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Geleitwort der Herausgeber 

Die Produktionstechnik ist für die Weiterentwicklung unserer Industriegesellschaft 
von zentraler Bedeutung, denn die Leistungsfähigkeit eines Industriebetriebes hängt 
entscheidend von den eingesetzten Produktionsmitteln, den angewandten Produktions-
verfahren und der eingeführten Produktionsorganisation ab. Erst das optimale Zusam-
menspiel von Mensch, Organisation und Technik erlaubt es, alle Potentiale für den 
Unternehmenserfolg auszuschöpfen. 

Um in dem Spannungsfeld Komplexität, Kosten, Zeit und Qualität bestehen zu kön-
nen, müssen Produktionsstrukturen ständig neu überdacht und weiterentwickelt wer-
den. Dabei ist es notwendig, die Komplexität von Produkten, Produktionsabläufen und 
-systemen einerseits zu verringern und andererseits besser zu beherrschen. 

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

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

Gunther Reinhart Michael Zäh 





Vorwort des Verfassers 
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JM kg·m2 Massenträgheitsmoment der Motorwelle 

JS1, JS2 kg·m2 Massenträgheitsmomente der Spindelabschnitte 1 
und 2 

j - Imaginär-Einheit 

K N/m, Nm/rad Steifigkeitsmatrix 

K
~ rad2/s2 Modale Steifigkeitsmatrix 

KA
*) Anpassungsfaktor

KP Nms/rad, V/A Proportionalbeiwert

KP,n Nms/rad Proportionalbeiwert des Drehzahlreglers

KP,I V/A Proportionalbeiwert des Stromreglers
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ssK
~ rad2/s2 Steifigkeitsmatrix der starrkörper-kinetischen 

Moden

KT Nm/A Drehmomentkonstante 

KV 1/s Geschwindigkeitsverstärkungsfaktor 

L H Induktivität

La, Lb, Lc H Induktivitäten der Phasenwicklungen im Dreh-
strommotor

lD mm Länge des Distanzringes (Doppelmutter) 

lM mm Eingriffslänge der Mutter 

M kg, kg·m2 Massenmatrix 

M
~ - Modale Massenmatrix 

MHS Nm Motormoment der Hauptspindel 

MM, MM Nm Motormomente (Vektor bzw. Skalar) 

MM,X, MM,Y, MM,Z Nm Motormomente der X-, Y-, Z-Achse 

ssM
~ - Massenmatrix der starrkörper-kinetischen Moden

mL kg Lastmasse

mS1, mS2 kg Massen der Spindelabschnitte 1 und 2 

N m/N, rad/Nm Dynamische Nachgiebigkeitsmatrix des mechani-
schen Systems 

Ni m/N, rad/Nm Dynamische Nachgiebigkeitsmatrix des i-ten Ei-
genwertes

NK,kli m/N, rad/Nm Kenn-Nachgiebigkeit des i-ten Eigenwertes im 
Übertragungspfad l-k

Nkl m/N, rad/Nm Dynamische Nachgiebigkeit des mechanischen 
Systems im Übertragungspfad l-k

Nkli m/N, rad/Nm Dynamische Nachgiebigkeit des i-ten Eigenwer-
tes im Übertragungspfad l-k

NR,KL/IJ m/N Dynamische Relativnachgiebigkeit der Übertra-
gungsstrecke KL-IJ

NR,kli m/N, rad/Nm Resonanz-Nachgiebigkeit des i-ten Eigenwertes 
im Übertragungspfad l-k

n - Anzahl aggregierter oder assoziierter Objekte in 
UML-Klassendiagrammen 

ni, ni 1/min Drehzahl-Istwerte (Vektor bzw. Skalar) 

in 1/min Approximierte Drehzahl-Istwerte (Vektor) des 
ordnungsreduzierten mechanischen Gleichungs-
systems



Formelzeichen 

xi

ni,X, ni,Y, ni,Z, ni,HS 1/min Drehzahl-Istwerte der X-, Y-, Z-Achse bzw. der 
Hauptspindel

ns 1/min Drehzahl-Sollwert 

ns,HS 1/min Drehzahl-Sollwert der Hauptspindel 

P mm Gewindesteigung

p - Pulszahl des Wechselrichters 

p( 2) - Charakteristisches Polynom 

q kgm ,

kgmrad

Vektor der modalen Verschiebungen 

qD, qN kgm ,

kgmrad

Verschiebungsvektoren der dominanten bzw. der 
nicht-dominanten Moden 

qe, qs kgm ,

kgmrad

Verschiebungsvektoren der elasto-dynamischen 
bzw. der starrkörper-kinetischen Moden 

qk kgm ,

kgmrad

Verschiebung im modalen Freiheitsgrad k

R Elektrischer Widerstand 

Ra, Rb, Rc Ohm’sche Widerstände der Phasenwicklungen im 
Drehstrommotor

rD,kl, rN,kl - Kumulierte Dominanzgrade der dominanten bzw. 
der nicht-dominanten Eigenwerte im Übertra-
gungspfad l-k

rkli - Dominanzgrad des i-ten Eigenwertes im Übertra-
gungspfad l-k

rLMS mm Ist-Radius beim Kreisformtest, gemessen an den 
Montageorten der Längenmesssysteme 

rN,max - Obere Schranke für den Reduktionsfehler 

rSoll mm Soll-Radius beim Kreisformtest 

rTCP mm Ist-Radius beim Kreisformtest, gemessen am 
Tool-Center-Point 

Si - Standardfrequenzgang des i-ten Eigenwertes 

SM, SS - Abgriffsmatrizen zur Ausgabe von Positionen und 
Geschwindigkeiten aus dem mechanischen Glei-
chungssystem

s rad/s Bildbereichs-Variable
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skli Relativer spektraler Fehler im Übertragungspfad 
l-k infolge der Vernachlässigung der i-ten Mode 

TN s Nachstellzeit

TN,n, TN,I s Nachstellzeit des Drehzahlreglers bzw. des 
Stromreglers

TR s Gerätetechnische Rechenzeit des Transistorstel-
lers

TT s Totzeit

t s Zeit

UA V Ankerspannung

Ua, Ub, Uc V Ansteuerspannungen des Drehstrommotors zur 
Bestromung der Phasenwicklungen 

Ud, Uq V Ansteuerspannungen des Transistorstellers im 
d-q-Koordinatensystem

UG
*) Eingangsvektor des mechatronischen Gesamtsys-

tems im Bildbereich 

Us, Us V Motorspannung-Sollwerte (Vektor bzw. Skalar)

Us,X, Us,Y, Us,Z,
Us,HS

V Motorspannung-Sollwerte der X-, Y-, Z-Achse 
bzw. der Hauptspindel 

u, u *) Eingangsvektor, Eingangsgröße 

uA, uU - Verschiebungsvektoren der abhängigen bzw. un-
abhängigen Freiheitsgrade in MPC-Gleichungen 

uG
*) Eingangsvektor des mechatronischen Gesamtsys-

tems

uM,A, uM,S Nm, N Eingangsvektoren des mechanischen Originalsys-
tems

uR,i, uR,s
*) Eingangsvektoren des regelungs-

/elektrotechnischen Gleichungssystems 

V *) Modalmatrix des Differentialgleichungssystems 
erster Ordnung 

vi
*) Eigenvektor zum i-ten Eigenwert des Differenti-

algleichungssystems erster Ordnung 

x m Vektor der Knotenverschiebungen 

x mm Positionswert, Verschiebung 

xi, xi mm Lage-Istwerte (Vektor bzw. Skalar) 

ix mm Approximierte Lage-Istwerte (Vektor) des ord-
nungsreduzierten mechanischen Gleichungssys-
tems
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xi,X, xi,Y, xi,Z mm Lage-Istwerte der X-, Y-, Z-Achse 

xK, xL mm Verschiebungen der Systemfreiheitsgrade K bzw. 
L

xs, xs mm Lage-Sollwerte (Vektor bzw. Skalar) 

xs,X, xs,Y, xs,Z mm Lage-Sollwerte der X-, Y-, Z-Achse 

xZ m Vektor der Knotenverschiebungen am Ort der 
Störkrafteinleitung, z. B. Zerspanstelle 

Zx m Approximierte Knotenverschiebungen (Vektor) 
des ordnungsreduzierten mechanischen Glei-
chungssystems am Ort der Störkrafteinleitung 

x 1, x 2 mm Verschiebungen der Kontaktfreiheitsgrade 1
bzw. 2

y, y *) Ausgangsgrößen (Vektor bzw. Skalar) 

YG m, 1/s Ausgangsvektor des mechatronischen Gesamtsys-
tems im Bildbereich 

yG m, 1/s Ausgangsvektor des mechatronischen Gesamtsys-
tems

yM,M, yM,S mm, 1/s Ausgangsvektoren des mechanischen Originalsys-
tems

SMMM ,, , yy mm, 1/s Approximierte Ausgangsvektoren des ordnungs-
reduzierten mechanischen Gleichungssystems 

yR Nm Ausgangsvektor des regelungs-/elektrotechni-
schen Gleichungssystems 

GẐ
*) Zustandsvektor des diagonalisierten mechatroni-

schen Gesamtsystems im Bildbereich 

z, z *) Zustandsvektor, Zustandsvariable 

zD kgm ,

kgmrad ,

skgm / ,

skgmrad /

Zustandsvektor des ordnungsreduzierten mecha-
nischen Gleichungssystems 

zDR, zDR A Zustandsvariable des Drehzahlreglers (Vektor 
bzw. Skalar) 

zG
*) Zustandsvektor des mechatronischen Gesamtsys-

tems

Gẑ Zustandsvektor des diagonalisierten mechatroni-
schen Gesamtsystems 
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zM m, m/s Zustandsvektor des mechanischen Originalsys-
tems

zPT1, zPT2
*) Zustandsvariablen des PT1- bzw. PT2-Filters 

zQ kgm ,

kgmrad ,

skgm / ,

skgmrad /

Zustandsvektor des blockweise diagonalen me-
chanischen Gleichungssystems

zR 1/s, A, V Zustandsvektor des regelungs-/elektrotechnischen
Gleichungssystems

zSM, zSM A Zustandsvariable des Servomotors (Vektor bzw. 
Skalar)

zSR, zSR V Zustandsvariable des Stromreglers (Vektor bzw. 
Skalar)

zTR, zTR V Zustandsvariable des Transistorstellers (Vektor 
bzw. Skalar) 

, - Linearkoeffizienten des Rayleigh’schen Dämp-
fungsansatzes

, , - Steigungs-, Berühr- und Azimuthwinkel für die 
Koordinatentransformationen an den Umlaufku-
geln im Kugelgewindetrieb 

0, 1
*) Reelle Koeffizientenmatrizen der Übertragungs-

funktion G des mechatronischen Gesamtsystems 

l mm Axialer Abstand zwischen benachbarten Kugeln 
im Kugelgewindetrieb 

rad Winkel zwischen benachbarten Kugeln im Ku-
gelgewindetrieb

kg1 ,
21 mkg

Modalmatrix des Differentialgleichungssystems 
erster Ordnung 

D, N kg1 ,
21 mkg

Modalmatrizen mit den dominanten bzw. den 
nicht-dominanten Moden 

e, s kg1 ,
21 mkg

Modalmatrizen mit den elasto-dynamischen bzw. 
den starrkörper-kinetischen Moden 

rad Winkellage, Drehung um die x-Koordinate 

Hilfsknoten, Rad rad Kinematische Freiheitsgrade im Modell einer Ge-
triebestufe

i rad Winkellage-Istwert
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i kg1 ,
21 mkg

Eigenvektor zum i-ten Eigenwert des Differenti-
algleichungssystems erster Ordnung 

ki kg1 ,
21 mkg

Eigenvektorkomponente des i-ten Eigenwertes am 
Freiheitsgrad k

1,k, 2,k,

1,k, 2,k,

1,k, 2,k

kg1 ,
21 mkg

Elemente des k-ten Eigenvektors an den Kontakt-
freiheitsgraden 1, 2, 1, 2, 1 bzw. 2

rad Feldwinkel des im Stator des Drehstrommotors 
umlaufenden Drehfeldes 

rad/s Eigenwertmatrix des Differentialgleichungssys-
tems erster Ordnung 

i rad/s i-ter Eigenwert des Differentialgleichungssystems 
erster Ordnung 

- Kreiszahl Pi 

i Hz Dämpfung des i-ten Eigenwertes 

rad/s Matrix der Eigenkreisfrequenzen 
2 rad2/s2 Eigenwertmatrix des Differentialgleichungssys-

tems zweiter Ordnung 

22 , ND
rad2/s2 Eigenwertmatrizen für die dominanten bzw. die 

nicht-dominanten Moden 

rad/s Kreisfrequenz 

0 rad/s Ungedämpfte Eigenkreisfrequenz 

i rad/s Eigenkreisfrequenz des i-ten Eigenwertes 

0,i rad/s Ungedämpfte Eigenkreisfrequenz des i-ten Ei-
genwertes

2
i

rad2/s2 i-ter Eigenwert des Differentialgleichungssystems 
zweiter Ordnung 

, , - Laufindizes für Kontaktstellen an der Motorwelle, 
an der Spindel bzw. am Vorschubschlitten 

________________________
*) Mehrere und/oder anwendungsfall-abhängige Einheiten 
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Schreibweisen, mathematische Zeichen etc. 

Symbol Bedeutung 

cos Cosinus 

det Determinante 

diag Diagonalmatrix 

 Integral 

sin Sinus 

 Summe 

X Matrix (lateinische oder griechische Buchstaben, groß, fett; 
Ausnahme: Steifigkeitstensor c einer Umlaufkugel) 

x Vektor (lateinische oder griechische Buchstaben, klein, fett; 
Ausnahme: elektrische Größen I und U [Strom bzw. Spannung]) 

X, x Skalar (lateinische oder griechische Buchstaben, groß oder klein, 
kursiv)

xI  Größe x im Koordinatensystem I (linksseitiger Index)

x  Gemittelte oder approximierte Größe 

X̂  Größe in modalen Koordinaten (DGL-System erster Ordnung) 

X
~

 Größe in modalen Koordinaten (DGL-System zweiter Ordnung) 
TX  Transponierte der Matrix X

1X  Inverse der Matrix X

x  Erste Ableitung von x

x  Zweite Ableitung von x

x* Konjugiert komplexer Wert zu x

ij Kronecker-Symbol ( ij = 1 für i = j; ij = 0 für i j)

| | Betrag 

[ ] Matrix, Vektor 
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xvii

Abkürzungen

Abkürzung Bedeutung 

AK Abhängiger Knoten 

AKE Automatisches Koppelelement 

allg. allgemein 

API Application Programming Interface 

ax. axial 

B, C Bezeichnungen für Vorschubachsen (Rundachsen) 

CAD Computer Aided Design (engl., rechnergestützte Konstruktion) 

CAE Computer Aided Engineering (engl., rechnergestützte Entwicklung) 

CNC Computerized Numerical Control (engl., numerische Steuerung) 

D Differenziator (D-Glied), Dimension (0D, …, 3D) oder Durchmesser 

DGL Differenzialgleichung 

d. h. das heißt 

DV Datenverarbeitung 

E Elastizitäts-Modul 

el. elektrisch 

etc. et cetera (lat., und so weiter) 

FE Finites Element bzw. finite Elemente 

FEM Finite-Elemente-Methode 

Geo Geometrie-Entität 

Gl. Gleichung 

Gln. Gleichungen 

HS Hauptspindel 

I Integrator (I-Glied, I-Anteil) 

ID Identifikationsnummer 

Kap. Kapitel 

KGT Kugelgewindetrieb 

KOS Koordinatensystem 

KP Knotenpunkt 

KS Koppelstelle 

L Länge 
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LF Linearführung 

M (Servo-) Motor 

MKS Mehrkörpersystem 

MPC Multipoint Constraint (engl., Mehrpunkt-Zwangsbedingung) 

NC Numerical Control (engl., numerische Steuerung) 

P Proportional (P-Regler, P-Anteil) 

PBG Parametrische Baugruppe 

PI Proportional-Integral (PI-Regler) 

PSK Parametrischer Strukturkörper 

PT1 Proportionalglied mit Verzögerung erster Ordnung (PT1-Glied) 

PT2 Proportionalglied mit Verzögerung zweiter Ordnung (PT2-Glied) 

PVE Parametrisches Verbindungselement 

RBE Rigid Body Element (engl., Starrkörperelement) 

SK Strukturkörper 

sog. sogenannt 

TCP Tool Center Point (engl., Werkzeugmittelpunkt) 

U. A. und anderen (bei Literaturverweisen) 

u. a. unter anderem 

UK Unabhängiger Knoten 

UML Unified Modelling Language 

u. U. unter Umständen 

vgl. vergleiche 

WNV Welle-Nabe-Verbindung 

WS Werkstück 

WZ Werkzeug 

X, Y, Z Bezeichnungen für Vorschubachsen (Linearachsen) 

Z Anzahl 

z. B. zum Beispiel 
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1 Einleitung

Der weltweite Konkurrenzdruck stellt die Hersteller von Werkzeugmaschinen heute 
vor große Herausforderungen. In Asien entwickeln sich Produktion und Verbrauch 
dieser Maschinen derzeit mit einer deutlich höheren Dynamik als in Europa oder in 
Amerika (GARDNER 2007). Dabei nutzen insbesondere die Wettbewerber aus Schwel-
lenländern ihre durch günstige Lohn- und Lohnnebenkosten gegebenen Vorteile und 
gewinnen vor allem über wachstumsstarke Niedrigpreissegmente Marktanteile (ABELE 

U. A. 2006). Der europäische Werkzeugmaschinenbau bedient dagegen traditionell die 
Nachfrage nach hochentwickelter Produktionstechnik. Um unter dem zunehmenden 
Preisdruck ihre führenden Marktpositionen zu erhalten und auszubauen, müssen die in 
diesem Segment agierenden Maschinenhersteller in immer kürzeren Zyklen neue Ma-
schinen mit erhöhtem Anwendernutzen bzw. reduzierten Herstellkosten auf den Markt 
bringen.

Um Anwendern von Werkzeugmaschinen höhere Produktivität und mehr Flexibilität 
bieten zu können, werden verschiedene Ansätze verfolgt. Zu den Trends gehörten 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 (ZÄH 2003). Wichtige Impulse für Funktionserweiterungen und 
Leistungssteigerungen gingen und gehen dabei von der Automatisierungstechnik aus. 
Vier, fünf oder mehr interpolierende Vorschubachsen und automatisierte Funktionsab-
läufe gewährleisten heute den flexiblen und wirtschaftlichen Einsatz der Maschinen 
zur Fertigung komplexer und hochwertiger Werkstücke (WECK & BRECHER 2006B).

Zu den wichtigsten Beurteilungskriterien für Werkzeugmaschinen gehören 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 ermöglicht. Dabei hat die Antriebstechnik die erforderlichen Beiträge zur An-
hebung der Vorschubgeschwindigkeiten geliefert. Durch die Entwicklung von digita-
len Steuerungs- und Regelungsmodulen stehen heute leistungsstarke, über weite Dreh-
zahlbereiche regelbare Servoantriebe zur Verfügung. Momentenstarke Servomotoren 
erlauben in vielen Fällen den Verzicht auf Getriebe, was neben der Kosteneinsparung 
für das dynamische Verhalten vorteilhaft ist, da ein elastisches Element des Antriebs-
strangs entfällt. Ein noch höheres dynamisches Leistungspotential wird Linear-
Direktantrieben zugesprochen (PRITSCHOW 1998, BRECHER 2002, BERKEMER 2003), 
da diese die elastizitätsbehafteten mechanischen Übertragungssysteme vollständig eli-
minieren. Dynamisch genaue Positionsregelungen werden durch hochauflösende, opti-
sche Messgeräte ermöglicht. Diese Systeme gewährleisten eine schnelle und exakte 
Erfassung der Positionen und Winkellagen sowie eine hohe Signalqualität (ERNST

2002).
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Grenzen für die Dynamik und die Genauigkeit von Werkzeugmaschinen ergeben sich 
aus regelungstechnischer Sicht durch Schwingungen der Maschinenstruktur. Da diese 
durch die Signale der Positionsmessgeräte und Drehgeber in die Antriebsregelkreise 
rückgekoppelt werden und bei zu hohen Reglerverstärkungen zur Instabilität führen, 
können die Antriebsregelungen nur mit begrenzten Bandbreiten betrieben werden 
(PRITSCHOW U. A. 1996, GROß U. A. 2000). Darüber hinaus können auch Wechselwir-
kungen mit dem Zerspanprozess das Produktionssystem kritisch entdämpfen (MIL-

BERG 1971, WECK & TEIPEL 1977, ZÄH 1995). 

In gewissen Grenzen lässt sich die dynamische Genauigkeit durch erweiterte Rege-
lungsalgorithmen verbessern. Dabei wird das Verhalten der Regelung z. B. mit Filtern 
oder aktiver Dämpfung optimal an die Eigenschaften der Regelstrecke angepasst 
(GROß U. A. 2000). Für 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 Funktionsträger in Aufbau, Funktionsweise und Verhalten komplex sind, stellen 
diese Auslegungsaufgaben die Produktentwicklung vor große Herausforderungen. 

Ein hilfreiches Werkzeug ist in diesem Zusammenhang die Computersimulation. Die 
enormen Leistungszuwächse im Bereich der Hard- und Software ermöglichen heute 
den wirtschaftlichen Einsatz numerischer Berechnungswerkzeuge, welche die Simula-
tion komplexer technischer Systeme anhand von digitalen Modellen erlauben. Damit 
können Maschinenentwürfe bereits vor der Investition in Prototypen analysiert und 
optimiert werden (PRITSCHOW U. A. 2003A). Strukturmechanische Berechnungen mit 
Hilfe der Finite-Elemente-Methode (FEM) zählen dabei bereits zu den festen Bestand-
teilen der Produktentwicklungsprozesse von Werkzeugmaschinen und werden vorwie-
gend zur Auslegung der Gestellstrukturen durchgeführt. 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 Antriebsstränge, der elektrischen Antriebe und der Antriebsregelung entwickelt. 
Im Hinblick darauf wird zunächst der bisherige Stand von Wissenschaft und Technik 
beleuchtet, ehe in Kapitel 3 eine detaillierte Erläuterung der weiteren Vorgehensweise 
gegeben wird. 
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2 Stand der Wissenschaft und Technik 

2.1 Werkzeugmaschinen 

2.1.1 Aufbau und Funktionsweise 

Werkzeugmaschinen sind in ihrer heutigen Form typische Beispiele für mechatroni-
sche Systeme. Wie in vielen anderen Bereichen des Maschinen- und Gerätebaus haben 
sich auch hier mechatronische Lösungen und Komponenten den rein mechanischen 
Konstruktionen als überlegen erwiesen. Getrieben wurde und wird diese Entwicklung 
durch die enormen Leistungszuwächse 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 fünf Vorschubachsen. 

Maschinenbett

Horizontal-
schlitten
(Y-Achse)

Vertikal-
schlitten

(Z-Achse)

Fahrständer
(X-Achse)

Rundtisch
(C-Achse)

Fräskopf
(B-Achse)

Y

C

Z
B

X

b) Kinematische Achsanordnunga) Fünf-achsiges Bearbeitungszentrum

Z

Y X

B

C

WS

WZ

Maschinen-
bett

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 Werkstück (WS) mitgeführt. Je nach Kombination translatorischer und 
rotatorischer Vorschubachsen besitzen das Werkzeug und das Werkstück somit spezi-
fische Freiheitsgrade und können über die Vorschubantriebe auf räumlichen Bahnkur-
ven relativ zueinander bewegt werden (KIEF 2001). Die Trajektorien des Werkzeugs 
relativ zum Werkstück entstehen dabei durch die Überlagerung 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 über meist stabförmige Übertra-
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 berücksichtigen (NEUGEBAUER 2006). Parallelkinematische Antriebskonzepte 
führen im Vergleich zu Maschinen mit klassischer Achskinematik zu völlig 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 für 
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-
zahlgeführte (ns,HS) Hauptspindel (HS) zu sehen. Die Hauptspindel führt das Werk-
zeug, der Schlitten am gegenüber liegenden Ende der kinematischen Kette das Werk-
stück. Ein in der Steuerung integrierter Interpolator berechnet anhand der program-
mierten Bewegungsanweisungen die Lagesollwerte xs,k für die einzelnen Achsantriebe 
(k = X, Y, Z). Die Antriebsregelungen sorgen mit geeigneten Algorithmen, die auf 
Messungen und Soll-Ist-Vergleichen der Schlittenpositionen xi,k, Motordrehzahlen ni,k

und Motorströme Ii,k basieren, für die bahngetreue Bewegung der Vorschubachsen auf 
den gewünschten Bahnkurven. Die erforderlichen Motormomente MM,k bzw. Vor-
schubkräfte FV,k werden von Servomotoren (M) erzeugt, die ihre elektrische Leistung 
durch spannungsgeführte (Us,k) Leistungsverstärker 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 Führungsgrößen 
auf der Steuerungsebene (Interpolator) und ihrem Bestimmungsort auf der Prozess-
ebene (Zerspanstelle) eine informationstechnisch verzweigte, mechatronische Übertra-
gungsstrecke mit regelungstechnischen, elektrischen und mechanischen Teilstrecken. 
Aufgrund der Rückführung von Messgrößen an die Antriebsregelung sowie der Rück-
wirkung von Zerspankräften auf die mechanische Struktur liegt ein mehrfach rückge-
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. 
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Haupt-
spindel

X-Schlitten

WS
WZ

WS
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Steuerungs-
technik

Regelungs-
technik
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technik
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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 gerätetechnischen 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 Führungs-, Stell- und Messgrößen sowie von Freigabe- und Bereit-
schaftssignalen zwischen diesen Geräten erfolgt über 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-/Rückspeisemodul mit Gleichspannungszwi-
schenkreis und Transistorstellern für die einzelnen Antriebsregelkreise, versorgt die 
elektrischen Antriebe mit elektrischer Energie und gehört nach Bild 2 mit dem Servo-
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motor zu den elektrotechnischen Funktionselementen des Antriebssystems. Bei elek-
tromechanischen Vorschubantrieben schließt sich dem Servomotor ein mechanisches 
Übertragungssystem an, welches das vom Motor abgegebene Moment an den Vor-
schubschlitten überträgt und durch ein mechanisches Prinzip, hier ein Kugelgewinde-
trieb, in eine Vorschubkraft wandelt. 
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Vorschub-
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motor

Motorspannung

Motordrehzahl

Schlittenlage

PositionsmessgerätDrehgeber
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CNC, Achsregelungsmodule
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Bild 3: Aufbau eines CNC-gesteuerten elektromechanischen Vorschubantriebs 

2.1.2.2 Elektrische Antriebe 

In den Vorschubantrieben von Werkzeugmaschinen werden heute fast ausschließlich 
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) entfällt beim Synchronmotor die mecha-
nische Kommutierung. Neben dem Wegfall des mechanischen Verschleißes weist der 
Motor dadurch ein verbessertes thermisches und dynamisches Verhalten auf (LEON-

HARD 1996). 

Stator mit Wicklungskammern

Permanentmagnete

Motorwelle

Rotor

N

S

S

N

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 Abhängigkeit von der Rotorwinkellage entweder mit block- oder si-
nusförmigen Spannungen beaufschlagt. Mit sinusförmiger Spannungsführung wird auf 
Grund der besseren Bedämpfung von Oberwellen eine geringere Momentenwelligkeit 
erreicht. Dies erfordert jedoch auch deutlich leistungsfähigere signalverarbeitungs-
technische Algorithmen und eine präzise Erfassung der Rotorwinkellage, um das be-
nötigte dreiphasige Drehfeld in Amplitude und Frequenz bereitzustellen. Durch mo-
derne Regelungsalgorithmen, die eine feldorientierte Entkopplung der Phasenströme 
ermöglichen, kann der Synchronmotor nach dem gleichen Prinzip angesteuert werden 
wie der Gleichstrommotor und er besitzt dadurch auch ein vergleichbares Regelverhal-
ten (SCHÖNFELD 1998, LEONHARD 1996). 

