index e):
Iss 0 “s f) 0 .s 0 0 s ?
? +T o q + 2 N < (108)
0 L. J4q. 0 D,Jq.] [02.]q.] [F
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Diese Form des Gleichungssystems erlaubt die gemeinsame Behandlung und damit
geschlossene Berechnung der starren und elastischen Bewegungsanteile einer Maschi-
nenstruktur, erfordert jedoch, wie im folgenden Abschnitt ausgefiihrt, eine Unterschei-
dung bei der Konstruktion der Dampfungsmatrix.

5.5.2 Diampfung der Mechanismenmoden

Die Mechanismenmoden besitzen keine elastischen Energiespeicher (siehe Abschnitt
5.5.1) und sind deshalb nicht schwingungsfihige Systemteile. Da ihre Eigenwerte Q7
gleich Null sind (Gl. 105), lassen sich die Dampfungskrifte fiir diese Moden nicht ge-
méfB Gl. (21) mit Lehr’schen Dampfungsmallen beschreiben. Gleichwohl sind die
starrkorperkinetischen Bewegungsanteile aber mit Reibung behaftet. Im Allgemeinen
haben Reibungseffekte nichtlinearen Charakter und miissen explizit, z. B. als dullere
Krifte, modelliert werden. Entsprechende Modelle sind allerdings nur bei transienten
Berechnungen anwendbar. Im Folgenden ist deshalb eine Vorgehensweise aufgezeigt,
die es ermoglicht, die durch Mechanismenmoden dissipierte Energie bei linearen Ana-
lysen in der verallgemeinerten Dampfungsmatrix zu beriicksichtigen, indem fiir die
Reibungseffekte viskoses Verhalten angenommen wird.

Da die Mechanismenmoden reine Starrkorperbewegungen von Teilstrukturen be-
schreiben, wird durch diese Moden keine Energie im Inneren der Struktur dissipiert.
Relativbewegungen treten nur an den tribologischen Kontaktstellen zwischen den
Strukturkérpern auf. Dementsprechend sind bei Starrkorperbewegungen nur an diesen
Stellen Energieverluste moéglich und physikalisch als Reibungswiarme zu beschreiben.
Die Dampfungsleistung summiert sich daher modenspezifisch iiber diejenigen Kon-
taktstellen, die beim jeweiligen Mechanismus eine Relativbewegung erfahren.

Fur die hier betrachteten linearen Formulierungen der Gleichungssysteme, die iiber-
wiegend im Frequenzbereich geldst werden sollen, werden die Reibkontakte nun als
viskose Dampfer angenommen. Die geschwindigkeitsproportionalen Dampfungskon-
stanten D; kénnen durch Linearisierung experimentell ermittelter Reibungskennlinien
gewonnen werden. Fiir eine viskose Dampfung an der Kontaktstelle £ mit den Refe-
renz-Freiheitsgraden &1 und &2 gilt dann:

D, -D i, [F
-D; D, |i,] [-F (1%

Beziehungsweise gilt fiir den generalisierten Freiheitsgrad der k-ten Starrkérpermode:

T T
Perk D. D, | @, g, = Perk F, (110)
Perp | |~ De Dy || @eas g Pery | | Fe

Da bei den Mechanismenmoden in der gesamten Struktur keine elastischen Forméande-
rungen auftreten, befindet sich bei einer isolierten Mechanismenmode der fundament-
seitige Freiheitsgrad immer in Ruhe. Wird die Indizierung der Freiheitsgrade so vor-
genommen, dass dies fiir den Freiheitsgrad &2 zutrifft, d. h. @z, =0, so gilt:

Dg(";,k‘?k :ﬁk (111)
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Die generalisierte Gesamtdampfung D,, der Mechanismenmode k erhilt man schlieB-
lich durch Summation der lokalen Dampfungsterme {iber alle bewegten Reibkontak-

te &

Ekk = 251{1{,.;“ mit 5kk,§ :Dg(/’gzl,k (112, 113)
s

Fiir die praktische Anwendung vereinfacht sich diese Summation, wenn man die rdum-
lich verteilten Dadmpfungsterme auf einen Bezugsfreiheitsgrad, z. B. die Motorwelle,
reduziert. Dies ist moglich, da die Mechanismenmoden die kinematischen Gesetzmé-
Bigkeiten von Kugelgewindetrieben und Ubersetzungsgetrieben in den jeweiligen Vor-
schubachsen exakt enthalten. Seien rotierende Dampfkontakte der Motorwelle (z. B.
Lager oder eine auf die Motorwelle bezogene Getriebedampfung) mit dem Index &
rotierende Kontakte der Spindel (Lager und Kugelgewindetrieb) mit 7 und translato-
risch bewegte Kontakte des Schlittens (Fithrungsschuhe) mit ¢’ bezeichnet, so gilt unter
Berticksichtigung der Getriebetibersetzung i und der Spindelsteigung P fiir die Eigen-
bewegungen an den Kontaktstellen der Spindel bzw. des Schlittens:

1
Pk = ;fﬁgl,k (114)

P
Pok = i Perk (115)

Ersetzt man in Gl. (112) mit (113) die entsprechenden Terme durch die Gln. (114)
bzw. (115), so kann die gesamte viskose Dampfung eines Mechanismus auf den Be-
zugsfreiheitsgrad &1 (hier: Motorwelle) reduziert und summiert werden (siche Klam-
merterm in Gl. [116]). Zur Transformation der viskosen Gesamtddmpfung der Vor-
schubachse in einen modalen Dampfungswert fiir die zugehorige Mechanismenmode &k
wird dann nur noch die Eigenbewegung ¢ ¢ ; am Bezugsfreiheitsgrad &1 benotigt:

~ 1 P?
Dy = ZD¢+?ZD17+WZD¢ P (116)
g n g

Durch die Reduktion auf den Bezugsfreiheitsgrad eriibrigt sich bei der Modellierung
die explizite Zuordnung der kontaktspezifischen viskosen Dampfungswerte zu den
spezifischen, u. U. zahlreichen Kontaktfreiheitsgraden.

5.6  Relativ-Ubertragungsfunktionen

Zur Beurteilung der strukturdynamischen Eigenschaften einer Werkzeugmaschine
muss ihr Ubertragungsverhalten (vgl. Abschnitt 4.4) sowohl in Bezug auf die An-
triebsregelung als auch in Bezug auf die Zerspankrifte simuliert werden. Hierbei sind
die Relativverhiltnisse an den Systemein- und -ausgéngen zu beriicksichtigen.

Jede Kraft ruft eine Gegenkraft hervor (Actio = Reactio) und wirkt am Systemeingang
daher als gegengerichtetes Kriftepaar. Beispielsweise wirkt das elektromotorische
Moment eines Servomotors in jeweils gegensitzlicher Richtung sowohl auf den Rotor
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als auch auf den Stator. Ebenso stellen die Zerspankrifte bei einer Werkzeugmaschine
ein gegengerichtetes Kriftepaar zwischen Werkzeug und Werkstiick dar (WECK &
TEIPEL 1977, ALBERTZ 1995, ZAH 1995). Als Systemeingdnge sind in diesen Fillen
also jeweils zwei Strukturfreiheitsgrade / und J zu definieren und mit gegengerichteten
Kriften F;und F; zu belasten:

F,=F, F,=-F (117, 118)

Entsprechendes gilt fiir die Systemantworten, welche in der Regel als Relativbewe-
gungen zu betrachten sind. Beispielsweise ergibt sich der Positionsmesswert fiir die
Lageregelung durch die Position des Abtastkopfes relativ zur Maf3verkorperung. Eben-
so ist in Bezug auf den Zerspanprozess nur die Bewegung des Werkzeugs relativ zum
Werkstiick relevant. Fiir die Relativverschiebungen Ax zweier Strukturfreiheitsgrade K

und L am Systemausgang gilt:
Ax=x, —x, (119)

Fiir die Ubertragungsstrecke zwischen dem Systemeingang IJ und dem Systemaus-
gang KL gilt gemal Gl. (27):

] e
X, N,, N, |F,
Aus den Gln. (117) bis (120) folgt fiir die Relativverlagerung Ax:
Ax=(Ng =Ny =Ny + Ny, )F (121)
NR,KL/IJ

Die in Klammern stehende Verrechnung der Ubertragungsfunktionen zwischen den
Eingangsfreiheitsgraden /,J und den Ausgangsfreiheitsgraden K, L ist die Relativ-
Ubertragungsfunktion Ng x;4;. Fir diese gilt mit den Gln. (34) und (32):

NR,KL/IJ (]a)) _ Z PxiPi — PriPi _Z(Pu(/)ﬁ + PP s, (]w) (122)
i ;

Diese Ubertragungsfunktion kann z. B. die mechanische Ubertragungsstrecke zwi-
schen dem Servomotor (Eingang /) und dem Positionsmessgerit (Ausgang KL) eines
Regelkreises beschreiben. Fallen der Systemeingang (Ort der Krafteinleitung) und der
Systemausgang (Ort der Wirkbewegungen) zusammen, so spricht man von einem kol-
lozierten System. Dies ist beispielsweise gegeben, wenn ein Positionsmessgerét direkt
auf der Motorwelle montiert ist. Auch die Relativnachgiebigkeit zwischen dem Tool
Center Point und der Zerspanstelle am Werkstiick beschreibt in Bezug auf die
Zerspankrifte ein kolloziertes System. Wegen K =1, L =J folgt aus Gl. (122) fiir die
Relativ-Ubertragungsfunktion N 1y eines kollozierten Systems:

. 2 200, + 0> .
NR.IJ/IJ(]CO): ZW'&OCD) (123)
l' i
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In analoger Weise sind auch die Mobilitits- und Inertanzfunktionen bei Relativ-
Ubertragungssystemen zu behandeln.

5.7 Zusammenfassung

In den vorhergehenden Abschnitten wurde ein Konzept zur FEM-Modellierung von
Werkzeugmaschinen-Gestellstrukturen mit integrierten Antriebsstrangen entwickelt. In
Bezug auf die strukturmechanische Berechnung der Maschinengestelle konnte dabei
von einem bereits gefestigten Stand von Wissenschaft und Technik ausgegangen wer-
den. Es wurden Modellbausteine entwickelt, mit deren Hilfe vorhandene Maschinen-
modelle sehr effizient um detaillierte und parametrisch modifizierbare Antriebs-
strangmodelle ergénzt werden konnen. Ein Kernbestandteil des Modellierungskonzep-
tes ist die FEM-Formulierung fiir Kugelgewindetriebe. Damit wird die elastische Bin-
dung zwischen der Vorschubspindel und der Mutter unter Beriicksichtigung der
Schraubeigenschaft des Kugelgewindetriebes sehr realititsnah im Modell abgebildet.
Dies ermoglicht es, das dynamische Verhalten der Antriebsstrang- und Gestellstruktu-
ren gekoppelt zu simulieren.

Der Modellbaustein zur Parametrierung der Achsbaugruppen gestattet es dariiber hin-
aus, die Positionen der Vorschubachsen automatisiert zu verdndern. Somit konnen auf
effiziente Art und Weise auch Arbeitsraumstudien durchgefiihrt werden. Diesbeziig-
lich bestand bei FEM-Berechnungen bislang ein wesentliches Defizit.

Durch die Anwendung der parametrischen Modellbausteine in Verbindung mit einem
universellen FEM-Programmsystem stellt das in dieser Arbeit entwickelte Verfahren
eine konsequente Erweiterung fiir bestehende Konstruktions- und Berechnungsumge-
bungen in der Werkzeugmaschinenentwicklung dar. Fiir strukturmechanische Berech-
nungen im Rahmen der Gestellkonstruktion erzeugte Modelle kénnen weiter verwen-
det werden und bilden somit den Ausgangspunkt fiir alle in dieser Arbeit beschriebe-
nen Modellierungs- und Berechnungsschritte.

Die Vorschubachsen werden durch die vorgeschlagene Modellbildung nicht mecha-
nisch gefesselt. In den Losungen der Bewegungsgleichungen sind deshalb auch Starr-
korperbewegungen enthalten. Dies ist im Hinblick auf die spitere Verwendung des
Modells im Rahmen einer Regelungssimulation eine wichtige Eigenschaft, da die Pa-
rametrierung der Regelstrecken mit dem FEM-Modell somit auch die Simulation von
kleineren Fithrungsbewegungen erlaubt. Allerdings erfordert die entkoppelte Darstel-
lung der Bewegungsgleichungen eine besondere Behandlung der durch die Starrkor-
permoden dissipierten Energie. Ein Vorschlag hierzu wurde diskutiert.

Im folgenden Kapitel wird die Modellierung des mechatronischen Gesamtsystems be-
handelt. Dazu wird zunéchst die Modellbildung der Regelung und der elektrischen
Antriebe erldutert. Anschliefend wird das FEM-Modell der Maschine zur Beschrei-
bung der mechanischen Ubertragungsstrecken verwendet. Deren Verhalten kann durch
Relativ-Ubertragungsfunktionen dargestellt werden, die, wie gezeigt, unter Bertick-
sichtigung der Relativbeziehungen an den Systemein- und -ausgéngen zu bestimmen
sind.
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6 Modellbildung des mechatronischen Systems

6.1 Uberblick

Zur Modellbildung des mechatronischen Gesamtsystems wird die fur regelungstechni-
sche Systeme iibliche Darstellung der Wirkstruktur durch Blockschaltbilder verwen-
det. Das dynamische Verhalten der hier betrachteten Systeme wird im Wesentlichen
geprigt durch die Ubertragungseigenschaften der Lageregelung, der elektrischen An-
triebe und des mechanischen Systems sowie durch die Wechselwirkungen dieser Teil-
systeme im Regelkreis. Fiir die durchzufihrende Modellbildung wird das System
,,Werkzeugmaschine® somit in die genannten Teilsysteme zerlegt und das in Bild 41
dargestellte Blockschaltbild als Grundstruktur des Modells definiert.

Gestell & Antriebsstringe
R
¥z TCP—>
Achse 1 [ —>»TCP
Achse 1
—P{Lage-Sollwert
X 9 U Motor- M, Motor- Lage
»Lage Motor- s _[Motor- moment " |moment
spannun: spannun hl
> Drehzahl p g P g Motor-| | Drehzahl
Motorst strom
otorstrom n Mechanisches
Elektrische
Regelung Antrich System
x; |m, |L, ntriebe
Regelungstechnische Ubertragungsglieder Ordnungsreduziertes FEM-Modell

Bild 41: Oberste Hierarchieebene des mechatronischen Gesamtmodells

Der Modellblock der Regelung errechnet anhand der am Eingang anliegenden Soll-
und Istwerte der Lagen x, Drehzahlen n und Motorstréme I die Sollwerte U der zur
Ansteuerung der elektrischen Antriebe erforderlichen Motorspannungen. Das nachfol-
gende Modell der elektrischen Antriebe bildet diese auf Motormomente M), am Ein-
gang des mechanischen Systems ab. Die sich dabei einstellenden Motorstrome I; wer-
den an den Eingang der Regelung zuriickgegeben. Das Modell des mechanischen Sys-
tems simuliert die durch die Motormomente hervorgerufenen Bewegungen der Ma-
schine. Die gemessenen Schlittenlagen und Motordrehzahlen werden an die Regelung
zuriickgefithrt. Uber eine StorgroBenschnittstelle kénnen dabei auch Storkrifte Fy,
z. B. Zerspankrifte am Tool Center Point (TCP), eingeleitet und die resultierenden
Bewegungen x; der Storfreiheitsgrade, z. B. Relativbewegungen zwischen Werkzeug
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und Werkstiick, ausgegeben werden. In vektorisierter Darstellung beschreiben die
Modellblécke der Regelung und der elektrischen Antriebe das Verhalten beliebig vie-
ler gleich strukturierter Achsen, wobei in diesem Fall die ausgetauschten Signale Vek-
toren sind. Das oben gezeigte Blockschaltbild stellt die oberste Hierarchieebene des
mechatronischen Gesamtmodells und damit den Ausgangspunkt fiir die Modellbildung
der einzelnen Teilsysteme in den folgenden Abschnitten dar.

Die Wirkstrukturen der Regelung und der elektrischen Antriebe konnen nach rege-
lungstechnischen Gesichtpunkten mit elementaren Ubertragungsgliedern modelliert
werden (Abschnitte 6.2 und 6.3). Der durch dieses Vorgehen erzeugte Teil des Glei-
chungssystems wird in Abschnitt 6.4 behandelt. Das Modell des mechanischen Sys-
tems muss das Schwingungsverhalten der Maschine moglichst genau abbilden und alle
- auch lokale - Effekte, welche die Reglerdynamik beeinflussen konnen, enthalten.
Diesen Zweck erfiillen FEM-Modelle, die nach der in Kapitel 5 entwickelten Methode
erstellt werden und somit das Strukturverhalten sowohl des Maschinengestells als auch
der Antriebsstringe detailliert und in geschlossener Form beschreiben. Diese Modelle
besitzen einen hohen Detaillierungsgrad und miissen, um akzeptable Rechenzeiten zu
ermdglichen, in der Ordnung reduziert werden. Die Vorgehensweise hierzu wird in
Abschnitt 6.5 entwickelt. Das ordnungsreduzierte Gleichungssystem des FEM-
Modells kann anschlieBend in das mechatronische Gesamtmodell integriert werden.
Dadurch werden das regelungs-/elektrotechnische und das mechanische Gleichungs-
system gekoppelt (Abschnitt 6.6). Auf der Basis des mechatronischen Gesamtmodells
kann nun das Verhalten der Vorschubantriebe innerhalb der Maschine simuliert und
nach regelungstechnischen Gesichtspunkten im Zeit- und im Frequenzbereich analy-
siert werden. Insbesondere erlaubt die geschlossene und lineare Darstellung eine Uber-
fithrung der mechatronischen Systemgleichungen in den Frequenzbereich auf hochst
effiziente Art und Weise (Abschnitt 6.7).

6.2 Regelung

6.2.1 Grundstruktur

Das Modell der Regelung muss den fiir das dynamische Verhalten der Maschine we-
sentlichen Aufbau der eingesetzten Antriebsregelung abbilden. In Bezug auf die bei
Werkzeugmaschinen iibliche Kaskadenregelung (Abschnitt 2.1.3) muss das Modell
primér den proportional verstirkenden Lageregler (P-Regler) und die unterlagerten
Drehzahl- und Stromregler mit Proportional- und Integralanteil (PI-Regler, Abschnitt
6.2.2) beinhalten. Wihrend die spezifische Konfiguration einer Regelung im Einzelnen
anhand der Projektierungs- und Inbetriebnahmeunterlagen des jeweiligen Steuerungs-
herstellers abzuleiten ist, zeigt Bild 42 ein auf viele Anwendungsfille iibertragbares
Reglermodell. Dieses kann, wie dargestellt, neben den Regelgliedern auch Sollwertfil-
ter (Abschnitt 6.2.3) beriicksichtigen. Begrenzungsglieder haben auf das Betriebsver-
halten im linearen Bereich keinen Einfluss und eriibrigen sich daher bei der Simulati-
on.
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6.2 Regelung
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Bild 42: Vereinfachtes Modell einer kaskadierten Lageregelung

6.2.2 P- und PI-Regler

Bild 43 zeigt das Blockschaltbild des PI-Reglers. Charakteristisch fiir diesen Regler ist
das verzogerungsfreie Ansprechen des Proportionalanteils (P-Anteil) auf die Regeldif-
ferenz (Eingangsgrofe u), wihrend der Integralanteil (I-Anteil) gewihrleistet, dass
diese in einer endlichen Zeit zu Null geregelt wird.

Bild 43: Blockschaltbild des PI-Reglers

Der Integrator (1/s) erzeugt eine Zustandsvariable z im Gleichungssystem der Rege-
lung. Das Verhalten des PI-Reglers mit der Eingangsgrof3e u# (Regeldifferenz) und der
Ausgangsgrofle y (Stellgrofe) kann in der Form einer Zustandsdifferenzial- und einer
Ausgangsgleichung angeschrieben werden:

. K.,K,
I=—]———"u 124
T, (124)
y=z+K,K u (125)

Die Normierung des Proportionalbeiwertes Kp durch einen Anpassungsfaktor K, ist
tiblich, um die Reglerparameter unterschiedlicher Antriebskonfigurationen, z. B. mit
verschiedenen Getriebeiibersetzungen, Spindelsteigungen, Drehmomentkonstanten
oder Massen, vergleichbar zu machen. PI-Regler werden bei Werkzeugmaschinen nur
in den unterlagerten Regelkreisen zur Regelung der Drehzahlen und der Motorstrome
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eingesetzt, da durch den Integralanteil die Gefahr des Uberschwingens besteht. In Be-
zug auf die Positionsregelung muss dieses Verhalten aus Griinden der Arbeitsgenauig-
keit ausgeschlossen werden. Die Lageregler werden daher als reine P-Regler, d. h. oh-
ne Integralanteil, ausgefiihrt. Die Gleichung dieses Reglers beschriankt sich dement-
sprechend auf den proportionalen Zusammenhang zwischen der Eingangsgrofle » (La-
gedifferenz) und Ausgangsgréfle y (Drehzahl-Sollwert):

y=K,K,-u (126)

Hierbei wird fiir den Proportionalbeiwert des Lagereglers die bei Werkzeugmaschinen
gebriuchliche Bezeichnung K (Geschwindigkeitsverstiarkungsfaktor) verwendet. Der
Anpassungsfaktor K, rechnet in diesem Fall den Geschwindigkeits-Sollwert in eine
Motordrehzahl um.

6.2.3 Fiihrungsgrofienfilter

FuhrungsgroBenfilter beeinflussen das Verhalten einer Regelung unmittelbar bzw. sind
gerade hierzu vorgesehen und auszulegen. Die Beriicksichtigung von Filtern im Rah-
men einer Simulation orientiert sich am Anwendungsfall. Bei der Nachrechnung von
bestehenden Systemen miissen sie beriicksichtigt werden, um das gegebene Ubertra-
gungsverhalten realistisch abzubilden. Zur Vorherbestimmung und Optimierung von
mechatronischen Systemeigenschaften in der Konstruktionsphase sind Filter jedoch
weniger zweckmafig, da Filter auf das Verhalten des mechanischen Systems abge-
stimmt und Resonanzphidnomene somit vor dem Filterentwurf erkannt und analysiert
werden miissen. Da Filter das Leistungspotential von Systementwiirfen aber nicht er-
weitern, sondern lediglich ausschopfen, sind mechanische Resonanzen zunéchst durch
konstruktive Maflnahmen zu behandeln, bevor eine Beddmpfung auf regelungstechni-
schem Weg in Erwigung gezogen wird. Dariiber hinaus miissen fiir den Filterentwurf
die Ubertragungseigenschaften des mechanischen Systems exakt bekannt sein, wes-
halb die deduktive Modellbildung im Allgemeinen nicht ausreichend und eine experi-
mentelle Identifikation der Systemeigenschaften notwendig sein diirfte.

Die Signalverarbeitung kennt verschiedene Filtertypen mit unterschiedlichen Charak-
teristiken und Realisierungsformen. Exemplarisch seien hier nur Tiefpassfilter mit
PT1- oder PT2-Verhalten betrachtet (Bild 44). Diese kommen in den Antriebsregel-
kreisen von Werkzeugmaschinen sehr hiufig zum Einsatz und dienen der Unterdrii-
ckung von hochfrequenten Stérungen.

Zppy 1 Zpn ) Zprs 1 Zprs 1 Zpry
u "T—’ @ ™ >y u @ T D e >y
s s s
2D, w,
a) PT1-Filter b) PT2-Filter

Bild 44: Tiefpassfilter
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6.3 Elektrische Antriebe

Das Verhalten eines PT1-Filters mit der Grenzfrequenz @y, der Eingangsgrofie » und
der AusgangsgrofBe y wird gemaB Bild 44 (a) durch eine Differenzialgleichung erster
Ordnung beschrieben (FOLLINGER 1994). Diese lautet in Zustandsraumdarstellung:

Zppy :(“_Z,Drl)'wo (127)
Y=2Zpn (128)

Eine Laplace-Transformation liefert die Ubertragungsfunktion Hpy; des PT1-Filters:

10)
Hoppy(s)=—"— (129)

s+ o,
Fiir PT2-Filter mit der Grenzfrequenz @, und dem Lehr’schen Dampfungmal3 D, gel-
ten Differenzialgleichungen zweiter Ordnung. Mit den Zustandsvariablen Z,,, und
Zpr, kOnnen diese nach Bild 44 (b) in Zustandsraumdarstellung direkt angeschrieben

werden:
F"”}:{_ZDL% _wqr””}+{wﬂu (130)
Zpra 1 0 |l zpm 0

y=[0 1]{2PT2} (131)

Zpr2

Wie die Uberfiihrung in den Bildbereich zeigt, hat die Ubertragungsfunktion des PT2-
Filters die folgende Form:

2
@y

Hpp, = (132)

2 2
§”+2D, w,s +

6.3 Elektrische Antriebe

6.3.1 Servomotor

Der Servomotor wandelt die vom Transistorsteller angelegte elektrische Spannung in
ein Drehmoment, das an der Motorwelle abgegeben wird. Wie in Abschnitt 2.1.2.2
erwihnt, werden in den Vorschubantrieben von Werkzeugmaschinen heute tiberwie-
gend feldorientiert geregelte Synchron-Drehstrommotoren eingesetzt. Da die mechani-
schen Eigenschaften des Motors, die durch die Motorwelle gegeben sind, dem bereits
behandelten Modell der Mechanik (Kapitel 5) zuzuordnen sind, beinhaltet das aufzu-
stellende Modell des Servomotors lediglich das elektro-dynamische Ubertragungsver-
halten mit der anliegenden Motorspannung als Eingangsgrée und dem Motormoment
als Ausgangsgrofle. Der Motorstrom ist als Regelgrofe an den Eingang des Stromreg-
lers zuriickzufiihren und wird daher als zweite Ausgangsgrofie ausgeleitet.

Die Eigenschaften der an einem Servo-Umrichter betriebenen Synchronmaschine sind
in verschiedener Hinsicht mit jenen der Gleichstrommaschine vergleichbar. Insbeson-
dere die Transformation der Phasenstréme 7, I, und /. in die Komponenten des feld-
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6 Modellbildung des mechatronischen Systems

orientierten, im Stator umlaufenden d-q-Koordinatensystems (Bild 45) fiihrt zu einem
expliziten Zugriff auf die momenten- und feldbildenden Anteile /, bzw. I; der Motor-
strome. Bei der permanenterregten Drehstrommaschine lauft das feldorientierte d-q-
Koordinatensystem nicht nur feldsynchron (Feldwinkel $), sondern auch rotorfest um
und kann so gew#hlt werden, dass die d-Achse mit der Vorzugsachse des Polradflusses
zusammentfillt. Bei Erfassung der Rotorwinkellage durch einen Drehgeber gewéhrleis-
tet dies eine feldorientierte Regelung der Phasenstréme, die so gefiihrt wird, dass der
Stédnderstromvektor senkrecht zum Polradfluss steht und keinen Anteil zum Flussauf-
bau, sondern nur zur Bildung des Drehmomentes stellt (QUANG 1993). Da der feldbil-
dende Strom 7, somit gleich Null ist, verbleibt im regelungstechnischen Modell ledig-
lich die Regelung des momentenbildenden Stromes.

Gleichspannungs-

4 T_l Iﬁ/ zwischenkreis Polrad
v U ;

_ _ Transistorsteller
Uq =U, —» a,b,c =

Ub
U;=0 = g4 Yoyl 3~
g
b| ¢ 3
Vektordrehung und I,
Koordinatenwandlung I aql—o I,=1
b .
L be\[” 1,=0
Synchronmaschine — 40,C d
Sténder
a) Feldorientierte Ansteuerung der Synchronmaschine b) Aufbau der Synchronmaschine
mit Vektordrehung und Koordinatenwandlung (vereinfacht mit einem Polpaar)

Bild 45: Ansteuerung und Aufbau der permanenterregten Synchronmaschine

Anhand der blockorientierten Darstellung kann das Ein-/Ausgangsverhalten damit
prinzipiell mit dem Modell der Gleichstrommaschine angenihert werden. Die Parame-
ter sind so zu wihlen, dass das zeitliche Verhalten der Ersatzschaltung durch den
Gleichstrommotor dem der am Servo-Umrichter betriebenen permanenterregten Syn-
chronmaschine gleicht. Bild 46 zeigt die elektrischen Ersatzschaltbilder fur die An-
kerwicklungen der Synchronmaschine und der Gleichstrom-Nebenschlussmaschine.

Die Motorspannung U, féllt am Widerstand R und der Induktivitdt L der Spulenwick-
lungen ab. Unter Vernachldssigung der induzierten Gegenspannung, die im linearen
Betrieb des Stromregelkreises im Vergleich zur Soll-Spannung sehr klein ist und sich
innerhalb der Stromanstiegs- und -abfallzeiten nur unwesentlich dndert (ZIRN 1996,
GROB U. A. 2000), gilt fiir die Spannungen im Ankerkreis:

U,=RI+LI (133)
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1
—>
R
UA
L
a) Synchronmotor b) Gleichstrommotor

Bild 46: Elektrische Ersatzschaltbilder des Synchron- und des Gleichstrommotors

Oder in der Form einer Zustandsdifferenzial- und Ausgangsgleichung mit dem Motor-
strom / als Zustandsvariable zg:
1 R

Zsu ZZUA _ZZSM (134)

1, =z, (135)

Fiir das Motormoment M, gilt eine zweite Ausgangsgleichung mit der Drehmoment-
konstante K des Motors:

M, =Kz, (136)

Gemil Gln. (134) bis (136) ergibt sich fiir den Servomotor das in Bild 47 dargestellte
Blockschaltbild.

Bild 47:  Blockschaltbild des Servomotors

Durch diese Modellbildung liegt fiir den Servomotor ein einfaches Ersatzmodell mit
PT1-Verhalten vor, dessen Ubertragungsfunktion H,, man durch Laplace-Transforma-
tion der Gleichung (133) erhilt:

H, ()=

YT (L/R)s (137)
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6 Modellbildung des mechatronischen Systems

6.3.2 Transistorsteller

Der Transistorsteller schaltet die als Gleichspannung zwischengespeicherte elektrische
Energie gemidfl den vom Stromregler berechneten Spannungs-Vorgaben in pulswei-
tenmodulierter Form auf die Wicklungen des Servomotors auf, wobei sich auf Grund
der Ohm’schen und induktiven Widersténde ein geglitteter, sinusférmiger Verlauf der
Phasenstrome einstellt. Das dynamische Verhalten des Wechselrichters hingt im We-
sentlichen von den Verzogerungszeiten ab, die sich durch die Schaltzeiten der Transis-
toren zuziiglich der durch die digitalen Signalprozessoren zur Berechnung der Schalt-
zeitpunkte benétigten Rechenzeit ergeben (BURGEL 2001).

Aus regelungstechnischer Sicht stellt der Transistorsteller wegen der zeitlichen Ver-
schiebung zwischen Ein- und Ausgangssignal ndherungsweise ein Totzeitglied dar
(LEONHARD 1996, BRUCKL 1999). Nach WICK (1982) und SIMON (1986) resultiert die
Totzeit T7 aus der geritetechnischen Rechenzeit Tz sowie aus der halben Periodendau-
er des Wechselrichters, die sich aus dem Produkt der Schaltfrequenz f- und der Puls-
zahl p ergibt. Die Pulszahl gibt an, wie viele Strompulse in einer Schaltperiode abge-
geben werden (GROB U. A. 1981).

1
+7
2’fW P

Aus systemtechnischer Sicht stellt der Transistorsteller ein nichtlineares Ubertra-
gungsglied dar. Fiir lineare Analysen im Frequenzbereich kann das Totzeitglied durch
ein Verzogerungsglied erster Ordnung (siehe Bild 48) approximiert werden (EUBERT
1992).

T =Ty (138)

—_
N
3

Z1r

1
USA’T_’TT_’S > U,

Bild 48: Blockschaltbild des Transistorstellers mit PT1-Verhalten

Mit der Zustandsvariablen zr; fiir die Ankerspannung U, lautet die Gleichung des
Transistorstellers in Zustandsraumdarstellung:

. 1
Z =T—(US ~Zp) (139)

T
U,=zp (140)

6.4  Gleichungssystem der Regelung und der elektrischen
Antriebe

In diesem Abschnitt wird zunichst der aus der oben durchgefiihrten Modellbildung
hervorgehende regelungs-/elektrotechnische Teil (Index: R) des Gleichungssystems
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6.4 Gleichungssystem der Regelung und der elektrischen Antriebe

betrachtet (Bild 49). Der von einem FEM-Modell abgeleitete mechanische Teil und die
Kopplung der beiden Gleichungssysteme werden in den darauf folgenden Abschnitten
behandelt.