Ein Transistorsteller setzt die von der Achsregelung ausgegebenen Stellgrößen 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 (SCHRÖDER 1994). Die Zeit-
punkte der pulsweitenmodulierten Schaltimpulse werden dabei auf digitalen Signal-
prozessoren berechnet (QUANG 1993). Die Ohm’schen und induktiven Widerstände 
der Motorwicklungen bewirken eine Glättung der gepulsten Leistungen, so dass sich 
ein nahezu sinusförmiger Verlauf der Phasenströme ergibt. 

2.1.2.3 Mechanische Übertragungssysteme

Die Aufgabe des mechanischen Übertragungssystems ist es, das durch den Servomotor 
erzeugte Antriebsmoment von der Motorwelle an den Vorschubschlitten zu übertragen 
und in eine Vorschubkraft zu wandeln. Elemente zur Kraft-Momenten-Umsetzung 
sind z. B. Kugelgewindetriebe oder Zahnstange-Ritzel-Systeme. Weitere typische 
Übertragungselemente im Kraftfluss zwischen dem Motor und dem Schlitten sind 
Kupplungen, Getriebe, Lager und Führungen. Durch die mechanischen Übertragungs-
systeme sind zwischen dem Motor und dem Linearschlitten unvermeidbare Nachgie-
bigkeiten gegeben, die im Regelungsbetrieb zu Schwingungen innerhalb der Regel-
strecke führen und die Dynamik der Regelkreise begrenzen (PRITSCHOW 1998). All-
gemeine Anforderungen, die im Hinblick auf ein gutes statisches und dynamisches 
Übertragungsverhalten an die Elemente von mechanischen Übertragungssystemen ge-
stellt werden, sind daher hohe Steifigkeit, Spielfreiheit und geringe Trägheit (WECK &
BRECHER 2006A). Aus Sicht der Antriebsregelung sind zudem gute Dämpfungseigen-
schaften wünschenswert, allerdings wird bei tribologisch beanspruchten Bauteilen im 
Hinblick auf eine hohe Lebensdauer eine möglichst 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 zurückgeführt, 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 Übermaß oder die Anordnung als Doppelmutter ermöglicht die 
spielfreie Vorspannung der Kugelgewindetriebe, wodurch diese hohe Positionier- und 
Wiederholgenauigkeiten erreichen (GOLZ 1990). Durch Verbesserungen, vor allem am 
Mutter- und Umlenksystem, konnte die Leistungsfähigkeit von Kugelgewindetrieben 
in den letzten Jahren enorm gesteigert werden, so dass heute Vorschubgeschwindig-
keiten über 100 m/min erreicht werden (FRANK & LUNZ 1998, BRECHER 2002). Mit 
weiteren Maßnahmen, wie Regelung der Vorspannung (GOLZ 1990), Beschichtung der 
Kugeln und des Mutter- und Umlenksystems (HABERKERN 1998, SPATH U. A. 1995) 
oder Verwendung von keramischen Wälzkörpern (SCHRÖDER 1997), wird Kugelge-
windetrieben ein noch darüber hinaus gehendes Entwicklungspotential zugeschrieben.

Hinsichtlich der Anordnung der Gewindespindel und der Mutter in einem Übertra-
gungssystem sind die in Bild 5 dargestellten Varianten möglich. 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-
führen. 

Vorschub 

 Antrieb 
Mutter Spindel 

Spindel

Motor

Schlitten

KGT

Kupplung

Motor

Schlitten

KGT

Kupplung

Mutter

Motor

Schlitten

KGT

R
ie

m
e

n

Motor

KGT

R
ie

m
e
n

Schlitten

Bild 5: Gestaltungsvarianten für Übertragungssysteme mit Kugelgewindetrieb 

Auf Grund der höheren Steifigkeit wird für hohe dynamische Anforderungen meist 
eine Anordnung mit angetriebener Spindel verwendet. Da der Spindeldurchmesser für 
längere Spindeln größer dimensioniert werden muss und das Massenträgheitsmoment 
dadurch überproportional zur Spindellänge zunimmt, ist bei größeren Arbeitsräumen 
die angetriebene Mutter die bevorzugte Variante (GROß U. A. 1981, FRANK & LUNZ

1998, WEULE & FRANK 1999). Bei dieser Anordnung ist die Spindel beidseitig fest 
eingespannt und das Trägheitsmoment der rotierenden Bauteile unabhängig von der 
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Spindellänge. Dennoch verliert die Spindel mit zunehmender Länge an Torsionsstei-
figkeit.

Eine Alternative ist in diesem Zusammenhang der Zahnstange-Ritzel-Antrieb (Bild 6). 
Bei diesem System ist die Gesamtsteifigkeit unabhängig vom Arbeitsraum der Vor-
schubachse und resultiert im Wesentlichen aus den Torsionssteifigkeiten im Antriebs-
strang des Ritzels und der Steifigkeit der im Eingriff befindlichen Zähne. 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 Großwerkzeugmaschinen 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 Dämpfungs- und 
Geräuscheigenschaften auszeichnen (WECK & BRECHER 2006A). Die heute verfügba-
ren leistungsstarken und über weite Drehzahlbereiche elektronisch stellbaren Servo-
motoren erlauben jedoch häufig einen vollständigen Verzicht auf ein Getriebe. In die-
sen Fällen wird die Kugelgewindespindel direkt über 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 
übertragen. 

Die Kräfte und Momente übertragenden Wellen zu führen und die in radialer und axia-
ler Richtung auftretenden Kräfte aufzunehmen, ist die Aufgabe von Lagern. Dabei 
werden hinsichtlich der axialen Lagerung die Fest-Fest-, die Fest-Los- und die ange-
stellte Lagerung als grundsätzliche Lageranordnungen unterschieden. Bei Kugelge-
windetrieben wird die höchste Gesamtsteifigkeit durch Fest-Fest-Lagerung und Vor-
spannung der Spindel mit Axial-Radial-Lagern oder in O-Anordnung angestellten 
Schrägkugellagern erreicht. Allerdings ist die zulässige Vorspannkraft durch die zu-
sätzliche Lagerbelastung begrenzt. Da die thermische Ausdehnung der Spindel im Be-
trieb der Maschine zu einer vollständigen Zugentlastung und damit zum Ausfall des 
Übertragungssystems führen kann, wird in vielen Fällen 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 Linearführungen zum mechanischen Übertragungs-
system zu zählen, auch wenn diese sich nicht innerhalb des Antriebsstrangs zwischen 
Motor und Schlitten befinden. Die Führungen erzeugen die Kraftreaktionen zur Ab-
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stützung des durch den Servomotor erzeugten und in den Vorschubschlitten eingeleite-
ten Momentes und gewährleisten 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 leistungsfähige 
Alternative zu den oben beschriebenen elektromechanischen Antriebssystemen mit 
rotatorischem Elektromotor und einem nachgeschalteten mechanischen Übertragungs-
system entwickelt. Bild 7 zeigt das Funktionsprinzip des Synchron-Linearmotors. Die-
ser entspricht einem um den Umfang abgewickelten Drehstrommotor. Dabei geht das 
Primärteil aus dem Stator der Drehstrommaschine hervor und beinhaltet die Phasen-
wicklungen. Die vom Rotorumfang des Synchronmotors abgewickelten Permanent-
magnete bilden das Sekundärteil. Der Verfahrweg des Linearmotors entspricht dem 
Längenunterschied zwischen Primär- und Sekundärteil. Da die Verlustleistung mit der 
Länge der Phasenwicklungen zunimmt, wird für hochdynamische Anwendungen übli-
cherweise die Kurzstatorbauweise mit einem gegenüber dem Primärteil verlängerten 
Sekundärteil 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 höheren erreichbaren Vorschubkräfte sowie der gerin-
geren elektrischen Verluste und der damit verbundenen Temperaturentwicklung im 
Sekundärteil gegenüber der Asynchron-Variante mit Kurzschlusskäfig durchgesetzt 
(RUDLOFF U. A. 1997, WECK & BRECHER 2006A).

Sekundärteil mit
Permanentmagneten

Primärteil mit
Wicklungskammern

N S

FV

N S N S N S

Bild 7: Funktionsprinzip des Synchron-Linearmotors (Kurzstatorbauweise)

Durch die direkte Krafterzeugung am Vorschubschlitten entfällt beim Linear-
Direktantrieb das mechanische Übertragungssystem. Da somit auch keine störenden 
Elastizitäten bei der Kraftübertragung vom Motor auf den Schlitten vorhanden sind, 
ergeben sich Vorteile hinsichtlich der Dynamik und der Regelung des Antriebs. Im 
Vergleich zu einem elektromechanischen System ermöglicht ein Linear-Direktantrieb 
im Allgemeinen den Betrieb der Antriebsregelung (Abschnitt 2.1.3) mit deutlich höhe-
ren Proportionalverstärkungen, wodurch sich auch bei hohen Verfahrgeschwindigkei-
ten höhere 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 führen zu starken thermischen Belastungen sowohl 
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der Maschinenstruktur als auch der Motorwicklungen selbst und erfordern ein aktives 
Kühlsystem (EUN 1999). Die hohen permanentmagnetischen Anziehungskräfte, wel-
che die Linearführungssysteme stark belasten und ferromagnetische Späne auf das Se-
kundärteil lenken, erfordern zusätzlichen konstruktiven Aufwand, z. B. die symmetri-
sche Anordnung von Linearmotoren (Doppelkammbauweise) zur gegenseitigen Auf-
hebung der Anziehungskräfte zwischen Primär- und Sekundärteil und Abdeckungssys-
teme, um Späne vom Sekundärteil fernzuhalten. Ferner sind die Vorschubkräfte beim 
Linearmotor durch den Bauraum begrenzt und können nicht, wie bei elektromechani-
schen Antrieben, durch ein Getriebe verstärkt werden (BRECHER 2002). Darüber hin-
aus weisen Linear-Direktantriebe in Vorschubachsen mit geringer Trägheit wegen der 
fehlenden Übersetzung durch einen Kugelgewindetrieb oder ein Getriebe eine höhere 
Empfindlichkeit gegenüber Störkräften auf als elektromechanische Antriebe (PHILIPP

1992). Aus den genannten Gründen sind elektromechanische Servoantriebssysteme 
mit Kugelgewindetrieb, trotz der zunehmenden Verbreitung von Linear-
Direktantrieben, nach wie vor die in Werkzeugmaschinen überwiegend 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, SCHRÖDER 1995, GROß U. A. 2000). Der auf der obersten Kas-
kadenebene angeordnete Lageregler wird dabei durch zwei unterlagerte Hilfsregelkrei-
se zur Drehzahl- und Stromregelung unterstützt. 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 erhält die Positionsvorgaben xs vom Interpolator und die entsprechen-
den Istwerte xi vom Positionsmesssystem. Anhand der Differenz der Soll- und Istwerte 
berechnet der Lageregler die Drehzahlsollwerte ns für den unterlagerten Drehzahlreg-
ler, der seinerseits nach einer Differenzbildung mit den gemessenen Motordrehzahlen 
ni die Stromsollwerte Is für den Stromregler erzeugt. Dieser gibt ebenfalls auf Grund 
der Soll-Ist-Differenz die Stellgrößen für das dahinter liegende Antriebssystem (Ab-
schnitt 2.1.2) aus. 

Eine schnelle und genaue Erfassung der Schlittenpositionen und Motorwinkellagen 
wird heute durch hochauflösende, optische Messgeräte gewährleistet. Ein Drehgeber 
an der Motorwelle erfasst die Winkellage i des Motors, die anhand der Überset-
zungsverhältnisse im Antriebsstrang in eine Schlittenposition xi umgerechnet werden 
kann. Höhere Positioniergenauigkeiten werden mit direkt am Vorschubschlitten mon-
tierten Längenmessgeräten erreicht (ERNST 2002). Die Motordrehzahl ni ergibt sich 
durch Differenziation des Drehgebersignals i.
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Bild 8: Kaskadierte Lageregelung für Vorschubantriebe von Werkzeugmaschinen 

Der Lageregler wird in Vorschubantrieben von Werkzeugmaschinen üblicherweise als 
Proportionalregler (P-Regler) ausgeführt (GROß U. A. 2000). Dieser Regler reagiert 
verzögerungsfrei auf eine Regeldifferenz und passt den Drehzahlstellwert über den 
Geschwindigkeitsverstärkungsfaktor KV (Proportionalbeiwert) und einen Umrech-
nungsfaktor (Übersetzungskonstante des mechanischen Übertragungssystems) an. Da 
der P-Regler keine Nachstelleigenschaften besitzt, weist er im Ergebnis eine bleibende 
Regeldifferenz auf. Bei Bewegung der Vorschubachse äußert sich dies als Schleppfeh-
ler und bei interpolierten, mehrachsigen Bewegungen als Bahnfehler. Eine Minimie-
rung dieses Fehlers wird durch Anhebung des Geschwindigkeitsverstärkungsfaktors
erreicht. Die Erhöhung des Proportionalbeiwertes bewirkt auch eine Erweiterung der 
Reglerbandbreite, wodurch sich auch eine verbesserte dynamische Genauigkeit bei 
höheren Geschwindigkeiten ergibt (PRITSCHOW 1996). Allerdings entdämpft ein hoher 
Reglerbeiwert den Regelkreis, so dass der erreichbaren Dynamik eine Grenze gesetzt 
ist. Üblicherweise wird der KV-Wert des Lagereglers gerade so hoch eingestellt, dass 
in keiner Betriebssituation ein Überschwingen 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, während der Integralanteil ge-
währleistet, dass die Regeldifferenz vollständig zu Null geregelt wird. Dabei bewirkt 
eine kurze Nachstellzeit TN eine schnelle Kompensation von Störungen, allerdings 
auch eine Entdämpfung des Regelkreises. Hinsichtlich der Reglereinstellung lässt sich 
der Stromregler unabhängig von den Maschineneigenschaften parametrieren, da sich 
nur der elektrische Teil des Antriebs im Stromregelkreis befindet. Der Drehzahlregler 
verarbeitet dagegen am mechanischen System gemessene Größen. In den Drehgeber-
signalen sichtbare Störbewegungen (Schwingungen) der Maschinenstruktur werden 
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daher über den Drehzahlregler rückgekoppelt und begrenzen dessen Proportionalbei-
wert (SWOBODA 1987, HAMANN & TRÖNDLE 1997).

Zur regelungstechnischen Bedämpfung von mechanischen Resonanzen werden Füh-
rungsgrößenfilter eingesetzt. Durch die selektive Filterung kritischer Frequenzbänder 
wird deren Anregung unterdrückt und eine weitere Anhebung der Reglerbeiwerte 
möglich. Ein Ruckfilter am Eingang des Lagereglers glättet bereits die vom Interpola-
tor ausgegebenen Führungsgrößen und reduziert so die Anregung mechanischer Eigen-
frequenzen durch zu hohen Ruck (GROß 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 führenden Bauteile vor elektrischer oder mechanischer Überlastung. 

Wie oben erwähnt, ist das Ergebnis der Lageregelung mit einem zur Regeldifferenz 
proportionalen Schleppfehler behaftet. Eine Möglichkeit, eine schleppabstandsfreie 
Positionsregelung der Vorschubachsen zu realisieren, stellt die Vorsteuerung der un-
terlagerten Regelkreise dar (WECK 1995, KOSIEDOWSKI 2000). Hierbei werden mit der 
Führungsgrößenerzeugung 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 für spanende Werkzeugmaschinen 
durch die Zerspankräfte sowie durch schnelle Positioniervorgänge mit hohen Be-
schleunigungen und hohem Ruck. Die Zerspanung mit hohen Leistungen erfordert ei-
ne steife Maschinenkonstruktion, da die an der Schneide wirkenden Kräfte eine Ab-
drängung des Werkzeugs bzw. des Werkstücks bewirken und somit die Genauigkeit 
des gefertigten Werkstücks mindern. Bei Schwingungen wird eine wellige Oberfläche 
erzeugt, die bei entsprechender Phasenlage der nachfolgenden Schneide zu einer dy-
namischen Modulation der Schnitttiefen (Spanungsdicken) und somit auch der 
Zerspankräfte führt. Die als Regenerativeffekt bekannte Rückkopplung der modulier-
ten Zerspankraftanteile auf die Maschine kann zur Entdämpfung der Schwingungen 
bis hin zur Instabilität führen. Im Allgemeinen macht sich instabiles Verhalten akus-
tisch durch Rattern bzw. an der Werkstückoberfläche durch Rattermarken bemerkbar. 
Im Extremfall können die durch Instabilität anwachsenden Kräfte auch Schäden 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 Stabilität von Zerspanprozessen entwickelten z. B. TOBIAS

(1965) und TLUSTY & POLACEK (1963). Darauf basierend werden Zerspanprozesse 
heute im regelungstechnischen Sinne als rückgekoppelte Systeme mit dem elastischen 
Maschinenverhalten im Vorwärts- und den dynamischen Kraftanteilen im Rückwärts-
zweig verstanden. Damit können z. B. unter Anwendung des Nyquist-Kriteriums stabi-
le und instabile Betriebspunkte identifiziert werden. Zahlreiche Arbeiten befassen sich 
mit der Übertragung der allgemeinen Erkenntnisse auf spezielle Anwendungen, so 
dass heute Prozessmodelle für unterschiedliche spanende Fertigungsverfahren, z. .
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für das Drehen (MILBERG 1971), das Kreissägen (ZÄH 1995) oder das Fräsen (ALTIN-

TAS & BUDAK 1995) existieren. Ein umfassender Überblick über den aktuellen Stand 
der Erkenntnisse zur Dynamik von Zerspanprozessen ist bei ALTINTAS & WECK

(2004) zu finden. 

Die Einflüsse auf einen Zerspanprozess sind vielfältig. So hängen die an der Werk-
zeugschneide entstehenden Zerspankräfte von den Materialeigenschaften des zerspan-
ten Werkstoffs (z. B. Fließgrenze), dem verwendeten Werkzeug (z. B. Anzahl der 
Schneiden und Schneidkeilgeometrie), tribologischen Effekten im Werkzeug-
Werkstück-Kontakt (z. B. Reibung, Verschleiß, Aufbauschneidenbildung, Tempera-
turentwicklung) und von programmierten Prozessparametern (z. B. Spanungsbreite, 
Schnitttiefe, Schnitt- und Vorschubgeschwindigkeit) ab. Modelle zur mathematischen 
Beschreibung von Zerspankräften reichen von den empirischen Formulierungen nach 
KIENZLE & VICTOR (1952) über theoretische Ansätze 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 erwähnt, hängen die mit einer Maschine erreichbaren Zerspanleistungen von 
der dynamischen Steifigkeit zwischen Werkzeug und Werkstück ab. Bei einer durch 
lagegeregelte Vorschubantriebe in Position gehaltenen Maschine ergibt sich diese 
grundsätzlich 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 Übertragung von 
Zerspankraftanteilen höherer 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 möglich ausgeführt werden muss. Soll 
ein System für höhere Zerspankräfte ausgelegt werden, führt dies tendenziell zu einer 
höheren Masse, wobei Bandbreiten- und Steifigkeitsverluste der Regelung und damit 
eine geringere Bewegungsdynamik in Kauf genommen werden müssen. 

Die Entwicklungen im Bereich der Prozesstechnik haben drastische Steigerungen der 
Zerspanleistungen ermöglicht. 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 veränderte Auslegungskriterien. 

Um höhere Beschleunigungen zu erreichen, muss die bewegte Masse reduziert wer-
den. Mit der weiterhin bestehenden Steifigkeitsanforderung ergibt sich für die Kon-
struktion ein Verbund konkurrierender Teilziele, der durch Kompromisse gelöst wer-
den muss. Optimale Lösungen sind in dieser Hinsicht Leichtbaukonstruktionen, die 
durch beanspruchungsgerechte Gestaltung unter Einhaltung der geforderten Steifigkeit 
eine minimale Masse erreichen. Darüber hinaus führt ein höherer Ruck zur Erregung 
von Eigenfrequenzen in einem breiteren Frequenzband. Da Schwingungen die Stabili-
tät der Regelung beeinflussen und die Reglerbandbreite begrenzen können (siehe Ab-
schnitt 2.1.3), müssen die Konstruktionen auch hinsichtlich ihrer dynamischen Über-
tragungseigenschaften im Regelkreis optimiert werden (PRITSCHOW U. A. 1996, HA-

MANN & TRÖNDLE 1997).
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Traditionell stellte die Schwingungsoptimierung in Bezug auf die antriebstechnischen 
Eigenschaften zunächst eine Frage der Antriebsstrangauslegung dar (Abschnitt 2.2.3), 
mit dem Ziel, ein möglichst steifes mechanisches Übertragungssystem mit möglichst 
hohen Eigenfrequenzen zu realisieren. Diese Aufgabe stellte sich insbesondere bei 
Maschinen mit langen, mechanisch verzweigten und mehrfach übersetzten Übertra-
gungssystemen (SUMMER 1986). Bei heutigen CNC-Maschinen mit elektronisch ver-
zweigten Vorschubantrieben entfällt ein großer Teil des mechanischen Übertragungs-
systems. Verzweigungsgetriebe sind heute praktisch nicht mehr in Werkzeugmaschi-
nen zu finden. Auch Vorgelege werden durch die Leistungszuwächse der elektrischen 
Antriebe zunehmend verdrängt. Durch den Wegfall von Elastizitäten erreicht der 
verbleibende Teil des Antriebsstrangs eine deutlich gesteigerte Gesamtsteifigkeit und 
damit höhere Eigenfrequenzen. Im Verbund mit einer Schlittenbaugruppe in Leicht-
bauweise lassen sich die Eigenfrequenzen des Übertragungssystems zusätzlich erhö-
hen. Allerdings können Leichtbaustrukturen im Gegensatz zu massiv ausgeführten 
Körpern nicht mehr als ideal starr angesehen werden, so dass bei diesen Konstruktio-
nen auch die Strukturelastizität des Maschinengestells die Eigenfrequenzen des Über-
tragungssystems beeinflusst (TRUCKS 1996). Dies gilt umso mehr, je steifer der An-
triebsstrang und je leichter die Schlittenbaugruppe ausgeführt ist. Den Extremfall stel-
len Linear-Direktantriebe dar. Bei diesen Systemen entfällt das mechanische Übertra-
gungssystem vollständig. Die regelungstechnischen Grenzen werden hier ausschließ-
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 Antriebsstränge als auch des Maschinengestells ver-
ursacht werden, stellt sich z. B. bei experimentellen Modalanalysen (KIRCHKNOPF

1989, EIBELSHÄUSER 1990, HEYLEN U. A. 1999) heraus. Als Beispiel für ein solches 
Verhalten zeigt Bild 9 eine experimentell ermittelte Eigenform eines Bearbeitungs-
zentrums. Die Eigenfrequenz dieser Schwingungsform beträgt 69 Hz. Zur Visualisie-
rung der Eigenform sind anhand eines Drahtmodells die Extremlagen der Struktur-
punkte überlagert dargestellt. Neben Verformungen im Maschinengestell ist eine 
Schwingung des Vertikalschlittens zu erkennen, die auf elastisches Verhalten des An-
triebsstrangs zurückzuführen ist (REINHART U. A. 2002). 

Die optimale strukturmechanische Auslegung des Maschinengestells und der Antriebs-
stränge, der regelungstechnischen Eigenschaften des mechatronischen Gesamtsystems 
sowie der Übertragungseigenschaften der Maschine in Bezug auf Zerspankräfte stellt 
bei zukünftigen Maschinengenerationen auf Grund der vielen Einflussfaktoren eine 
komplexe Entwicklungsaufgabe dar, die nur mit Hilfe numerischer Simulationsverfah-
ren gelöst 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 näher 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 allgemeingültige Systematik zur Modellbildung und Simulation 
komplexer Systeme mit heterogener physikalischer Beschreibungsform existiert bis-
lang nicht. Eine grundsätzliche Vorgehensweise besteht aber in der Zerlegung des be-
trachteten Systems in einzelne Teilsysteme, deren Verhaltensweisen für sich mathema-
tisch geschlossen beschreib- und lösbar sind und deren Randbedingungen (Kräfte, 
Verschiebungen, Spannungen, Ströme, Signale etc.) durch das Verhalten der jeweils 
benachbarten Teilsysteme definiert sind, so dass durch Einführung der entsprechenden 
Koppelbedingungen eine Gesamtlösung für die zunächst separierten Teilsysteme her-
beigeführt werden kann. Die Formulierung, Kopplung und Lösung der einzelnen Glei-
chungssysteme erfolgt in der praktischen Anwendung entweder durch die gleichzeitige 
Abbildung aller Teilsysteme in einer Simulationsumgebung, womit sich eine geschlos-
sene Lösung für das Gesamtsystem mit Hilfe eines Berechnungswerkzeugs ergibt, 
oder durch die Kopplung der Solver (Gleichungslöser) 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 grundsätzlich 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). Für 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 Körper unter gegebenen Zwangsbedingungen und der Einwirkung von 
äußeren Kräften, während die Algorithmen der Regelungstechnik genau die Kräfte 
definieren, die erforderlich sind, um einem Körper mit Hilfe des Stellgliedes eine ge-
wünschte Bewegung aufzuprägen (HEIMANN U. A. 2001). 

Zur Modellierung und Darstellung von regelungstechnischen Systemen werden übli-
cherweise Blockschaltbilder (siehe Bild 8) verwendet. Ein Modellblock bildet dabei 
das Übertragungsverhalten eines Teilsystems durch eine Gleichung oder ein Glei-
chungssystem ab. Die einzelnen Modellblöcke werden so aufgebaut, dass die Aus-
gangsgröße eines Teilsystems der Eingangsgröße des nachfolgenden Teilsystems ent-
spricht. Die Kopplung der Gleichungssysteme geschieht durch die signaltechnische 
Verknüpfung der entsprechenden Ein- und Ausgangsgrößen (FÖLLINGER 1994). Aus-
gehend von elementaren Übertragungsgliedern lassen sich damit Wirkstrukturen mit 
beliebiger Komplexität und vielschichtigen Verknüpfungen modellieren. Simulations-
programme mit grafisch blockorientierten Modelleditoren ermöglichen durch Kapse-
lung von Teilmodellen die hierarchische Strukturierung der Modelle, womit selbst 
komplexe Systeme in übersichtlicher Form beschrieben werden können. Dieses Prin-
zip ist in Bild 10 beispielhaft für eine Regelung mit einer dreigliedrigen Reglerkaskade 
dargestellt. Die einzelnen Modellblöcke können beliebig komplexe Algorithmen ent-
halten. Auf der obersten Hierarchieebene ergibt sich jedoch ein einfacher Regelkreis. 

2. Hierarchieebene: Teilsystem

ReglerRegler Regler
- - -

Regelung
Stell-
glied

Regel-
strecke

Eingangsgröße(n)
Ausgangsgröße(n)

Kapselung

1. Hierarchieebene: Gesamtmodell

Informations-
technik

Elektro-
technik

Mechanik

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

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

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

Demgegenüber 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 
Körper bietet die Mechanik verschiedene Ansätze. Dabei sind Verschiebungen und 
Drehungen der Körper ohne innere Verzerrungen (Starrkörperbewegungen) sowie 
elastische und plastische Verformungen zu unterscheiden, wobei ein physikalischer 
Körper allgemein immer einem Überlagerungszustand dieser Bewegungsanteile unter-
liegt. Für die Systemdynamik von Maschinen sind jedoch, da hier keine Versagensfäl-
le (Plastizität, Bruch) betrachtet werden, nur die Starrkörperbewegungen und elasti-
schen Verformungen relevant (SCHWERTASSEK & WALLRAPP 1999). Werkzeugma-
schinen sind Systeme gelenkig verbundener fester Körper, wobei im Allgemeinen we-
der die Körper noch die Gelenke als ideal starr bzw. ideal kinematisch angesehen wer-
den können. Die Führungsbewegungen der Schlittenbaugruppen werden deshalb von 
nicht gewollten elastischen Verformungen überlagert. 