Achse 1 I

chse Achse 1

X P Lage-Sollwert
0] Motor- o
»li s M,,
X; P age Motor- | Motor- moment L
spannun: " |spannun
n; % Drehzahl P 9 P 9 Motor-| |
strom|
1 =% Motorstrom u
1
Elektrische
Regelun .
gelung Antriebe

Bild 49: Regelungs-/elektrotechnischer Teil des mechatronischen Gesamtmodells

Die Glieder in den Blockschaltbildern der Regelung (Abschnitt 6.2) und der elektri-
schen Antriebe (Abschnitt 6.3) werden durch Differenzialgleichungen in Zustands-
raumdarstellung beschrieben. Durch die Verkniipfungen zwischen den Gliedern wird
ein Gleichungssystem definiert, das in der kompakten Matrixschreibweise ebenfalls
die Form einer Zustandsdifferenzial- und einer Ausgangsgleichung hat:

u

uR} (141)

S

Zp=Agzy+ [BR,s _BR,i]|:

Ve =Crz, (142)

Hierbei ist Az die Systemmatrix und z; der Vektor der regelungs-/elektrotechnischen
Systemzustinde. Die Integratoren in PI-Reglern, PT1- und PT2-Gliedern erzeugen
jeweils eine Zustandsvariable (Bild 43, Bild 44, Bild 47 und Bild 48), die im Zu-
standsvektor zz zusammengefasst werden. Fiir ein einfaches Antriebssystem mit Kas-
kadenregelung sind dies die Zustinde der Drehzahlregler (zpr), der Stromregler (zgsz),
der Transistorsteller (z7z) und der Servomotoren (zgy,):

T
;= [ZZR ZgR Z;R Z.ZS'-M] (143)

Werden weitere integrierende Glieder, z. B. Filter, im Modell verwendet, kommen
entsprechend weitere Zustandsvariablen hinzu. Am Eingang der Regelung liegen die
Soll- und Istwerte der Lagen und Geschwindigkeiten (X;, X;, n;) an. Im Hinblick auf
eine iibersichtliche Darstellung der Messgréfenriickfithrung bei der spiteren Kopplung
mit dem mechanischen Gleichungssystem werden die Soll- und Istwerte hier, wie von
BERKEMER (2003) vorgeschlagen, {iber separierte Eingangsmatrizen B, und By, ge-
trennt eingeleitet. Entsprechend teilen sich auch die Eingangsgrofen auf zwei Ein-
gangsvektoren up ; und ug; auf:

u,, = [xf n’ IST]T und w,; = [xlT niT]T (144, 145)
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6 Modellbildung des mechatronischen Systems

Gegeniiber den vorhergehenden Darstellungen (z. B. Bild 42 und Bild 49) sind hier
zusitzliche Einginge fiir Drehzahl- und Stromsollwerte ng bzw. I eingefiihrt. Diese
ermdglichen Analysen der unterlagerten Regelkreise durch Deaktivierung der dufleren
Regler im Modell. Im Blockschaltbild sind dazu die in Bild 50 eingezeichneten Schal-
ter S; und S, vor den unterlagerten Reglern vorgesehen. Ferner dienen die Eingénge ng
und I der Einleitung von Vorsteuergroflen, die in diesem Fall {iber die Schalter V,
bzw. V| an den jeweiligen Reglereingingen aufschaltbar sind.

L ¥ i
" ' :
1 ! I
ng i 1V, " i
, ¥ :
' S, |+ N i - i
H . 2 Dreh N Tran .
o] o |2 S | svon LI oo [,
L. - regler - 11 | _steller !
X, - I " 1
" ' = i
) 1 1
n— Regelung i1 Elektrische Antriebe H

Bild 50: Reglermodell mit Schaltern S; und S, zum Aktivieren und Deaktivieren der
Regelkreise sowie V,, und V; zur Aufschaltung von Vorsteuergrifien

Der Ausgangsvektor yz enthilt die Motormomente M,,, die liber die Ausgangsmatrix
Cr ausgeleitet werden:

Yo =[M,] (146)

Bild 51 zeigt die Zustandsraumdarstellung der regelungs-/elektrotechnischen System-
gleichungen (141, 142) als Blockschaltbild.

Bild 51:  Zustandsraumdarstellung des regelungs-/elektrotechnischen
Gleichungssystems
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6.5 Mechanisches System

6.5 Mechanisches System

6.5.1 Bewegungsgleichungen im Zustandsraum

Zur Beschreibung des mechanischen Systems wird ein FEM-Modell mit den in Kapitel
5 beschriebenen Eigenschaften verwendet (Bild 52). Die Modellbildung als zwangser-
regtes, lineares und zeitinvariantes System liefert die Bewegungsgleichungen zunichst
in der Form des gewohnlichen Differenzialgleichungssystems zweiter Ordnung (Gl.
2). Die Erzeugung der Massenmatrix M und der Steifigkeitsmatrix K erfolgt dabei
durch das FEM-Programm. Die Dampfungsmatrix D kann durch den in Abschnitt 4.3
beschriebenen proportionalen Dampfungsansatz konstruiert werden. Praktikabler ist
allerdings, wie ebenfalls in Anschnitt 4.3 erldutert, die direkte Eingabe modaler Damp-
fungswerte nach dem Ubergang auf modale Koordinaten (Abschnitt 6.5.2).

TCP

Uy — > Yus

u,, —> —> Yuu

Bild 52:  Ein- und Ausgangsgrofien des mechanischen Systems am Beispiel eines
FEM-Modells mit drei Vorschubachsen

Fiir die Einbindung der Bewegungsgleichungen des mechanischen Systems in das me-
chatronische Gesamtmodell und die gemeinsame Losung des gekoppelten Gleichungs-
systems wird geeigneter Weise die transformierte Darstellung der Gleichungen im Zu-
standsraum verwendet. Hierzu werden fiir die Lagen x und die Geschwindigkeiten x
die Zustandsvariablen z; bzw. z, eingefiihrt und somit das Differenzialgleichungssys-
tem zweiter Ordnung (Gl. 2) in ein System erster Ordnung tiberfiihrt:
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6 Modellbildung des mechatronischen Systems

u
iM :AMZM +[BM,A BM,S]|: M’Aj| (147)

Uy s

Der Index M kennzeichnet das mechanische System mit der Systemmatrix A,, und
dem Zustandsvektor z,,:

At A 0 ! 148, 149
Z. . = = s =
Yolz, ||k YI-M'K -M'D (148, 149)

Im Hinblick auf die Kopplung des Gleichungssystems mit dem der Regelung werden
die seitens der Antriebe anliegenden Motormomente M,, und duflere Storkréfte F,, die
bei Werkzeugmaschinen typischerweise an der Zerspanstelle (TCP) wirken, tiber die
Eingangsvektoren u,,, und u,,s getrennt eingeleitet (Bild 52):

Wy a0 = [MM]7 Uy s = [Fz] (150, 151)

Mit den Eingriffsmatrizen E, und Eg zur formalen Aufschaltung der Antriebs- bzw.
Storkréifte auf die betreffenden mechanischen Knotenfreiheitsgrade lauten die Ein-
gangsmatrizen B, 4 und B;s:

0 0
B, . {M'EJ’ B, = {MIEJ (152, 153)

In analoger Weise werden am Ausgang des mechanischen Systems die an die Rege-
lung zuriickgefiithrten Messgroflen (Lagen x; und Drehzahlen n;) und die Bewegungen
x, an der Zerspanstelle in zwei separate Ausgangsvektoren y,, ), bzw. y,,s ausgeleitet
(Bild 52):

Xi
Yaur = b Yas =[x (154, 155)

Mit den Abgriffsmatrizen S, und Sg zur formalen Ausleitung der Messgrofien bzw.
der Bewegungen an den Storstellen stellt sich die Ausgangsgleichung des mechani-
schen Systems dementsprechend mit zwei Partitionen und den Ausgangsmatrizen C,;,
(Messgroflenausgang) und C,, s (Storstellenausgang) dar:

y C .
{M’M}:{ M’M}ZM mit C, ,, =S}, C,s=Ss (156, 157,158)
Yu,s Cys '

Bild 53 zeigt das Blockschaltbild der in den Zustandsraum transformierten Bewe-
gungsgleichungen (147, 156). Uber den Antriebseingang u,,, und den MessgroBen-
ausgang y,,, kann das Gleichungssystem mit dem regelungs-/elektrotechnischen Mo-
dell (Bild 49) bzw. mit dessen Gleichungssystem (Bild 51) gekoppelt werden.

Der Storstellenein-/-ausgang (u,s, Yars) kann zur Analyse des Storiibertragungsverhal-
tens der Regelkreise oder der dynamischen Relativnachgiebigkeit zwischen Werkzeug
und Werkstiick verwendet werden. Dariiber hinaus konnen tiber diese Schnittstelle
auch nichtlineare Zerspan- oder Reibkraftmodelle mit Riickkopplungseffekten ange-
schlossen und damit z. B. die Stabilitit von Zerspanungsprozessen bzw. das Verhalten
der Maschine unter betriebsdhnlichen Lasten abgeschétzt werden.
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Bild 53: Blockschaltbild der Bewegungsgleichungen in Zustandsraumdarstellung

6.5.2 Block-Diagonalform der Bewegungsgleichungen im Zustandsraum

Wie in Kapitel 4 gezeigt, konnen die mit der FEM erzeugten Differenzialgleichungen
zweiter Ordnung (Gl. 2) durch Modaltransformation (Abschnitt 4.2) in Diagonalform
(GL. 13) gebracht und somit entkoppelt werden. Fiir den Fall, dass samtliche Eigenwer-
te des Originalsystems in die modale Darstellung iibernommen werden, ist die Trans-
formation (3) bijektiv eindeutig, d. h. die beiden Darstellungsformen der Bewegungs-
gleichungen sind exakt gleichwertig. Die entkoppelte Form des Gleichungssystems ist
jedoch im Hinblick auf die numerischen Kosten nachfolgender Rechenoperationen
deutlich effizienter. Dariiber hinaus bietet sie die Moglichkeit, den Beitrag jedes ein-
zelnen Eigenwertes zur Gesamtlosung eines Systems mit vorhandener rechter Seite
getrennt zu bewerten (siehe Abschnitt 6.5.3) und durch Vernachldssigung von Teillo-
sungen schwacher Intensitit die Dimension des Gleichungssystems erheblich zu redu-
zieren (siche Abschnitt 6.5.4), was weitere Effizienzvorteile bringt.

Das im Folgenden beschriebene Vorgehen zur Ordnungsreduktion lehnt sich an das
Verfahren von LITZ (1979) an. Dieses Verfahren sieht die Entkopplung des Differen-
zialgleichungssystems erster Ordnung (GlIn. 147, 156) durch Transformation in Jor-
dan’sche Normalform und die anschlieBende Trennung des Systems nach dominanten
und nicht-dominanten Eigenwerten vor. Demgegeniiber verfolgt die im Rahmen dieser
Arbeit entwickelte Vorgehensweise die Dominanzbewertung der Eigenwerte (Ab-
schnitt 6.5.3) anhand des entkoppelten Differenzialgleichungssystems zweiter Ord-
nung (Gl. 13) und daran ankniipfend die Uberfiihrung des dominanten Systemteils in
die Zustandsraumdarstellung (Abschnitt 6.5.4). Dadurch kann bei der Entkopplung des
Gleichungssystems auf die speziell fr FEM-Anwendungen entwickelten Verfahren
zur Losung der typischerweise hochdimensionalen Eigenwertprobleme mit diinn be-
setzten Matrizen zuriickgegriffen werden, was eine hohe Effizienz des Reduktionsver-
fahrens gewdhrleistet. Zunéchst sei aber die Form des zu erzeugenden Gleichungssys-
tems nédher betrachtet.

Eine zu den GlIn. (147, 156) gleichwertige Darstellung der Bewegungsgleichungen
kann aus den oben genannten Griinden durch Uberfiihrung der diagonalisierten Bewe-
gungsgleichungen (13) in den Zustandsraum erzeugt werden. Das Vorgehen ist analog
zu Abschnitt 6.5.1. Den Zustandsvektor zy bilden nun jedoch die modalen Lagen q
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und Geschwindigkeiten q; die Systemmatrix Ay erhilt durch Einsetzen der modalen
Massen-, Dampfungs- und Steifigkeitsmatrizen (M, D, K') eine blockweise diagona-
le Form (Index Q). Analog zu Gln. (148) und (149) und mit Gln. (14) und (16) gilt:

4 0 I 0 I
Z,= q A AQ= _M'K -M'D = 0 D (159, 160)

Da die Systemzustinde z, und der Systemoperator Ay nun im generalisierten Koordi-
natensystem @ beschrieben sind, miissen auch die an den Antriebs- und StorgroBen-
eingéngen u,,4 bzw. u,,s anliegenden Krifte und Momente in dieses Koordinatensys-
tem transformiert werden. Dies erfolgt analog zur rechten Seite (Gl. 17) des Differen-
zialgleichungssystems zweiter Ordnung (GI. 13) an den Eingriffmatrizen E, bzw. Eg
innerhalb der Eingangsmatrizen By, und By s:

0 0 0 0
B, =| ~ = B, .=| ~ _
0.4 |:M1(I)TEA:| |:(DTEA:| 0.5 |:M1(DTES:| |:(I)TES:| (161, 162)

Die Riicktransformation der ausgeleiteten Zustinde in kartesische Koordinaten wird
entsprechend an den Mess- und Stérstellenausgingen Cop y bzw. Cg s durchgefiihrt:

@0 @0
CQ.M:SM 0@/ CQ,S:SS 0@ (163, 164)
Damit lauten die Zustandsdifferenzial- und die Ausgangsgleichung des mechanischen
Systems mit blockweise diagonaler Systemmatrix in modalen Koordinaten:

u
2,=Ayz,+[B,, BQ,S]{ Mﬂ (165)

Uy s

Yum CQ M
N R/ (166)
|:YM,S } |:CQ.S } ¢
Die zum Erzeugen der Block-Diagonalform benétigten Eigenwerte Q* und Eigenvek-

toren @ liefert der FEM-Solver durch die Losung des zu GI. (4) gehorenden Eigen-
wertproblems (Gl. 5).

6.5.3 Dominanzanalyse

Die Beurteilung der Dominanz von Eigenwerten nach dem Litz’schen Verfahren stiitzt

sich auf ein-/ausgangsgewichtete Dominanzindizes. Fiir eine entsprechende Domi-

nanzbewertung der entkoppelten Systemgleichungen zweiter Ordnung (Gl. 13) wird

das Ubertragungsverhalten des Systems betrachtet. Geméh Gl. (34) erhalt man fiir ei-

nen Ubertragungspfad vom Eingang / zum Ausgang k die Ubertragungsfunktion
Nyu(jw) als Uberlagerung der Beitrige der einzelnen Moden i:

; iPli ; ; ; 1

N (jo)=Y %% 5 (jo) mit S(jo)=————— (167, 168)

i 1+j2D,,———

0 o
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Der i-te Summand in Gl. (167) ist vom i-ten Eigenwert verursacht. Der fiir die Dyna-
mik verantwortliche Standardfrequenzgang S; beschreibt unabhingig vom Ort der
Krafteinleitung bzw. des MessgroBenabgriffs das PT2-typische Tiefpassverhalten des
jeweiligen Kenn-Systems. Er ist fiir stabile Eigenwerte (D, ; > 0) - und nur solche tre-
ten bei der Betrachtung des rein mechanischen Systems auf - beschrinkt, tibertrigt
quasi-statische (@ — 0) Eingangsgrofien (quasi) unverstirkt und erzeugt bei der jewei-
ligen Eigenfrequenz ; eine betragsmiBig maximale Antwort:

, S(@—0)=1, S(o=w)= ]% (169, 170, 171)

(020)<

L,i

Die Intensitit des Summanden innerhalb der Ubertragungsfunktion hingt vom Quo-
tienten vor dem Standardfrequenzgang, dem Kenn-Systemverhéltnis N ;;;, ab:

Ny i :Nklf(wzo):% (172)
Die Kenn-Systemverhltnisse Ny ; entsprechen den Litz’schen Ubertragungsdomi-
nanzen und liefern eine quantifizierende Aussage iiber die Beteiligung der einzelnen
Eigenwerte an einem Ubertragungsvorgang. Mit der Einschrinkung auf reelle Eigen-
werte w,2 ist der Quotient N ; ein direktes Vergleichsmal fiir die Dominanz der Ei-
genwerte. Sein Betrag ist tendenziell klein fir Eigenwerte mit grofem Abstand von
der Imagindrachse. Er kann aber auch gegen Null gehen, wenn das Residuum (¢y;¢;)
verschwindet. Dies ist dann der Fall, wenn der Eigenvektor ¢; an der Eingangskoordi-
nate / und/oder an der Ausgangskoordinate k eine verschwindende Komponente hat. In
diesen Fillen ist der modale Zustand ¢; durch die Ein-/Ausgangskoordinaten / und &
nicht steuerbar bzw. nicht beobachtbar. Der Quotient Nk ; ist also ein kombiniertes
MaB, erstens fiir die globale Dominanz des Eigenwertes @; hinsichtlich seines Ab-
standes von der Imagindrachse, zweitens dafiir, wie gut der Zustand ¢; vom Eingang /
aus steuerbar und drittens zugleich am Ausgang k beobachtbar ist (LITZ 1979).

Gemil Gl. (172) quantifiziert das Kenn-Systemverhiltnis Nk, den Beitrag des Ei-
genwertes zur statischen (@=0) Systemantwort. Die statische Gesamtantwort
Ni(@=0) der Ubertragungsstrecke /-k ist durch die Summe der statischen Beitriige
samtlicher Eigenwerte definiert:

kla) 0 ZNK/(IJ (173)

Bezieht man das Kenn-Systemverhéltnis Nk ; betragsméBig auf diese Summe, so er-
hélt man einen dem Litz’schen Dominanzgrad entsprechenden relativen Dominanzin-
dex ry; fir den Anteil des Eigenwertes a),2 an der statischen Systemantwort im Uber-
tragungspfad /-k:
- ‘N K.kli
ki —
‘N K (a) = 0)‘

(174)

Dieser Dominanzgrad ist zugleich ein bezogenes Maf} fiir den statischen Fehler, der
bei der Ordnungsreduktion durch Vernachlidssigung des jeweiligen Eigenwertes ge-
geniiber dem Originalsystem erzeugt wird. Hinsichtlich der spektralen Beteiligung
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6 Modellbildung des mechatronischen Systems

eines Eigenwertes @ ist das Resonanzverhalten (@ = ;) zu betrachten. Fiir die Reso-
nanznachgiebigkeit Ny ;; des i-ten Eigenwertes gilt gemaf3 Gl. (167, 168):
q’k: (Dh

Newi =Nylo=0;,)=-j 175
R kl( ) JZD g (175)

L,i™7i

Die ddmpfungsabhingige Resonanznachgleblgkelt Ng i ist der betragsmifig maxima-
le Fehler, der durch Wegfall des Eigenwertes @ im Ubertragungsspektrum der Stre-
cke /-k verursacht wird.