Die Gestellkörper von Werkzeugmaschinen sind elastische Kontinua. Die Beschrei-
bung der elastischen Verformungen nach den Grundlagen der Kontinuumsmechanik
führt allerdings zu partiellen Differenzialgleichungen (DGL), die nur für einfache 
Strukturen Lösungen besitzen. Für die numerische Simulation beliebig geformter 
Strukturen werden deshalb diskrete Formulierungen benötigt. Die Festkörpermechanik 
bietet in dieser Hinsicht verschiedene Näherungsverfahren, die ausgehend von Kon-
struktionsdaten der Maschine die Bewegungsgleichungen in Form von gewöhnlichen 
Differenzialgleichungen liefern (Bild 11). Es handelt sich hierbei um Starrkörperansät-
ze, um die Finite-Elemente-Methode (FEM) und um Kombinationen dieser Verfahren 
(elastische Mehrkörpersysteme). Diese Verfahren werden in den Abschnitten 2.2.1.2 
bis 2.2.1.4 näher 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 große geometrisch nichtlineare Bewegungen be-
rücksichtigt werden. Diese Einflussfaktoren bestimmen die numerische Qualität und 
Effizienz der erzeugten Simulationsmodelle, wobei einer durch hohe Systemordnung 
und Berücksichtigung von Nichtlinearitäten erreichten hohen Abbildungsgenauigkeit 
allerdings entsprechend lange Rechenzeiten gegenüber 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 Rechenläufe 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. 

Bewegungsgleichungen

Maschine

Elastisches

Mehrkörpersystem

FEMStarr-

körper-

system

Diskretisierung der
kontinuierlichen Struktur

Diskretisierung der
kontinuierlichen Struktur

Diskretes System
gewöhnlicher DGL

Diskretes System
gewöhnlicher DGL

Kombination der
Modellansätze

Kombination der
Modellansätze

Partielle DGL und
kontin. Randgeometrie

Partielle DGL und
kontin. Randgeometrie

KonstruktionsdatensatzKonstruktionsdatensatz

Direkte Abbildung
als diskretes System

Direkte Abbildung
als diskretes System

Bild 11: Verfahren zur Formulierung diskreter Bewegungsgleichungen 

2.2.1.2 Starrkörpersysteme

Die Betrachtung einer Maschine als System starrer Körper oder Massen führt direkt zu 
einer diskreten Darstellung der Bewegungsgleichungen. Die klassische Modellierung 
als Mehrkörpersystem (MKS) idealisiert das Festkörpersystem durch starre Körper mit 
tensorischen Trägheitseigenschaften (WITTENBURG 1977). Die Bindungen zwischen 
den Körpern werden als masselos angenommen und greifen an diskreten Koppelpunk-
ten der Körper an. Neben ideal-kinematischen Gelenken (Zwangsbedingungen) kön-
nen auch elastische und dämpfende (allg. holonome und nicht holonome) Bindungen 
modelliert werden. Die Angabe der Körperschwerpunkte, Trägheitstensoren und Bin-
dungsknoten erfolgt in körperfesten Koordinatensystemen. Die räumlichen Bewegun-
gen der Körper werden entweder durch absolute Koordinaten direkt im Inertialsystem 
oder durch Relativkoordinaten zwischen den gelenkig verbundenen Körpern beschrie-
ben.

Die mathematische Formulierung der Bewegungsgleichungen eines MKS erfolgt unter 
Berücksichtigung der Relativkinematik im Allgemeinen mit dem Verfahren nach 
Newton-Euler unter Anwendung der starrkörperkinetischen Prinzipien von d’Alembert 
(Prinzip der virtuellen Arbeiten) oder von Jourdain (Prinzip der virtuellen Leistungen) 
oder mit dem Verfahren nach Lagrange über 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 großen Führungs-
bewegungen als auch die linearen Verschiebungen der Körper infolge der elastischen 
Verformung der Bindungen ab. Da die Körper keine Verformungsfreiheitsgrade besit-
zen, sind die Modelle in der Regel von niedriger Ordnung und damit numerisch sehr 
effizient. Allerdings ist das starre MKS nur für solche Maschinen eine geeignete Be-
schreibungsform, deren Baugruppen, zumindest in dem betrachteten Frequenzbereich, 
als ideal starr angenommen werden können. 

Neben den MKS existieren einfachere Starrkörperansätze zur Diskretisierung von 
schwingungsfähigen Systemen mit wenigen starren Massen oder Trägheitsmomenten. 
Im Gegensatz zu den MKS mit räumlichen Koordinaten und tensorischen Trägheits- 
und Steifigkeitseigenschaften werden die Bewegungen dieser sog. Mehrmassensyste-
me durch einen entkoppelten und reduzierten Satz der Körperfreiheitsgrade (z. B. Tor-
sionen) und meist unter Vernachlässigung der Relativkinematik dargestellt. Mehrmas-
sensysteme sind einfach zu beschreiben und werden häufig zur Berechnung von Torsi-
onsschwingungen in rotatorischen Antriebssystemen verwendet (z. B. KÜÇÜKAY 1987, 
LASCHET 1988). 

2.2.1.3 Finite-Elemente-Methode

Für elastische Strukturen, die einer intuitiven Diskretisierung in starre Körper nicht 
zugänglich sind, liefert die Kontinuumsmechanik Ansätze zur Beschreibung der Struk-
turverformungen in Form von partiellen Differenzialgleichungen. Diese Gleichungen 
sind jedoch nur lösbar, wenn die Ränder und Randbedingungen der Struktur analytisch 
beschreibbar sind. Dies ist im Allgemeinen nur bei einfachen Randgeometrien der 
Fall. Um die kontinuierlichen Verformungsansätze auf beliebig komplexe Strukturen 
und damit auf technische Systeme zu übertragen 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 regelmäßiger Geometrie unterteilt und so in eine raum-
diskrete Darstellung überführt. 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 
repräsentiert. Der Grad der Diskretisierung bestimmt dabei die Qualität der Nähe-
rungslösung, zugleich aber auch die Zahl der Freiheitsgrade und damit die Größe des 
entstehenden Gleichungssystems. 

Zur Approximation der Struktur und ihrer Materialeigenschaften existieren verschie-
dene Elementtypen, die sich insbesondere durch die räumliche 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 Abhängigkeit von den diskreten Kno-
tenfreiheitsgraden und sorgt für die Kompatibilität der Elemente (ZIENKIEWICZ &
TAYLOR 1994). Mit den Materialparametern (E-Modul, Schubmodul bzw. Querkon-
traktionszahl, Dichte) und den Knotenkoordinaten liefern die Verschiebungsansätze 
nach dem Prinzip der virtuellen Arbeiten die Steifigkeits-, Dämpfungs- und Massen-
matrizen der Elemente, aus welchen anschließend die Koeffizientenmatrizen für die 
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Bewegungsgleichungen der Gesamtstruktur erzeugt werden. Diese liegen durch den 
Diskretisierungsschritt als gewöhnliches Differenzialgleichungssystem vor (BATHE

1990).

Lineare FEM-Modelle beschreiben die Knotenverschiebungen aus Gründen der nume-
rischen Effizienz ohne lokale Transformationen direkt im Inertialsystem. Sie liefern 
dadurch gute Näherungslösungen für „kleine“, linear-elastische Verformungen, wie sie 
z. B. bei Schwingungen auftreten. Geometrische Nichtlinearitäten, z. B. bei hyperelas-
tischen Verformungen oder großen Führungsbewegungen, werden durch diesen Nähe-
rungsansatz nicht berücksichtigt. Allerdings sind Starrkörperbewegungen, die bei sta-
tisch unterbestimmten Strukturen auftreten, in den linearen Lösungen für 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 Lösen der Bewegungsgleichungen nehmen mit 
der Zahl der Freiheitsgrade zu und sind bei FEM-Berechungen daher im Allgemeinen 
sehr lang. Um bei sehr großen Systemen die Rechenzeiten zu verkürzen, wird häufig 
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 eingefügt. Durch dieses Vorgehen wird die Effizienz nachfolgen-
der Simulationsrechnungen drastisch erhöht (siehe Abschnitt 2.2.1.5). 

2.2.1.4 Elastische Mehrkörpersysteme 

Um nichtlineare Bewegungen von Mehrkörpersystemen mit elastischen Körpern zu 
simulieren, werden verschiedene Ansätze verfolgt. Eine Übersicht ist z. B. bei 
SCHWERTASSEK & WALLRAPP (1999) zu finden. Die meisten Ansätze basieren auf der 
Synthese von geometrisch nichtlinearen Referenzbewegungen körperfester Bezugssys-
teme und linear-elastischen Verformungen der Körper. Dies führt zu hybrid beschaffe-
nen Modellen mit MKS- und FEM-Funktionalität. Die elastischen Körper werden da-
bei als FEM-Substrukturen modelliert und entweder direkt oder über 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 Dämpfungsmatrizen 
der elastischen Körper werden auf diese Weise direkt in die Bewegungsgleichungen 
des MKS integriert. Die hohe Zahl von Freiheitsgraden, die mit den FEM-Strukturen 
ins MKS übernommen werden, führt 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 Körper 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 eingeführt, welche die elastischen Verformun-
gen durch ortsabhängige Ansatzfunktionen beschreiben. Im Allgemeinen genügt 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 führt. Diese Vorge-
hensweise entspricht im Prinzip der bei der Berechnung großer FEM-Modelle ange-
wendeten Substrukturtechnik (siehe 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 großen Verformungen auf Basis von verallgemei-
nerten nichtlinearen FEM-Formulierungen. Hierzu werden absolute Knotenkoordina-
ten eingeführt, 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 Führungs-
bewegungen mit beliebig großem Starrkörperanteil. Derzeit sind zahlreiche wissen-
schaftliche Aktivitäten zur Übertragung des anfänglich auf Balkenelemente angewen-
deten Ansatzes auf die breite Auswahl der bisher bekannten FEM-Elementformulier-
ungen zu beobachten. Ein Überblick über 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 führt zu sehr großen Glei-
chungssystemen, deren Lösung extrem zeitaufwändig 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 
Mehrkörpersysteme oder der Regelstrecken von Regelungssystemen problematisch. 
Auf den Gebieten der Struktur- und Mehrkörpermechanik sowie der Regelungstechnik 
wurden aber verschiedene Verfahren entwickelt, um große Simulationsmodelle in der 
Ordnung zu reduzieren und somit Rechenzeiten zu verkürzen. Dabei wird ausgehend 
von den gegebenen Bewegungsgleichungen ein Gleichungssystem derselben Form 
berechnet, dessen Koeffizientenmatrizen eine deutlich kleinere Dimension haben und 
so eine erheblich schnellere Lösung des Gleichungssystems erlauben. Bei der Ord-
nungsreduktion sollten die wesentlichen Systemeigenschaften wie Stabilität, Passivi-
tät, Steuerbarkeit, Beobachtbarkeit etc. erhalten bleiben. 

Die klassischen Verfahren zur Ordnungsreduktion von FEM-Modellen basieren auf 
einer Kondensation der Steifigkeitsmatrix oder auf der Überlagerung 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 großen, 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 Lösung des Eigenwertproblems (siehe Abschnitt 4.2) durchführen 
(HURTY 1965, CRAIG & BAMPTON 1968). Hierbei werden die orthonormierten Eigen-
vektoren (dynamische Moden) der Originalstruktur berechnet und als räumliche De-
formationskoordinaten (verallgemeinerte Koordinaten) verwendet. Die tatsächlichen 
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Strukturverformungen entstehen somit durch Überlagerung von Eigenvektoren, was 
als modale Synthese bezeichnet wird. Da für die verallgemeinerte Koordinatenbasis 
nur eine beschränkte 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 berücksichtigten Moden 
entspricht. Um diesen Fehler zu minimieren, können der verallgemeinerten Basis zu-
sätzliche dynamische Korrekturmoden hinzugefügt werden, die durch Rekonstruktion 
der vernachlässigten Moden berechnet werden (CRAIG & NI 1989). Eine vollständige 
Kompensation des statischen Fehlers ist im Allgemeinen jedoch nicht möglich, da 
hierfür sämtliche Eigenwerte und -vektoren des Originalsystems berechnet werden 
müssten, was insbesondere bei großen Systemen unwirtschaftlich ist. Aus demselben 
Grund ist bei den modalen Verfahren auch eine Angabe des durch die Ordnungsreduk-
tion erzeugten Fehlers nicht möglich. 

Bei der Anwendung der modalen Synthese zur Simulation von Substrukturen (engl. 
Component Mode Synthesis) in großen FEM-Modellen oder elastischen MKS müssen 
bei der Bestimmung der Eigenvektoren zudem die Randbedingungen berücksichtigt 
werden, welchen die Substruktur im MKS unterliegt (HURTY 1965, CRAIG & BAMP-

TON 1968). Bei konzentrierter Krafteinleitung (Gelenkreaktionen oder äußere Kräfte) 
oder ungünstigen Steifigkeitsverhältnissen treten lokale Verformungen auf, die durch 
die Eigenvektoren in den betrachteten unteren Frequenzbändern im Allgemeinen nicht 
beschrieben werden. Diese Effekte können näherungsweise durch zusätzliche statische 
Korrekturmoden berücksichtigt 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 Ansätze entwickelt, um 
große 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 Dominanzmaßen vorsieht. Im Gegensatz zu den Verfahren der Strukturmechanik, 
bei denen die Bewegungsgleichungen in Form von gewöhnlichen Differenzialglei-
chungssystemen zweiter Ordnung mit Massen-, Dämpfungs- und Steifigkeitsmatrix 
vorliegen, wird in der Regelungstechnik üblicherweise 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 ermöglicht die 
Berechnung von Minimalordnungen, da auch unwesentliche Zustandsvariablen inner-
halb der betrachteten Frequenzbereiche erkannt und eliminiert werden. Auch hier führt 
jedoch der modale Ansatz zu Fehlern im Stationärverhalten, die nur für Systeme be-
grenzter Ordnung bemessen und durch Modenrekonstruktion kompensiert werden 
können.

In jüngerer Zeit fanden sich im Bereich der Regelungstechnik verschiedene neue An-
sätze zur Modellreduktion, die auf der Singulärwertzerlegung (vgl. GOLUB & VAN 

LOAN 1996) oder dem Momentenabgleich von Impulsantworten (vgl. FREUND 2003) 
basieren und die wünschenswerten statischen und dynamischen Eigenschaften zu ei-
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nem großen Teil erfüllen. Bei den Verfahren mit Singulärwertzerlegung erfolgt die 
Entscheidung über den Grad der Approximation eines Systems durch ein System nied-
riger Ordnung anhand von Normen (Hankel-Singulärwerte). Der besondere Vorteil 
dieser Verfahren ist, dass für den Approximationsfehler eine a priori berechenbare 
obere Schranke angegeben werden kann, die sich zur voll automatischen Berechnung 
von reduzierten Modellen nutzen lässt. Allerdings sind die Verfahren numerisch sehr 
aufwändig, weshalb sie üblicherweise nur für Systeme von wenigen hundert Freiheits-
graden verwendet werden können. Dagegen können mit den Momentenabgleich-
Techniken sehr hochdimensionale Systeme behandelt werden. Allerdings ist bei diesen 
Verfahren wiederum keine globale Fehlerabschätzung möglich, 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-
lärwertzerlegungen 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 
Kostengründen angestrebt, sondern bietet auch technische Vorteile. Die optimale Ge-
staltung des Maschinengestells hinsichtlich geringer bewegter Massen und zugleich 
hoher Steifigkeit ist Voraussetzung für 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 verändert. 

Für erste Versuche zur Berechnung des Verformungsverhaltens von Werkzeugmaschi-
nen wurden Modelle mit starren Körpern entwickelt (UMBACH 1961, WITEK 1977). 
Diese Modelle waren der Leistungsfähigkeit der damals verfügbaren Rechentechnik 
angepasst, erforderten aber ein hohes Maß an Erfahrung, um das Gesamtverhalten der 
Maschine mit guter Näherung 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 Dämpfungseigenschaften der Verbindungselemente selbst auch deren 
Einbaubedingungen und lokale, durch den Starrkörperansatz vernachlässigte, Struktur-
elastizitäten zu berücksichtigen. Quantitative Aussagen sind mit diesen Modellen in 
der Regel erst nach einer Parameteranpassung mit Hilfe von experimentellen Untersu-
chungen möglich. Heute wird der Starrkörperansatz für überschlägige Analysen von 
Maschinenkonzepten verwendet (ALBERTZ 1995, WEIKERT 2000, WEIKERT & KNAPP

2000). Für diese Konzeptstudien werden nur die groben Dimensionen der Gestellkör-
per sowie die Orte und die Art der Bindungen festgelegt. Massen und Steifigkeiten der 
einzelnen Bauteile werden hierbei geschätzt. 

Als erste Ansätze zur Berücksichtigung der elastischen Eigenschaften von Gestellkör-
pern wurden Balkenmodelle verwendet (COWLEY 1972, KOCH & AUGUSTYNOWICZ 

1987). Die damit verbundenen stark abstrahierten Darstellungen der Werkzeugma-
schinengestelle ermöglichten qualitative Berechnungen für 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 möglich, die 
neben Balkenelementen auch Formulierungen für zwei- und dreidimensionale Struktu-
ren bereitstellte. Jedoch war der Einsatz der FEM anfänglich nur zur Analyse des stati-
schen Verformungsverhaltens von einzelnen Bauteilen erfolgreich (NOPPEN 1973, 
FELTEN 1974, HEIMANN 1977). Mit der Erweiterung der Modelle um Trägheitseigen-
schaften und der Kopplung der Teilmodelle durch Feder- und Dämpfungselemente 
wurden jedoch die Grundlagen zur Berechnung des dynamischen Verhaltens ganzer 
Maschinen ausgearbeitet (FINKE 1977). Die Modelle der vorwiegend dünnwandigen 
Gestellstrukturen wurden fast ausschließlich aus zweidimensionalen Schalenelementen 
aufgebaut, da sich diese Elemente durch höhere 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 überwiegenden Anteil von 
Schalenelementen auf Grund der technischen und wirtschaftlichen Vorteile dieser Ele-
mente bis heute bewährt (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-Präprozessoren 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 Funktionalität, Leistungsfähigkeit und Bedienkom-
fort verzeichnet und stellen durch ihre dynamische Funktionalität 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 für die Simulation von Baugruppen ist die Kenntnis der 
Steifigkeits- und Dämpfungseigenschaften von Fügestellen und Verbindungselemen-
ten. Bei Werkzeugmaschinen sind dies typischerweise Schraubverbindungen sowie 
gleit- oder wälzgelagerte Linearführungen. Während die Bestimmung von realisti-
schen Steifigkeitswerten durch theoretische Betrachtungen der Kontakt- und Einbau-
verhältnisse oder durch Messungen im Allgemeinen recht gut gelingt (ALBERTZ 1995), 
unterliegt die Dämpfung verschiedenen schwer selektier- und quantifizierbaren Ein-
flüssen, wie z. B. die Beschaffenheit der Kontaktflächen, der Montagezustand, die 
Schmierung oder die Temperatur, und war daher bislang weder einer allgemeingülti-
gen analytischen Beschreibung noch einer reproduzierbaren experimentellen Ermitt-
lung zugänglich (GROßMANN 1991). 

Die Ersatzsteifigkeiten von Schraubverbindungen können heute auf Grund experimen-
tell und analytisch ermittelter Modellbeschreibungen (PLOCK 1972, SCHAIBLE 1976, 
PETUELLI 1983) in Abhängigkeit der Geometrie, des Materials, der Vorspannkräfte, 
der Oberflächenqualität sowie der Viskosität etwaiger Zwischenmedien (Öle) ausrei-
chend genau berechnet werden (ALBERTZ 1995). Auch für Gleitführungen wurden ent-
sprechende Modelle entwickelt (PETUELLI 1983), jedoch beinhalten diese eine Reihe 
von teilweise unbekannten oder stark streuenden Eingangsgrößen, wie z. B. Vorspan-
nung, Auflagefläche, Zwischenmedium, Verteilung der Flächenpressung sowie 
Schwingungsfrequenz und -amplitude. Für Gleitführungen empfiehlt sich daher die 
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experimentelle Parameterermittlung an Maschinen mit vergleichbaren Führungsele-
menten (ALBERTZ 1995). Einfacher sind die Verhältnisse bei Wälzführungen. Hierbei 
handelt es sich meist um modulare Zulieferteile, deren Steifigkeiten weitgehend kon-
stant und unabhängig von den Einbaubedingungen sind. Im Regelfall werden Steifig-
keitskennlinien des Führungssystems für vertikale und laterale Belastungen vom Her-
steller durch Zugversuche ermittelt und bereitgestellt. Alternativ lässt sich die Steifig-
keit dieser Systeme über die Hertz’sche Flächenpressung im Wälzkontakt des Füh-
rungssystems mit guter Genauigkeit berechnen (SCHNEIDER 1991, ISPAYLAR 1997). 

Im Umgang mit der Dämpfungsproblematik sind grundsätzlich zwei Vorgehensweisen 
möglich. Sofern die Modellbildung die Simulation eines bereits realisierten Systems 
verfolgt, kann ein Abgleich der Dämpfungsparameter mit Messdaten des physikali-
schen Systems durchgeführt werden. Dazu werden Dämpfungseffekte zunächst mit 
unbekannten Dämpfungswerten modelliert und anschließend 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 große Sachkenntnis und setzt eine teure Messtechnik- und Software-
ausstattung voraus (SCHNEIDER 2000). Als praktikabler hat sich daher eine andere 
Vorgehensweise erwiesen. Hierbei wird zunächst ein konservatives System modelliert, 
d. h. es wird noch keine Dämpfung berücksichtigt. Diese wird dem System erst nach 
Übergang auf verallgemeinerte Koordinaten mittels einer Modaltransformation (siehe 
Abschnitt 4.2) als globales (modales) Dämpfungsmaß hinzugefügt (siehe Abschnitt 
4.3). Dieser Dämpfungsansatz ist für Systeme mit schwacher und zur Masse und Stei-
figkeit annähernd proportional verteilter Dämpfung eine zulässige Näherung und hat 
sich daher gerade bei Werkzeugmaschinen gut bewährt (SUMMER 1986, KIRCHKNOPF

1989, EUBERT 1992, ALBERTZ 1995). Der besondere Vorteil dieser Methode liegt dar-
in, dass modale Dämpfungsmaße auf Basis von Erfahrungswerten gut geschätzt wer-
den können (ALBERTZ 1995). Ungenaue modale Dämpfungswerte führen dabei zu be-
tragsmäßigen Fehlern im Resonanzverhalten, die Lage der Eigenfrequenzen und die 
Schwingungsformen bleiben davon aber unbeeinflusst. 

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

2.2.3 Simulation der Antriebssysteme 

Für eine stabile und genaue Regelung der Vorschubachsen mit einem möglichst brei-
ten Frequenzband müssen die Antriebsstränge möglichst hohe statische und dynami-
sche Steifigkeiten sowie hohe Eigenfrequenzen aufweisen (PRITSCHOW 1996). Zur 
rechnerischen Beurteilung der regelungstechnischen Eigenschaften von Vorschuban-
trieben werden Antriebsstrangmodelle benötigt, die das Übertragungsverhalten der 
Regelstrecke zwischen Motor und Messsystem hinreichend genau abbilden. Je nach 
Komplexität des Übertragungssystems werden dazu unterschiedliche Modellierungs-
ansätze verwendet. 

Für Systeme mit nur einer ausgeprägten Eigenfrequenz wird häufig ein Ersatzsystem 
mit zwei elastisch gekoppelten Massen betrachtet. Dadurch entsteht ein einfaches 
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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 Übertragungssystemen von Werkzeugma-
schinen jedoch mehr als eine Eigenfrequenz auf, so dass entsprechend der Anzahl die-
ser Eigenfrequenzen weitere Elastizitäten berücksichtigt und Mehrmassen-Systeme 
modelliert werden müssen (KÜÇÜKAY 1987, LASCHET 1988, SCHULZ U. A. 1999). Die 
Diskretisierung erfolgt dabei an den Stellen konzentrierter Elastizität, z. B. den Ver-
bindungselementen (Lager, Kupplung, Zahnriemen, Kugelgewindetrieb etc.), die als 
masselos betrachtet und mit Feder- und Dämpferelementen modelliert werden. Die 
massebehafteten Körper (Motorwelle, Kugelgewindespindel, angetriebene Mutter, 
Schlitten etc.) werden als ideal starr betrachtet. Lange Spindeln, die nicht als torsions-
starr angenommen werden können, werden gegebenenfalls mit zwei oder mehr elas-
tisch gekoppelten Teilstücken modelliert. Bei Getriebestufen und Kugelgewindetrie-
ben müssen neben der Elastizität der übertragenden Elemente (Riemen, Umlaufku-
geln) die Übersetzungsverhältnisse berücksichtigt werden. 

Je nach Gestaltungsvariante des Antriebsstrangs (vgl. Bild 5 und Bild 6) besitzen die 
einzelnen Massen rotatorische und/oder translatorische Freiheitsgrade. Häufig werden 
diese Systeme jedoch als einfache Torsions- oder Translations-Schwingerketten mo-
delliert, indem die translatorisch bewegten Massen (m) in äquivalente Massenträg-
heitsmomente (J) umgerechnet werden oder umgekehrt (HAMANN U. A. 1993, PAPIER-

NIK 1996). Das Prinzip eines Torsionsschwingermodells ist in Bild 12 dargestellt. 

Motor-
welle

JM

Last-
masse

MutterSpindel-
anteil

Spindel-
anteil

SpindelKupp-
lung

JS1 JS2 JL

Bild 12: Torsionsschwingermodell eines mechanischen Übertragungssystems 

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 berücksichtigt (KOTINA 1994, GROßMANN & ARNDT 2000, BÜRGEL

2001, ARNDT 2001, PRITSCHOW U. A. 2003B). Der Torsionszweig enthält dabei die 
Trägheitsmomente und Torsionssteifigkeiten, der Translationszweig die Massen und 
Axialsteifigkeiten. Das Motormoment wird somit über den Torsionszweig an den Ku-
gelgewindetrieb übertragen und dort durch eine kinematische Bedingung (Gewinde-
steigung P) in eine über den Translationszweig am Axiallager abgestützte Vorschub-
kraft gewandelt. Der kinematische Zusammenhang (Schraubung) zwischen dem trans-
latorischen und rotatorischen Freiheitsgrad x bzw.  des Kugelgewindetriebes lautet: 

2

P
x  (1) 

Bild 13 zeigt das Prinzip eines verzweigten Mehrmassenmodells für ein System mit 
direkt angetriebener Kugelgewindespindel. 
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Bild 13: Mehrmassenmodell mit Torsions- und Translationszweig für ein 
Übertragungssystem mit direkt angetriebener Kugelgewindespindel 

Daneben können Übertragungssysteme auch als starre MKS modelliert werden. Die 
Bewegungen der einzelnen Körper werden dann mit bis zu sechs Freiheitsgraden be-
schrieben, wobei die Massen und Trägheitsmomente als Trägheitstensoren dargestellt 
werden. Dies ist vor allem bei der Simulation von Parallelkinematiken notwendig, da 
die Übertragungsglieder dieser Systeme bei Positionierbewegungen der Arbeitsplatt-
form ihre Orientierungen im Raum verändern (PRITSCHOW U. A. 1999).

Da die Modellordnung von Starrkörpersystemen die Zahl der möglichen Eigenfre-
quenzen und qualitativ auch die zugehörigen Eigenformen determiniert, müssen diese 
a priori, zumindest näherungsweise, bekannt sein, um eine sinnvolle Diskretisierung 
des Systems vornehmen zu können. Dementsprechend ist die quantitative Darstellung 
einer Regelstrecke durch ein Modell niedriger Ordnung zumeist erst nach einem expe-
rimentellen Parameterabgleich möglich. 

Um die Eigenfrequenzen auf deduktivem Weg mit höherer Genauigkeit berechnen zu 
können, wurden für Antriebsstrukturen problemorientierte Modellierungsansätze auf 
Basis der FEM entwickelt. Erste Implementierungen mit Elementtypen, wie Wellen, 
Welle-Nabe-Verbindungen, Stirnrad-, Schneckenrad- und Riemenstufen, Wälzlager 
etc., wurden zur Berechnung von Getriebestrukturen entwickelt (MÜLLER 1980, SUM-

MER 1986). Mit der Erweiterung dieser Elementbibliothek um parametrierbare Ele-
mente für Kugelgewindetriebe (SIMON 1986, EUBERT 1988 & 1992) entstand ein leis-
tungsfähiges Werkzeug zur Berechung der Vorschubantriebe von Werkzeugmaschi-
nen. Wesentlicher Vorteil dieser Modellierung ist die präzise Abbildung der elasti-
schen und kinematischen Eigenschaften der Kugelgewindetriebe durch eine singuläre 
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 Übertragungssystems als auch 
die Biegeschwingungen der Gewindespindel realistisch dargestellt. Damit wird die 
Berechnung der Eigenfrequenzen und Eigenformen eines Antriebsstrangs anhand von 
Konstruktionsdaten mit der theoretisch größtmöglichen Genauigkeit gewährleistet. 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 äußerst 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. 

Motorwelle Kupplung Kugelgewindespindel

Mutter/SchlittenFestlager LoslagerLoslager KGT

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 
Elastizitäten des Maschinengestells als auch der Antriebsstränge geprägt sind. Die 
rechnerische Darstellung der Regelstrecken erfordert in diesen Fällen ein integriertes, 
strukturelastisches Modell dieser beiden Teilsysteme. Im Fall von Linear-Direktantrie-
ben sind die Regelstrecken sogar ausschließlich durch das Gestellverhalten zu be-
schreiben. Infolge der Schwingungen im Maschinengestell kann es darüber hinaus zu 
einem Übersprechen zwischen den Antriebsregelkreisen der Maschine kommen. Für 
die simulationstechnische Behandlung dieser Fälle wurden sowohl starre und elasti-
sche MKS-Methoden als auch die FEM untersucht. 

Erste Ansätze zur Berechnung der Regelbarkeit von Linear-Direktantrieben basierten 
auf Starrkörpersystemen (FAHRBACH 1999). Auf Grund der niedrigen Systemordnung 
werden Verformungen der Gestellkörper durch diese Modelle nicht abgebildet. Aller-
dings kann der Einfluss bestimmter lokaler Elastizitäten, 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 berücksichtigt werden. Darüber 
hinaus wurde der Starrkörperansatz auch zur Simulation von Maschinen mit elektro-
mechanischen Vorschubantrieben untersucht (WEIKERT 2000, WEIKERT & KNAPP

2000). Die Nachbildung der mechanischen Übertragungsglieder im MKS-Modell des 
Maschinengestells ermöglicht es, in einem begrenzten Frequenzbereich Wechselwir-
kungen zwischen dem Gestell und den Antriebssträngen zu simulieren. Diese Starr-
körpermodelle werden z. B. erfolgreich zur Abschätzung der räumlichen Steifigkeits-
verhältnisse von Maschinenkonzepten in Bezug auf geforderte Beschleunigungslasten 
genutzt. Hierbei werden die bei Positionierbewegungen und Bahnfahrten auftretenden 
räumlichen Bahnabweichungen des Tool Center Points simuliert und davon abhängig 
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, ZÄH & 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 vollständiger Maschinengestelle, 
wobei sowohl Eigenmoden als auch Starrkörpermoden berücksichtigt werden. Darüber 
hinaus werden auch Rekonstruktionen der vernachlässigten Moden zur Minimierung 
des stationären Reduktionsfehlers genutzt. Die Regelungsalgorithmen werden in der 
Darstellungsform der mechanischen Bewegungsgleichungen als gewöhnliche Diffe-
renzialgleichungssysteme zweiter Ordnung formuliert und innerhalb des FEM-
Systems unter Berücksichtigung der Lage-, Geschwindigkeits- und Beschleunigungs-
rückführungen 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 Übertragungssysteme 
von elektromechanischen Antrieben gegeben werden. Diese beschränken sich aller-
dings auf rein kinematische Koppelbedingungen zur Darstellung der Übersetzungsver-
hältnisse in Übertragungssystemen ohne Berücksichtigung des strukturellen Aufbaus. 

Bisher bekannte Ansätze zur integrierten FEM-Modellierung von Gestell- und An-
triebsstrangstrukturen basieren auf der Modellierung der Antriebsstränge 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 Ansätzen. Man erhält 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 für Kugelgewindetriebe bieten, wie sie z. B. für das in Abschnitt 2.2.3 
(Bild 14) erwähnte antriebsspezifische FEM-System von SIMON (1986) und EUBERT

(1988 & 1992) entwickelt wurden. Somit können die elastischen und kinematischen 
Verhältnisse im Umlaufkugel-Gewinderillen-System nicht genau abgebildet und die 
daraus resultierende Kraft-/Momenten-Beanspruchung des Übertragungssystems nicht 
realitätsgetreu simuliert werden. Die Kopplung detaillierter FEM-Modelle von An-
triebssträngen und Gestellstrukturen stellt deshalb ein bislang noch nicht gelöstes 
Problem dar. 

Lineare FEM-Modelle beschreiben die um einen Betriebspunkt linearisierten Bewe-
gungen der Maschine. Dabei werden sowohl elastische Verformungen der Struktur als 
auch Starrkörperbewegungen der Vorschubschlitten berücksichtigt. Bei einer ord-
nungsgemäß im linearen Bereich arbeitenden Regelung darf angenommen werden, 
dass die Regeldifferenzen klein sind und sich daher auch die Regelstrecke linear ver-
hält (FÖLLINGER 1994). Für eine Regelungssimulation zum Zweck des Reglerentwurfs 
sowie der Analyse und Optimierung der Systemdynamik genügt deshalb die Berech-
nung der um einen Betriebspunkt linearisierten Bewegungen. Somit ist die FEM eine 
geeignete Beschreibungsmethode für 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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hängen. Für 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 verfügbaren FEM-Programmsystemen bislang nicht ausreichend berücksichtigt 
wird. Dies ist eine allgemeine Einschränkung beim Einsatz der FEM zur Simulation 
des dynamischen Verhaltens von Maschinen mit bewegten Baugruppen. 

Zur Simulation von geometrisch nichtlinearen Bewegungen werden Ansätze auf Basis 
elastischer MKS verfolgt. Im Gegensatz zu den FEM-basierten Vorgehensweisen, die 
für die regelungstechnische Analyse und Optimierung von Systemen entwickelt wur-
den und daher überwiegend für 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-geführten Bewegungen bei Werkzeugmaschinen 
findet sich beispielsweise bei WEIßENBERGER (2001). Hinsichtlich der Modellierung 
elastischer Körper mit einem Rayleigh-Ritz-Ansatz besteht bei Werkzeugmaschinen 
eine besondere Problematik, da die Bindungsreaktionen an Linearführungen nicht orts-
fest sind und Korrekturen der Zwangsverformungen durch zusätzliche statische Moden 
(Zwangsmoden) an sämtlichen Knoten der Führungsbahn vorgenommen werden müs-
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 über-
wiegend Drehgelenke zu berücksichtigen sind. BAUDISCH (2003) schlägt aus diesem 
Grund ein werkzeugmaschinenspezifisches Datenmanagementkonzept vor, das den 
Aufbau der komplexen Simulationsmodelle mit FEM-, MKS- und Regelungsfunktio-
nalität unterstützen soll. Auch QUEINS (2005) untersuchte die Möglichkeiten zur Si-
mulation des dynamischen Verhaltens von Werkzeugmaschinen auf Basis von MKS-
Modellen. Simulationen mit starren und elastischen Körpern zeigten dabei, dass gerade 
bei hochdynamischen Maschinen mit gewichtsoptimierten bewegten Komponenten die 
Vernachlässigung der Bauteilelastizitäten nicht zulässig ist und die genaue Kenntnis 
der Steifigkeits- und Dämpfungseigenschaften der Bindungen erfolgreichen Simulati-
onen vorausgesetzt sind. Zur Berechnung von geregelten Bewegungen wurde der 
MKS-Solver mit einer Regelkreissimulation gekoppelt. Allerdings beschränkten sich 
die durchgeführten Simulationen auf kleine Verfahrwege, da die Elastizität der Körper 
nach dem Verfahren von CRAIG & BAMPTON (1968) durch modal reduzierte Substruk-
turen berücksichtigt und die Strukturverformungen somit in linearisierter Form darge-
stellt wurden. Weitere Arbeiten befassen sich speziell mit der Modellierung der wan-
dernden Kraftübertragung an Linearführungssystemen (z. B. ZÄH & SIEDL 2005, 
HOFFMANN & BRECHER 2006) oder verwenden die MKS-Funktionalität zur Einstel-
lung des Betriebspunktes für 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 präzise 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 abhängt. Zur Simulation der geregelten me-
chatronischen Systeme existieren verschiedene Verfahren, die sich im Wesentlichen 
durch die Beschreibungsform des mechanischen Systems unterscheiden. Hierzu wer-
den Modellierungsansätze auf der Basis von Starrkörpersystemen, der Finite-
Elemente-Methode und elastischen Mehrkörpersystemen verwendet. 

Das elastische MKS stellt dabei die umfassendste und vollständigste Beschreibungs-
form für das dynamische Verhalten von Werkzeugmaschinen dar, da Führungsbewe-
gungen und Strukturverformungen gleichzeitig erfasst werden. Allerdings gestaltet 
sich die Erzeugung der Simulationsmodelle im Vergleich zur FEM erheblich aufwän-
diger, da über die Modellierung der FEM-Substrukturen hinaus weitere Schritte zur 
Erzeugung der MKS-Funktionalität notwendig sind. Dabei erfordert insbesondere die 
Konditionierung der reduzierten Deformationskoordinatensätze zur Erreichung mini-
maler Modellgrößen 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 (FÖLLINGER 1994). Für die Regelungsimulation genügt daher die Berech-
nung der im Vergleich zu den Führungsbewegungen 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 gegenüber 
anderen Ansätzen bevorzugt (EUBERT 1992, BIANCHI U. A. 1996, BERKEMER 2003, 
ZÄH & OERTLI 2004C) und wird auch im Hinblick auf industrielle Anwendungen als 
geeignetes Verfahren erachtet (GRONBACH 2002, HAMANN U. A. 2003). Darüber hin-
aus stellt die FEM nach heutigem Stand der Technik im gesamten Maschinenbau ein 
Standardverfahren für 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 für Simulationen des 
antriebstechnischen Verhaltens weiter verwendet werden können. 

Handlungsbedarf besteht allerdings hinsichtlich der Modellbildung und Simulation der 
elektromechanischen Antriebssysteme, insbesondere der Systeme mit Kugelgewinde-
trieb, innerhalb des strukturelastischen Maschinengestells. Da für 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 berücksichtigt werden müs-
sen. Die Simulation des dynamischen Verhaltens von Werkzeugmaschinen erfordert 
daher eine integrierte Modellbildung der Regelung, der Antriebsstränge 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 Verhältnisse zwischen der Gewindespindel und der 
Mutter. Außerdem 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 Maschinenentwürfen nach 
strukturmechanischen und regelungstechnischen Kriterien vorgesehen und soll neben 
der Berechnung von Reglerparametern auch die Bestimmung der bandbreitenbegren-
zenden Eigenfrequenzen und deren Ursachen ermöglichen. Unter Berücksichtigung 
der mechatronischen Struktur von Werkzeugmaschinen sowie der im vorhergehenden 
Kapitel diskutierten Ansätze zur Simulation dieser Systeme teilt sich diese Simulati-
onsaufgabe in zwei grundsätzliche Teilschritte auf: 

(1) Modellbildung und Berechnung des mechanischen Systems zur Be-
schreibung der statischen und dynamischen Übertragungseigenschaften 
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 repräsentiert 
(Teilschritt 1). Für die Modellbildung wird die Finite-Elemente-Methode verwendet, 
da diese die zur Bestimmung der Eigenfrequenzen und Eigenformen anhand von Kon-
struktionsdaten erforderliche hohe Systemordnung gewährleistet und darüber hinaus 
zur strukturmechanischen Berechnung von Werkzeugmaschinengestellen bereits weit 
verbreitet und hinreichend verifiziert ist. Geometrisch nichtlineare Bewegungen wer-
den nicht berücksichtigt, da die zur Systemoptimierung erforderlichen strukturmecha-
nischen Berechnungen und Regelungssimulationen überwiegend im Frequenzbereich 
durchgeführt werden bzw. nur kleine Bewegungen im Zeitbereich betrachten. Für die-
se Anwendungsfälle sind lineare Formulierungen der Bewegungsgleichungen zweck-
mäßig. 

Zur Modellbildung des mechatronischen Gesamtsystems (Teilschritt 2) wird die für 
regelungstechnische Systeme übliche blockorientierte Darstellungsform gewählt. 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 
Gründen der Recheneffizienz in der Ordnung reduziert. 
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Bild 15 zeigt den Ablauf der Modellierungs- und Berechnungsschritte für 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 Übertragung des 
FEM-Modells in das Blockmodell des mechatronischen Gesamtsystems über den Weg 
der Ordnungsreduktion werden die Regelstrecken der Antriebsregelkreise beschrieben. 
Mit Hilfe der Regelungssimulation können nun die Parameter der Regelung optimiert 
werden, wobei die bandbreitenbegrenzenden Eigenfrequenzen sichtbar werden und 
Aufschluss über konstruktive Ursachen geben. 

RegelungssimulationStrukturmechanische Berechnung

Modellierung von
Gestell & Antriebssträngen

Ordnungsreduktion

FEM-Modell der
Maschinenstruktur

Blockmodell des
mechatronischen Systems

Maschinenentwurf
optimiert

Maschinenentwurf
optimiert

Entwurf MaschineEntwurf Maschine

Ziel
erreicht?

Nein

Ja

Simulation

Berechnung

Ziel
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Nein
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Modellierung von
Regelung & el. Antrieben

Nein

Zyklus Beginn

Zyklus Ende Manuelle DV

Automatische DV

Daten

Verzweigung

Legende:

Bild 15: Strukturmechanische Berechnung und Regelungssimulation von 
Werkzeugmaschinen 
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3.2 Vorgehensweise 

3.2.1 Überblick

Als Grundlage für die weiteren Ausführungen werden in Kapitel 4 zunächst einige 
theoretische Zusammenhänge der Strukturdynamik zusammengestellt. Anschließend 
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 fünf-achsigen Bearbeitungszentrum durchgeführt wurden. 

3.2.2 Entwicklung des Verfahrens 

Unter Berücksichtigung der in Kapitel 2 diskutierten Ansätze 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 Funktionalität kommer-
zieller Softwaresysteme verwiesen. Um unter Verwendung konventioneller FEM-
Programmsysteme auch die Antriebsstrukturen mit hohem Detaillierungsgrad und 
zugleich angemessenem Aufwand modellieren zu können, wird in Abschnitt 5.1 zu-
nächst ein Konzept zur parametrischen Darstellung von Bauteilen und Baugruppen in 
FEM-Modellen entwickelt und darauf aufbauend problemorientierte Modellbausteine 
für die Komponenten von Antriebssträngen definiert (Abschnitt 5.2). Der parametri-
sche Modellierungsansatz wird darüber hinaus zur Positionierung der Achsbaugruppen 
im FEM-Modell verwendet (Abschnitt 5.3). Dies gewährleistet eine flexible Handha-
bung des FEM-Modells in Bezug auf den modellierten Betriebspunkt und auf die 
Durchführung von Arbeitsraumstudien. 

Um die detaillierte Modellierung der Übertragungssysteme mit Kugelgewindetrieb
mittels konventioneller FEM-Programme überhaupt zu ermöglichen (siehe Abschnitte 
2.2.4 und 2.3), wird in Abschnitt 5.4 eine FEM-Formulierung für die Steifigkeitsver-
hältnisse im Schraubkontakt zwischen Gewindespindel und Mutter entwickelt. Diese 
Elementbeschreibung ist Voraussetzung für die Koppelbarkeit von Antriebsstrang- und 
Gestellmodell und somit für 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 Starrkörperbewegungen. In Abschnitt 5.5 wird die Behandlung dieser 
Bewegungsanteile bei der numerischen Lösung erläutert. 

Die Ein- und Ausleitung von Kräften bzw. Bewegungsantworten am mechanischen 
System erfolgt sowohl im Zusammenhang mit der Antriebsregelung als auch mit dem 
Zerspanprozess mit Relativbezug (Motorwelle relativ zum Motorgehäuse, Abtastkopf 
relativ zur Maßverkörperung, Werkzeug relativ zum Werkstück). Die Analyse der me-
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chanischen Übertragungsstrecken erfolgt daher anhand von Relativ-Übertragungsfunk-
tionen, die in Abschnitt 5.6 behandelt werden. 

In Kapitel 6 wird zunächst die Modellbildung der Regelung (Abschnitt 6.2) und der 
elektrischen Antriebe (Abschnitt 6.3) durchgeführt und die Gleichungssysteme für die-
se Teilmodelle formuliert (Abschnitt 6.4). Anschließend werden die mechanischen 
Bewegungsgleichungen in eine für 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 schließlich das Übertragungsverhalten der 
Maschine für beliebige Übertragungspfade 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 für die struk-
turmechanische Berechnung und für die Regelungssimulation verwendet. Wie in Kapi-
tel 2 ausgeführt, kann hierbei auf einen umfangreichen Erkenntnisstand aufgebaut 
werden. Zunächst werden deshalb einige theoretische Grundlagen der Strukturdyna-
mik, auf die im weiteren Verlauf dieser Arbeit Bezug genommen wird, zusammenfas-
send eingeführt. 

Die Modellierung einer mechanischen Struktur mit der Methode der finiten Elemente 
liefert unter der Annahme linearen Verhaltens die Gleichungen für die Störbewegun-
gen x(t) in der Form eines gewöhnlichen Differenzialgleichungssystems zweiter Ord-
nung mit einer Massenmatrix M, einer Dämpfungsmatrix D und einer Steifigkeitsmat-
rix K sowie dem Vektor F(t) der äußeren Kräfte (BATHE 1990): 

)(tttt FKxxDxM  (2) 

Unter Vernachlässigung gyroskopischer Kräfte (Kreiseleffekte) und nicht-
konservativer Lagekräfte (z. B. Reib- oder zirkulatorische Kräfte) sind die Koeffizien-
tenmatrizen symmetrisch. Im Fall des häufig 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. Während durch Zeilen-/Spaltenvertauschungen innerhalb der Matrizen lediglich 
eine minimale Bandbreite erreichbar ist, kann durch Übergang auf generalisierte Ko-
ordinaten eine Diagonalstruktur der Matrizen erzeugt und damit das Gleichungssystem 
vollständig entkoppelt werden. Man sucht hierzu einen Ähnlichkeitsoperator , mit 
dem die Knotenverschiebungen x in Abhängigkeit der generalisierten Verschiebungen 
q angegeben werden können: 

qx  (3) 

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

0KxxM  (4) 
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Für dieses System führt ein harmonischer Lösungsansatz zu dem generalisierten Ei-
genwertproblem: 

0MK 2  (5) 

Die nicht-trivialen Lösungen des Eigenwertproblems erhält man durch die Eigenwerte 
2
i , die sich als Wurzeln des charakteristischen Polynoms p( 2) ergeben: 

MK 22 detp  (6) 

Gl. (5) liefert zu jedem Eigenwert 2
i  einen Eigenvektor i. Dabei gewährleistet Gl. 

(5) zwar die Bestimmbarkeit einer Basis linear unabhängiger Eigenvektoren, allerdings 
sind diese betragsmäßig nicht eindeutig definiert und bedürfen einer Normierung. Zu-
dem ist im Hinblick auf die Entkopplung der Systemkoordinaten die Orthogonalität 
der Basis eine wichtige Eigenschaft, die erfüllt sein muss. Üblicherweise wird für die 
Eindeutigkeit der Eigenvektoren die Massen-Orthonormalität als weitere Bedingung 
eingeführt:

ijj
T
i M  (7) 

Hierbei ist ij das Kronecker-Symbol mit ij = 1 für i = j und ij = 0 für i j. Durch 
diese Normierung beschreiben die generalisierten Verschiebungen q die Bewegungen 
von Einheitsmassen. 

Die Eigenvektoren i können nun spaltenweise zur Eigenvektormatrix  und die Ei-
genwerte 2

i  zur diagonalen Eigenwertmatrix 2 zusammengefasst werden: 

22, ii diag  (8, 9) 

Damit lautet die Lösung des Eigenwertproblems (Gl. 5): 

0MK 2  (10) 

Erweitert man diese Gleichung linksseitig mit T, so gilt wegen der Massen-
Orthonormalität (Gl. 7): 

2und KIM TT  (11, 12) 

Die Gln. (11) und (12) zeigen, dass die Eigenvektormatrix  als Ähnlichkeitsoperator 
zur Diagonalisierung der Koeffizientenmatrizen verwendet werden kann. Da die Ei-
genlösungen 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 i mit den generalisierten (modalen) Verschiebungen q
als Linearfaktoren. Ein Eigenvektor i stellt dabei die Schwingungsform einer Mode 
mit der Eigenkreisfrequenz i dar. 