Beim Wegfall des Eigenwertes @, stellt der betragsméBige Quotient der Resonanz-
nachgiebigkeit Ng,; des i-ten Eigenwertes zur statischen Gesamtnachgiebigkeit (GL.
173) aller Eigenwerte das Maximum des relativen spektralen Fehlers sy, dar:

‘NR kli
- \Nk, 0=0)|

(176)

Sui

Zur Herleitung der Dominanzindizes wurden bei den oben durchgefiihrten Betrachtun-
gen Nachgiebigkeitsfrequenzginge als Systemverhéltnisfunktionen verwendet. Die
Bewertung von Nachgiebigkeiten ist fiir Ubertragungspfade sinnvoll, an deren Aus-
gang Verschiebungen gemessen werden. Im Hinblick auf die Berechnung ordnungsre-
duzierter Modelle fiir die Regelstrecken in Antriebsregelkreisen ist dies zum Beispiel
an den Orten der Positionsmessung der Fall. Fiir die Regelkreise mit Geschwindig-
keits- oder Beschleunigungsmessung sind die Dominanzbetrachtungen in analoger
Weise anhand von Mobilitits- bzw. Inertanzfrequenzgingen durchzufiihren. Ausge-
hend von den Gln. (38, 39) bzw. (40, 41) erhilt man dann anstelle von Gl. (172) Kenn-
Mobilitdten By ; bzw. Kenn-Inertanzen /x y; als DominanzmalRe:

w iw[
By i :ﬁ7 &t = PriPii (177, 178)

Im Hinblick auf die Quantifizierung von Reduktionsfehlern mit Hilfe der Gln. (174)
und (176) sei an dieser Stelle angemerkt, dass hierzu die in den Nennern stehenden
Summen (GI. 173) {iber sdmtliche Eigenwerte des Systems zu bilden sind. Die voll-
standige Ausrechnung aller Eigenwerte ist jedoch bei den hier betrachteten groflen
Systemen wegen des betrichtlichen numerischen Aufwands nicht mehr praktikabel.
Vielmehr wird auf Grund der oben dargestellten Kenntnis, dass die globale Dominanz
der Eigenwerte mit zunehmender Entfernung von der Imagindrachse abnimmt, nur
eine hinreichend grofle Zahl von Eigenwerten innerhalb eines bestimmten Frequenz-
bandes bestimmt und zur Dominanzanalyse mit anschlieBender Modenauswahl heran-
gezogen. Hier zeigt sich ein genereller Nachteil von modalen Ordnungsreduktionsver-
fahren: Der Reduktionsfehler gegeniiber dem Originalsystem ldsst sich bei hohen Sys-
temordnungen nicht quantifizieren. Die Fehlerangaben laut Gln. (174) und (176) be-
ziehen sich lediglich auf das Vergleichssystem, das sdmtliche berechnete Eigenwerte
enthélt.
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6.5.4 Ordnungsreduktion

Zur Durchfithrung der Ordnungsreduktion werden die Eigenwerte @] nach ihren Do-
minanzgraden ry; (Gl. 174) in abnehmender Reihenfolge geordnet und der modale
Verschiebungsvektor q, die Modalmatrix @, die Eigenwertmatrix Q? und die modale
Dampfungsmatrix D in entsprechender Weise durch Zeilen-/Spaltenvertauschungen
umsortiert. AnschlieBend konnen die Matrizen in Blocke mit dominanten (Index D)
und nicht-dominanten (Index N) Eigenwerten partitioniert werden:

o=[o, |®,] 92{% 0} (179, 180)
D N1 0 Q%V ) B
~ |[D,| 0
q{%] D=2 | (181, 182)
dy 0 D,

Die Matrizen werden anschlieBend durch Kappen des nicht-dominanten Teils in der
Ordnung reduziert. Der Index D bezeichnet daher die in der reduzierten Darstellung
des Gleichungssystems beibehaltenen (dominanten) Moden und der Index N die ver-
nachldssigten (nicht-dominanten) Moden. Zur Automatisierung der Ordnungsredukti-
on kann fiir die kumulierten Dominanzgrade ry;, der vernachléssigten Eigenwerte a
priori eine obere Schranke 7y, festgelegt werden, die in keiner Ubertragungsstrecke
I-k uberschritten werden darf:

D+N
Py > v = DT (183)
i=D+1
Die Entscheidung iiber die Anzahl der beizubehaltenden Eigenwerte bzw. die erforder-
liche Ordnung des reduzierten Systems richtet sich somit nach dieser Schranke. Um-
gekehrt sind die kumulierten Dominanzgrade rpj, der beibehaltenen Eigenwerte ein
MaB fiir den Approximationsgrad der Ubertragungsstrecke /-k im Vergleich zu einem
System, das unter Beibehaltung aller berechneten Eigenwerte beschrieben wird:

D D+ N
"o = Z”kﬁ< Zrklizl (184)
i=1 i=1
Wird nun nur der dominante Teil des Gleichungssystems in die block-diagonale Zu-

standsraumdarstellung (Gln. 165, 166) iibernommen, erhilt man den Zustandsvektor
zp und die Systemmatrix Ap mit reduzierter Ordnung (Index D):

0 I
ZD{C.ID} AD{ . = } (185, 186)
q, _QD _DD

Dementsprechend verbleiben an den Antriebs- und StorgréBeneingéngen Bp 4 bzw.
Bp,s sowie an den Messgroflen- und Storstellenausgéngen Cp, y bzw. Cp s des reduzier-
ten Systems nur die Modaltransformationen fiir die beibehaltenen Moden @p:
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0 0
B, - ., B, = (187, 188)
i~loge, | P5~|ags,
®, 0 ®, 0
CD,M=S§{ OD o } CDvszsg{ oD ® } (189, 190)
D D

Damit liegen die Bewegungsgleichungen des mechanischen Systems nun als ord-
nungsreduziertes Differenzialgleichungssystem in Zustandsraumdarstellung mit einem
bei gleichen Eingangsgrofien [u,TMY y uLTS]T approximierten  Ausgangsvektor
(¥ Yigs 1" vor:

u
z,=Apz, +[BD,A B, LIMYA} (191)

M.S

YMM CD/\/I yMM
= Tz, = ' 192
|:yM,S:| |:CD,S:| ° {yMS :| (152

Im Vergleich zur Ordnung 2N des mit Hilfe der FEM erzeugten Originalsystems (147,
156) weist das reduzierte Gleichungssystem (191, 192) eine deutlich kleinere System-
ordnung von 2D mit D << N auf. In Bild 54 ist die Zustandsraumdarstellung des ord-
nungsreduzierten Differenzialgleichungssystems (191, 192) als Blockschaltbild darge-
stellt.

Bild 54:  Zustandsraumdarstellung des ordnungsreduzierten mechanischen Systems
mit modalen Zustinden

6.6 Gekoppelte Gleichungssysteme

Fir die mechatronischen Systemgleichungen sind das regelungs-/elektrotechnische
(Gl. 141, 142) und das ordnungsreduzierte mechanische (Gl. 191, 192) Gleichungssys-
tem zu koppeln. Bild 55 zeigt das Blockschaltbild zur Zusammenfiihrung der beiden
Gleichungssysteme (vgl. Bild 51 und Bild 54) im Zustandsraum.
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Regelung Mechanisches System (reduziert)

Upi =Yuum

Bild 55: Kopplung des regelungs-/elektrotechnischen und des mechanischen
Gleichungssystems im Zustandsraum

Die aus dem regelungs-/elektrotechnischen System in den Ausgangsvektor yr ausge-
leiteten Motormomente M), werden an die Antriebseingédnge u,,, des mechanischen
Systems tibertragen:

uy,=ye=[M,] (193)
Die in den Ausgangsvektor Yy, ,, des ordnungsreduzierten mechanischen Systems
ausgeleiteten approximierten Messgroflen (Lagen X; und Drehzahlen n,) werden an

den IstgroBen-Eingang uy; der Regelung zuriickgefiihrt, wihrend die approximierten
Bewegungen X, der Storstellen in den Storstellenausgang ¥, s ausgegeben werden:

_ X; _ -
Ui =Yum = |:n :|a Yus = [XZ] (194, 195)

i

Einsetzen der Koppelbedingungen (193) und (194) in die Zustandsdifferenzialglei-
chungssysteme (141) und (191) liefert mit (192) und (142):

2, =Az, +B, u, B, C, 2z, (196)
iD:ADZD+BD4’ACRZR+BD,SuM,S (197)

Durch Sortieren der Terme nach Zustands- und Eingangsgréfen und Zusammenfassen
aller Zustdnde des Gesamtsystems (Index G) im Zustandsvektor z¢ erhilt man die Sys-
temmatrix Ag des mechatronischen Systems:

Zp Ay B Coy
= , A= T
Z; |:ZD:| G |:BD,ACR A, } (198, 199)

Ebenso werden die EingangsgroBen im Eingangsvektor us zusammengefasst und die
Eingangsmatrix B gebildet:

.7 uR,s B — BR,S 0
uo=ly b B g g, (200, 201)
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6 Modellbildung des mechatronischen Systems

Damit lautet das Zustandsdifferenzialgleichungssystem des mechatronischen Gesamt-
systems kompakt:

Z,=Ayz, +Bgu, (202)
Die Ausgangsgleichungen sind direkt aus Bild 55 abzulesen:
. y 0C
yo=Coz, mit y,=|"""| Cc, = "M (203, 204, 205)
M,S 0 CD,S

Damit ergibt sich fiir die Systemgleichungen des geregelten mechatronischen Gesamt-
systems das in Bild 56 dargestellte Blockschaltbild. Die Ein- und Ausgangsvektoren
ug (Gl. 200) und y¢ (Gl. 204) enthalten neben den FithrungsgroBen (Gl. 144) und den
RegelgroBen (Gl. 194) auch Ein- und Ausginge zur Darstellung des Ubertragungsver-
haltens in Bezug auf duBere Storeinfliisse (Gln. 151, 195), z. B. durch den Zerspanpro-
zess.

Bei einem wie in Bild 50 schaltbaren Reglermodell hingen sowohl die Systemmatrix
Ag als auch die Eingangsmatrix Bg von der jeweiligen Aktivierung der Reglerkaska-
den ab. Die Schalterstellungen bestimmen die Aufschaltung der am Eingangsvektor
ug, anliegenden Fiithrungsgrofen auf die jeweiligen Reglereingidnge. Dadurch kénnen
die Reglergleichungen, wie es dem Vorgehen einer Reglerinbetriebnahme entspricht,
mit einem einzigen Regelungsmodell schrittweise im mechatronischen Gleichungssys-
tem aktiviert und das System systematisch auf allen Stufen der Reglerkaskade analy-
siert werden.

X 1 1
! R H X,
Fuhrungs- n ug Z; Z, 1 Yo ! Regel-
gréfien s : > C, : > ﬁf groRen
Ls i i X, | } Storstellen-
St(’ir-{ F ! ! z ausgang
grolen z ! 1
1 1
1 1
1 1
1 1
1 1
' '

Bild 56: Zustandsraumdarstellung des geregelten mechatronischen Gesamtsystems

Die Storgrofenschnittstellen F; bzw. X, sind zur Ein- und Ausleitung von Storkréften
bzw. Systemantworten an Orten auBerhalb der Regelkreise vorgesehen. Uber diese
Ein-/Ausginge kann das Verhalten des mechatronischen Systems in Bezug auf duflere
Storkrifte berechnet werden. Hierbei konnen auch nichtlineare Effekte erginzt und
deren Wechselwirkungen mit dem System simuliert werden. Beispiele hierfiir sind
Zerspankrifte mit regenerativen Kraftanteilen, die durch Schwingungen der Maschine
verursacht und auf die Maschine riickgekoppelt werden (vgl. ZAH & OERTLI 2004D),
oder nichtlineare Reibkrifte an tribologischen Kontaktstellen (z. B. Lager, Linearfiih-
rungen). Fiir jeden zu beriicksichtigenden Storeffekt miissen entsprechende Ein- und
Ausgidnge an den jeweiligen Orten des mechanischen Systems vorgesehen werden.
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6.7 Ubertragungsfunktionen

Die Analyse des Ubertragungsverhaltens des mechatronischen Systems erfolgt anhand
von Ubertragungsfunktionen, die durch die mechatronischen Systemgleichungen (202,
203) definiert sind. Mit einem harmonischen Losungsansatz gilt fiir die Gl. (202) das
folgende Eigenwertproblem:

(AI-A,)v, =0 (206)
Dessen Losung liefert die komplexen Eigenwerte A; und Eigenvektoren v; des me-

chatronischen Systems (Gl. 202), die zur Eigenwertmatrix A und der Modalmatrix V
zusammengefasst werden:

A=diag[i,], V=[v,] (207, 208)

Die folgende Ahnlichkeitstransformation diagonalisiert das Differenzialgleichungssys-
tem (202, 203):

z,=Vi, (209)
Zur Unterscheidung von der Diagonalform der Differenzialgleichungssysteme zweiter
Ordnung (Gl. 13) sind die generalisierten Grof3en des Systems erster Ordnung anstelle

der Tilde (~) mit einem Dach-Symbol (*) gekennzeichnet. Damit lautet die Diagonal-
form des Gleichungssystems (202, 203):

Z,=Az,+Bou, mit A=V'AV, B,=V'B, (210,211,212

yo=Cgz, mit C,:=C,V (213,214)

Eine Laplace-Transformation tiberfiihrt dieses Gleichungssystem in ein algebraisches
Gleichungssystem:

SIZ(s)= AZ;(s)+B,U,(s) (215)
Y, (s)=CoZ(s) (216)

Umgeformt erhélt man daraus fiir die Ausgangsgrofen:
YG(S):(CG(SI_A)ABG)UG(S) (217)

Ubertragungsfunktionen sind definiert als Verhiltnisse der Ausgangs- zu den Ein-
gangsgroBen. Fiir Systeme mit mehreren Ein- und Ausgingen erhilt man eine Uber-
tragungsmatrix G(s):

G(S):YG(S)UZ;I(S):éG(SI_A)_IﬁG (218)

Auf Grund der entkoppelten Form zerfillt die Ubertragungsmatrix G(s) in Einzelsys-
teme erster Ordnung:

B (219)
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6 Modellbildung des mechatronischen Systems

Infolge der komplexen Modaltransformationen in den Matrizen B, und C (Gln. 212
und 214) sind die Residuen dieser Partialbruchdarstellung komplex. Die fiir schwin-
gungsfihige Systeme erwarteten Teilsysteme zweiter Ordnung erhdlt man durch Zu-
sammenfassen der zueinander konjugiert komplexen Eigenwerte 4, und A, mit
Ai= ot joy

CGJBGJ +CG,iBG,i _ Lys+T,
s—4, s—4 s -205+a,

(220)

Hierbei ist ay; die Eigenfrequenz des konjugiert komplexen Eigenwertepaares. Die
Matrizen I'y und T’} enthalten ausschlieBlich reelle Koeffizienten, die sich aus den
komplexen Ein- und Ausgangsmatrizen B, und €, sowie den komplexen Eigenwer-
ten A, ergeben. Mit den Polynomquotienten zweiter Ordnung (GI. 220) als Summan-
den konjugiert komplexer Eigenwertepaare liefert Gl. (219) fiir jeden Ubertragungs-
pfad des mechatronischen Systems einen Ubertragungsfrequenzgang mit den fiir dy-
namische Systeme charakteristischen Resonanz- und Tilgerstellen.

6.8 Zusammenfassung

Das in den vorhergehenden Abschnitten entwickelte mechatronische Modell basiert
auf der Wirkstruktur der Antriebsregelkreise von Werkzeugmaschinen. Es beinhaltet
die kaskadiert angeordneten P- und PI-Regler, die elektrodynamischen Ubertragungs-
eigenschaften der Servomotoren und der elektrischen Stellglieder sowie signalverar-
beitungstechnische Funktionen, wie z. B. Filter. Die mechanischen Ubertragungsstre-
cken werden durch ein FEM-Modell beschrieben, das nach der in Kapitel 5 entwickel-
ten Vorgehensweise zu erzeugen ist. Um bei der Regelungssimulation des mechatroni-
schen Systems eine hohe Recheneffizienz zu gewéhrleisten, muss das mit der FEM
erzeugte Gleichungssystem in der Ordnung reduziert werden. Hierzu wurde das von
Litz entwickelte Verfahren, das auf der Trennung dominanter und nicht-dominanter
Eigenmoden basiert, modifiziert und fiir die Ordnungsreduktion der hier verwendeten
FEM-Modelle angepasst. Die Transformation der ordnungsreduzierten Bewegungs-
gleichungen in die Zustandsraumdarstellung und die Kopplung mit dem Modell der
Regelung und der elektrischen Antriebe fithrt zu den mechatronischen Systemglei-
chungen. Durch die mathematisch geschlossene Form lassen sich die gekoppelten
Gleichungssysteme sehr effizient 16sen, z. B. durch Integration direkt im Zeitbereich.