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

tttt FqKqDqM
~~~~

 (13) 
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Die Tilde (~) kennzeichnet hierbei Größen in modalen Koordinaten: 

FFKKDDIMM TTTT ~
,

~
,

~
,

~ 2  (14, 15, 16, 17) 

Während die Diagonalform der modalen Massenmatrix M
~

 und der modalen Steifig-
keitsmatrix K

~
 durch die Bestimmung der Modalmatrix  über das reelle Eigenwert-

problem (Gl. 5) des konservativen Systems (Gl. 4) gewährleistet wird, gelingt die Dia-
gonalisierung der Dämpfungsmatrix nur für den Sonderfall einer zur Massen- und 
Steifigkeitsmatrix proportionalen Dämpfung (siehe Abschnitt 4.3). Dann gilt: 

iiLii
T Ddddiag ,2mit

~
DD  (18, 19) 

Hierbei sind die modalen Dämpfungswerte di durch Lehr’sche Dämpfungsmaße DL,i

ausgedrückt. Die Lehr’schen Dämpfungsmaße lassen sich in der Diagonalmatrix DL

zusammenfassen: 

iLL Ddiag ,D  (20) 

Dann erhält man gemäß Gln. (18), (19) und (9) für die modale Dämpfungsmatrix: 

DD L2
~

 (21) 

4.3 Dämpfung 

Da die Dämpfungsverhältnisse in mechanischen Systemen einer Vielzahl von Einflüs-
sen unterliegen, ist die Bestimmung physikalischer Dämpfungsparameter schwierig 
und mit großen Streuungen behaftet (siehe Abschnitt 2.2.2). Die Dämpfungsmatrix D
kann daher gerade bei komplexen FEM-Strukturen im Allgemeinen nicht analog zur 
Massen- und Steifigkeitsmatrix durch Elemente mit diskreten Dämpfungseigenschaf-
ten konstruiert werden. In der praktischen Anwendung muss die dissipierende Energie 
somit näherungsweise mit einem globalen Ansatz erfasst werden. 

In vielen Fällen, in welchen Erfahrung mit spezifischen Maschinentypen vorhanden 
ist, sind ungefähre modale Dämpfungsmaße bekannt oder können geschätzt werden. 
Diese Dämpfungsmaße können sehr bequem in den entkoppelten Bewegungsgleichun-
gen (13) berücksichtigt werden, indem sie entsprechend Gl. (20) direkt in die 
Lehr’sche Dämpfungsmatrix DL eingegeben werden. Die für die modale Darstellung 
der Bewegungsgleichungen (13) geforderte Diagonalform der Dämpfungsmatrix D

~

(Gl. 15) wird somit durch Gl. (21) unmittelbar erfüllt. 

Soll das Gleichungssystem (2) direkt in kartesischen Koordinaten gelöst werden, was 
z. B. bei Systemen niedriger Ordnung u. U. die effizientere Alternative zur Modal-
transformation sein kann, lässt sich auch die Dämpfungsmatrix D aus modalen Dämp-
fungsmaßen konstruieren (BATHE 1990). Man verwendet dazu den Rayleigh’schen 
Dämpfungsansatz: 

KMD  (22) 

Die Koeffizienten  und  besitzen keine physikalische Bedeutung und müssen aus 
zwei bekannten modalen Dämpfungsmaßen DL,1 und DL,2 bestimmt werden. Die bei-
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den benötigten Bestimmungsgleichungen entnimmt man den entsprechenden Zeilen 
der transformierten (generalisierten) Form von Gl. (22): 

2~
ID  (23) 

Sind mehr als zwei Dämpfungsmaße bekannt, so ist das Gleichungssystem überbe-
stimmt. Es können dann Mittelwerte gebildet oder die Dämpfungsmatrix durch eine 
Reihenentwicklung nach CAUGHEY (1960) berechnet werden. Bei Werkzeugmaschi-
nen haben sich, da die Dämpfung typischerweise niedrig (DL,i  2-10 %) und im Sys-
tem verteilt ist, sowohl der modale als auch der Rayleigh’sche Dämpfungsansatz als 
gute Näherungen erwiesen (EUBERT 1992, SUMMER 1986, KIRCHKNOPF 1989). 

4.4 Übertragungsfunktionen

Für globale Aussagen über das dynamische Verhalten von mechanischen Strukturen 
wird zweckmäßiger Weise das Übertragungsverhalten im Frequenzbereich betrachtet. 
Dazu werden die Übertragungsfunktionen zwischen den Orten der Krafteinleitung 
(Systemeingang) und des Abgriffs von Systemantworten (Systemausgang) berechnet 
(SUMMER 1986). Für harmonische Anregungen liefert das entkoppelte Differenzial-
gleichungssystem (13) mit (14), (16) und (21) die stationären Lösungen q:

FDIq
~

2
122

Lj  (24) 

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

FDIx T
Lj

122 2  (25) 

Übertragungsfunktionen sind definiert als Verhältnis der Systemantwort zur anregen-
den Kraft. Im Fall der hier vorliegenden Mehrgrößensysteme mit den Knotenverschie-
bungen x und den Eingangskräften F erhält man eine Übertragungsmatrix N(j ) mit 
den dynamischen Nachgiebigkeiten sämtlicher Übertragungswege durch die Struktur: 

T
Ljj DIxFN

1221 2:  (26) 

Diese Übertragungsmatrix beschreibt den linearen, frequenzabhängigen Zusammen-
hang zwischen den Systemkräften F und den Systemknotenverschiebungen x:

NFx  (27) 

Auf Grund der entkoppelten Form (Gl. 26) lässt sich die dynamische Nachgiebigkeit 
als Summe von Beiträgen Ni(j ) der einzelnen Moden i darstellen: 

2
,

2 2
mit

iiiL

T
ii

ii
Dj

j

i

jj NNN  (28, 29) 

Durch Umformung erhält man für jede Mode i einen dimensionslosen Standardfre-
quenzgang Si(j ), der die Dynamik der Mode unabhängig vom Ein- und Ausgangs-
freiheitsgrad beschreibt (SUMMER 1986): 



4.4 Übertragungsfunktionen 

43

2

2

,

2

21

1
mit

ii

iL

ii

i

T
ii

i

Dj

jSjSjN  (30, 31) 

Die Ortsabhängigkeit der dynamischen Nachgiebigkeit ist im Quotienten vor dem 
Standardfrequenzgang enthalten. Die quadratische Form (dyadisches Produkt) i i

T

des i-ten Eigenvektors bewirkt eine Gewichtung der Übertragungsfunktionen durch die 
Eigenbewegungen ki und li an den Ein- und Ausgängen l bzw. k. Die dynamische 
Nachgiebigkeit Nkli(j ) der Mode i im Übertragungspfad zwischen dem Eingang l und 
dem Ausgang k ist somit: 

jSjN i

i

liki
kli 2  (32) 

Der ein-/ausgangsspezifische Quotient ist die sog. Kenn-Nachgiebigkeit NK,kli der 
Mode i im Übertragungspfad l-k (SUMMER 1986): 

2,

i

liki
kliKN  (33) 

Diese Kennzahl beziffert den Beitrag der Mode i an einem statischen Übertragungs-
vorgang (  = 0) zwischen dem Eingang l und dem Ausgang k. Die Gesamt-
Nachgiebigkeit Nkl(j ) der Struktur für diesen Pfad lässt sich gemäß Gl. (28) als 
Summe der Übertragungsfunktionen aller Moden i darstellen: 

2

2

,

2

21

1
mit

ii

iL
i

liki
kliklikl

Dj

jN

i

jNjN  (34, 35) 

Werden nicht Verschiebungen x, sondern Geschwindigkeiten x  oder Beschleunigun-
gen x  als Systemantworten betrachtet und auf die Anregungskräfte F bezogen, so er-
hält man in analoger Weise die Mobilität (Beweglichkeit) B(j ) bzw. die Inertanz 
(Beschleunigbarkeit) I(j ) als Übertragungsfunktionen. Diese ergeben sich auch als 
Ableitungen der dynamischen Nachgiebigkeit: 

jjj NFxB 1:  (36) 

jjj BFxI 1:  (37) 

Aus Gln. (34) und (35) folgt somit für die Mobilität Bkl(j ) des Übertragungspfades l-k
(SUMMER 1986): 

i

i

iL
i

liki
kliklikl

jD

jB

i

jBjB

,2

1
mit  (38, 39) 

Und für die Inertanz Ikl(j ) erhält man: 

2

2

,21

1
mit

ii
iL

likikliklikl

Dj

jI

i

jIjI  (40, 41) 
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5 Integrierte FEM-Modellierung der Gestell- und 
Antriebsstrukturen 

5.1 Parametrische Modellbausteine 

5.1.1 Modellierungskonzept 

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

DER 2000). 

Der Erstellungsaufwand für ein FEM-Modell nimmt mit der konstruktiven Komplexi-
tät der einzelnen Strukturkörper und der Zahl der Verbindungselemente im Modell zu. 
Dabei können die Strukturkörper nach heutigem Stand der Technik CAD-gestützt 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-
Präprozessor. Dabei müssen die Kontaktknoten an den Strukturkörpern ausgewählt, 
Federelemente definiert und Steifigkeitswerte zugewiesen werden. Bei jeder Aktuali-
sierung eines Strukturkörpers müssen die Verbindungselemente wieder gelöst 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 Kontaktflächen und Steifigkeitsparameter für Verbindungselemente 
mit einem Minimum an Benutzerinteraktion definiert und die Federverbindung auto-
matisiert erzeugt werden kann. 

Auf diese Vorgehensweisen aufbauend, werden im Folgenden auch die Antriebssträn-
ge als detaillierte FEM-Strukturen modelliert. Die Strukturkörper in Antriebssträngen 
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 müssen daher explizit im FEM-Präprozessor 
modelliert und unter Verwendung von Querschnittsbibliotheken und -editoren para-
metriert werden. Darüber hinaus beinhalten die Antriebsstrukturen zusätzliche Verbin-
dungselemente unterschiedlicher Komplexität (Lager, Kupplung, Getriebestufe, Ku-
gelgewindetrieb etc.). 

Da die Erzeugung der Wellenstrukturen somit weitgehend manuell erfolgt und inner-
halb der Antriebsstränge im Allgemeinen zahlreiche Verbindungselemente modelliert 
werden müssen, ist zur Erweiterung vorhandener FEM-Modelle von Gestellbaugrup-
pen um detaillierte Antriebsstrukturen ein erheblicher zusätzlicher Aufwand erforder-
lich. Für 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 für Werkzeugmaschinen, insbesondere der Antriebsstränge, ent-
wickelt. Tabelle 1 gibt eine Übersicht über die wichtigsten Komponentenklassen und 
die entsprechenden Diskretisierungsansätze. 

Tabelle 1: Komponentenklassen für Gestell- und Antriebsstrukturen und 
Diskretisierungsansätze für Modellbausteine 

Komponentenklasse Diskretisierungsansatz Siehe
Abschnitt 

3D-Strukturkörper 
(z. B. Maschinenbett, 
Vorschubschlitten) 

Strukturkörper mit frei vernetzter 3D-
Geometrie (Volumen- oder Schalenelemente) 

5.1.4

Allgemeines 
Verbindungselement 

Verbindungselement mit frei belegbaren elasti-
schen Bindungen in allen sechs Raumrichtun-
gen

5.1.5

Welle
(Motorwelle, Vorschub-
spindel, Getriebewelle) 

Strukturkörper aus Balkenelementen 5.2.1 

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

5.2.2

Kupplung Verbindungselement mit elastischer Bindung 
im Torsionsfreiheitsgrad 

5.2.3

Linearführung Verbindungselement mit elastischen Bindun-
gen in lateraler und vertikaler Richtung 

5.2.4

Kugelgewindetrieb Verbindungselement mit Schraubfreiheitsgrad 
und elastischen Bindungen in den sechs 
Raumfreiheitsgraden 

5.2.5

Getriebestufe 
(Zahnriemen, Zahnrad) 

Verbindungselement mit kinematischer (Über-
setzungsverhältnis) und elastischer (Riemen- 
bzw. Zahnsteifigkeit) Kopplung der An- und 
Abtriebsknoten (Torsionsfreiheitsgrad) 

5.2.6
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Über das reine Erzeugen von FEM-Strukturen hinaus, wird mit den Modellbausteinen 
auch deren nachträgliche Veränderbarkeit anhand der Eingabeparameter realisiert. Da-
durch wird der Aufbau parametrischer FEM-Modelle möglich. Die FEM-Netze der 
einzelnen Komponenten können dann effizient editiert werden, ohne dass die jeweili-
gen Teilstrukturen durch manuelles Löschen von Kopplungen aus dem Baugruppen-
modell freigeschnitten werden müssen. Diese Änderungsprozesse lassen sich durch 
Modellbausteine mit parametrischer Funktionalität automatisieren. Voraussetzung ist 
jedoch, dass die Modellbausteine nach der Aktualisierung der FEM-Netze die zuvor 
definierten Kopplungen automatisch wiederherstellen können. Dazu ist eine eindeutige 
netzunabhängige Identifikation der Kontaktflächen zwischen den Komponenten erfor-
derlich. Als Lösungsansatz hierfür wird in Abschnitt 5.1.2 der von SCHNEIDER (2000) 
entwickelte Kopplungsautomatismus eingeführt. 

Als Grundlage für 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 für parametrische Modellbausteine definiert. Von dieser Ba-
sisklasse werden anschließend spezifische Klassenbeschreibungen für parametrische 
Strukturkörper, Verbindungselemente und Baugruppen abgeleitet (Abschnitte 5.1.4 bis 
5.1.6). Für eine besonders effiziente Modellierung, speziell der Antriebsstrukturen, 
werden in Abschnitt 5.2 problemorientierte Modellbausteine für die Komponenten der 
mechanischen Übertragungssysteme entwickelt. In Abschnitt 5.3 wird darüber hinaus 
ein Modellbaustein für Schlittenbaugruppen mit variabler Achsposition beschrieben. 
Dieser Modellbaustein ermöglicht die Variation der Schlittenposition, z. B. zur Durch-
führung 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 ermöglicht anschauliche und widerspruchsfreie Darstel-
lungen auch bei komplexen Datenstrukturen. Zudem ist die UML in Bezug auf die 
Syntax spezifischer Programmiersprachen neutral und gewährleistet somit die Über-
tragbarkeit der entwickelten Datenmodelle auf jedes Softwaresystem, das über eine 
Programmierschnittstelle (engl. Application Programming Interface, API) verfügt. 
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 
Benutzeroberflächen und zur Manipulation des FEM-Modells zur Verfügung. Mit Hil-
fe des parametrischen Modelleditors werden die Modellbausteine (Objektklassen) be-
nutzerinteraktiv ausgewählt, parametriert und instantiiert. Dabei werden die Konnekti-
vitätsreferenzen (Kontaktstellen der angrenzenden Strukturen) für den zu erzeugenden 
Modellbaustein graphisch-interaktiv im FEM-Präprozessor selektiert. Beim Instantiie-
rungsvorgang erzeugt der parametrische Modelleditor eine klassenspezifische FEM-
Struktur, koppelt diese mit dem im FEM-Präprozessor bereits vorhandenen FEM-
Modell und speichert alle Erzeugungsinformationen, so dass die Modellobjekte zu je-
dem späteren Zeitpunkt wieder verändert werden können. Die softwaretechnische Rea-
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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. 
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Bild 16: Arbeit mit Modellbausteinen in Verbindung mit konventionellen FEM-
Programmsystemen 

Bei der Modellierung von Kugelgewindetrieben müssen die durch die Wälzkontakte 
der Umlaufkugeln gegebenen elastischen und kinematischen Verhältnisse präzise ab-
gebildet werden (siehe Abschnitte 2.2.3 und 2.2.4). Hierfür wurde eine besondere 
FEM-Formulierung entwickelt (ZÄH & 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-
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on gehalten werden sollen (Kapitel 6), ist das FEM-Modell zunächst statisch unterbe-
stimmt und beinhaltet sog. Mechanismen. Teile der Struktur, hier die Vorschubschlit-
ten inklusive der Antriebsstränge, sind somit ohne elastische Verformung frei beweg-
lich (siehe Abschnitt 2.2.1.3). Diese Starrkörperbewegungen erfordern eine besondere 
Behandlung, speziell der Dämpfung, bei der numerischen Lösung der Bewegungsglei-
chungen. Hierauf wird in Abschnitt 5.5 eingegangen. 

Bevor zur Modellbildung und Simulation des mechatronischen Gesamtsystems (Kapi-
tel 6) übergegangen und das FEM-Modell hierfür in eine regelungstechnische Darstel-
lungsform überführt 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 Übertragungsfunktionen (vgl. Abschnitt 
4.4) der für die Antriebsregelung und den Zerspanprozess relevanten Übertragungs-
strecken berechnet, wobei die Relativbezüge der ein- und ausgeleiteten Kräfte bzw. 
Bewegungen berücksichtigt werden müssen. Dies wird in Abschnitt 5.6 erläutert. 

5.1.2 Netzunabhängige 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 Gründen 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 können bei einer solchen Vorgehensweise zu schwer quantisierbaren numeri-
schen Fehlern führen und das Konvergenzverhalten beim Lösen des Gleichungssys-
tems stören. Zudem müsste bei der Erzeugung des FEM-Netzes, in Vorausschau auf 
die spätere Anknüpfung eines Verbindungselementes, ein Koppelknoten exakt am An-
satzpunkt der Feder erzwungen werden. Bei der Anwendung freier Vernetzungsverfah-
ren können dadurch u. U. stark verzerrte Elemente entstehen (SCHNEIDER 2000). Nu-
merisch und vernetzungstechnisch praktikabler ist daher die in Bild 17 dargestellte 
netzunabhängige Anbindung des Federelementes über ein Starrkörperelement (engl. 
Rigid Body Element, RBE). 

RBEs sind eine besondere Form von inneren Zwangsbedingungen (engl. Multipoint 
Constraints, MPCs). MPCs stellen kinematische Abhängigkeiten zwischen mehreren 
Freiheitsgraden her und können in der Form eines Skalarproduktes angegeben werden 
(MSC 2003): 

0
A

U

A

U

u

u

a

a
 (42) 

Dabei sind uU und uA die Verschiebungen der unabhängigen bzw. abhängigen Frei-
heitsgrade mit den Linearkoeffizienten aU bzw. aA. Für 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 Körpers 
verhalten. Die sechs Starrkörperfreiheitsgrade (Referenzfreiheitsgrade) des RBE wer-
den einem strukturfremden Knoten - dem Referenzknoten - zugeordnet, der wie im 
Bild 17 dargestellt als Koppelknoten für die Feder dient. 
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Kontakt-
knoten

Fangelement
(Geometrie)
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a) Zusammenbauansicht b) Explosionsansicht 

Bild 17: Netzunabhängige Kopplung von FE-Strukturen 

Je nachdem, ob der Koordinatensatz des Referenzknotens gemäß Gl. (42) den unab-
hängigen oder den abhängigen Freiheitsgraden (uU bzw. uA) entspricht, sind zwei Ty-
pen von RBEs zu unterscheiden (Bild 18). Ein RBE vom Typ 1 besitzt einen unabhän-
gigen Referenzknoten und gibt somit die Verschiebungen der verbundenen (abhängi-
gen) Strukturknoten explizit vor. Die Kontaktfläche des Strukturkörpers kann sich 
durch diesen RBE-Typ nicht mehr elastisch verformen. Bei einem RBE vom Typ 2 ist 
der Referenzknoten abhängig von den (in diesem Fall unabhängigen) Strukturknoten 
der Kontaktfläche. Die Kontaktfläche des Strukturkörpers behält in diesem Fall die 
durch das FEM-Netz gegebene Elastizität, während der Referenzknoten eine aus den 
unabhängigen Knotenverschiebungen interpolierte Verschiebung erfährt. Diese Kno-
tenverschiebung ist im Allgemeinen etwas größer als im Fall eines RBE vom Typ 1. 

F
F

uRBE, Typ 1 uRBE, Typ 2 > uRBE, Typ 1

a) RBE Typ 1 b) RBE Typ 2

RBE

FE-Netz

Referenzknoten

RBE

FE-Netz

Referenzknoten

Bild 18: Explizite (Typ 1) und interpolierende (Typ 2) Starrkörperelemente 
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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 Kontaktflächen verwendet werden sollte. Werden bei der Abstraktion 
der Verbindungselemente jedoch auch Bauteile wie Lagerschalen oder Führungswagen 
vernachlässigt, bestehen wegen der fehlenden Stützwirkung an der Kontaktfläche al-
lerdings auch Steifigkeitsdefizite, die gerade durch RBEs vom Typ 1 in bestimmtem 
Maße wieder ausgeglichen werden. Für alle übrigen Fälle sind RBEs vom Typ 2 vor-
zuziehen.

Zur Erzeugung einer RBE-Verbindung im FEM-Modell müssen die Kontaktknoten am 
Strukturkörper identifiziert werden. SCHNEIDER (2000) entwickelte hierfür einen Kop-
plungsautomatismus. Dabei werden die Kontaktknoten nicht explizit ausgewählt, son-
dern die Kontaktfläche durch ein geometrisches Flächenelement gekennzeichnet, das 
als Fangelement dient (Bild 17). Ein Algorithmus kann Strukturknoten innerhalb des 
Flächenelements erkennen und diese „einfangen“. Sind die Kontaktflächen eines Ver-
bindungselementes durch Flächenelemente gekennzeichnet und die Federsteifigkeit 
definiert, können die Referenzknoten, die RBEs und die Federelemente, d. h. ein ge-
samtes Verbindungselement, automatisch erzeugt werden. 

Die einzige Schnittstelleninformation einer netzunabhängigen Kopplung dieser Art ist 
das Fangelement an der Kontaktfläche des Strukturkörpers. Da die Kontaktknoten ein-
deutig mit den Fangelementen assoziierbar sind, können die Fügepartner durch Lö-
schen des RBEs jederzeit getrennt, beliebig modifiziert und anschließend der Kontakt 
automatisch wiederhergestellt werden. 

5.1.3 Datenmodell für parametrische FEM-Modellbausteine 

Im Folgenden wird ein objektorientiertes Datenmodell für parametrische FEM-
Strukturen entwickelt. Dazu werden für die Komponenten der Maschine – Struktur-
körper 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 einfügen. Das Prin-
zip der netzunabhängigen Kopplung ermöglicht den Klasseninstanzen bei veränderten 
Parametern die entsprechenden Teile des FEM-Modells im assemblierten Zustand zu 
regenerieren und die RBE-Verbindungen auch nach Veränderungen 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 verfügen jeweils über spezifische 
Attribute und Methoden, die in den UML-Diagrammen unter den Klassennamen auf-
gelistet werden. 

Klassenname

Attribute
Methoden

Bild 19: UML-Notation einer Klasse 
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Abhängigkeiten 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 sämtli-
che Eigenschaften der Elternklasse an die Kindklasse vererbt. Erfolgt die Vererbung 
aber mit Einschränkungen, werden diese am Fußpunkt des Pfeils deklariert. Ein Raute-
Symbol anstelle der Pfeilspitze markiert die Aggregation von Klassen zu komplexeren 
Strukturen. Wird für ein Attribut des Aggregats ein Variablenname vergeben, wird 
dieser am Fußpunkt 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 für die Beziehung angegeben werden. An den Endpunkten der Verbin-
dungslinie können die Anzahl und die Rollen der assoziierten Objekte benannt werden. 

A B Assoziation (Beziehung)
n

Rolle

n

Rolle

Bezeichnung der Beziehung

Richtung der Beziehung

Aggregation - „B gehört zu A“A B
n

Variablenname

Generalisierung - „B ist ein A“A B
Einschränkung

Bild 20: UML-Notation von Abhängigkeiten zwischen Klassen 

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

Jede Entität verfügt zur eindeutigen Kennzeichnung über 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 darüber hinaus auch MPCs enthalten. Ein MPC ist eine FEM-
Entität mit unabhängigen (UK) und abhängigen 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 unabhängige oder der abhängige Koordi-
natensatz auf einen einzelnen Knoten (Referenzknoten) reduziert (Vererbung mit Ein-
schränkung: RBE.UK bzw. RBE.AK  size=1). 
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Bild 21: Datenmodell für parametrische Modellbausteine 

Geometrische Entitäten (Geo) ein- bis dreidimensionaler Gestalt (Kurven, Flächen, 
Volumina) werden in FEM-Präprozessoren zur Darstellung von Bauteilgeometrien und 
als Eingangsinformationen für Netzgeneratoren benötigt. In dem hier beschriebenen 
Zusammenhang werden Geo-Entitäten zur Kennzeichnung der Kontaktflächen von 
FE-Strukturen verwendet (Abschnitt 5.1.2). Instanzen auf der parametrischen Verwal-
tungsebene (Bild 21, oben) können die Geo-Entitäten als Fangelemente verwenden, 
um die Knoten der Kontaktflächen zu identifizieren und Verknüpfungen zwischen den 
FE-Strukturen herzustellen. Um diese Funktionalität bereitzustellen, wurde hier die 
Klasse Automatisches Koppelelement (AKE) entwickelt. Diese Klasse aggregiert ein 
Fangelement und verfügt über eine Fangfunktion „fangen(Fangelement)“, welche die 
mit dem Fangelement assoziierten Knotenpunkte ermittelt. Mittels einer Koppelfunk-
tion „koppeln(Koppelelement)“ generiert das AKE an der Kontaktfläche ein RBE mit 
einem netzunabhängigen Referenzknoten. Im Gegensatz zu einem originären RBE, 
welches die Kontaktknoten direkt über 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 Funktionalität wird eine Verwal-
tungsklasse definiert, welche neben einer FE-Struktur für das jeweils darzustellende 
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Teilsystem je ein AKE pro Fügestelle aggregiert (Bild 21, oben). Während die FE-
Struktur das eigentliche Modell des Teilsystems darstellt, übernehmen die AKE-
Instanzen das Schnittstellenmanagement des Modellbausteins und gewährleisten bei 
jeder Modifikation der FE-Struktur den Fortbestand der Konnektivität zu den benach-
barten Teilsystemen. Zur parametrischen Erzeugung und Modifikation der FE-Struktur 
für bestimmte Komponentenklassen sind nun spezifische Erzeugungsalgorithmen zu 
entwickeln.

5.1.4 Parametrische Strukturkörper 

Ein Modellbaustein für einen parametrischen Strukturkörper (PSK) benötigt 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 ergänzt (Bild 22). In Abschnitt 5.1.1 wurde der Begriff 
„Strukturkörper“ für räumlich diskretisierte Bauteile eingeführt. Da die FE-Struktur 
dieser Körper von beliebiger Komplexität sein kann, werden parametrische Struktur-
körper hier nach der Erzeugungsmethode klassifiziert. 

Für Standardbauteile mit begrenzter Komplexität können parametrische Knotenmuster 
entwickelt und somit die Knotenpunkte und Elemente des Strukturkörpers explizit er-
zeugt werden (Bild 22: ExpliziterSK). Ein Beispiel hierfür ist der in Abschnitt 5.2.1 
beschriebene Modellbaustein für Antriebswellen, deren zylindrische Teilstrukturen 
anhand der Durchmesser, Längen und Knotendichten mit einem sehr übersichtlichen 
Parametersatz eindeutig beschrieben und erzeugt werden können. 

Strukturkörper komplexerer Gestalt können, wie in Abschnitt 5.1.1 erwähnt, 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 
ausgeführt und die erzeugten Netzinformationen an die aufrufende Instanz 
übergeben 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-Präprozessors modelliert oder von einem CAD-System über-
geben wird. Voraussetzung für letzteren Fall ist ein Importfilter für das bereitgestellte 
Geometrieformat. Mit der Steuerung des Geometrieimports durch die Modellbausteine 
wird eine besonders enge CAD-CAE-Integration erreicht: Während zur Geometriemo-
dellierung die volle Funktionalität eines CAD-Systems genutzt werden kann, gewähr-
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, nämlich einen Dateiverweis auf 
die zu importierende FE-Struktur. Durch Instanzen dieser Klasse können Teilstruktu-
ren einer Maschine mit beliebigen (auch externen) Werkzeugen modelliert und an-
schließend als Parameter des entsprechenden Modellbausteins in das Gesamtmodell 
integriert werden. 
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FE-Struktur
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ImportSK.
Erzeugungsmethode

Import(ExternesNetz)

Parametersatz

ExpliziterSK.
Erzeugungsmethode

Explizit(Parametersatz)

Bild 22: Datenmodell für parametrische Strukturkörper (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) 
benötigt für jeden zu fesselnden Freiheitsgrad ein Federelement mit je einem Steifig-
keitsparameter. Die automatische Verknüpfung der beiden Federknoten mit den Struk-
turkörpern erfolgt durch je ein AKE-Objekt (vgl. Bild 21). 

Spezifische Verbindungselemente wie Lager, Kupplungen, Kugelgewindetriebe 
(KGT) oder Linearführungen (LF) können von der PVE-Klasse abgeleitet werden, 
wobei die jeweiligen Bindungseigenschaften genau zu definieren sind. Beispielsweise 
fesselt ein Lager bis zu fünf der sechs Raumfreiheitsgrade. Nur die Rotation um die 
Wellenachse bleibt frei. Eine Linearführung 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. für diese Modellbausteine detaillierte Objektklassen entwi-
ckelt.

Kupplung

21…n

Bindung

Lager.Bindung

size=5
Kupplung.Bindung

size=1
KGT.Bindung

size=10
LF.Bindung

size=2

PVE

ID
Steifigkeitsparameter

AKEFeder

Lager KGT LF

Bild 23: Datenmodell für parametrische Verbindungselemente (PVE) 