Kompaktere Darstellungen der dynamischen Systemeigenschaften liefern jedoch
Ubertragungsfunktionen, die man, wie gezeigt, durch Uberfithrung des Gleichungssys-
tems in den Frequenzbereich erhilt. Damit kann z. B. untersucht werden, welche Re-
sonanzfrequenzen in den Antriebsregelkreisen auftreten und wie sich die Schwingun-
gen durch Veridnderung der Reglerbeiwerte oder durch Filter beeinflussen lassen. Dies
ist eine typische Aufgabenstellung bei der Maschineninbetriebnahme, die nun durch
Simulation gelost werden kann. In den beiden nachfolgenden Kapiteln wird die prakti-
sche Anwendung des Verfahrens anhand von zwei Versuchsmaschinen exemplarisch
gezeigt. Die Simulationsergebnisse werden dabei durch Vergleich mit experimentellen
Untersuchungsergebnissen verifiziert.
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7.1 Beschreibung des Versuchsstandes

Um die Modellbildung der Antriebsstringe, der Regelung und der elektrischen Antrie-
be sowie das auf einem ordnungsreduzierten FEM-Modell basierende Verfahren zur
Simulation des mechatronischen Systems fiir die praktische Anwendung zu verifizie-
ren, wurde exemplarisch ein Antriebssystem simuliert und zum Vergleich experimen-
telle Untersuchungen unter Laborbedingungen durchgefiihrt.

Bei dem simulierten System handelt es sich um den in Bild 57 dargestellten Versuchs-
stand. Dieser stellt eine Kreuztischeinheit auf Basis eines Transferstra3enmoduls dar.
Beide Vorschubachsen besitzen einen identischen strukturellen Aufbau mit Rollenum-
lauffithrungen und direkt angetriebenen Kugelgewindespindeln.

Servomotor und Vorschubspindel:
Tragheitsmoment Motor 204-104 kg-m2
Tragheitsmoment Spindel 118-104 kg-m?
Torsionssteifigkeit Kupplung  2,7- 10* Nm/rad
Axialsteifigkeit Spindellager 3,8 - 109 N/m

Kugelgewindetrieb:

Typ Doppelmutter
Axialsteifigkeit 8-108 N/m
Spindelsteigung 30 mm
Kugelmittenkreis-& 50,3 mm
Einzelmutterlange 85 mm
Distanzringldnge 0 mm
Lastwinkel 45°

Vorschubschlitten und Linearfiihrungen:
Schlitenmasse 600 kg
Vertikalsteifigkeit Fiihrungswagen 2-10° N/m
Lateralsteifigkeit Fihrungswagen 1,5:10° N/m
Verfahrweg 700 mm

Bild 57:  Antriebsversuchsstand und mechanische Parameter der X-Achse

Kreuz- und Oberschlitten koénnen auf Grund der kompakten Bauweise als starr be-
trachtet werden, ebenso wie das als geschweiite Stahlkonstruktion ausgefiihrte und
mit Mineralbeton gefiillte Maschinenbett. Dies ist in Bezug auf Verifikationsrechnun-
gen insofern vorteilhaft, als das Maschinengestell das Verhalten der Antriebe kaum
beeinflusst und sich dieser Versuchsstand somit speziell zur Bestitigung der Antriebs-
strangmodelle eignet. Das dynamische Verhalten resultiert bei diesem Aufbau im We-
sentlichen aus den bewegten Schlittenmassen und den Elastizititen in den Antriebs-

105



7 Simulation eines Antriebsversuchsstandes

strdngen. Dabei stellen insbesondere die Kupplungen und die Kugelgewindetriebe
konzentrierte Nachgiebigkeiten dar.

Die im Folgenden beschriebenen Verifikationsrechnungen wurden an der X-Achse
durchgefiihrt, deren wesentliche mechanische Parameter im Bild 57 zusammengefasst
sind. Zunéchst werden das FEM-Modell der Vorschubachse und die damit berechneten
Eigenfrequenzen und Eigenformen erldutert. Danach folgen die Ordnungsreduktion
des FEM-Modells und die Simulation der Vorschubachse in Regelung. Zur Verifikati-
on der Modellbildung werden die Ergebnisse der Regelungssimulation mit Messer-
gebnissen des realen Systems verglichen.

7.2 Strukturmechanische Berechnung

Bild 58 zeigt das FEM-Modell des X-Antriebsstrangs. Der Vorschubschlitten ist als
Starrkorper modelliert. Im Bild zu erkennen ist der mit einem Trégheitstensor paramet-
rierte Schlittenschwerpunkt, vier Verbindungsknoten fiir die Linearfiihrungen und ein
Verbindungsknoten an der Stelle der Kugelgewindemutter. Das ebenfalls als starr be-
trachtete Maschinenbett ist dem Inertialraum zugeordnet.

Motorwelle Kupplung Vorschubschlitten

Lager Vorschubspindel Kugelgewindetrieb

Balkenelemente  Torsionsfeder Starrkoérper

Federelemente Balkenelemente 10-Feder-Modell

Bild 58: FEM-Modell des Antriebsstrangs

Der Antriebsstrang wurde unter Verwendung der in Abschnitt 5.2 entwickelten Mo-
dellbausteine modelliert. Dementsprechend sind die Motorwelle und die Kugelgewin-
despindel, wie abgebildet, durch Balkenelemente représentiert. Die Lager und Linear-
fithrungen sowie die Kupplung sind mit Federelementen modelliert. Fiir den Kugelge-
windetrieb wurde das in Abschnitt 5.4 entwickelte 10-Feder-Modell verwendet.
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In Tabelle 2 sind die ersten acht der gemil Abschnitt 4.2 berechneten Eigenfrequen-
zen und Eigenformen beschrieben. Besondere Dominanz (siche Abschnitt 7.3) hin-
sichtlich des Ubertragungsverhaltens im Regelkreis haben dabei die dritte und die
sechste Mode bei 115 bzw. 275 Hz. Es handelt sich hierbei um Torsionsschwingungs-
formen des Antriebsstranges.

Tabelle 2: Berechnete Eigenfrequenzen und Eigenformen des
Antriebsstrangs

Mode | Eigen- | Eigenform
Nr. frequenz

1 0 Hz Starrkérpermode: Freie Schraubung des Kugelgewindetriebes.

2 34,8 Hz | Axiale Schwingung der Motorwelle; spannungsfreier Axialversatz in
der Kupplung.

3 115 Hz | Gegenphasige Axialschwingung des Schlittens und
Drehschwingung der Kugelgewindespindel mit Beanspruchung der
Umlaufkugeln quer zur Gewinderille; gleichphasige
Drehschwingung der Motorwelle mit der Spindel.

4,5 225 Hz | Zweifach auftretende Eigenfrequenz: Biegeschwingung der
Spindelwelle.

6 275 Hz | Gegenphasige Drehschwingung der Spindel und der Motorwelle;
spannungsfreie Schraubung der Spindel durch die Mutter.

7,8 276 Hz | Zweifach auftretende Eigenfrequenz: Radiale Schwingung der
Motorwelle.

Die Eigenfrequenz bei 115 Hz wird durch den Kugelgewindetrieb verursacht. Der
Vorschubschlitten oszilliert hier in Vorschubrichtung, wihrend die Kugelgewinde-
spindel eine dazu gegenphasige Drehschwingung ausfiihrt. Die elastische Energie kon-
zentriert sich dabei auf den Kugelgewindetrieb, dessen Umlaufkugeln bei dieser Ei-
genfrequenz quer zur Gewinderille beansprucht werden. Die Drehschwingung der Mo-
torwelle ist gleichphasig zur Bewegung der Kugelgewindespindel und mit einer leich-
ten Torsion der Kupplung und der Spindel verbunden.

Demgegentiber konzentriert sich die Forménderungsenergie bei 275 Hz auf die Kupp-
lung. Hier tritt eine gegenphasige Drehschwingung zwischen der Motorwelle und der
Kugelgewindespindel auf. Die Spindel schraubt bei nahezu still stehendem Vorschub-
schlitten in Gewinderichtung durch die Mutter und erfidhrt dabei eine leichte Axial-
dehnung. Durch die Schraubbewegung der Spindel relativ zur Mutter werden die Um-
laufkugeln im Kugelgewindetrieb kaum elastisch beansprucht.

Die Ubertragungsdominanz der Torsionseigenfrequenzen wird ersichtlich, wenn man
Ubertragungsfrequenzginge zwischen der Motorwelle und den Messorten der Position
oder Drehzahl betrachtet. Diese Frequenzginge wurden gemif3 Abschnitt 5.6 berech-
net. In Bild 59 ist beispielsweise der Mobilitdtsfrequenzgang der Motorwelle mit Be-
zug auf das Motormoment als Bode-Diagramm dargestellt. Fiir die Frequenzgangbe-
rechnung wurde hier der modale Dampfungsansatz gewéhlt (siche Abschnitt 4.3) und
alle Moden mit 5 % Lehr’scher Ddmpfung bedampft. Dieser Wert liegt in dem fiir
Werkzeugmaschinen typischen Bereich von 2 bis 10 % (siche z. B. SUMMER 1986)
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7 Simulation eines Antriebsversuchsstandes

und fiihrt in dem vorliegenden Fall, wie die weiter unten (Abschnitt 7.4) dargestellten
Vergleiche zeigen, zu einer sehr guten Ubereinstimmung der rechnerischen und expe-
rimentellen Ergebnisse. Die Eigenfrequenzen treten im Ubertragungsfrequenzgang als
Resonanzen auf, wihrend sich etwas unterhalb dieser Frequenzen typische Tilgerfre-
quenzen zeigen. Bei letzteren Frequenzen verharrt der Ort der Messwertaufnahme in
Ruhe, wihrend sich die Schwingungsenergie in andere Bereiche der Struktur verlagert.

10!
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Amplitude

10-2 L
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100
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o
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Bild 59: Mobilitdtsfrequenzgang der Motorwelle mit Bezug auf das Motormoment

7.3 Dominanzanalyse und Ordnungsreduktion

Das Modell der Vorschubachse als mechatronisches Gesamtsystem wurde nach der in
Kapitel 6 dargestellten Vorgehensweise erzeugt. Die automatische Auswahl der domi-
nanten Moden im Rahmen der Ordnungsreduktion (Abschnitt 6.5) erfolgte anhand der
prozentualen Dominanzgrade ry; (Gln. 174). In Bild 60 sind die Dominanzindizes der
ersten fiinfzig Moden in Balkendiagrammen dargestellt.

Das obere Diagramm zeigt die Dominanzindizes By ; (Kenn-Mobilitdt, Gl. 177) der
mechanischen Ubertragungsstrecke im Drehzahlregelkreis. Diese Strecke stellt ein
kolloziertes System (Abschnitt 5.6) dar, mit dem Motormoment als Eingangsgrof3e und
der Motordrehzahl als Ausgangsgrofie. Da also der umgebende Regelkreis die Motor-
drehzahl als Eingangsgrofle verwendet, wird fiir die Dominanzanalyse in diesem Pfad
die Kenn-Mobilitdt der Motorwelle als Dominanzindex verwendet. Das Balkendia-
gramm zeigt, dass zur Simulation des Drehzahlregelkreises neben der Starrkdrpermode
(erste Mode bei 0 Hz, siche Abschnitt 5.5) die dritte und die sechste Mode in das redu-
zierte Modell zu tibernehmen sind.

Das untere Balkendiagramm zeigt die Dominar}'zindizes N i (Kenn-Nachgiebigkeit,
Gl. 172) fur den Lageregelkreis. Hier wird der Ubertragungspfad von der Motorwelle
zum Ort der Lagemessung am Vorschubschlitten betrachtet. Da dieses Ubertragungs-
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system eine Positionsantwort ausgibt, wird in diesem Fall die Kenn-Nachgiebigkeit
des Schlittens mit Bezug auf das Motormoment als Dominanzmal} verwendet. Ver-
gleicht man die Dominanzzahlen der beiden Ubertragungspfade, so fillt auf, dass die
Ubertragungsdominanz der sechsten Mode fiir den Lageregelkreis (unteres Diagramm)
beinahe verschwindet. Diese Tatsache erklirt sich durch die niedrige Beobachtbarkeit
dieser Mode am Ort der Lagemessung. Wie in Abschnitt 7.2 beschrieben, verhilt sich
der Schlitten bei der sechsten Eigenfrequenz (275 Hz) nahezu stationér.

2.5
108 m/Ns | 1
15 R

Kenn-Mobilitat

109 m/N | R

Kenn-Nachgiebigkeit

O L L L L L L L L L
0 5 10 15 20 25 30 35 40  Nr. 50

Moden

Bild 60: Dominanzindizes fiir die Ubertragungspfade zwischen der Motorwelle und
den Messorten der Drehzahl und der Position

Wire mit dem hier diskutierten FEM-Modell z. B. ein einschleifiger Lageregelkreis zu
simulieren, wiirde es dem unteren Diagramm gemif geniigen, neben der Starrkorper-
mode nur die dritte Mode beizubehalten. Aus Sicht der Systemsimulation der kaska-
dierten Lageregelung miissen aber alle Moden, die in irgendeinem Pfad wesentlich an
Ubertragungsvorgingen beteiligt sind, beibehalten werden. Im Fall der hier untersuch-
ten Vorschubachse sind dies neben der Starrkorpermode die dritte und die sechste
Mode.

7.4 Regelungssimulation und Verifikation

Um das Simulationsmodell des Antriebssystems zu verifizieren, wurde nach dem in
Kapitel 6 beschriebenen Verfahren eine Regelungssimulation der Vorschubachse und
anschlieend ein Vergleich der Berechnungsergebnisse mit entsprechenden Messer-
gebnissen durchgefiihrt. Die am Versuchsstand eingesetzten elektrischen Antriebs-
und Regelungssysteme sowie deren Modellbildung entsprechen den Darstellungen in
den Abschnitten 2.1.2.2 und 2.1.3 bzw. 6.2 und 6.3. Das FEM-Modell des Antriebs-
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strangs wurde, wie in Abschnitt 6.5 beschrieben, unter Beibehaltung der dominanten
Moden (siche Abschnitt 7.3) in der Ordnung reduziert und in Zustandsraumdarstellung
mit dem Modell des kaskadierten Lageregelkreises gekoppelt (siche Abschnitt 6.6).

Die Antriebsregelung des realen Antriebsversuchsstands und das Simulationsmodell
der Regelung wurden identisch parametriert. Sémtliche Sollwertfilter waren bei diesen
Untersuchungen deaktiviert. Fiir die Messungen wurden die an die Steuerung zuriick-
gefiihrten Signale der an der Maschine installierten Messgeréte aufgezeichnet.

Bild 61 zeigt das simulierte und gemessene Einschwingungsverhalten der Vorschub-
achse nach einem Lagesollwertsprung. Rechts im Bild sind die verwendeten Regel-
kreisparameter zusammengefasst. Wie der Verlauf der Einschwingkurven zeigt, bildet
das Simulationsmodell das Verhalten des realen Systems im Zeitbereich sehr gut ab.

Lageregler:
12 Proportionalbeiwert (K) 3,1 m/(min-mm)
, Drehzahlregler:
mm Proportionalbeiwert (K,,,) 7 Nm-s/rad
08 Nachstellzeit (7)) 7,63 ms
IS ‘ Stromregler:
% 06 1 Proportionalbeiwert (K, ) 8 VIA
g Nachstellzeit (7 ) 2ms
0,4 o
L B D N e Lagesollwert .
Simulation Servomotor:
0,2 Mlesiunl Wicklungswiderstand (R) 0,098 Q
0 ‘ , "9 Induktivitat (L) 2,1 mH
0 0,05 0,10 s 0,20 Drehmomentkonstante (K;) 1,45 Nm/A
Zeit Transistorsteller:
Totzeit (T7) 0,3 ms

Bild 61: Sprungantwort des Lagereglers fiir eine Regelkreiskonfiguration

Beim Abgleich der Reglerparameter im Rahmen von Antriebsinbetriebnahmen wird
das Verhalten der Regelung auch im Frequenzbereich betrachtet. Damit konnen stabi-
litatskritische Eigenfrequenzen, die den Einstellbereich der Reglerparameter begren-
zen, ermittelt werden. Als Beispiel fiir solche Untersuchungen im Frequenzbereich ist
in Bild 62 der simulierte und gemessene Fithrungsfrequenzgang des Drehzahlreglers
dargestellt.

Bis auf den hier deaktivierten Lageregler wurden fiir diese Simulation die Regelkreis-
parameter aus Bild 61 beibehalten. Um einen Vergleich zwischen Simulation und
Messung unter vergleichbaren Randbedingungen zu erhalten, wurde der simulierte
Fuhrungsfrequenzgang hier nicht, wie in Abschnitt 6.7 dargestellt, auf analytischem
Weg iiber eine Polynombruchdarstellung berechnet. Stattdessen wurde das Simulati-
onsmodell, dem messtechnischen Vorgehen am physikalischen System entsprechend,
mit bandbegrenztem Rauschen am Drehzahl-Sollwerteingang beaufschlagt und das
Ubertragungsspektrum durch Fast-Fourier-Transformation der Antwortsignale be-
stimmt. Um Haftreibungseffekte, die in der Simulation nicht beriicksichtigt sind, an
der realen Vorschubachse zu vermeiden, wurde das Anregungssignal bei der Ver-
suchsdurchfithrung mit einem Drehzahl-Offset tiberlagert. Dadurch wurden schwin-
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gungsverursachte Richtungswechsel, die mit kurzzeitigen Stillstdnden des Schlittens in
den Umkehrpunkten einhergehen, vermieden.

Amplitude

— Simulation
— Messung

Phase

101 Hz 103

Frequenz

Bild 62: Fiihrungsfrequenzgang des Drehzahlreglers

Der Vergleich der in Bild 59 und Bild 62 abgebildeten Mobilitéts- bzw. Fithrungsfre-
quenzginge zeigt, dass sich die durch den Kugelgewindetrieb und die Kupplung verur-
sachten Eigenfrequenzen auch im Fithrungsverhalten des Drehzahlreglers als Tilger-
und Resonanzstellen abbilden. Wie haufig bei Vorschubantrieben von Werkzeugma-
schinen der Fall, verursacht auch bei dem hier untersuchten System der Kugelgewin-
detrieb die erste dominante Eigenfrequenz und begrenzt die einstellbaren Reglerbei-
werte bzw. die Reglerbandbreite.

Entscheidend in Bezug auf die Verifikation der Modellbildung und des Simulations-
verfahrens ist jedoch, dass die berechneten Resonanz- und Tilgerfrequenzen, insbe-
sondere die des Kugelgewindetriebes, sowie die Eckfrequenz des Reglers, die hier bei
etwa 30 Hz liegt, dem Verhalten des realen Systems entsprechen. Damit ist gezeigt,
dass die in Kapitel 5 entwickelte Methode zur Modellierung von Antriebsstrukturen,
insbesondere solcher mit Kugelgewindetrieb, sowie die in Kapitel 6 beschriebene Vor-
gehensweise zur Modellierung des mechatronischen Systems zutreffende Modelle fiir
die strukturmechanische Berechnung und fiir die Regelungssimulation der elektrome-
chanischen Antriebssysteme von Werkzeugmaschinen liefern.
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8 Simulation eines Bearbeitungszentrums

8.1 Beschreibung der Maschine

Das im vorhergehenden Kapitel dargestellte Anwendungsbeispiel diente der Verifika-
tion der in dieser Arbeit entwickelten Antriebsstrang- und Regelungsmodelle. In den
nun folgenden Abschnitten wird die Anwendung des Simulationsverfahrens zur Be-
rechnung einer gesamten Werkzeugmaschine mit elastischen Gestell- und Antriebs-
strukturen erldutert.

Fiir die messtechnische Verifikation der Simulationsergebnisse stand das in Bild 1
(Seite 3) gezeigte Bearbeitungszentrum als Versuchsmaschine zur Verfiigung. Die
Maschine ist mit drei kartesischen und zwei rotatorischen NC-Achsen ausgeriistet und
verfligt iiber einen Arbeitsraum von 800 x 700 x 600 mm. Die X-, Z- und B-Achse
sind werkzeugseitig (WZ) angeordnet, werkstiickseitig (WS) befinden sich die Y- und
die C-Achse (Bild 1b). Die horizontal angeordneten Achsen X und Y bewegen den
Fahrstdnder bzw. den Horizontalschlitten, die vertikale Z-Achse bewegt den Spindel-
stock. Die diagonal in der Y-Z-Ebene angeordnete B-Achse realisiert Schwenkbewe-
gungen des Friskopfes zwischen der vertikalen und der horizontalen Lage. Die Rund-
achse C positioniert das Werkstiick bei einer Mehrseiten-Bearbeitung. Das Maschi-
nenbett ist mit hoher Eigensteifigkeit ausgefiihrt und ruht auf drei Aufstellelementen.

Im Folgenden werden der Aufbau des Simulationsmodells (Abschnitt 8.2), die Ord-
nungsreduktion des FEM-Modells (Abschnitt 8.3) und die im Frequenz- und Zeitbe-
reich durchgefiihrten Verifikationsrechnungen (Abschnitt 8.4) erldutert. In Abschnitt
8.5 werden weitere Anwendungsmoglichkeiten des FEM-basierten mechatronischen
Simulationsmodells, wie die Simulation von Kreisfahrten, die Berechnung der dyna-
mischen Relativnachgiebigkeit am Tool Center Point oder Arbeitsraumstudien, aufge-
zeigt.

8.2 Simulationsmodell

Bild 63 zeigt das Blockschaltbild des mechatronischen Gesamtsystems auf der obers-
ten Hierarchieebene. Im Modellblock des mechanischen Systems ist das FEM-Modell
des Maschinengestells abgebildet. Die im FEM-Modell integrierten Antriebsstrukturen
sind durch die Graustufe hervorgehoben. Uber jeden der drei modellierten Antriebs-
strdnge ist ein Regelkreis mit einem Regelungs- und einem elektrischen Antriebsmo-
dell geschlossen.
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5,X

Regelungy » El. Antrieby

X,y

Regelungy, » El. Antrieb,

| Regelung, > El Antrieb,

|—> —I ' Maschinengestell :
mit Antriebsstréngen

Bild 63: Mechatronisches Gesamtmodell des Bearbeitungszentrums

Die Modellierung der Antriebsstringe erfolgte mit Hilfe der in Abschnitt 5.2 entwi-
ckelten Modellbausteine. Dabei sind die Kugelgewindespindeln jeweils beidseitig
(,,fest-fest™) axial und radial am Maschinenbett bzw. am Fahrstinder gelagert, vorge-
spannt und werden direkt angetrieben. Die Kugelgewindetriebe, die hier als Einzel-
muttern mit Vier-Punkt-Beriihrung ausgefiihrt sind, d. h. durch Ubermaf der Umlauf-
kugeln vorgespannt werden, wurden durch die in Abschnitt 5.4 entwickelte Formulie-
rung beschrieben. Die wesentlichen mechanischen Parameter der Antriebsstrénge sind
in der Tabelle A1 im Anhang zusammengefasst.

Da die Zielsetzung der vorliegenden Arbeit die Modellbildung und Simulation der
elektromechanischen Antriebssysteme mit Kugelgewindetrieb fokussiert, wurden im
Rahmen der durchgefiihrten Simulationsuntersuchungen nur die diesbeziiglich rele-
vanten Antriebssysteme modelliert. Dies sind die Antriebe der kartesischen Vorschub-
achsen X, Y und Z. Die Rundachsen B und C wurden durch Ersatzsteifigkeiten me-
chanisch gefesselt.

Die elektrische Antriebstechnik der Maschine ist durch permanenterregte Drehstrom-
Synchronmaschinen mit digitaler, kaskadierter Lageregelung realisiert und entspricht
somit dem derzeitigen Stand der Technik (siche Abschnitte 2.1.2.2 und 2.1.3). Zur Si-
mulation dieser Systeme wurden die in den Abschnitten 6.2 und 6.3 beschriebenen
Modelle verwendet. Zum genaueren Abgleich der Simulationsergebnisse mit dem
Verhalten der untersuchten Serienmaschine wurden auch die Sollwertfilter im Modell
berticksichtigt. Eine Auflistung der relevanten Parameter der Regelung und der elektri-
schen Antriebe ist dem Anhang beigefiigt (Tabellen A2 bis A6).
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8.3  Strukturmechanische Berechnung und Ordnungsreduktion

Fiir die Regelungssimulation der Maschine wurde das FEM-Modell mit dem im Ab-
schnitt 6.5 beschriebenen Verfahren in der Ordnung reduziert. Die Auswahl der im
Zustandsraum-Modell beibehaltenen Moden erfolgte automatisch anhand der Domi-
nanzindizes, wobei fiir jeden relevanten Ubertragungspfad des mechanischen Systems
eine Dominanzanalyse (siche Abschnitt 6.5.3) durchgefiihrt wurde. Einen Gesamt-
tiberblick tiber die Dominanzgrade der ersten 100 Moden in allen 27 untersuchten Pfa-
den gibt die als Balkendiagramm dargestellte Dominanzmatrix (Bild 64).

%

30

20

Dominanzgrad

1,

%0 60

Pfade: Motormoment - Schittenposition 20

10

ToxdMyyx 4 x My Tox My, 100 ANC

20 x My 5 x /My, 8 x /M, et

30 x, /My 6 x, /My, 9 x, /My,

Pfade: Motormoment - Motordrehzahl Pfade: Zerspankraft > Verlagerung TCP

100 n, /My 130 n /My 160 1 /M, 190 x, /F,. 220 x,/F, 25! x, /F,.
11: n /My, y 14: n,/My,y 17: n/My, 20: x, /F, . 23: xZ,}/FZ,V 26: xZ,}/FZ,z

12: m My 150 n /My, 18: n, /M, 210 x, JF,, 24 x,JF,, 2T x,JF,.

Bild 64: Dominanzmatrix der ersten 100 Moden in 27 Pfaden fiir das untersuchte
Bearbeitungszentrum
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Von primirer Bedeutung fiir die Simulation der Antriebsregelkreise sind hierbei die
Ubertragungswege von den Servomotoren (M, k: Achse X, Y, Z) zu den jeweiligen
Orten der Drehzahl- (n;;, I: Achse X, Y, Z) bzw. Positionserfassung (x;,), d. h. zunichst
zwei Pfade pro Antriebsstrang (k= /). Um auch Ubersprecheffekte zwischen den An-
triebsregelkreisen, d. h. die Ubertragung antriebserregter Schwingungen auf die Mess-
signale benachbarter Regelkreise, im reduzierten Modell zu bewahren, wurden ferner
die Ubertragungspfade von den Motoren zu den Sensoren der jeweils anderen Vor-
schubachsen (k # /) in die Dominanzanalyse aufgenommen. Fiir die drei modellierten
Antriebsstringe ergeben sich somit Ubertragungswege zwischen drei Servomotoren
und sechs Positionsmessgeriten bzw. Drehgebern. In Bild 64 sind dies die Pfade mit
den Nummern 1 bis 18. Als Dominanzzahlen wurden, je nachdem, ob es sich um einen
Ubertragungspfad mit Drehzahlmessung (n;/M,;;) oder mit Positionsmessung
(x;/Myy) handelt, Kenn-Mobilitdten (Gl. 177) bzw. Kenn-Nachgiebigkeiten (Gl. 172)
ermittelt und in prozentuale Dominanzgrade (Gl. 174) umgerechnet.

Um mit dem reduzierten Modell auch die dynamische Relativnachgiebigkeit an der
Zerspanstelle zu approximieren (siehe Abschnitt 8.5.2), wurden dariiber hinaus die
Kenn-Nachgiebigkeiten (Gl. 172) fir den TCP ermittelt und als prozentuale Domi-
nanzgrade in die Ordnungsreduktion einbezogen. Dabei wurden neben den kollozier-
ten Systemverhdltnissen fiir die drei Raumkomponenten auch die Kreuz-
Ubertragungen zwischen den Raumrichtungen beriicksichtigt (3x3-Ubertragungsma-
trix). Hieraus resultieren fiir den TCP insgesamt neun Ubertragungspfade (xz,/Fz,;
m,n =X, y, z), die in Bild 64 mit den Nummern 19 bis 27 bezeichnet sind.

Da die Auswertung der Dominanzmatrix und die Auswahl der Moden automatisiert
erfolgt, dient das Balkendiagramm in Bild 64 lediglich dazu, die Struktur der Domi-
nanzinformationen zu veranschaulichen. Jeder Ubertragungspfad /-k wird zunichst
durch eine eigene Modenauswahl separat approximiert. Dabei werden die Eigenwerte
nach den Dominanzgraden des jeweiligen Pfades sortiert und so viele Moden ausge-
wihlt, bis der Approximationsfehler ry; (Gl. 183) in diesem Pfad unterhalb einer a
priori festgelegten Schranke 7y ... liegt (siche Abschnitt 6.5.4). Die modale Basis des
ordnungsreduzierten Modells ergibt sich anschlieBend als Vereinigungsmenge der
pfadspezifischen Modensitze. Bei dem hier betrachteten Anwendungsbeispiel wurde
die Ordnungsreduktion mit einer oberen Fehlerschranke von 2 % durchgefiihrt. Damit
konnte die Modellgrofle auf 56 modale Zustdnde, inkl. der drei Mechanismenmoden
(siehe Abschnitt 5.5) fiir die nicht gefesselten Vorschubachsen, reduziert werden.

In Bild 65 sind die Dominanzprofile fiir die mechanischen Ubertragungsstrecken der
X-, Y- und Z-Achs-Regelkreise dargestellt. Dies sind fiir jede Achse die Strecken zwi-
schen dem Servomotor und dem Drehgeber bzw. Positionsmessgerit. Der Vergleich
mit den Dominanzprofilen des in Kapitel 7 berechneten Antriebsversuchsstands (Bild
60) zeigt, dass durch die integrierte Modellierung der Antriebsstrange im Verbund mit
einer elastischen Gestellstruktur deutlich mehr Moden im Ubertragungsverhalten der
Antriebsstrange in Erscheinung treten, als dies bei der isolierten Betrachtung eines
Antriebsstranges mit starrer Schlittenmasse der Fall ist. Wahrend sich im Fall des An-
triebsversuchsstands die Annahme ideal starrer Gestellkorper als gerechtfertigt erwie-
sen hat und die zwei dominanten Moden auf diskrete Elastizititen im Antriebsstrang
(Kugelgewindetrieb und Kupplung) zuriickgefiihrt werden konnten, zeichnen sich bei
der hier betrachteten Werkzeugmaschine die fiir die Antriebe relevanten Schwingungs-
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formen durch Verformungen sowohl innerhalb der Antriebsstringe als auch des Ma-
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Bild 65: Dominanzprofile der Antriebsstriinge des betrachteten
Bearbeitungszentrums
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Exemplarisch sind in Bild 66 und Bild 67 die gemi3 Abschnitt 4.2 berechneten
Schwingungsformen der 1., 5., 6., 7., 13. und 22. Mode abgebildet. Dies sind die Mo-
den mit den hochsten Anteilen an den Ubertragungsvorgingen der X-Achse. In den
rechten Hailften der Bilder ist jeweils die Gesamtmaschine zu sehen. In den linken
Halften ist das Maschinengestell ausgeblendet, um die Schwingungsformen der An-
triebsstriange sichtbar zu machen.

Die erste Mode bei 0 Hz bildet den Starrkdrpermechanismus der X-Achse ab. Die
spannungsfreie Verschiebung des X-Schlittens ist durch den Kugelgewindetrieb mit
einer ebenso spannungsfreien Drehung der Antriebswellen gekoppelt.

Die Moden fiinf bis sieben (18,7 Hz, 25,4 Hz und 27,4 Hz) sind Kippschwingungen
des Maschinenbettes. Dieses Verhalten wird bei Maschinen mit eigensteifer Bettstruk-
tur und elastischer Dreipunkt-Aufstellung erwartet. Die virtuellen Kippachsen sind in
die jeweiligen Abbildungen eingezeichnet und verlaufen in der xy-Ebene iiber das
Fundament. Da die Vorschubachsen im FEM-Modell nicht gefesselt sind, gleiten die
Vorschubschlitten in den Linearfiihrungen, wihrend sich die Rotationsanteile der
Kippschwingungen auf die Schlitten iibertragen. Dabei sind die relativen Schlittenver-
schiebungen tiber die Kugelgewindetriebe mit Rotationen der Antriebsstrange gekop-
pelt. Diese Vorschubmechanismen sind der Kippschwingung iiberlagert und treten je
nach Orientierung der virtuellen Kippachse in der X- und Y-Achse auf. Zusitzlich zu
diesen Effekten ist bei diesen drei Moden eine zur Kippbewegung gleichphasige Dreh-
schwingung der B-Achse zu beobachten.

Bei der 13. Mode (47,8 Hz) treten Elastizititen in den Antriebsstrdngen der X- und der
Z-Achse in Erscheinung. Zunéichst ist jedoch auch bei dieser Mode wieder die Elastizi-
tat der Fixation festzustellen. Die virtuelle Kippachse verlauft hier, wie eingezeichnet,
in der xy-Ebene neben der Maschine am Fundament, wodurch sich Wechselwirkungen
mit den Schwingungen in den Antriebsstringen der genannten Achsen ergeben. Deren
Antriebswellen fiihren Drehschwingungen aus, wobei die Rotation jeweils ohne Axi-
alverschiebung der Kugelgewindespindel relativ zur Mutter stattfindet. Das bedeutet,
dass sich die Kugelgewindetriebe elastisch verhalten. Wie die Dominanzprofile in Bild
65 zeigen, beeinflusst diese Mode im Wesentlichen die Drehzahlregelung der X-
Achse. Jedoch begriindet der gemeinsame Eigenwert mit der in beiden Antriebsstrin-
gen gleich gearteten Schwingungsform eine Ubersprechfrequenz der Antriebsregel-
kreise dieser Achsen. Daneben tritt bei dieser Eigenfrequenz auch die Drehschwin-
gung der B-Achse wieder auf, hier jedoch gegenphasig zur Kippschwingung des Ma-
schinenbettes.