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5.1.6 Parametrische Baugruppen 

Mit den in den beiden vorhergehenden Abschnitten definierten Modellbausteinen lässt 
sich eine Verwaltungsklasse für parametrische Baugruppen (PBG) definieren. Eine 
solche Baugruppe enthält mindestens einen parametrischen Strukturkörper (PSK) und 
mindestens ein parametrisches Verbindungselement (PVE). Bild 24 zeigt das entspre-
chende Datenmodell. Die Kontaktstelle zwischen einem Strukturkörper und einem 
Verbindungselement ist im FEM-Modell durch ein Koppelelement (RBE) und ein zu-
gehöriges Fangelement (Geo) eindeutig definiert. Die parametrischen Verwaltungsin-
stanzen der beiden Fügepartner (PSK und PVE) verwalten das Koppel- und das Fang-
element über eigene AKE-Objekte und können somit nach Veränderungen an den FE-
Strukturen unabhängig voneinander die RBE-Kopplung regenerieren. Die Verwal-
tungsinstanzen der Modellbausteine führen die Regenerierung ihrer RBE-Kopplungen 
nach jeder Änderung der von ihnen erzeugten und verwalteten FE-Strukturen durch. 
Dadurch wird mit den Modellbausteinen die Veränderung von FE-Strukturen auch 
innerhalb von bereits assemblierten Baugruppen möglich. Nach einer Parametervaria-
tion durch den Anwender wird die FE-Struktur des jeweiligen Modellbausteins ge-
löscht und neu erzeugt. Die geometrischen Fangelemente an den Kontaktstellen der 
FE-Struktur bleiben während dieses Vorganges erhalten. Somit können 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 können über die PBG-Klasse auch Baugrup-
penparameter für die gesamte Baugruppe definiert und variiert werden. Eine Anwen-
dung hierfür ist z. B. die automatisierte Transformation der Schlittenpositionen in ei-
nem Werkzeugmaschinenmodell (siehe Abschnitt 5.3). 

PSK PVEPBG

ID

1…n 1…n

FE-Struktur FederAKE

1

1…n 2

1…n

RBE Geo

1 1Koppelelement Fangelement

Teilsystem Bindung

Bild 24: Datenmodell für parametrische Baugruppen (PBG) 
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5.2 Modellbausteine für Antriebsstränge 

5.2.1 Antriebswelle 

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

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. 

AKE AKE AKE AKE
Koppel-
stelle:
Lager

Koppelstelle (Fangobjekt):
Kugelgewindetrieb (KGT)

Koppelstelle:
Kupplung

Koppel-
stelle:
Lager

1 2 3 4 5 6 … nAbsatz-Nr.:

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 können, 
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 für Wellenobjekte (Bild 27) werden die Wellenabsätze durch eine 
eigene Klasse (Absatz) verwaltet. Über diese Klasse werden die Längen (L) und die 
Durchmesser (D) der Wellenabsätze sowie die jeweilige Anzahl (Z) der Balkenele-
mente (Netzfeinheit) gesteuert. Die Absatz-Klasse definiert auch, ob ein Absatz Kop-
pelstelle (KS = ja/nein) für ein Verbindungselement, z. B. eine Kupplung oder ein La-
ger, ist. Für 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 Funktionalität des verwendeten Präprozessors u. U. hilf-
reich sein kann, falls Balkenelemente nur als Linien darstellbar sind. 

Kupplungsknoten Lagerknoten KGT-Knoten LagerknotenBalkenelemente

masselose Balkenelemente (Zeiger)

Bild 26: FE-Struktur einer Welle mit masselosen Zeigerelementen 

Der Modellbaustein „Welle“ erzeugt und verwaltet die Instanzen der einzelnen Wel-
lenabsätze 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 benötigt der Modellbaustein ein zusätzliches AKE-Objekt. Da die 
Position der Mutter veränderlich ist, wird dieses AKE-Objekt nicht einem fixen Wel-
lenabsatz zugeordnet, sondern dem übergeordneten Wellenobjekt. Dadurch kann die-
ses AKE-Objekt z. B. bei Veränderung der Position einer parametrischen Schlitten-
baugruppe die Kopplung an jeder beliebigen Stelle der Welle regenerieren. 

1…n

n

Koppelstelle KGT
Welle

Absatz

ID
L, D, Z
KS = ja/nein

AKEExpliziterSK

BalkenZ=1…n

AKE0…1

Koppelstelle

Geo1

Visualisierung

ID
KOS

Bild 27: Datenmodell des Modellbausteins „Welle“ 

5.2.2 Lager

Ein Lager verbindet eine Welle axial drehbar mit einem Gehäuse oder Gestellkörper. 
Je nach Lagertyp (Axial-/Radiallager) fesselt es dabei bis zu fünf Freiheitsgrade und 
kann dementsprechend Axial- und Radialkräfte sowie Kippmomente übertragen. Für 
jeden gefesselten Freiheitsgrad wird im Modell ein Federelement benötigt, dessen 
Knoten, wie in Bild 28 dargestellt, durch ein wellen- und ein flanschseitiges AKE-
Objekt an die zu verbindenden Strukturkörper gekoppelt werden. 
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Welle

LagerflanschLager

AKE
AKE

5 Feder-
elemente

Bild 28: Modellierung von Lagern 

Die Klassendefinition für den Modellbaustein „Lager“ entspricht gemäß Bild 23 einem 
parametrischen Verbindungselement, welches fünf 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. Für Standardbauteile können Pa-
rametersätze 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 Winkelversätzen zwischen Wellen und überträgt daher nur Torsionsmo-
mente. Im Modell wird sie durch ein einziges, torsionssteifes Federelement abgebildet 
und analog zu den übrigen 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. 

Wellenende

Torsionsfeder

WellenendeKupplung

AKE AKE

Bild 29: Modellierung von Kupplungen 
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5.2.4 Linearführung

Ein Linearführungswagen fesselt einen Vorschubschlitten in zwei Richtungen (vertikal 
und lateral) quer zur Führungsbahn. Der Modellbaustein für Linearführungen (Bild 23: 
LF) erzeugt diese Fesselung durch zwei Federelemente zwischen einem führungswa-
gen- und einem führungsbahnseitigen AKE-Objekt (Bild 30). In Vorschubrichtung ist 
dieses Verbindungselement frei beweglich. Eventuelle Kippsteifigkeitsanteile der Füh-
rungswagen können für statische und dynamische Steifigkeitsanalysen bei Werkzeug-
maschinen im Allgemeinen vernachlässigt werden, da lokale Kippbeanspruchungen 
der Führungswagen durch die eigensteifen Strukturkörper aufgenommen werden und 
die Verkippung der Strukturkörper im Vergleich zur vertikalen bzw. lateralen Einfede-
rung der Führungswagen sehr klein ist. 

Schlitten
(FE-Netz)

Bett
(FE-Netz)

Führungs-
schiene

Führungs-
wagen AKE

AKE

2 Feder-
elemente

Bild 30: Modellierung von Linearführungen 

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 möglichst genaue Abbildung der Schraub- und Steifig-
keitseigenschaften des Kugelgewindetriebes ist eine zentrale Voraussetzung für die 
realitätsgetreue Beanspruchung des gesamten, im Maschinenmodell integrierten An-
triebsstrangmodells. Die Entwicklung eines geeigneten Modells für den Kugelgewin-
detrieb erfordert eine detaillierte Analyse der kinematischen und elastischen Verhält-
nisse des Umlaufkugel-Gewinderillen-Systems und wird deshalb in einem eigenen 
Abschnitt (5.4) ausführlich 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 Strukturkörpern (Vorschubschlitten bzw. Spindelwel-
le) gekoppelt. 
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GewindespindelMutter

AKE 10-Feder-Modell AKE

Schlitten

Bild 31: Modellierung von Kugelgewindetrieben 

5.2.6 Getriebestufe

Vereinfachte Knotenstrukturen für Getriebestufen können, wie in Bild 32 skizziert, 
explizit modelliert werden. Es bietet sich an, den Modellbaustein für die Getriebestufe 
von der Klasse der expliziten Strukturkörper (ExpliziterSK, Bild 22) abzuleiten, wobei 
das Datenmodell um die explizit definierte FE-Struktur ergänzt wird. Allerdings ent-
spricht dieser Modellbaustein im strengen Sinne nicht der Begriffsdefinition eines 
Strukturkörpers (siehe Abschnitt 5.1.1), da die Getriebestufe einen Übersetzungsme-
chanismus enthält. Die FE-Struktur der Getriebestufe entspricht also nicht dem FE-
Netz eines elastischen Kontinuums, sondern einer explizit konstruierten Aggregation 
verschiedener FEM-Entitäten. Die Klassifizierung des Getriebes als Strukturkörper 
ermöglicht 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 selbstverständlich ebenfalls und mit 
noch höherem Detaillierungsgrad möglich ist. 

AKE
(Antrieb)

Torsionsfeder
(WNV)

Massenelement
(Ritzel)

Torsionsfeder
(Riemen)

MPC
(Übersetzung)

Massenelement
(Rad)

Torsionsfeder
(WNV)

AKE
(Abtrieb)

Getriebestufe Hilfs-
knoten

Bild 32: Modellierung von Getriebestufen 

Ritzel und Rad können, 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 Übersetzungsverhältnis 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 für ein Riemengetriebe: 

0
1 Rad

nHilfsknotei
 (43) 

Für ein Zahnradgetriebe mit Drehrichtungsumkehr lautet diese Bedingung entspre-
chend:

0
1 Rad

nHilfsknotei
 (44) 

Falls die Steifigkeiten der Welle-Nabe-Verbindungen (WNV) berücksichtigt werden 
sollen, so sind diese an- und abtriebsseitig an den Ritzel- bzw. Radknoten anzukop-
peln. Das Einfügen 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. 

1

2Getriebe

ID
Übersetzungsverh.
Massentensoren
Steifigkeiten

AKE

FE-Struktur

ExpliziterSK

Masse2

Feder3

MPC1

Übersetzung

Bild 33: Datenmodell einer Getriebestufe 

5.3 Parametrische Achsbaugruppen (Arbeitsraumstudien) 

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

Das in Abschnitt 5.1 entwickelte Datenmodell bietet aber die Möglichkeit, parametri-
sche Achsbaugruppen zu definieren und den Arbeitspunkt über achsspezifische Positi-
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onsparameter ohne zusätzlichen Modellierungsaufwand zu variieren (ZÄH & OERTLI

2005). Eine parametrische Achsbaugruppe (Achse) kann, wie in Bild 34 dargestellt, als 
parametrischer Strukturkörper (PSK) betrachtet und daher von dieser Klasse abgeleitet 
werden. Im Gegensatz zu den in Abschnitt 5.1.4 entwickelten Objektklassen für struk-
turveränderliche Körper (Bild 22), die als Modellbausteine beim Aufbau des Simulati-
onsmodells verwendet werden, handelt es sich bei einem Achsobjekt um einen positi-
onsveränderlichen Strukturkörper, dem bei seiner Instanziierung eine bereits erzeugte 
FE-Struktur als Schlittenkörper zugewiesen wird. Diese Klasse wird daher nicht mit 
einer Erzeugungsmethode für die FE-Struktur ausgestattet, sondern mit einer Trans-
formationsmethode zur Verschiebung oder Verdrehung der FE-Struktur gemäß dem 
jeweils vorgegebenden Positionswert (Achsposition). Bei einem Transformationsvor-
gang müssen die Führungswagen und die Kugelgewindemutter entlang der Linearfüh-
rungen bzw. der Kugelgewindespindel versetzt werden. Die Regeneration der Kopp-
lungen wird auch bei dieser Objektklasse durch AKE-Objekte gewährleistet. 

Spindelachse

Schlitten

Bett

Führungsbahn

RBE FE-Struktur

AKE

Feder

FE

PSK

Achse

Achsposition
Transform(Schlitten)

1 Schlittenkörper

1…n

1…n

1…n

1…n

Bild 34: Datenmodell für parametrische Vorschubachsen 

Das entwickelte Datenmodell der parametrischen Modellbausteine und Achsbaugrup-
pen ist hinsichtlich der aggregierten FE-Strukturen nicht-ausschließlich. Das bedeutet, 
dass FEM-Modellentitäten von mehreren Verwaltungsinstanzen referenziert und ma-
nipuliert werden können. FEM-Entitäten können somit unabhängig von ihrer Zugehö-
rigkeit zu den erzeugenden Instanzen auch an die Schlittenkörper der Achsinstanzen 
aggregiert werden. Insbesondere ist die Mehrfach-Referenzierung der FEM-Entitäten 
für 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-
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baugruppen, die in der kinematischen Kette nachgelagert sind und von eigenen Achs-
instanzen verwaltet werden. Als Beispiel zeigt Bild 35 das für Arbeitsraumstudien 
aufbereitete parametrische FEM-Modell eines Fünf-Achs-Bearbeitungszentrums mit 
Benutzerschnittstelle zur Auswahl und Positionierung der Vorschubachsen. 

X

Y

Z

C

B

X

Y

Z

C

B

b) Parametrisches FEM-Modell eines
Fünf-Achs-Bearbeitungszentrums
in verschiedenen Arbeitspunkten

a) Auswahl der Achsobjekte
und Einstellung der 
Achspositionen

Bild 35: FEM-Modell einer Maschine mit parametrischen Achsbaugruppen 

5.4 FEM-Formulierung für Kugelgewindetriebe 

5.4.1 Steifigkeit einer einzelnen Umlaufkugel 

5.4.1.1 Steifigkeitsverhältnisse im Kugel-Rillen-Kontakt 

Im Folgenden wird die Modellbildung für die Kugelgewindetriebe durchgeführt. Wie 
bereits erwähnt, erfordert dies eine detaillierte Analyse der elastischen und kinemati-
schen Verhältnisse im Umlaufkugel-Gewinderillen-System. Bild 36 zeigt zwei rele-
vante Bauweisen für 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 gegenüber 
denen der Grundkörper von Kugelgewindespindel und -mutter dominiert (SPIEß 1970,
OPHEY 1986, GOLZ 1990).
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Bild 36: Typische Bauweisen vorgespannter Kugelgewindetriebe 

Unter Vernachlässigung der Reibung überträgt eine einzelne Kugel dabei nur Kräfte 
Fn in Richtung der Berührnormalen im Kontakt zwischen der Kugel und der Gewinde-
rille (Bild 37, vgl. HILMER 1978, SUMMER 1986).

Fn

B ex = I ex

B ey = T ey

B ez

T ex

N exN ey

T ez = N ez

Fn

B ex = I ex

B ey = T ey

B ez

T ex

N exN ey

T ez = N ez

: Steigungswinkel
: Berührwinkel
: Azimutwinkel

N exN ey

cn

Umlauf-
kugel

Gewinde-
grund

N ez

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

In einem lokalen Koordinatensystem N, dessen x-Achse Nex mit der Berührnormalen 
zusammenfällt, enthält der Steifigkeitstensor N c der Einzelkugel nur die Normalstei-
figkeit cn der Kugel: 

000

000

00n

zzNzyNzxN

yzNyyNyxN

xzNxyNxxN

N

c

ccc

ccc

ccc

c  (45) 



5 Integrierte FEM-Modellierung der Gestell- und Antriebsstrukturen 

66

5.4.1.2 Koordinatentransformationen 

Das Koordinatensystem N geht durch dreifache Drehung aus dem Inertialsystem I her-
vor (siehe Bild 37 und Bild 38, vgl. LIN U. A. 1994):

(1) Das im Kugelmittelpunkt befestigte Kugelkoordinatensystem B ist ge-
genüber dem Inertialsystem I durch die azimutale Winkellage  der 
Kugel um die Spindelachse B ex = I ex verdreht. 

(2) Das in Laufrichtung der Kugel (Gewindetangente) orientierte Tangen-
tialsystem T geht durch Drehung um den Steigungswinkel  aus dem 
B-System hervor (T ey = B ey).

(3) Für das Berührnormalensystem N ist das Tangentialsystem T um den 
Lastwinkel  um die Laufrichtung (Gewindetangente) der Kugel zu 
verdrehen (T ez = N ez).

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

I ey

B ex = I ex

I ez B eyB ez

cossin0

sincos0

001

IBA (46)

B ex

T ey = B ey

B ez T ez

T ex

cos0sin

010

sin0cos

BTA (47)

N ex

N ez = T ez

T ey

N ey

T ex

100

0cossin

0sincos

TNA (48)

Bild 38: Koordinatentransformationen 

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

TNBTIBIN AAAA  (49) 

TNBTBN AAA  (50) 
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Damit erhält man den Steifigkeitstensor einer Kugel im I- und im B-System durch die 
folgenden Transformationen jeweils als vollbesetzte Matrix: 

T
INNIN

zzIzyIzxI

yzIyyIyxI

xzIxyIxxI

I

ccc

ccc

ccc

AcAc  (51) 

T
BNNBN

zzBzyBzxB

yzByyByxB

xzBxyBxxB

B

ccc

ccc

ccc

AcAc  (52) 

5.4.2 Steifigkeitsmatrix für 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 , siehe Bild 36) liegen, koppeln. Hierzu 
wird eine Steifigkeitsmatrix CKGT gesucht, welche die Gesamtsteifigkeit aller Kugeln 
in den sechs Raumfreiheitsgraden abbildet und dabei den Schraubfreiheitsgrad unge-
fesselt belässt. Die Matrix muss also singulär sein und die Dimension 12 12 haben: 

jijijijzijyijxi

jijijijzijyijxi

jijijijzijyijxi

jizjizjizjzizjyizjxiz

jiyjiyjiyjziyjyiyjxiy

jixjixjixjzixjyixjxix

ijKGT

CCCCCC

CCCCCC

CCCCCC

CCCCCC

CCCCCC

CCCCCC

,,,,,,

,,,,,,

,,,,,,

,,,,,,

,,,,,,

,,,,,,

2221

1211 mit C
CC

CC
C  (53, 54) 

Die Indizes i,j = 1,2 bezeichnen die Knotennummern der zu koppelnden Referenzkno-
ten mit den translatorischen und rotatorischen Inertialfreiheitsgraden x, y, z bzw. 

, , . Die Steifigkeit des Kugelgewindetriebes ergibt sich als Gesamtsteifigkeit aller 
im Eingriff befindlichen Kugeln. Um die Steifigkeitsmatrix CKGT herzuleiten, sind die 
Kugelsteifigkeitstensoren Ic (3 3-Matrizen, Gl. 51) im I-System von den jeweiligen 
Aufenthaltsorten der Kugeln (Kugelmittelpunkte) am Spindelumfang an die Position 
der Referenzknoten zu transformieren und über alle Kugeln zu summieren. Infolge der 
Verschiebung der Bezugssysteme aus den Kugelmittelpunkten in die Referenzknoten 
entstehen dabei in der Steifigkeitsmatrix CKGT die rotatorischen Anteile. 

Wegen des Maxwell’schen Reziprozitätstheorems muss die Matrix CKGT symmetrisch 
sein:

T
KGTKGT CC  (55) 
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Da der Kugelgewindetrieb wegen des gemeinsamen Wirkdurchmessers (Kugelmitten-
kreis dn) der Spindel und der Mutter keinen Kraft- und keinen Momentenwandel her-
vorruft, sind die Elemente der Untermatrizen Cij betragsmäßig identisch und wegen 
Gl. (55) auch innerhalb der nebendiagonalen Blöcke symmetrisch: 

T
ijij CCCCCC und22211211  (56, 57) 

Zur Herleitung der Steifigkeitsmatrix CKGT genügt 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 Ic einer Kugel im Inertialsystem I in Abhängigkeit von der azimutalen Winkellage 
 der Kugel (siehe Gl. 46). Da sich die Gesamtsteifigkeit des Kugelgewindetriebes mit 

dem Vorrücken aller Kugeln um jeweils eine Position periodisch wiederholt und alle 
dazwischen liegenden Zustände gleich häufig auftreten, ist es sinnvoll, mit einer über 
den Azimutwinkel (Spindelumfang) gemittelten Kugelsteifigkeit zu rechnen. Mit dem 
gleichen Argument kann über die Spindellänge gemittelt werden. Die Verteilung der 
Kugelsteifigkeit über den Winkel  zwischen zwei benachbarten Kugeln und den Ab-
stand l = P/i (Spindelsteigung P, Zahl der Gewinderillen i) zwischen zwei benachbar-
ten Gewinderillen definiert die spezifische Kugelsteifigkeit: 

l

c
c n

n :  (58) 

Mit der Annahme des kontinuierlichen Steifigkeitsverlaufs kann die Steifigkeitsmatrix 
CKGT des Kugelgewindetriebes anstelle der Summation über alle Kugeln nun ohne die 
Kenntnis der diskreten Lagen der Kugeln als Flächenintegral über dem Umfang 2
und der Eingriffslänge lM der Mutter im I-System berechnet werden: 

2

,,,,,,;

M

klIkl

l

zyxlkdxdcC  (59) 

Die durch die Integration herzuleitenden Formulierungen gelten für Doppelmuttern 
und Muttern mit Vierpunktkontakt gleichermaßen, 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 für 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 für eine tat-
sächliche Doppelmutter. Bei der Integration über die Eingriffslänge ist lediglich für 
den Distanzring die Länge lD gleich Null zu setzen. 

5.4.2.3 Axialsteifigkeit

Die Axialsteifigkeit Cax = Cxx des Kugelgewindetriebes erhält man, da nur translatori-
sche Freiheitsgrade betrachtet werden, direkt durch Integration der axialen Steifig-
keitsanteile Icxx oder Bcxx der Kugeln im I- oder B-System. Diese ergeben sich unter 
Verwendung der spezifischen Kugelsteifigkeit (Gl. 58) aus den Transformationen (51) 
oder (52): 

22 coscosnxxBxxI ccc  (60) 

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

2

coscos2 22

M

nMxxIxxax

l

cldxdcCC  (61) 

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: 

22 coscos2 M

ax
n

l

C
c  (62) 

5.4.2.4 Radialsteifigkeit 

Die radialen Steifigkeiten Crad = Cyy = Czz sind aus Symmetriegründen gleich. Sie re-
sultieren aus den radialen Steifigkeitsanteilen Icyy bzw. Iczz der Kugeln im I-System, für 
die nach der Transformation (51) gilt: 

2sincossincossinnyyI cc  (63) 

2coscossinsinsinnzzI cc  (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 genügt die Integration über den halben Spindelumfang, wobei die Integra-
tionsgrenzen jeweils geeignet zu wählen sind. Mit Gl. (62) kann die Radialsteifigkeit 
in Abhängigkeit von der Axialsteifigkeit angegeben werden: 
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22

222

coscos2

cossinsin

0 0

2

0

2

2

2

ax

M

zzIzz

M

yyIyyrad

C

l

dxdcC

l

dxdcCC

 (65) 

5.4.2.5 Torsionssteifigkeit

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

222 tan
2

cossin
M

ax
nzzB l

C
cc  (66) 

Die im I- oder B-System auf die Referenzknoten (Spindelachse) bezogene Torsions-
steifigkeit Ic  = Bc  und die am Kugelmittenkreis wirkende Azimutalsteifigkeit Bczz

einer Kugel sind definiert als: 

dz

df
c

d

dm
cc

B

zB
zzB

B

B
BI :und:  (67, 68) 

Die kinematischen Beziehungen zwischen den Momenten Bdm  und Rotationen Bd
der Referenzknoten sowie den azimutalen Kräften Bdfz und Translationen Bdz am Ku-
gelmittenkreis lauten im B-System:

d
d

dzdf
d

dm B
n

BzB
n

B
2

und
2

 (69, 70) 

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

zzB
n

B

zBn
BI c

d

dz

dfd
cc

44

22

 (71) 

Mit Gl. (66) kann die Torsionssteifigkeit des Kugelgewindetriebes durch Integration 
von Gl. (71) entsprechend Gl. (59) berechnet werden: 

2
2

tan
4

2
ax

n

M

Itor C
d

l

dxdcCC  (72) 
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5.4.2.6 Schraubsteifigkeit 

Die Schraubsteifigkeiten Cx  und C x 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 Cschr = Cx  = C x identisch. Wegen der Symmet-
rie sind sie bei der Transformation zwischen B- und I-System invariant. Im B-System
ist die Schraubsteifigkeit als Quotient einer Axialkraft Bdfx zu einer Azimutalverdre-
hung Bd  der Referenzknoten definiert. Mit der kinematischen Beziehung (70) gilt 
daher für den Schraubsteifigkeitsanteil einer Kugel: 

dz

df
cc

d

dz

dfd

d

df
cc

B

xB
xzBxzB

n

B

xBn

B

xB
xBxI :mit

22
:  (73, 74) 

Die axial-azimutale Komponente Bcxz der Kugelsteifigkeit erhält man im B-System aus 
der Transformation (52) und mit Gl. (62): 

M

ax
nxzB

l

C
cc

2

tan
coscossin 2

 (75) 

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

tan
2

2

n
ax

M

xIxschr

d
Cdxd

l

cCC  (76) 

5.4.2.7 Kippsteifigkeit

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

Betrachtet man eine Kippung Id  der Spindel um die y-Achse (Iey) im I-System und 
vernachlässigt man dabei die Krümmung der Spindel, kippen alle Spindelquerschnitte 
im Eingriffsbereich der Mutter um den gleichen Winkel. Die Punkte auf den Wirkkrei-
sen dn (Kugelmittelpunkte) erfahren hierbei Axialverschiebungen Idx in Abhängigkeit 
von ihrer azimutalen Winkellage: 

d
d

dx I
n

I sin
2

 (77) 

Da die Umrechnung der axialen Kraftreaktion Idfx einer Kugel in ein Kippmoment 
Idm  am Referenzknoten über den gleichen kinematischen Zusammenhang erfolgt, 
erhält man für den aus der Axialsteifigkeit Icxx einer Kugel resultierenden Kippsteifig-
keitsanteil Ic ,ax:

dx
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d

dm
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I

xIn

I

axI
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2
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,  (78, 79) 
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Analog dazu erhält man bei einer Kippung der Spindel um die z-Achse für die Kipp-
steifigkeit Ic ,ax einer Kugel am Referenzknoten: 

xxI
n

I

xIn

I

axI
axI c

d

dx

dfd

d

dm
c

22
,

, cos
2

cos
2

:  (80) 

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

M

ax
nxxI

l

C
cc

2
coscos 22

 (81) 

Der aus dem Axialanteil der Kugelsteifigkeiten resultierende Kippsteifigkeitsanteil 
Ckipp,ax berechnet sich nun durch die Integration nach Gl. (59). Aus Symmetriegründen 
wurde hier über einen Viertelkreis integriert, da jeder der vier Quadranten des Spin-
delumfanges den gleichen Anteil zur Kippsteifigkeit beiträgt: 
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 (82) 

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

dxdz II  (83) 

Die Radialverschiebung Idz ist für alle Punkte am Wirkkreis eines Spindelquerschnit-
tes gleich. Der aus der Radialsteifigkeit Iczz einer Kugel resultierende Kippsteifigkeits-
anteil Ic ,rad lautet: 

dz
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ccx
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d
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c

I

zI
zzIzzI
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radI :mit: 22,

,  (84, 85) 

Für die Kippsteifigkeit Ic ,rad gilt analog: 

dy

df
ccx
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x

d
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c

I

yI
yyIyyI

I

yI

I

radI
radI :mit: 22,

,  (86, 87) 

Mit den spezifischen Radialsteifigkeiten Icyy und Iczz einer Kugel nach den Gln. (62) 
bis (64) folgt nun auch der aus diesem Steifigkeitsanteil der Kugeln resultierende 
Kippsteifigkeitsanteil Ckipp,rad durch die Integration nach Gl. (59). Die Symmetrie er-
laubt hier eine Aufteilung des Integrals in je zwei Hälften über den Umfang und über 
die Länge. Wegen der Abhängigkeit des Integranden von der x-Koordinate muss bei 
Doppelmuttern der Distanzring bei der Wahl der Integrationsgrenzen berücksichtigt 
werden. Bei Muttern mit Vierpunktkontakt ist dessen Länge gleich Null zu setzen. 
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 (88) 

Die Kippsteifigkeit Ckipp des Kugelgewindetriebes ist die Summe der aus den axialen 
und radialen Kugelsteifigkeitsanteilen resultierenden Kippsteifigkeiten Ckipp,ax und 
Ckipp,rad:

22
2

,, 3

1

48 MMDD
rad

ax
n

radkippaxkippkipp llll
C

C
d

CCC  (89) 

5.4.2.8 Sonstige Steifigkeiten 

In den beiden Einzelmuttern einer Doppelmutter haben die Lastwinkel  wegen der 
Vorspannung umgekehrte Vorzeichen. Da in den bisherigen Betrachtungen der Winkel 

 immer in quadratischen Termen auftrat, musste diese Unterscheidung nicht vorge-
nommen werden. Für die noch zu betrachtenden Elemente der Steifigkeitsmatrix CKGT

zeigt sich, dass diese wegen des Vorzeichenwechsels gleich Null sind. 

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

cossincosnxyB cc  (90) 

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

)]cos(sincossinsincossin)cossin[(sin 22222
nyzI cc  (91) 

Hier zeigt sich durch Integration über den Spindelumfang (inneres Integral nach Gl. 
59), dass die bi-radiale Steifigkeit ICyz für einen Umlauf verschwindet: 

0

0dc
l

C
yzI

M

yzI
 (92) 

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 erhält die Steifigkeitsmatrix CKGT (Gln. 
53 mit 54) des Kugelgewindetriebes die folgende Form: 
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1211 C
CC
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C  (93, 94) 

Die Elemente der Matrix berechnen sich mit den Gleichungen (65), (72), (76) und (89) 
aus der axialen Steifigkeit Cax und den geometrischen Parametern des Kugelgewinde-
triebes. Diese sind der Nenndurchmesser dn, die Gewindesteigung P (bzw. der Stei-
gungswinkel ), die Eingriffslänge lM der Mutter, die Länge lD des Distanzringes so-
wie der Lastwinkel  und können im Allgemeinen der technischen Produktbeschrei-
bung des Herstellers entnommen werden. Bezüglich des Lastwinkels  sei hier noch 
angemerkt, dass dieser Eingabeparameter wegen der lokalen Strukturelastizität an der 
Kontaktstelle (Hertz’sche Pressung) kein rein geometrischer Parameter ist, sondern 
auch von der Vorspannung und von der Betriebslast abhängt (OPHEY 1986, HUANG &
RAVANI 1995). Für lineare Systemanalysen, zu deren Zweck die Modellbildung hier 
durchgeführt wird, kann der Wert aber als konstant angenommen werden, sofern vor-
gespannte Systeme betrachtet werden. 

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 Möglichkeit dem praktischen 
Anwender nicht immer zugänglich ist, wurde eine Vorgehensweise entwickelt, den 
Kugelgewindetrieb mit diskreten Federelementen zu modellieren (Bild 40). Diese Ele-
mente stehen in allen FEM-Programmen zur Verfügung. 
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MutterSpindel
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Bild 40: Federmodell für Kugelgewindetriebe 

Zunächst werden, wie in Bild 40 dargestellt, die Referenzknoten der Kugelgewinde-
spindel (Knoten 1) und der Mutter (Knoten 2) mit drei translatorischen (Cax, 2×Crad)
und drei rotatorischen Federelementen (Ctor, 2×Ckipp) gekoppelt. Die Elementsteifig-
keitsmatrizen dieser sechs Federelemente definieren die Diagonalelemente der Matrix-
blöcke Cij (Gl. 54 bzw. 94) und lauten wie folgt: 
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(97, 98)

Die auf den Nebendiagonalen der Matrixblöcke Cij (Gl. 94) symmetrisch angeordneten 
Schraubsteifigkeiten Cschr koppeln die Translations- und Rotationsfreiheitsgrade (x
bzw. ) in bzw. um die Spindelrichtung. Sie werden durch vier Federelemente defi-
niert, die über Kreuz zu schalten sind (siehe Bild 40). Zur Wahrung des Kräftegleich-
gewichts erfolgen diese Kopplungen sowohl zwischen den beiden Referenzknoten als 
auch - mit umgekehrtem Vorzeichen - innerhalb jedes einzelnen der beiden Knoten. 
Zu diesen Federelementen gehören die folgenden Elementsteifigkeitsmatrizen, die hier 
der Übersichtlichkeit halber mit Nullzeilen und Nullspalten auf die vier von der Kreuz-
Kopplung betroffenen Knotenfreiheitsgrade (1x, 1 , 2x, 2 ) erweitert wurden: 
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Die Überlagerung dieser vier Elementmatrizen (Gln. 99 bis 102) besetzt die Steifig-
keitsmatrix CKGT des Kugelgewindetriebes (Gln. 53, 54 bzw. 93, 94) genau mit den 
nebendiagonalen Schraubsteifigkeitstermen Cschr:
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 (103) 

Die vollständige Steifigkeitsmatrix CKGT des Kugelgewindetriebes (Gl. 93 mit 94) er-
gibt sich durch Überlagerung aller zehn in den Gleichungen (95) bis (102) angegebe-
nen Elementmatrizen. Hierzu sind die Elementmatrizen durch Ergänzen von Nullzei-
len und -spalten auf die Dimension der Gesamtsteifigkeitsmatrix CKGT (12 12, vgl. Gl. 
53 mit 54) zu erweitern und können anschließend addiert werden: 

22122111

212121212121

xxxx

zzyyxxKGT

CCCC

CCCCCCC
 (104) 

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

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 äußert sich numerisch in einer singulären Steifig-
keitsmatrix. Das Gleichungssystem enthält dann für statische Lastsituationen keine 
Lösungen. Jedoch sind dynamische Systeme nicht in jedem Fall singulär. Trägheitsbe-
haftete Systeme haben für äußere Krafteinwirkungen eindeutige Lösungen, z. B. be-
schleunigen sie gleichförmig unter konstanten Kräften. Systeme mit Dämpfung nähern 
sich unter dieser Randbedingung asymptotisch einer Grenzgeschwindigkeit. Bei der 
Lösung des Eigenwertproblems (5) für das konservative System zweiter Ordnung (4) 
zeigt sich das Vorliegen von Mechanismen an verschwindenden Eigenwerten. Da Ei-
genwerte mit Betrag Null keine Formänderungsenergie beinhalten, beschreiben die 
zugehörigen Eigenvektoren s reine Starrkörperverschiebungen – und zwar in den 
Formen der im FEM-Modell enthaltenen Mechanismen. Diese sog. Mechanismenmo-
den liefern dementsprechend keine Beträge zur generalisierten Systemsteifigkeit (vgl. 
Gln. 12, 16; MSC 2004): 

0KK s
T
sssss

2:
~

 (105) 

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

~
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Die Eigenvektoren s der Mechanismenmoden sind sowohl untereinander als auch in 
Bezug auf die elastischen Eigenvektoren e orthogonalisierbar. In einer nach anstei-
genden Eigenwerten sortierten Modalbasis  (Gl. 8) bilden sie entsprechende Spalten-
räume:

es  (107) 

Durch diese Partitionierung der Modalbasis spaltet sich das entkoppelte Gleichungs-
system (13) in einen starrkörper-kinetischen (Index s) und einen elasto-dynamischen 
Teil (Index e):
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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 ausgeführt, eine Unterschei-
dung bei der Konstruktion der Dämpfungsmatrix. 

5.5.2 Dämpfung der Mechanismenmoden 

Die Mechanismenmoden besitzen keine elastischen Energiespeicher (siehe Abschnitt 
5.5.1) und sind deshalb nicht schwingungsfähige Systemteile. Da ihre Eigenwerte 2

ss

gleich Null sind (Gl. 105), lassen sich die Dämpfungskräfte für diese Moden nicht ge-
mäß Gl. (21) mit Lehr’schen Dämpfungsmaßen beschreiben. Gleichwohl sind die 
starrkörperkinetischen Bewegungsanteile aber mit Reibung behaftet. Im Allgemeinen 
haben Reibungseffekte nichtlinearen Charakter und müssen explizit, z. B. als äußere 
Kräfte, modelliert werden. Entsprechende Modelle sind allerdings nur bei transienten 
Berechnungen anwendbar. Im Folgenden ist deshalb eine Vorgehensweise aufgezeigt,
die es ermöglicht, die durch Mechanismenmoden dissipierte Energie bei linearen Ana-
lysen in der verallgemeinerten Dämpfungsmatrix zu berücksichtigen, indem für die 
Reibungseffekte viskoses Verhalten angenommen wird. 

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

Für die hier betrachteten linearen Formulierungen der Gleichungssysteme, die über-
wiegend im Frequenzbereich gelöst werden sollen, werden die Reibkontakte nun als 
viskose Dämpfer angenommen. Die geschwindigkeitsproportionalen Dämpfungskon-
stanten D  können durch Linearisierung experimentell ermittelter Reibungskennlinien 
gewonnen werden. Für eine viskose Dämpfung an der Kontaktstelle  mit den Refe-
renz-Freiheitsgraden 1 und 2 gilt dann: 
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Beziehungsweise gilt für den generalisierten Freiheitsgrad der k-ten Starrkörpermode: 
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Da bei den Mechanismenmoden in der gesamten Struktur keine elastischen Formände-
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 für den Freiheitsgrad 2 zutrifft, d. h. 2,k = 0, so gilt: 

kkk FqD
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Die generalisierte Gesamtdämpfung kkD
~

 der Mechanismenmode k erhält man schließ-
lich durch Summation der lokalen Dämpfungsterme über alle bewegten Reibkontak-
te :

2
,1,,

~
mit

~~
kkkkkkk DDDD  (112, 113) 

Für die praktische Anwendung vereinfacht sich diese Summation, wenn man die räum-
lich verteilten Dämpfungsterme auf einen Bezugsfreiheitsgrad, z. B. die Motorwelle, 
reduziert. Dies ist möglich, da die Mechanismenmoden die kinematischen Gesetzmä-
ßigkeiten von Kugelgewindetrieben und Übersetzungsgetrieben in den jeweiligen Vor-
schubachsen exakt enthalten. Seien rotierende Dämpfkontakte der Motorwelle (z. B. 
Lager oder eine auf die Motorwelle bezogene Getriebedämpfung) mit dem Index ,
rotierende Kontakte der Spindel (Lager und Kugelgewindetrieb) mit  und translato-
risch bewegte Kontakte des Schlittens (Führungsschuhe) mit  bezeichnet, so gilt unter 
Berücksichtigung der Getriebeübersetzung i und der Spindelsteigung P für die Eigen-
bewegungen an den Kontaktstellen der Spindel bzw. des Schlittens: 
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Ersetzt man in Gl. (112) mit (113) die entsprechenden Terme durch die Gln. (114) 
bzw. (115), so kann die gesamte viskose Dämpfung eines Mechanismus auf den Be-
zugsfreiheitsgrad 1 (hier: Motorwelle) reduziert und summiert werden (siehe Klam-
merterm in Gl. [116]). Zur Transformation der viskosen Gesamtdämpfung der Vor-
schubachse in einen modalen Dämpfungswert für die zugehörige Mechanismenmode k
wird dann nur noch die Eigenbewegung 1,k am Bezugsfreiheitsgrad 1 benötigt: 
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Durch die Reduktion auf den Bezugsfreiheitsgrad erübrigt sich bei der Modellierung 
die explizite Zuordnung der kontaktspezifischen viskosen Dämpfungswerte zu den 
spezifischen, u. U. zahlreichen Kontaktfreiheitsgraden. 

5.6 Relativ-Übertragungsfunktionen

Zur Beurteilung der strukturdynamischen Eigenschaften einer Werkzeugmaschine 
muss ihr Übertragungsverhalten (vgl. Abschnitt 4.4) sowohl in Bezug auf die An-
triebsregelung als auch in Bezug auf die Zerspankräfte simuliert werden. Hierbei sind 
die Relativverhältnisse an den Systemein- und -ausgängen zu berücksichtigen. 

Jede Kraft ruft eine Gegenkraft hervor (Actio = Reactio) und wirkt am Systemeingang 
daher als gegengerichtetes Kräftepaar. Beispielsweise wirkt das elektromotorische 
Moment eines Servomotors in jeweils gegensätzlicher Richtung sowohl auf den Rotor 
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als auch auf den Stator. Ebenso stellen die Zerspankräfte bei einer Werkzeugmaschine 
ein gegengerichtetes Kräftepaar zwischen Werkzeug und Werkstück dar (WECK &
TEIPEL 1977, ALBERTZ 1995, ZÄH 1995). Als Systemeingänge sind in diesen Fällen 
also jeweils zwei Strukturfreiheitsgrade I und J zu definieren und mit gegengerichteten 
Kräften FI und FJ zu belasten: 

FFFF JI ,  (117, 118) 

Entsprechendes gilt für die Systemantworten, welche in der Regel als Relativbewe-
gungen zu betrachten sind. Beispielsweise ergibt sich der Positionsmesswert für die 
Lageregelung durch die Position des Abtastkopfes relativ zur Maßverkörperung. Eben-
so ist in Bezug auf den Zerspanprozess nur die Bewegung des Werkzeugs relativ zum 
Werkstück relevant. Für die Relativverschiebungen x zweier Strukturfreiheitsgrade K
und L am Systemausgang gilt: 

LK xxx  (119) 

Für die Übertragungsstrecke zwischen dem Systemeingang IJ und dem Systemaus-
gang KL gilt gemäß Gl. (27): 
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Aus den Gln. (117) bis (120) folgt für die Relativverlagerung x:
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Die in Klammern stehende Verrechnung der Übertragungsfunktionen zwischen den 
Eingangsfreiheitsgraden I, J und den Ausgangsfreiheitsgraden K, L ist die Relativ-
Übertragungsfunktion NR,KL/IJ. Für diese gilt mit den Gln. (34) und (32): 
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IJKLR 2/,  (122) 

Diese Übertragungsfunktion kann z. B. die mechanische Übertragungsstrecke zwi-
schen dem Servomotor (Eingang IJ) und dem Positionsmessgerät (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 Positionsmessgerät direkt 
auf der Motorwelle montiert ist. Auch die Relativnachgiebigkeit zwischen dem Tool 
Center Point und der Zerspanstelle am Werkstück beschreibt in Bezug auf die 
Zerspankräfte ein kolloziertes System. Wegen K = I, L = J folgt aus Gl. (122) für die 
Relativ-Übertragungsfunktion NR,IJ/IJ eines kollozierten Systems: 
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In analoger Weise sind auch die Mobilitäts- und Inertanzfunktionen bei Relativ-
Übertragungssystemen zu behandeln. 

5.7 Zusammenfassung

In den vorhergehenden Abschnitten wurde ein Konzept zur FEM-Modellierung von 
Werkzeugmaschinen-Gestellstrukturen mit integrierten Antriebssträngen 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 ergänzt werden können. Ein Kernbestandteil des Modellierungskonzep-
tes ist die FEM-Formulierung für Kugelgewindetriebe. Damit wird die elastische Bin-
dung zwischen der Vorschubspindel und der Mutter unter Berücksichtigung der 
Schraubeigenschaft des Kugelgewindetriebes sehr realitätsnah im Modell abgebildet. 
Dies ermöglicht es, das dynamische Verhalten der Antriebsstrang- und Gestellstruktu-
ren gekoppelt zu simulieren. 

Der Modellbaustein zur Parametrierung der Achsbaugruppen gestattet es darüber hin-
aus, die Positionen der Vorschubachsen automatisiert zu verändern. Somit können auf 
effiziente Art und Weise auch Arbeitsraumstudien durchgeführt werden. Diesbezüg-
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 für bestehende Konstruktions- und Berechnungsumge-
bungen in der Werkzeugmaschinenentwicklung dar. Für strukturmechanische Berech-
nungen im Rahmen der Gestellkonstruktion erzeugte Modelle können weiter verwen-
det werden und bilden somit den Ausgangspunkt für alle in dieser Arbeit beschriebe-
nen Modellierungs- und Berechnungsschritte. 

Die Vorschubachsen werden durch die vorgeschlagene Modellbildung nicht mecha-
nisch gefesselt. In den Lösungen der Bewegungsgleichungen sind deshalb auch Starr-
körperbewegungen enthalten. Dies ist im Hinblick auf die spätere 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 Führungsbewegungen erlaubt. Allerdings erfordert die entkoppelte Darstel-
lung der Bewegungsgleichungen eine besondere Behandlung der durch die Starrkör-
permoden dissipierten Energie. Ein Vorschlag hierzu wurde diskutiert. 

Im folgenden Kapitel wird die Modellierung des mechatronischen Gesamtsystems be-
handelt. Dazu wird zunächst die Modellbildung der Regelung und der elektrischen 
Antriebe erläutert. Anschließend wird das FEM-Modell der Maschine zur Beschrei-
bung der mechanischen Übertragungsstrecken verwendet. Deren Verhalten kann durch 
Relativ-Übertragungsfunktionen dargestellt werden, die, wie gezeigt, unter Berück-
sichtigung der Relativbeziehungen an den Systemein- und -ausgängen zu bestimmen 
sind.
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6 Modellbildung des mechatronischen Systems 

6.1 Überblick 

Zur Modellbildung des mechatronischen Gesamtsystems wird die für regelungstechni-
sche Systeme übliche Darstellung der Wirkstruktur durch Blockschaltbilder verwen-
det. Das dynamische Verhalten der hier betrachteten Systeme wird im Wesentlichen 
geprägt durch die Übertragungseigenschaften der Lageregelung, der elektrischen An-
triebe und des mechanischen Systems sowie durch die Wechselwirkungen dieser Teil-
systeme im Regelkreis. Für die durchzuführende Modellbildung wird das System 
„Werkzeugmaschine“ somit in die genannten Teilsysteme zerlegt und das in Bild 41 
dargestellte Blockschaltbild als Grundstruktur des Modells definiert. 

…
…

Achse 1
Achse 1

Gestell & Antriebsstränge

xs

Regelung
Elektrische

Antriebe

Mechanisches
System

Lage-Sollwert

Lage

Drehzahl

Motorstrom

Motor-
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Motor-
momentMotor-

spannung
Motor-

spannung
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Lage

Drehzahl

Us

Iinixi

MM

Regelungstechnische Übertragungsglieder Ordnungsreduziertes FEM-Modell

TCP
TCP

FZ
xZ

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 Motorströme I die Sollwerte Us der zur 
Ansteuerung der elektrischen Antriebe erforderlichen Motorspannungen. Das nachfol-
gende Modell der elektrischen Antriebe bildet diese auf Motormomente MM am Ein-
gang des mechanischen Systems ab. Die sich dabei einstellenden Motorströme Ii wer-
den an den Eingang der Regelung zurückgegeben. 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 
zurückgeführt. Über eine Störgrößenschnittstelle können dabei auch Störkräfte FZ,
z. B. Zerspankräfte am Tool Center Point (TCP), eingeleitet und die resultierenden 
Bewegungen xZ der Störfreiheitsgrade, z. B. Relativbewegungen zwischen Werkzeug 
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und Werkstück, ausgegeben werden. In vektorisierter Darstellung beschreiben die 
Modellblöcke 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 für die Modellbildung 
der einzelnen Teilsysteme in den folgenden Abschnitten dar. 

Die Wirkstrukturen der Regelung und der elektrischen Antriebe können nach rege-
lungstechnischen Gesichtpunkten mit elementaren Übertragungsgliedern 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 möglichst genau abbilden und alle 
- auch lokale - Effekte, welche die Reglerdynamik beeinflussen können, enthalten. 
Diesen Zweck erfüllen FEM-Modelle, die nach der in Kapitel 5 entwickelten Methode 
erstellt werden und somit das Strukturverhalten sowohl des Maschinengestells als auch 
der Antriebsstränge detailliert und in geschlossener Form beschreiben. Diese Modelle 
besitzen einen hohen Detaillierungsgrad und müssen, um akzeptable Rechenzeiten zu 
ermöglichen, in der Ordnung reduziert werden. Die Vorgehensweise hierzu wird in 
Abschnitt 6.5 entwickelt. Das ordnungsreduzierte Gleichungssystem des FEM-
Modells kann anschließend 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 Über-
führung der mechatronischen Systemgleichungen in den Frequenzbereich auf höchst 
effiziente Art und Weise (Abschnitt 6.7). 

6.2 Regelung 

6.2.1 Grundstruktur 

Das Modell der Regelung muss den für das dynamische Verhalten der Maschine we-
sentlichen Aufbau der eingesetzten Antriebsregelung abbilden. In Bezug auf die bei 
Werkzeugmaschinen übliche Kaskadenregelung (Abschnitt 2.1.3) muss das Modell 
primär den proportional verstärkenden Lageregler (P-Regler) und die unterlagerten 
Drehzahl- und Stromregler mit Proportional- und Integralanteil (PI-Regler, Abschnitt 
6.2.2) beinhalten. Während die spezifische Konfiguration einer Regelung im Einzelnen 
anhand der Projektierungs- und Inbetriebnahmeunterlagen des jeweiligen Steuerungs-
herstellers abzuleiten ist, zeigt Bild 42 ein auf viele Anwendungsfälle übertragbares 
Reglermodell. Dieses kann, wie dargestellt, neben den Regelgliedern auch Sollwertfil-
ter (Abschnitt 6.2.3) berücksichtigen. Begrenzungsglieder haben auf das Betriebsver-
halten im linearen Bereich keinen Einfluss und erübrigen sich daher bei der Simulati-
on.
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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 für diesen Regler ist 
das verzögerungsfreie Ansprechen des Proportionalanteils (P-Anteil) auf die Regeldif-
ferenz (Eingangsgröße u), während der Integralanteil (I-Anteil) gewährleistet, dass 
diese in einer endlichen Zeit zu Null geregelt wird. 

KP KA y

NT

1
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+

+
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Proportionalanteil

Integralanteil

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 Eingangsgröße u (Regeldifferenz) und der 
Ausgangsgröße y (Stellgröße) kann in der Form einer Zustandsdifferenzial- und einer 
Ausgangsgleichung angeschrieben werden: 

u
T

KK
z

N

AP  (124) 

uKKzy AP  (125) 

Die Normierung des Proportionalbeiwertes KP durch einen Anpassungsfaktor KA ist 
üblich, um die Reglerparameter unterschiedlicher Antriebskonfigurationen, z. B. mit 
verschiedenen Getriebeübersetzungen, Spindelsteigungen, Drehmomentkonstanten 
oder Massen, vergleichbar zu machen. PI-Regler werden bei Werkzeugmaschinen nur 
in den unterlagerten Regelkreisen zur Regelung der Drehzahlen und der Motorströme 
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eingesetzt, da durch den Integralanteil die Gefahr des Überschwingens besteht. In Be-
zug auf die Positionsregelung muss dieses Verhalten aus Gründen der Arbeitsgenauig-
keit ausgeschlossen werden. Die Lageregler werden daher als reine P-Regler, d. h. oh-
ne Integralanteil, ausgeführt. Die Gleichung dieses Reglers beschränkt sich dement-
sprechend auf den proportionalen Zusammenhang zwischen der Eingangsgröße u (La-
gedifferenz) und Ausgangsgröße y (Drehzahl-Sollwert): 

uKKy AV  (126) 

Hierbei wird für den Proportionalbeiwert des Lagereglers die bei Werkzeugmaschinen 
gebräuchliche Bezeichnung KV (Geschwindigkeitsverstärkungsfaktor) verwendet. Der 
Anpassungsfaktor KA rechnet in diesem Fall den Geschwindigkeits-Sollwert in eine 
Motordrehzahl um. 

6.2.3 Führungsgrößenfilter

Führungsgrößenfilter beeinflussen das Verhalten einer Regelung unmittelbar bzw. sind 
gerade hierzu vorgesehen und auszulegen. Die Berücksichtigung von Filtern im Rah-
men einer Simulation orientiert sich am Anwendungsfall. Bei der Nachrechnung von 
bestehenden Systemen müssen sie berücksichtigt werden, um das gegebene Übertra-
gungsverhalten realistisch abzubilden. Zur Vorherbestimmung und Optimierung von 
mechatronischen Systemeigenschaften in der Konstruktionsphase sind Filter jedoch 
weniger zweckmäßig, da Filter auf das Verhalten des mechanischen Systems abge-
stimmt und Resonanzphänomene somit vor dem Filterentwurf erkannt und analysiert 
werden müssen. Da Filter das Leistungspotential von Systementwürfen aber nicht er-
weitern, sondern lediglich ausschöpfen, sind mechanische Resonanzen zunächst durch 
konstruktive Maßnahmen zu behandeln, bevor eine Bedämpfung auf regelungstechni-
schem Weg in Erwägung gezogen wird. Darüber hinaus müssen für den Filterentwurf 
die Übertragungseigenschaften des mechanischen Systems exakt bekannt sein, wes-
halb die deduktive Modellbildung im Allgemeinen nicht ausreichend und eine experi-
mentelle Identifikation der Systemeigenschaften notwendig sein dürfte. 

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 häufig zum Einsatz und dienen der Unterdrü-
ckung von hochfrequenten Störungen. 
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Bild 44: Tiefpassfilter 
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Das Verhalten eines PT1-Filters mit der Grenzfrequenz 0, der Eingangsgröße u und 
der Ausgangsgröße y wird gemäß Bild 44 (a) durch eine Differenzialgleichung erster 
Ordnung beschrieben (FÖLLINGER 1994). Diese lautet in Zustandsraumdarstellung: 

011 PTPT zuz  (127) 

1PTzy  (128) 

Eine Laplace-Transformation liefert die Übertragungsfunktion HPT1 des PT1-Filters: 

0

0
1

s
sH PT  (129) 

Für PT2-Filter mit der Grenzfrequenz 0 und dem Lehr’schen Dämpfungmaß DL gel-
ten Differenzialgleichungen zweiter Ordnung. Mit den Zustandsvariablen 2PTz  und 

2PTz  können diese nach Bild 44 (b) in Zustandsraumdarstellung direkt angeschrieben 
werden:
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Wie die Überführung in den Bildbereich zeigt, hat die Übertragungsfunktion des PT2-
Filters die folgende Form: 
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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 
erwähnt, werden in den Vorschubantrieben von Werkzeugmaschinen heute überwie-
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 Übertragungsver-
halten mit der anliegenden Motorspannung als Eingangsgröße und dem Motormoment 
als Ausgangsgröße. Der Motorstrom ist als Regelgröße an den Eingang des Stromreg-
lers zurückzuführen und wird daher als zweite Ausgangsgröße ausgeleitet. 

Die Eigenschaften der an einem Servo-Umrichter betriebenen Synchronmaschine sind 
in verschiedener Hinsicht mit jenen der Gleichstrommaschine vergleichbar. Insbeson-
dere die Transformation der Phasenströme Ia, Ib und Ic in die Komponenten des feld-
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orientierten, im Stator umlaufenden d-q-Koordinatensystems (Bild 45) führt zu einem 
expliziten Zugriff auf die momenten- und feldbildenden Anteile Iq bzw. Id der Motor-
ströme. Bei der permanenterregten Drehstrommaschine läuft das feldorientierte d-q-
Koordinatensystem nicht nur feldsynchron (Feldwinkel ), sondern auch rotorfest um 
und kann so gewählt werden, dass die d-Achse mit der Vorzugsachse des Polradflusses 
zusammenfällt. Bei Erfassung der Rotorwinkellage durch einen Drehgeber gewährleis-
tet dies eine feldorientierte Regelung der Phasenströme, die so geführt wird, dass der 
Ständerstromvektor senkrecht zum Polradfluss steht und keinen Anteil zum Flussauf-
bau, sondern nur zur Bildung des Drehmomentes stellt (QUANG 1993). Da der feldbil-
dende Strom Id somit gleich Null ist, verbleibt im regelungstechnischen Modell ledig-
lich die Regelung des momentenbildenden Stromes. 
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Bild 45: Ansteuerung und Aufbau der permanenterregten Synchronmaschine 

Anhand der blockorientierten Darstellung kann das Ein-/Ausgangsverhalten damit 
prinzipiell mit dem Modell der Gleichstrommaschine angenähert werden. Die Parame-
ter sind so zu wählen, 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 für die An-
kerwicklungen der Synchronmaschine und der Gleichstrom-Nebenschlussmaschine. 

Die Motorspannung UA fällt am Widerstand R und der Induktivität L der Spulenwick-
lungen ab. Unter Vernachlässigung 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 ändert (ZIRN 1996,
GROß U. A. 2000), gilt für die Spannungen im Ankerkreis: 

ILIRU A  (133) 
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Bild 46: Elektrische Ersatzschaltbilder des Synchron- und des Gleichstrommotors 

Oder in der Form einer Zustandsdifferenzial- und Ausgangsgleichung mit dem Motor-
strom I als Zustandsvariable zSM:

SMASM z
L

R
U

L
z

1
 (134) 

SMi zI  (135) 

Für das Motormoment MM gilt eine zweite Ausgangsgleichung mit der Drehmoment-
konstante KT des Motors: 

SMTM zKM  (136) 

Gemäß Gln. (134) bis (136) ergibt sich für den Servomotor das in Bild 47 dargestellte 
Blockschaltbild.
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Bild 47: Blockschaltbild des Servomotors 

Durch diese Modellbildung liegt für den Servomotor ein einfaches Ersatzmodell mit 
PT1-Verhalten vor, dessen Übertragungsfunktion HM man durch Laplace-Transforma-
tion der Gleichung (133) erhält: 

sRL

R
sH M

1

1
 (137) 
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6.3.2 Transistorsteller 

Der Transistorsteller schaltet die als Gleichspannung zwischengespeicherte elektrische 
Energie gemäß 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 Widerstände ein geglätteter, sinusförmiger Verlauf der 
Phasenströme einstellt. Das dynamische Verhalten des Wechselrichters hängt im We-
sentlichen von den Verzögerungszeiten ab, die sich durch die Schaltzeiten der Transis-
toren zuzüglich der durch die digitalen Signalprozessoren zur Berechnung der Schalt-
zeitpunkte benötigten Rechenzeit ergeben (BÜRGEL 2001). 

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

pf
TT

W

RT
2

1
 (138) 

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

1992).
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Bild 48: Blockschaltbild des Transistorstellers mit PT1-Verhalten 

Mit der Zustandsvariablen zTR für die Ankerspannung UA lautet die Gleichung des 
Transistorstellers in Zustandsraumdarstellung: 

TRs

T

TR zU
T

z
1

 (139) 

TRA zU  (140) 

6.4 Gleichungssystem der Regelung und der elektrischen 