Die 22. Mode (141,3 Hz) beinhaltet wieder eine Kippschwingung des Maschinenbet-
tes. Die virtuelle Kippachse verlduft, wie eingezeichnet, in y-Richtung ungeféhr durch
den Schwerpunkt des Maschinenbettes. Diese Kippschwingung kommuniziert stark
mit Schwingungen im Antriebsstrang der X-Achse. Der Fahrstinder schwingt ge-
genphasig zur Kippbewegung in Vorschubrichtung. Dabei werden der Kugelgewinde-
trieb, die Kugelgewindespindel und das Spindellager axial elastisch beansprucht. An
der Motorwelle zeigt sich eine Drehschwingung mit starker Torsion der Kupplung.
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8 Simulation eines Bearbeitungszentrums

Die Diskussion dieser exemplarischen Modenauswahl bestitigt die als Motivation fiir
diese Arbeit zu Grunde liegende Annahme, dass zur deduktiven Ermittlung der rege-
lungstechnisch relevanten Eigenfrequenzen und Eigenformen die Antriebsstringe und
das Maschinengestell in einem integrierten Modell gemeinsam und mit hohem Detail-
lierungsgrad betrachtet werden miissen. Wie die diskutierten Eigenformen zeigen,
werden die in den mechanischen Ubertragungsstrecken der Regelkreise dominant auf-
tretenden Eigenfrequenzen nicht durch die Eigenschaften der Antriebsstringe allein,
sondern auch durch das strukturelastische Verhalten des umgebenden Systems beein-
flusst.

Fur die nachfolgenden Regelungssimulationen muss das bislang als konservativ be-
trachtete mechanische System um eine modale Dampfungsmatrix (vgl. Abschnitt 4.3)
erginzt werden. Aus den in Abschnitt 2.2.2 erwédhnten Griinden wurde diese mit ge-
schitzten Dampfungswerten konstruiert. Als Orientierung kann bei Werkzeugmaschi-
nen fiir das Lehr’sche DampfungsmaB ein Bereich von 2 bis 10 % angenommen wer-
den (SUMMER 1986). Da in dem vorliegenden Fall die Moden im Frequenzbereich un-
ter 30 Hz tiberwiegend durch die Elastizititen der Aufstellelemente charakterisiert sind
(siehe oben) und diesen eine vergleichsweise hohe ddmpfende Wirkung zugeschrieben
werden kann, wurde fiir diese Moden ein etwas hoheres Dampfungsmall von 15 %
verwendet. Oberhalb dieser Frequenz wurde mit Dampfungswerten von 5 % gerech-
net. Diese Annahmen fiihrten, wie die im folgenden Abschnitt erlduterten Simulations-
ergebnisse zeigen, zu einer guten Ubereinstimmung mit den Resultaten der experimen-
tellen Untersuchungen.

8.4 Regelungssimulation und Verifikation

8.4.1 Frequenzgangsanalyse der Vorschubantriebe

Das mechatronische Gesamtmodell erméglicht die systematische Analyse der Ubertra-
gungseigenschaften des Systems in allen relevanten Ubertragungspfaden bzw. Teil-
strecken. Da dies umfangreiche Berechnungen beinhaltet, kann an dieser Stelle nur
eine exemplarische Auswahl an Berechnungsergebnissen gezeigt werden. Zur Verifi-
kation des erzeugten Simulationsmodells wurde das Verhalten der Maschine im Fre-
quenz- und im Zeitbereich simuliert und die Resultate mit experimentellen Untersu-
chungsergebnissen verglichen.

Die Berechnungen im Frequenzbereich (Bild 68 und Bild 69) wurden hier gemaf3 Ab-
schnitt 6.7 durchgefiihrt. Fiir die experimentelle Ermittlung des Ubertragungsverhal-
tens wurde die Maschine durch die Maschinensteuerung am jeweiligen Reglereingang
mit bandbegrenztem Rauschen beaufschlagt und die Systemantworten mit den Dreh-
gebern und den Positionsmessgerdten der Regelkreise gemessen. Die Messsignale
wurden nach einer Fast-Fourier-Transformation im Frequenzbereich zu Ubertragungs-
frequenzgéngen verrechnet und als Bode-Diagramme dargestellt.
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8 Simulation eines Bearbeitungszentrums

In Bild 68 sind zunichst die Transmissibilititen der modellierten Antriebsstringe dar-
gestellt. Hierbei handelt es sich nicht um Ubertragungsfunktionen zwischen System-
ein- und -ausgingen, sondern um die Verhiltnisse der am Schlitten und an der Motor-
welle gemessenen Geschwindigkeitsantworten. Auf rechnerischem Weg erhilt man
die Transmissibilitit als Quotient der Ubertragungsfunktionen zwischen einem Sys-
temeingang und den beiden -ausgéingen. Als Verhiltnis kinematischer Messgrofien
wiirde die Transmissibilitdt bei einem ideal-kinematischen System ein konstantes
Amplitudenverhiltnis ohne Phasenverschiebung tiber der Frequenz aufweisen. Abwei-
chungen von diesem Idealverlauf werden ausschlieBlich durch mechanisches Verhal-
ten verursacht. Aus diesem Grund stellt die Transmissibilitit ein geeignetes Verifikati-
onskriterium fiir das rein mechanische Modell dar.

Bild 69 zeigt die simulierten und gemessenen Fihrungsfrequenzginge der Drehzahlre-
gelkreise. Diese Frequenzgéinge sind Ist-zu-Soll-Verhéltnisse der Motordrehzahlen.
Sie geben somit Aufschluss tiber das Drehzahl-Fithrungsverhalten des mechatroni-
schen Systems und dienen an dieser Stelle der Verifikation des mechatronischen Mo-
dells.

Wie die abgebildeten Frequenzginge zeigen, konnten mit dem Simulationsmodell die
Eigenfrequenzen und die Ubertragungseigenschaften der Versuchsmaschine in allen
Vorschubachsen gut nachgebildet werden. Die berechneten Transmissibilitdten und
Fiihrungsfrequenzgénge stimmen sowohl in den Amplituden- als auch in den Phasen-
verldufen gut mit dem realen System iiberein. Am Beispiel der X-Achse ist zu sehen,
dass insbesondere die bei 47,8 und 141,3 Hz errechneten Eigenfrequenzen, die maf3-
geblich durch den Kugelgewindetrieb bzw. die Kupplung mitverantwortet werden
(siche Abschnitt 8.3), in der Transmissibilitét des Antriebsstranges und im Fithrungs-
frequenzgang des Drehzahlreglers als deutliche Tilger- bzw. Resonanzstellen hervor-
treten.

8.4.2 Positionierbewegung

Im Zeitbereich erfolgt die Bewertung von regelungstechnischen Systemen tiblicher-
weise anhand des Einschwingverhaltens bei sprunghafter Verdnderung der Fiihrungs-
grofen. Bei der Inbetriebnahme der kaskadierten Antriebsregelkreise stellt dieses Ver-
fahren eine Alternative bzw. eine Ergénzung zur Frequenzgangsanalyse dar.

Exemplarisch fiir diese Untersuchungen zeigt Bild 70 die Positionierbewegung der X-
Achse bei der sprunghaften Vorgabe einer neuen Sollposition mit einem Verfahrweg
von 1 mm. Dargestellt sind die am Schlitten und an der Motorwelle gemessenen Posi-
tions- und Geschwindigkeitsantworten der Maschine. Wie die Gegeniiberstellung der
simulierten und gemessenen Zeitverldufe zeigt, bildet das Simulationsmodell auch im
Zeitbereich das Verhalten der Versuchsmaschine gut ab.
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Bild 70:  Positionierbewegung der X-Achse des betrachteten Bearbeitungszentrums

8.5 Weitere Simulationsbeispiele

8.5.1 Kireisfahrten

In Abschnitt 8.4 wurde die Untersuchung des Verhaltens des Simulationsmodells im
Frequenz- und im Zeitbereich und dessen Verifikation durch experimentelle Untersu-
chungen an der Versuchsmaschine beschrieben. In den nun folgenden Abschnitten
werden ohne die Gegeniiberstellung mit Vergleichsmessungen noch weitere Anwen-
dungsmoglichkeiten der Simulation fiir rechnerische Studien beispielhaft aufgezeigt.

Bild 71 zeigt das Ergebnis einer simulierten Kreisfahrt in der YZ-Ebene. Der Kreis hat
einen Radius von 10 mm und wurde mit einer Bahngeschwindigkeit von 18,85 m/min
(5 Kreisumldufe pro Sekunde) umfahren. Die programmierte Sollbahn beginnt im Ur-
sprung des abgebildeten Polarkoordinatensystems. Der Anfahrvorgang erfolgte mit
ruckbegrenzter Radial- und Tangentialbeschleunigung (Anlaufspirale) und wurde hier
so programmiert, dass die Umlaufbahn nach einem viertel Kreisumlauf und die Bahn-
geschwindigkeit nach zwei Umlaufen erreicht werden. Der dritte Kreisumlauf dient
dem Abklingen etwaiger durch den Anfahrruck angeregter Schwingungen. Der vierte
Kreisumlauf wurde zur Darstellung der Ist-Bahnen und der Bahnabweichungen ver-
wendet.

Das im Bild links dargestellte Kreisformdiagramm zeigt neben dem Verlauf der Soll-
bahn (rs,;) die an den Liangenmesssystemen (r;,5) und am Tool Center Point (r7cp)
gemessenen Ist-Bahnverldufe. Die Kreisfahrt-Simulation wurde hier ohne Drehzahl-
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8 Simulation eines Bearbeitungszentrums

und Stromvorsteuerung durchgefiihrt, so dass durch Schleppabstinde verursachte Ra-
dialfehler deutlich hervortreten (Ist-Radien < Soll-Radien). Die Formverzerrung der
Kreise ist als Strukturverhalten zu interpretieren. Insbesondere beruht die Abweichung
zwischen dem an den Langenmesssystemen (7;,s) und dem am TCP (rzcp) gemesse-
nen Kreis auf Elastizititen auBlerhalb der Regelkreise, also des Maschinengestells. Um
die radialen Bahnabweichungen deutlicher darzustellen, sind rechts neben dem Kreis-
diagramm die radialen Abweichungen der Ist-Bahnen (7,5, 77cp) vom Soll-Kreis (7s,)
sowie die Abweichung der Ist-Bahnen voneinander (rrcp - 71)5) Qiber dem Kreiswinkel
dargestellt.
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Bild 71: Kreisformtest in der YZ-Ebene fiir das betrachtete Bearbeitungszentrum

Die fiir reale Kreisformtests charakteristischen Konturfehler an den Quadranteniiber-
géngen, die auf der Reibkraftumkehr beruhen, treten bei den hier durchgefiihrten Si-
mulationen nicht auf. Diese Effekte beinhalten nichtlineares Verhalten, das durch das
verwendete Simulationsmodell nicht berticksichtigt wird. Eine Erweiterung des Mo-
dells um entsprechende, auch nichtlineare, Eigenschaften ist jedoch tiber eine Storgro-
Benschnittstelle (Abschnitt 6.5.1) am mechanischen Teilsystem grundsétzlich moglich.

8.5.2 Dynamische Relativnachgiebigkeit der Zerspanstelle

Uber die erwihnte StorgroBenschnittstelle (Abschnitt 6.5.1) konnen #uBere Storkrifte
in das mechatronische System eingeleitet und die Systemantwort ausgegeben werden.
Dadurch kann das mechatronische Maschinenmodell z. B. auch mit dynamischen
Zerspankraftmodellen gekoppelt und zur Simulation von Zerspanprozessen verwendet
werden (ZAH & OERTLI 2004D). Hierzu werden spezifische Zerspankraftmodelle bens-
tigt (z. B. ZAH 1995), die allerdings nicht in den Betrachtungsrahmen der vorliegenden
Arbeit einbezogen wurden.
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8 Simulation eines Bearbeitungszentrums

Fiir eine allgemeine (nicht prozessspezifische) Beurteilung der Eigenschaften einer
Werkzeugmaschine in Bezug auf Zerspankrifte wird iiblicherweise das Ubertragungs-
verhalten an der Zerspanstelle betrachtet. Dieses wurde fiir die untersuchte Maschine
unter Beriicksichtigung der Relativverhdltnisse zwischen Werkzeug und Werkstiick
gemil Abschnitt 6.7 berechnet. Bild 72 zeigt den simulierten Relativnachgiebigkeits-
frequenzgang des Tool Center Points bei aktiver Regelung.
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Bild 72:  Relativnachgiebigkeitsfrequenzgdnge am Tool Center Point

Anhand solcher Ubertragungsfrequenzginge lassen sich Frequenzen, welche die Stabi-
litdt von Zerspanprozessen kritisch beeinflussen kénnen, identifizieren. Dies sind po-
tentiell jene Frequenzen mit hoher Relativnachgiebigkeit (Amplitude) zwischen Werk-
zeug und Werkstiick.

Fiir prozessspezifische Stabilitdtsaussagen in Bezug auf regeneratives Ratterverhalten
wiéren die Relativnachgiebigkeitsfrequenzgédnge im Schneidenkoordinatensystem zu
betrachten, wobei der Ubergang vom Maschinenkoordinatensystem unter Berticksich-
tigung der jeweiligen Werkzeug- und Eingriffsparameter zu erfolgen hat. Die Stabili-
tatsgrenze wird dann durch die Frequenzen definiert, bei welchen die Realteilfunktion
der dynamischen Relativnachgiebigkeit negativ ist und ein Minimum aufweist
(TLUSTY & POLACEK 1963).

Verursacht werden die Nachgiebigkeitsspitzen durch mechanische Eigenfrequenzen.
Fir eine allgemeine Verbesserung des Maschinenverhaltens in Bezug auf den
Zerspanprozess kann die Untersuchung der zu diesen Frequenzen gehorenden Eigen-
formen Hinweise auf konstruktive Schwachstellen liefern. Eine einzelne oder wenige
sehr ausgeprigte Nachgiebigkeitsamplituden weisen dabei im Allgemeinen auf vor-
handenes Verbesserungspotential hin. Vermeidbar sind Resonanzfrequenzen allerdings
auf Grund der Physik strukturelastischer Systeme nicht. Fiir eine aus maschinendyna-
mischer Sicht gute und ausgewogene Auslegung der Maschinenkonstruktion spricht
jedoch, wenn im Relativnachgiebigkeitsfrequenzgang, wie im betrachteten Fall (Bild
72), mehrere Eigenfrequenzen ohne erhebliche Uberhshung einer einzelnen Frequenz
hervortreten.
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8.5.3 Arbeitsraumstudie

In Abschnitt 5.3 wurde ein Datenmodell zur parametrischen Variation des Betriebs-
punktes im Arbeitsraum entwickelt. Dies erméoglicht systematische Studien des Ma-
schinenverhaltens in Abhédngigkeit vom Betriebspunkt. Wegen der Vielfalt moglicher
Simulationen, die fiir beliebige Achspositionen im Zeit- oder Frequenzbereich durch-
gefithrt werden konnen, kann die Anwendung des parametrischen Datenmodells fiir
Arbeitsraumstudien hier nur exemplarisch vorgestellt werden. Die nachfolgenden Si-
mulationsbeispiele (Bild 73 und Bild 74) zeigen, wie eine Positionsverdnderung der Z-
Achse das Maschinenverhalten beeinflusst. Die Simulationsrechnungen wurden dabei
jeweils fiir finf d4quidistante Positionen der Z-Achse zwischen den beiden Extremlagen
(dimensionslose Positionsangaben zwischen 0,00 und 1,00) durchgefiihrt.
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Bild 73:  Fiihrungsfrequenzgang des Drehzahlreglers der X-Achse fiir verschiedene
Positionen der Z-Achse am untersuchten Bearbeitungszentrum
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Bild 73 zeigt z. B. das Fiihrungsverhalten des Drehzahlreglers in der X-Achse fiir die
fiinf verschiedenen Positionen der Z-Achse. Die Verdnderungen der Eigenfrequenzen,
Amplitudenverhiltnisse und Phasenlagen erweisen sich dabei in Bezug auf die Dreh-
zahlregelung der X-Achse als tiberwiegend marginal. Allerdings nimmt die Regel-
kreisverstarkung bei der durch die 22. Mode (141,3 Hz, siche Abschnitt 8.3) verur-
sachten Tilgerfrequenz deutlich mit der Positionierung der Z-Achse in héhere Lagen
ab und erreicht fiir die oberste Position (1,00) ein Amplitudenverhiltnis von -3 dB.
Ublicherweise wird die Frequenz, bei welcher der Amplitudengang unter diesen Wert
sinkt, als Eckfrequenz des Regelkreises definiert. Das bedeutet, dass ein weiteres
Nachlassen des Amplitudenverhiltnisses bei dieser Frequenz die Reglerbandbreite
begrenzen und damit zu einem merklichen Dynamikverlust fithren wiirde.

Erheblich einflussreicher ist die Position der Z-Achse in Bezug auf die dynamische
Relativnachgiebigkeit der Zerspanstelle. Bild 74 zeigt den Relativnachgiebigkeitsfre-
quenzgang in x-Richtung. Da der TCP bei Verstellung der Z-Achse mitgefiihrt wird,
andern sich nicht nur die relativen Lagen der strukturelastischen Schlittenbaugruppen
sondern auch der Vertikal-Abstand des TCP (Betriebspunkt) gegeniiber dem Maschi-
nentisch. Im Zusammenhang mit der offenen C-Struktur des Maschinengestells ist
damit ein Hebeleffekt verbunden, der einen residualen Steifigkeitsverlust im gesamten
Spektrum bewirkt, je hoher die Z-Achse positioniert wird. Dies bedeutet zugleich, dass
die globale Stabilititsgrenze eines Zerspanprosses mit der Positionierung der Z-Achse
in hohere Lagen sinkt.
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Bild 74: Relativnachgiebigkeitsfrequenzgang des TCP in x-Richtung fiir verschiedene
Positionen der Z-Achse am untersuchten Bearbeitungszentrum
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Zugleich zeigt der abgebildete Frequenzgang aber, dass bei bestimmten Eigenfrequen-
zen der residuale Effekt verstirkt ist, wihrend bei anderen diesem entgegengewirkt
wird. In dem hier betrachteten Fall fiihrt dies dazu, dass die fiir die Stabilitit des
Zerspanprozesses kritischste Eigenfrequenz iiber dem Arbeitsraum der Z-Achse wech-
selt: In der untersten Position (0,00) befindet sich das globale Maximum der dynami-
schen Relativnachgiebigkeit bei 34 Hz, in der Mitte des Arbeitsraumes (Position 0,50)
bei 90 Hz und in der oberen Lage (Position 1,00) bei 150 Hz. Solche qualitativen Ver-
anderungen sind von entscheidender Bedeutung, wenn ein Nachgiebigkeitsfrequenz-
gang oder ein Simulationsmodell der Maschine als Eingabeparameter flir eine
Zerspanprozesssimulation verwendet wird (vgl. ZAH & OERTLI 2004D). Mit parametri-
schen FEM-Modellen, die nach der in Kapitel 5 entwickelten Methode erzeugt wer-
den, kénnen die betriebspunktabhingigen Eigenschaften von Werkzeugmaschinen je-
doch, wie hier gezeigt, in vollem Umfang beriicksichtigt werden.
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9 Zusammenfassung und Ausblick

In der vorliegenden Arbeit wurde ein Verfahren zur Berechnung und Simulation des
Strukturverhaltens und der Antriebsregelung von Werkzeugmaschinen auf Basis eines
integrierten FEM-Modells der Gestell- und Antriebsstrukturen entwickelt. Die Simula-
tion der Regelung in Verbindung mit der elastischen Maschinenstruktur erméglicht die
Vorherbestimmung der Reglerbeiwerte und der damit erreichbaren Eckfrequenzen.
Dadurch werden die Eigenfrequenzen der mechanischen Konstruktion, welche die
Reglerbandbreiten begrenzen, friihzeitig erkannt. Maschinenentwiirfe konnen somit
bereits vor dem Bau von Prototypen nach strukturmechanischen und regelungstechni-
schen Kriterien ausgelegt und optimiert werden. Die Entwicklungsprozesse fiir neue
Werkzeugmaschinen werden dadurch effektiv beschleunigt und die Entwicklungskos-
ten reduziert.

Ein wesentlicher Neuheitsaspekt des entwickelten Verfahrens ist die detaillierte Dar-
stellung der Antriebsstrangstrukturen von elektromechanischen Vorschubantrieben in
konventionellen FEM-Programmsystemen. Wéhrend raumliche Kontinua mit den heu-
te verfiigbaren Priprozessortechnologien CAD-gestiitzt modelliert und weitgehend
automatisch vernetzt werden konnen, sind zur Erzeugung der Wellenstrukturen und
der zahlreichen Verbindungselemente in den Antriebsstrangen umfangreiche explizite
Eingaben erforderlich. Da dies einen erheblichen Modellierungsaufwand darstellt,
wurden Modellbausteine entwickelt, mit deren Hilfe die FE-Strukturen der einzelnen
Bauteile automatisiert erzeugt und anschlieBend parametrisch modifiziert werden kon-
nen. Die parametrische Modifizierbarkeit der FEM-Strukturen von Bauteilen und Bau-
gruppen wurde durch einen netzunabhéngigen Kopplungsautomatismus realisiert, der
die Fugefldchen an den Bauteilnetzen nicht direkt auf Knotenebene, sondern indirekt
(assoziativ) tiber geometrische Fldchenelemente referenziert. Dadurch konnen die
Koppelbedingungen nach Verdnderungen am FE-Netz automatisiert regeneriert wer-
den. Fiir eine softwareunabhingige Beschreibung der Modellbausteine wurden Da-
tenmodelle entwickelt, die sich auf beliebige FEM-Programmsysteme iibertragen las-
sen.

Ein Defizit konventioneller FEM-Programmsysteme bestand bislang im Fehlen einer
geeigneten Elementbeschreibung fiir Kugelgewindetriebe. Fiir dieses Maschinenele-
ment wurde eine spezielle FEM-Formulierung entwickelt. Das Modell des Kugelge-
windetriebes basiert auf einer detaillierten Betrachtung der elastischen und kinemati-
schen Verhiltnisse an den Wilzkontakten der Umlaufkugeln und bildet unter Beriick-
sichtigung der Schraubkinematik die elastischen Bindungseigenschaften zwischen der
Gewindespindel und der Mutter in allen sechs Raumfreiheitsgraden ab. Dieser Mo-
dellbaustein ist Voraussetzung fiir das gesamte Modellierungskonzept, da das Ubertra-
gungssystem in der Simulation erst durch die korrekte Abbildung der Kraft-
Momenten-Umsetzung zwischen Mutter und Gewindespindel realititsgetreu belastet
wird und ein entsprechendes Antwortverhalten liefern kann.

Eine weitere Einschrankung der Finite-Elemente-Methode ist die Betriebspunktabhén-
gigkeit des Modells. Um systematische Untersuchungen des Maschinenverhaltens fiir
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verschiedene Punkte im Arbeitsraum zu ermdglichen, wurde ein parametrisches Da-
tenmodell fiir Achsbaugruppen entwickelt. Damit konnen die Achspositionen iiber je
einen Parameterwert eingestellt werden. Die Transformation der Achsbaugruppen im
FEM-Modell und die Wiederherstellung der entlang der Fiihrungsbahnen oder Kugel-
gewindespindeln verschobenen Koppelbedingungen erfolgt in diesem Modell automa-
tisiert.

Zur Modellierung des mechatronischen Gesamtsystems wurde die fiir regelungstechni-
sche Systeme gebriuchliche blockorientierte Darstellungsform verwendet. Dabei wird
die Wirkstruktur der Antriebsregelkreise durch Blockschaltbilder beschrieben. Das
regelungstechnische Gesamtmodell beinhaltet im Wesentlichen die zur Antriebsrege-
lung von Werkzeugmaschinen iiblicherweise verwendete P- und PI-Reglerkaskade und
beriicksichtigt neben dem durch PT1-Verhalten dargestellten Servomotor auch die Re-
chen- und Schaltzeiten des Transitorstellers. Zur Beschreibung der mechanischen
Ubertragungsstrecken wird das integrierte FEM-Modell der Gestell- und Antriebs-
strukturen verwendet. Um dieses in der Ordnung zu reduzieren, wurde eine an das
Verfahren von Litz angelehnte Vorgehensweise entwickelt. Hierbei werden die mit der
FEM aufgestellten Bewegungsgleichungen durch eine Modaltransformation entkoppelt
und mittels einer Dominanzanalyse nach dominanten und nicht-dominanten Eigenwer-
ten separiert. Das auf die dominanten Eigenwerte reduzierte Gleichungssystem wird
anschlieend in die Zustandsraumdarstellung transformiert und in dieser Form mit
dem Gleichungssystem der Regelung und der elektrischen Antriebe gekoppelt. Das
resultierende Gleichungssystem beschreibt das Verhalten der Regelung unter Beriick-
sichtigung der strukturdynamischen Eigenschaften sowohl der Antriebsstringe als
auch des Maschinengestells und kann zur Analyse realisierbarer Reglerbandbreiten
verwendet werden. Dabei liegt der vornehmliche Zweck der Simulation in der Lokali-
sierung der bandbreitenbegrenzenden Ursachen und der Uberpriifung konstruktiver
und regelungstechnischer Malnahmen zur Erweiterung der Reglerbandbreiten.

Die experimentelle Verifikation der entwickelten Modelle und des Simulationsverfah-
rens erfolgte durch Untersuchungen an einem Antriebsversuchsstand und an einem
handelstiblichen Bearbeitungszentrum. An der Versuchseinheit, bei der die Gestellkor-
per auf Grund der massiven Bauweise als starr betrachtet werden konnten, wurde zu-
néchst ein isoliertes Antriebsstrangmodell mit Kugelgewindetrieb untersucht. Anhand
von Ubertragungsfrequenzgingen und Sprungantworten konnte eine sehr gute Uber-
einstimmung des simulierten und gemessenen Verhaltens sowohl im Frequenz- als
auch im Zeitbereich nachgewiesen werden. Durch weitere Untersuchungen an dem
Bearbeitungszentrum konnte auch der Einfluss eines elastisch modellierten Maschi-
nengestells auf das Ubertragungsverhalten der Antriebssysteme gezeigt werden. Die
Ergebnisse bestdtigten sowohl die Richtigkeit der Modellbildung als auch die Erfor-
dernis, das Verhalten der Gestell- und Antriebsstrukturen sowohl bei strukturmechani-
schen Berechnungen als auch im Rahmen einer Regelungssimulation durch integrierte
strukturelastische Modelle darzustellen.

Die vorliegende Arbeit leistet somit einen Beitrag zur Simulation und Optimierung des
dynamischen Verhaltens von Werkzeugmaschinen im Rahmen der Produktentwick-
lung. Es wurden Fortschritte im Bezug auf die strukturmechanische Berechnung von
Maschinengestellen und Antriebsstrukturen sowie auf die Simulation der Antriebsre-
gelungen unter Berticksichtigung des Strukturverhaltens erzielt. Damit erschlie8t sich
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Herstellern von Werkzeugmaschinen neues Potential zur Entwicklung noch leistungs-
fahigerer Produktionssysteme, zur Verkiirzung ihrer Innovationszyklen und damit zur
Verbesserung ihrer Wettbewerbsfahigkeit.

Ferner ist die Entwicklung des Simulationsverfahrens mit dem erreichten Stand jedoch
keineswegs als abgeschlossen zu betrachten, sondern bietet iiber die diskutierte Mo-
dellbildung und die betrachteten Anwendungsfélle hinaus Perspektiven fiir noch wei-
terfiihrende Anwendungen. Beispielsweise kann bei Simulationen im Zeitbereich ne-
ben den in der Arbeit verwendeten linearen Formulierungen auch nichtlineares Verhal-
ten beriicksichtigt werden. Dies betrifft einerseits Modelle fiir Regelungen und Stell-
glieder, falls deren Sittigungs- oder Totzeitverhalten simuliert werden soll. Des Weite-
ren konnen durch den Betrieb einer Maschine z. B. durch Reibung oder durch den
Zerspanprozess verursachte Prozesskrifte berticksichtigt werden. In dieser Arbeit
wurde zur Bestimmung der dynamischen Relativnachgiebigkeit zwischen Werkzeug
und Werkstiick eine Storgrofenschnittstelle am mechanischen System eingefiihrt. Die-
se Schnittstelle kann dazu verwendet werden, um dynamische Reib- oder
Zerspankraftmodelle mit dem Maschinenmodell zu koppeln. Damit konnen auch die
fiir Zerspanprozesse typischen Kraftriickkopplungen erzeugt und dadurch bedingte
Regenerativeffekte bzw. regeneratives Rattern simuliert werden. Solche Simulationen
konnen dann beispielsweise auch dazu genutzt werden, um Zerspanprozesse zu opti-
mieren oder um erweiterte Regelungsalgorithmen, wie z. B. aktive Dampfung, oder
adaptive Prozessregelungen zu entwickeln. Das Modell des mechatronischen Systems
wurde in dieser Arbeit zur Berechnung von Frequenzgingen und von Zeitverldufen
bestimmter ZustandsgroBen verwendet. Zur Identifikation von konstruktiven
Schwachstellen wird dabei auf die reellen Eigenfrequenzen und Eigenformen des me-
chanischen Systems verwiesen. An dieser Stelle wiirde die Auswertung der komplexen
Eigenformen fiir das geregelte System eine konsequente Erweiterung des Simulations-
verfahrens darstellen und wire fiir genauere Analysen des Strukturverhaltens bei ge-
schlossenen Regelkreisen zweckméBig. Zudem sind die aktuellen Entwicklungen zur
Simulation elastischer Mehrkorpersysteme genau zu beobachten, da diese die Mog-
lichkeit zur Simulation geometrisch nichtlinearer Bewegungen einschliefen. Somit
bleibt das dynamische Verhalten von Werkzeugmaschinen weiterhin ein intensiv zu
erforschendes Anwendungsgebiet der Simulationstechnik und bietet grofles Entwick-
lungspotential sowohl fiir die Maschinen als auch fiir neue Simulationsverfahren.
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Anhang

Modellparameter des Bearbeitungszentrums (zu Kapitel 8)

Tabelle A1: Mechanische Parameter der Antriebsstriinge

Linearfuhrungswagen

Parameter Bezeichnung | X-Achse Y-Achse Z-Achse | Einheit
Arbeitsraum Xmax 800 700 600 mm
Schlittenmasse MSehlitten 1.800 935 792 kg
Tragheitsmoment der irtoror 1,94-107 1,94:10° 1,94-107 | kg-m?
Motorwelle

Tragheitsmoment der | Jginu 2,11-10° | 2,11-107 1,83-10° | kgm’
Spindel

Torsionssteifigkeit der | /o kuppiung 1,99-10* 1,99-10* 1,99-10° | Nm/rad
Kupplung

Axialsteifigkeit des Spin- | ¢, spindetiager 1,40-10° 1,40-10° 1,40-10° | N/m
dellagers

Lageranordnung fest-fest fest-fest fest-fest -
Axialsteifigkeit des Ku- | ¢, xor 9,60-10° 9,60-10° 9,60-10° | N/m
gelgewindetriebes

Gewindesteigung des Pxer 20 20 20 mm
Kugelgewindetriebes

Spindeldurchmesser Bxor 40 40 40 mm
Eingriffslange der Iy 80 80 80 mm
Mutter

Bauweise des EM’ EM’ EM’ -
Kugelgewindetriebes

Vertikale Steifigkeit der | cuy /iy 1,85-10° 1,85-10° 1,85:10° | N/m
Linearfihrungswagen

Laterale Steifigkeit der | ¢iu ineary 1,30-10° 1,30-10° 1,30-10° | N/m

*) Einzelmutter mit 4-Punkt-Berthrung
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Tabelle A2: Parameter der Drehstrommotoren mit Transistorsteller

Parameter Bezeichnung | X-Achse Y-Achse Z-Achse | Einheit
Transistorsteller: Tr 0,3 0,3 0,3 ms
Zeitkonstante
Motor: R 0,1 0,1 0,1 Q
Wicklungswiderstand
Motor: L 2,1 2,1 2,1 mH
Induktivitat
Motor: Kr 1,45 1,45 1,45 Nm/A
Drehmomentkonstante

Tabelle A3: Parameter der Antriebsregelungen
Parameter Bezeichnung | X-Achse Y-Achse Z-Achse Einheit
Lageregler: Geschwin- Ky 2,5 3,0 3,0 m/(min‘mm)
digkeitsverstarkung
Drehzahlregler: Kp, 17,0 25,0 22,0 Nms/rad
Proportionalbeiwert
Drehzahlregler: T 3,0 3,0 6,0 ms
Nachstellzeit
Stromregler: Kp; 15,5 15,5 6,0 V/A
Proportionalbeiwert
Stromregler: Tx,i 2,0 2,0 2,0 ms
Nachstellzeit

Tabelle A4: Parameter der Lage-Sollwertfilter
Parameter Bezeichnung | X-Achse Y-Achse Z-Achse | Einheit
Ruckfilter - GM”: Truck 12 12 12 ms
Zeitkonstante

*) Gleitende Mittelwertbildung

Tabelle A5: Parameter der Drehzahl-Sollwertfilter
Parameter Bezeichnung | X-Achse Y-Achse Z-Achse | Einheit
Filter 1 - PT2: y 2.000 2.000 2.000 Hz
Eigenfrequenz
Filter 1 - PT2: D 0,7 0,7 0,7 -
Dampfungskonstante
Filter 2 - PT1: Tritternsoll 2,0 2,0 - ms
Zeitkonstante
Filter 2 - PT2: @ - - 2.000 Hz
Eigenfrequenz
Filter 2 - PT2: D - - 0,7 -
Dampfungskonstante
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Tabelle A6: Parameter der Stromsollwertfilter

Parameter Bezeichnung X-Achse Y-Achse Z-Achse | Einheit
Filter 1 - PT2: o 2.000 2.000 2.000 Hz
Eigenfrequenz

Filter 1 - PT2: D 0,7 0,7 0,7 -
Dampfungskonstante

Filter 2 - Bandsperre: | £, 500 865 440 Hz
Sperrfrequenz

Filter 2 - Bandsperre: | f;, 500 100 200 Hz
Nenner-Bandbreite

Filter 2 - Bandsperre: oz 0,0 20 0,0 Hz
Zéahler-Bandbreite

Filter 2 - Bandsperre: | f, 500 865 440 Hz
Eigenfrequenz

Filter 3 - Bandsperre: | £, 3500 430 890 Hz
Sperrfrequenz

Filter 3 - Bandsperre: | f;, 500 70 20 Hz
Nenner-Bandbreite

Filter 3 - Bandsperre: | f;. 0,0 40 0,0 Hz
Zéahler-Bandbreite

Filter 3 - Bandsperre: | £, 3500 430 890 Hz

Eigenfrequenz
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