Antriebe 

In diesem Abschnitt wird zunächst der aus der oben durchgeführten Modellbildung 
hervorgehende regelungs-/elektrotechnische Teil (Index: R) des Gleichungssystems 
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betrachtet (Bild 49). Der von einem FEM-Modell abgeleitete mechanische Teil und die 
Kopplung der beiden Gleichungssysteme werden in den darauf folgenden Abschnitten 
behandelt. 

…
…
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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 Verknüpfungen zwischen den Gliedern wird 
ein Gleichungssystem definiert, das in der kompakten Matrixschreibweise ebenfalls 
die Form einer Zustandsdifferenzial- und einer Ausgangsgleichung hat: 

iR

sR

iRsRRRR
,

,

,, u

u
BBzAz  (141) 

RRR zCy  (142) 

Hierbei ist AR die Systemmatrix und zR der Vektor der regelungs-/elektrotechnischen 
Systemzustände. 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 zR zusammengefasst werden. Für ein einfaches Antriebssystem mit Kas-
kadenregelung sind dies die Zustände der Drehzahlregler (zDR), der Stromregler (zSR),
der Transistorsteller (zTR) und der Servomotoren (zSM):

TT
SM

T
TR

T
SR

T
DRR zzzzz :  (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 (xs, xi, ni) an. Im Hinblick auf 
eine übersichtliche Darstellung der Messgrößenrückführung bei der späteren Kopplung 
mit dem mechanischen Gleichungssystem werden die Soll- und Istwerte hier, wie von 
BERKEMER (2003) vorgeschlagen, über separierte Eingangsmatrizen BR,s und BR,i ge-
trennt eingeleitet. Entsprechend teilen sich auch die Eingangsgrößen auf zwei Ein-
gangsvektoren uR,s und uR,i auf: 
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T
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T
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T
ssR nxuInxu :und: ,,  (144, 145) 
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Gegenüber den vorhergehenden Darstellungen (z. B. Bild 42 und Bild 49) sind hier 
zusätzliche Eingänge für Drehzahl- und Stromsollwerte ns bzw. Is eingeführt. Diese 
ermöglichen Analysen der unterlagerten Regelkreise durch Deaktivierung der äußeren 
Regler im Modell. Im Blockschaltbild sind dazu die in Bild 50 eingezeichneten Schal-
ter S1 und S2 vor den unterlagerten Reglern vorgesehen. Ferner dienen die Eingänge ns

und Is der Einleitung von Vorsteuergrößen, die in diesem Fall über die Schalter Vn

bzw. VI an den jeweiligen Reglereingängen aufschaltbar sind. 
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Dreh-
zahl-
regler

Strom-
regler

Tran-
sistor-
steller

Servo-
motorxs

ns

Is

xi

ni

Ii

S2 S1 MM
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Bild 50: Reglermodell mit Schaltern S1 und S2 zum Aktivieren und Deaktivieren der 
Regelkreise sowie Vn und VI zur Aufschaltung von Vorsteuergrößen 

Der Ausgangsvektor yR enthält die Motormomente MM, die über die Ausgangsmatrix 
CR ausgeleitet werden: 

MR My :  (146) 

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

+
uR,s + s

1

AR

CR

Regelung

BR,iuR,i

-

Rz Rz
yRBR,s

Bild 51: Zustandsraumdarstellung des regelungs-/elektrotechnischen 
Gleichungssystems



6.5 Mechanisches System 

93

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 zunächst 
in der Form des gewöhnlichen Differenzialgleichungssystems zweiter Ordnung (Gl. 
2). Die Erzeugung der Massenmatrix M und der Steifigkeitsmatrix K erfolgt dabei 
durch das FEM-Programm. Die Dämpfungsmatrix D kann durch den in Abschnitt 4.3 
beschriebenen proportionalen Dämpfungsansatz konstruiert werden. Praktikabler ist 
allerdings, wie ebenfalls in Anschnitt 4.3 erläutert, die direkte Eingabe modaler Dämp-
fungswerte nach dem Übergang auf modale Koordinaten (Abschnitt 6.5.2). 

MM,Z

MM,X

MM,Y

xi,Z

ni,Z

xi,X

ni,X

xi,Y

ni,Y

FZ

xZ

TCP

uM,S yM,S

uM,A yM,M

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

Für die Einbindung der Bewegungsgleichungen des mechanischen Systems in das me-
chatronische Gesamtmodell und die gemeinsame Lösung des gekoppelten Gleichungs-
systems wird geeigneter Weise die transformierte Darstellung der Gleichungen im Zu-
standsraum verwendet. Hierzu werden für die Lagen x und die Geschwindigkeiten x
die Zustandsvariablen z1 bzw. z2 eingeführt und somit das Differenzialgleichungssys-
tem zweiter Ordnung (Gl. 2) in ein System erster Ordnung überführt: 
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Der Index M kennzeichnet das mechanische System mit der Systemmatrix AM und 
dem Zustandsvektor zM:
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Im Hinblick auf die Kopplung des Gleichungssystems mit dem der Regelung werden 
die seitens der Antriebe anliegenden Motormomente MM und äußere Störkräfte FZ, die 
bei Werkzeugmaschinen typischerweise an der Zerspanstelle (TCP) wirken, über die 
Eingangsvektoren uM,A und uM,S getrennt eingeleitet (Bild 52): 

ZSMMAM FuMu :,: ,,  (150, 151) 

Mit den Eingriffsmatrizen EA und ES zur formalen Aufschaltung der Antriebs- bzw. 
Störkräfte auf die betreffenden mechanischen Knotenfreiheitsgrade lauten die Ein-
gangsmatrizen BM,A und BM,S:
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1,1, ,  (152, 153) 

In analoger Weise werden am Ausgang des mechanischen Systems die an die Rege-
lung zurückgeführten Messgrößen (Lagen xi und Drehzahlen ni) und die Bewegungen 
xz an der Zerspanstelle in zwei separate Ausgangsvektoren yM,M bzw. yM,S ausgeleitet 
(Bild 52): 
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y :,: ,,  (154, 155) 

Mit den Abgriffsmatrizen SM und SS zur formalen Ausleitung der Messgrößen bzw. 
der Bewegungen an den Störstellen stellt sich die Ausgangsgleichung des mechani-
schen Systems dementsprechend mit zwei Partitionen und den Ausgangsmatrizen CM,M

(Messgrößenausgang) und CM,S (Störstellenausgang) dar: 
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Bild 53 zeigt das Blockschaltbild der in den Zustandsraum transformierten Bewe-
gungsgleichungen (147, 156). Über den Antriebseingang uM,A und den Messgrößen-
ausgang yM,M kann das Gleichungssystem mit dem regelungs-/elektrotechnischen Mo-
dell (Bild 49) bzw. mit dessen Gleichungssystem (Bild 51) gekoppelt werden. 

Der Störstellenein-/-ausgang (uM,S, yM,S) kann zur Analyse des Störübertragungsverhal-
tens der Regelkreise oder der dynamischen Relativnachgiebigkeit zwischen Werkzeug 
und Werkstück verwendet werden. Darüber hinaus können über diese Schnittstelle 
auch nichtlineare Zerspan- oder Reibkraftmodelle mit Rückkopplungseffekten ange-
schlossen und damit z. B. die Stabilität von Zerspanungsprozessen bzw. das Verhalten 
der Maschine unter betriebsähnlichen Lasten abgeschätzt 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, können die mit der FEM erzeugten Differenzialgleichungen 
zweiter Ordnung (Gl. 2) durch Modaltransformation (Abschnitt 4.2) in Diagonalform 
(Gl. 13) gebracht und somit entkoppelt werden. Für den Fall, dass sämtliche Eigenwer-
te des Originalsystems in die modale Darstellung übernommen 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. Darüber hinaus bietet sie die Möglichkeit, den Beitrag jedes ein-
zelnen Eigenwertes zur Gesamtlösung eines Systems mit vorhandener rechter Seite 
getrennt zu bewerten (siehe Abschnitt 6.5.3) und durch Vernachlässigung von Teillö-
sungen schwacher Intensität die Dimension des Gleichungssystems erheblich zu redu-
zieren (siehe 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 (Gln. 147, 156) durch Transformation in Jor-
dan’sche Normalform und die anschließende Trennung des Systems nach dominanten 
und nicht-dominanten Eigenwerten vor. Demgegenüber 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 anknüpfend die Überführung des dominanten Systemteils in 
die Zustandsraumdarstellung (Abschnitt 6.5.4). Dadurch kann bei der Entkopplung des 
Gleichungssystems auf die speziell für FEM-Anwendungen entwickelten Verfahren 
zur Lösung der typischerweise hochdimensionalen Eigenwertprobleme mit dünn be-
setzten Matrizen zurückgegriffen werden, was eine hohe Effizienz des Reduktionsver-
fahrens gewährleistet. Zunächst sei aber die Form des zu erzeugenden Gleichungssys-
tems näher betrachtet. 

Eine zu den Gln. (147, 156) gleichwertige Darstellung der Bewegungsgleichungen
kann aus den oben genannten Gründen durch Überführung der diagonalisierten Bewe-
gungsgleichungen (13) in den Zustandsraum erzeugt werden. Das Vorgehen ist analog 
zu Abschnitt 6.5.1. Den Zustandsvektor zQ bilden nun jedoch die modalen Lagen q
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und Geschwindigkeiten q ; die Systemmatrix AQ erhält durch Einsetzen der modalen 
Massen-, Dämpfungs- 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: 

D

I0

DMKM

I0
A

q

q
z ~~~~~,

211QQ  (159, 160) 

Da die Systemzustände zQ und der Systemoperator AQ nun im generalisierten Koordi-
natensystem  beschrieben sind, müssen auch die an den Antriebs- und Störgrößen-
eingängen uM,A bzw. uM,S anliegenden Kräfte und Momente in dieses Koordinatensys-
tem transformiert werden. Dies erfolgt analog zur rechten Seite (Gl. 17) des Differen-
zialgleichungssystems zweiter Ordnung (Gl. 13) an den Eingriffmatrizen EA bzw. ES

innerhalb der Eingangsmatrizen BQ,A und BQ,S:

S
T

S
TSQ

A
T

A
TAQ E

0

EM

0
B

E

0

EM

0
B

1,1, ~,~  (161, 162) 

Die Rücktransformation der ausgeleiteten Zustände in kartesische Koordinaten wird 
entsprechend an den Mess- und Störstellenausgängen CQ,M bzw. CQ,S durchgeführt: 

0

0
SC

0

0
SC T

SSQ
T
MMQ ,, ,  (163, 164) 

Damit lauten die Zustandsdifferenzial- und die Ausgangsgleichung des mechanischen 
Systems mit blockweise diagonaler Systemmatrix in modalen Koordinaten: 

SM

AM

SQAQQQQ
,

,

,, u

u
BBzAz  (165) 

Q
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SM

MM
z

C

C

y

y

,

,

,

,
 (166) 

Die zum Erzeugen der Block-Diagonalform benötigten Eigenwerte 2 und Eigenvek-
toren  liefert der FEM-Solver durch die Lösung des zu Gl. (4) gehörenden Eigen-
wertproblems (Gl. 5). 

6.5.3 Dominanzanalyse 

Die Beurteilung der Dominanz von Eigenwerten nach dem Litz’schen Verfahren stützt 
sich auf ein-/ausgangsgewichtete Dominanzindizes. Für eine entsprechende Domi-
nanzbewertung der entkoppelten Systemgleichungen zweiter Ordnung (Gl. 13) wird 
das Übertragungsverhalten des Systems betrachtet. Gemäß Gl. (34) erhält man für ei-
nen Übertragungspfad vom Eingang l zum Ausgang k die Übertragungsfunktion 
Nkl(j ) als Überlagerung der Beiträge der einzelnen Moden i:

2

2

,

2

21

1
mit

ii

iL

ii

i

liki
kl

Dj

jS

i

jSjN  (167, 168) 
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Der i-te Summand in Gl. (167) ist vom i-ten Eigenwert verursacht. Der für die Dyna-
mik verantwortliche Standardfrequenzgang Si beschreibt unabhängig vom Ort der 
Krafteinleitung bzw. des Messgrößenabgriffs das PT2-typische Tiefpassverhalten des 
jeweiligen Kenn-Systems. Er ist für stabile Eigenwerte (DL,i  0) - und nur solche tre-
ten bei der Betrachtung des rein mechanischen Systems auf - beschränkt, überträgt 
quasi-statische (  0) Eingangsgrößen (quasi) unverstärkt und erzeugt bei der jewei-
ligen Eigenfrequenz i eine betragsmäßig maximale Antwort: 

iL

iii

iL

i
D

jSS
D

S
,, 2

1
,10,

2

1
0  (169, 170, 171) 

Die Intensität des Summanden innerhalb der Übertragungsfunktion hängt vom Quo-
tienten vor dem Standardfrequenzgang, dem Kenn-Systemverhältnis NK,kli, ab: 

2, 0
i

liki
klikliK NN  (172) 

Die Kenn-Systemverhältnisse NK,kli entsprechen den Litz’schen Übertragungsdomi-
nanzen und liefern eine quantifizierende Aussage über die Beteiligung der einzelnen 
Eigenwerte an einem Übertragungsvorgang. Mit der Einschränkung auf reelle Eigen-
werte 2

i  ist der Quotient NK,kli ein direktes Vergleichsmaß für die Dominanz der Ei-
genwerte. Sein Betrag ist tendenziell klein für Eigenwerte mit großem Abstand von 
der Imaginärachse. Er kann aber auch gegen Null gehen, wenn das Residuum ( ki li)
verschwindet. Dies ist dann der Fall, wenn der Eigenvektor i an der Eingangskoordi-
nate l und/oder an der Ausgangskoordinate k eine verschwindende Komponente hat. In 
diesen Fällen ist der modale Zustand qi durch die Ein-/Ausgangskoordinaten l und k
nicht steuerbar bzw. nicht beobachtbar. Der Quotient NK,kli ist also ein kombiniertes 
Maß, erstens für die globale Dominanz des Eigenwertes 2

i  hinsichtlich seines Ab-
standes von der Imaginärachse, zweitens dafür, wie gut der Zustand qi vom Eingang l
aus steuerbar und drittens zugleich am Ausgang k beobachtbar ist (LITZ 1979). 

Gemäß Gl. (172) quantifiziert das Kenn-Systemverhältnis NK,kli den Beitrag des Ei-
genwertes zur statischen (  = 0) Systemantwort. Die statische Gesamtantwort 
Nkl( =0) der Übertragungsstrecke l-k ist durch die Summe der statischen Beiträge 
sämtlicher Eigenwerte definiert: 

i

NN kliKkl ,0  (173) 

Bezieht man das Kenn-Systemverhältnis NK,kli betragsmäßig auf diese Summe, so er-
hält man einen dem Litz’schen Dominanzgrad entsprechenden relativen Dominanzin-
dex rkli für den Anteil des Eigenwertes 2

i  an der statischen Systemantwort im Über-
tragungspfad l-k:

0

,

kl

kliK

kli
N

N
r  (174) 

Dieser Dominanzgrad ist zugleich ein bezogenes Maß für den statischen Fehler, der 
bei der Ordnungsreduktion durch Vernachlässigung des jeweiligen Eigenwertes ge-
genüber dem Originalsystem erzeugt wird. Hinsichtlich der spektralen Beteiligung 
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eines Eigenwertes 2
i  ist das Resonanzverhalten (  = i) zu betrachten. Für die Reso-

nanznachgiebigkeit NR,kli des i-ten Eigenwertes gilt gemäß Gl. (167, 168): 

2
,

,
2 iiL

liki
iklikliR

D
jNN  (175) 

Die dämpfungsabhängige Resonanznachgiebigkeit NR,kli ist der betragsmäßig maxima-
le Fehler, der durch Wegfall des Eigenwertes i

2 im Übertragungsspektrum der Stre-
cke l-k verursacht wird. 

Beim Wegfall des Eigenwertes 2
i  stellt der betragsmäßige Quotient der Resonanz-

nachgiebigkeit NR,kli des i-ten Eigenwertes zur statischen Gesamtnachgiebigkeit (Gl. 
173) aller Eigenwerte das Maximum des relativen spektralen Fehlers skli dar: 

0

,

kl

kliR

kli
N

N
s  (176) 

Zur Herleitung der Dominanzindizes wurden bei den oben durchgeführten Betrachtun-
gen Nachgiebigkeitsfrequenzgänge als Systemverhältnisfunktionen verwendet. Die 
Bewertung von Nachgiebigkeiten ist für Übertragungspfade sinnvoll, an deren Aus-
gang Verschiebungen gemessen werden. Im Hinblick auf die Berechnung ordnungsre-
duzierter Modelle für die Regelstrecken in Antriebsregelkreisen ist dies zum Beispiel 
an den Orten der Positionsmessung der Fall. Für die Regelkreise mit Geschwindig-
keits- oder Beschleunigungsmessung sind die Dominanzbetrachtungen in analoger 
Weise anhand von Mobilitäts- bzw. Inertanzfrequenzgängen durchzuführen. Ausge-
hend von den Gln. (38, 39) bzw. (40, 41) erhält man dann anstelle von Gl. (172) Kenn-
Mobilitäten BK,kli bzw. Kenn-Inertanzen IK,kli als Dominanzmaße: 

likikliK

i

liki
kliK IB ,, ,  (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 (Gl. 173) über sämtliche Eigenwerte des Systems zu bilden sind. Die voll-
ständige Ausrechnung aller Eigenwerte ist jedoch bei den hier betrachteten großen 
Systemen wegen des beträchtlichen numerischen Aufwands nicht mehr praktikabel. 
Vielmehr wird auf Grund der oben dargestellten Kenntnis, dass die globale Dominanz 
der Eigenwerte mit zunehmender Entfernung von der Imaginärachse abnimmt, nur 
eine hinreichend große Zahl von Eigenwerten innerhalb eines bestimmten Frequenz-
bandes bestimmt und zur Dominanzanalyse mit anschließender Modenauswahl heran-
gezogen. Hier zeigt sich ein genereller Nachteil von modalen Ordnungsreduktionsver-
fahren: Der Reduktionsfehler gegenüber dem Originalsystem lässt sich bei hohen Sys-
temordnungen nicht quantifizieren. Die Fehlerangaben laut Gln. (174) und (176) be-
ziehen sich lediglich auf das Vergleichssystem, das sämtliche berechnete Eigenwerte 
enthält.
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6.5.4 Ordnungsreduktion 

Zur Durchführung der Ordnungsreduktion werden die Eigenwerte 2
i  nach ihren Do-

minanzgraden rkli (Gl. 174) in abnehmender Reihenfolge geordnet und der modale 
Verschiebungsvektor q, die Modalmatrix , die Eigenwertmatrix 2 und die modale 
Dämpfungsmatrix D

~
 in entsprechender Weise durch Zeilen-/Spaltenvertauschungen

umsortiert. Anschließend können die Matrizen in Blöcke mit dominanten (Index D)
und nicht-dominanten (Index N) Eigenwerten partitioniert werden: 

ND , 2

2
2

N

D

0

0
, (179, 180) 

N

D

q

q
q ,

N

D

D0

0D
D ~

~
~

. (181, 182) 

Die Matrizen werden anschließend 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-
nachlässigten (nicht-dominanten) Moden. Zur Automatisierung der Ordnungsredukti-
on kann für die kumulierten Dominanzgrade rN,kl der vernachlässigten Eigenwerte a 
priori eine obere Schranke rN,max festgelegt werden, die in keiner Übertragungsstrecke 
l-k überschritten werden darf: 

ND

Di

rrr kliklNN

1
,max,  (183) 

Die Entscheidung über 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 rD,kl der beibehaltenen Eigenwerte ein 
Maß für den Approximationsgrad der Übertragungsstrecke l-k im Vergleich zu einem 
System, das unter Beibehaltung aller berechneten Eigenwerte beschrieben wird: 

1

11
,

ND

i

r
D

i

rr klikliklD  (184) 

Wird nun nur der dominante Teil des Gleichungssystems in die block-diagonale Zu-
standsraumdarstellung (Gln. 165, 166) übernommen, erhält man den Zustandsvektor 
zD und die Systemmatrix AD mit reduzierter Ordnung (Index D):

DD
D

D

D
D D

I0
A

q

q
z ~,

2  (185, 186) 

Dementsprechend verbleiben an den Antriebs- und Störgrößeneingängen BD,A bzw. 
BD,S sowie an den Messgrößen- und Störstellenausgängen CD,M bzw. CD,S des reduzier-
ten Systems nur die Modaltransformationen für die beibehaltenen Moden D:
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S
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D
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AD E

0
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B ,, ,  (187, 188) 
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D
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0
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0
SC ,, ,  (189, 190) 

Damit liegen die Bewegungsgleichungen des mechanischen Systems nun als ord-
nungsreduziertes Differenzialgleichungssystem in Zustandsraumdarstellung mit einem 
bei gleichen Eingangsgrößen [ T

AM ,u T
SM ,u ]T approximierten Ausgangsvektor 

[ T
MM ,y T

SM ,y ]T vor: 
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BBzAz  (191) 
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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.

Dz Dz

+
uM,A + s

1

AD

CD,MBD,A

Mechanisches System (reduziert)

MMMM ,, yy

BD,S CD,S SMSM ,, yy

uM,S

+

Bild 54: Zustandsraumdarstellung des ordnungsreduzierten mechanischen Systems 
mit modalen Zuständen 

6.6 Gekoppelte Gleichungssysteme 

Für 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 Zusammenführung der beiden 
Gleichungssysteme (vgl. Bild 51 und Bild 54) im Zustandsraum. 
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yR= uM,A

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 MM werden an die Antriebseingänge uM,A des mechanischen 
Systems übertragen: 

MRAM Myu :,  (193) 

Die in den Ausgangsvektor MM ,y  des ordnungsreduzierten mechanischen Systems 
ausgeleiteten approximierten Messgrößen (Lagen ix  und Drehzahlen in ) werden an 
den Istgrößen-Eingang uR,i der Regelung zurückgeführt, während die approximierten 
Bewegungen Zx  der Störstellen in den Störstellenausgang SM ,y  ausgegeben werden: 

ZSM
i

i
MMiR xy

n

x
yu :,: ,,,  (194, 195) 

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

DMDiRsRsRRRR zCBuBzAz ,,,,  (196) 

SMSDRRADDDD ,,, uBzCBzAz  (197) 

Durch Sortieren der Terme nach Zustands- und Eingangsgrößen und Zusammenfassen 
aller Zustände des Gesamtsystems (Index G) im Zustandsvektor zG erhält man die Sys-
temmatrix AG des mechatronischen Systems: 
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Ebenso werden die Eingangsgrößen im Eingangsvektor uG zusammengefasst und die 
Eingangsmatrix BG gebildet: 
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Damit lautet das Zustandsdifferenzialgleichungssystem des mechatronischen Gesamt-
systems kompakt: 

GGGGG uBzAz  (202) 

Die Ausgangsgleichungen sind direkt aus Bild 55 abzulesen: 
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yzCy  (203, 204, 205) 

Damit ergibt sich für die Systemgleichungen des geregelten mechatronischen Gesamt-
systems das in Bild 56 dargestellte Blockschaltbild. Die Ein- und Ausgangsvektoren 
uG (Gl. 200) und yG (Gl. 204) enthalten neben den Führungsgrößen (Gl. 144) und den 
Regelgrößen (Gl. 194) auch Ein- und Ausgänge zur Darstellung des Übertragungsver-
haltens in Bezug auf äußere Störeinflüsse (Gln. 151, 195), z. B. durch den Zerspanpro-
zess.

Bei einem wie in Bild 50 schaltbaren Reglermodell hängen 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 
uR,s anliegenden Führungsgrößen auf die jeweiligen Reglereingänge. Dadurch können 
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. 
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Bild 56: Zustandsraumdarstellung des geregelten mechatronischen Gesamtsystems 

Die Störgrößenschnittstellen FZ bzw. Zx  sind zur Ein- und Ausleitung von Störkräften 
bzw. Systemantworten an Orten außerhalb der Regelkreise vorgesehen. Über diese 
Ein-/Ausgänge kann das Verhalten des mechatronischen Systems in Bezug auf äußere 
Störkräfte berechnet werden. Hierbei können auch nichtlineare Effekte ergänzt und 
deren Wechselwirkungen mit dem System simuliert werden. Beispiele hierfür sind 
Zerspankräfte mit regenerativen Kraftanteilen, die durch Schwingungen der Maschine 
verursacht und auf die Maschine rückgekoppelt werden (vgl. ZÄH & OERTLI 2004D),
oder nichtlineare Reibkräfte an tribologischen Kontaktstellen (z. B. Lager, Linearfüh-
rungen). Für jeden zu berücksichtigenden Störeffekt müssen entsprechende Ein- und 
Ausgänge an den jeweiligen Orten des mechanischen Systems vorgesehen werden. 
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6.7 Übertragungsfunktionen

Die Analyse des Übertragungsverhaltens des mechatronischen Systems erfolgt anhand 
von Übertragungsfunktionen, die durch die mechatronischen Systemgleichungen (202, 
203) definiert sind. Mit einem harmonischen Lösungsansatz gilt für die Gl. (202) das 
folgende Eigenwertproblem: 

0vAI iGi  (206) 

Dessen Lösung liefert die komplexen Eigenwerte i und Eigenvektoren vi des me-
chatronischen Systems (Gl. 202), die zur Eigenwertmatrix  und der Modalmatrix V
zusammengefasst werden: 

iidiag vV,  (207, 208) 

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

GG zVz ˆ  (209) 

Zur Unterscheidung von der Diagonalform der Differenzialgleichungssysteme zweiter 
Ordnung (Gl. 13) sind die generalisierten Größen des Systems erster Ordnung anstelle 
der Tilde (~) mit einem Dach-Symbol (^) gekennzeichnet. Damit lautet die Diagonal-
form des Gleichungssystems (202, 203): 

GGGGGGG BVBVAVuBzz 11 :ˆ,:mitˆˆˆ  (210, 211, 212) 

VCCzCy GGGGG :ˆmitˆˆ  (213, 214) 

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

ssss GGGG UBZZI ˆˆˆ  (215) 

ss GGG ZCY ˆˆ  (216) 

Umgeformt erhält man daraus für die Ausgangsgrößen: 

sss GGGG UBICY ˆˆ 1
 (217) 

Übertragungsfunktionen sind definiert als Verhältnisse der Ausgangs- zu den Ein-
gangsgrößen. Für Systeme mit mehreren Ein- und Ausgängen erhält man eine Über-
tragungsmatrix G(s):

GGGG ssss BICUYG ˆˆ 11  (218) 

Auf Grund der entkoppelten Form zerfällt die Übertragungsmatrix G(s) in Einzelsys-
teme erster Ordnung: 
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Infolge der komplexen Modaltransformationen in den Matrizen GB̂  und GĈ  (Gln. 212 
und 214) sind die Residuen dieser Partialbruchdarstellung komplex. Die für schwin-
gungsfähige Systeme erwarteten Teilsysteme zweiter Ordnung erhält man durch Zu-
sammenfassen der zueinander konjugiert komplexen Eigenwerte i  und *

i  mit 
i = i + j i:

iii
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,,,

2

ˆˆˆˆ BCBC
 (220) 

Hierbei ist 0,i die Eigenfrequenz des konjugiert komplexen Eigenwertepaares. Die 
Matrizen 0 und 1 enthalten ausschließlich reelle Koeffizienten, die sich aus den 
komplexen Ein- und Ausgangsmatrizen GB̂  und GĈ  sowie den komplexen Eigenwer-
ten i  ergeben. Mit den Polynomquotienten zweiter Ordnung (Gl. 220) als Summan-
den konjugiert komplexer Eigenwertepaare liefert Gl. (219) für jeden Übertragungs-
pfad des mechatronischen Systems einen Übertragungsfrequenzgang mit den für 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 Übertragungs-
eigenschaften der Servomotoren und der elektrischen Stellglieder sowie signalverar-
beitungstechnische Funktionen, wie z. B. Filter. Die mechanischen Übertragungsstre-
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 gewährleisten, 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 für 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 führt zu den mechatronischen Systemglei-
chungen. Durch die mathematisch geschlossene Form lassen sich die gekoppelten 
Gleichungssysteme sehr effizient lösen, z. B. durch Integration direkt im Zeitbereich. 

Kompaktere Darstellungen der dynamischen Systemeigenschaften liefern jedoch 
Übertragungsfunktionen, die man, wie gezeigt, durch Überführung des Gleichungssys-
tems in den Frequenzbereich erhält. Damit kann z. B. untersucht werden, welche Re-
sonanzfrequenzen in den Antriebsregelkreisen auftreten und wie sich die Schwingun-
gen durch Veränderung der Reglerbeiwerte oder durch Filter beeinflussen lassen. Dies 
ist eine typische Aufgabenstellung bei der Maschineninbetriebnahme, die nun durch 
Simulation gelöst 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 Simulation eines Antriebsversuchsstandes 

7.1 Beschreibung des Versuchsstandes 

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

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

Servomotor und Vorschubspindel:

Trägheitsmoment Motor 204·10-4 kg·m2

Trägheitsmoment Spindel 118·10-4 kg·m2

Torsionssteifigkeit Kupplung 2,7 104 Nm/rad
Axialsteifigkeit Spindellager 3,8 109 N/m

Kugelgewindetrieb:

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

Vorschubschlitten und Linearführungen:

Schlittenmasse 600 kg
Vertikalsteifigkeit Führungswagen 2 109 N/m
Lateralsteifigkeit Führungswagen 1,5 109 N/m
Verfahrweg 700 mm

X

Z

Bild 57: Antriebsversuchsstand und mechanische Parameter der X-Achse 

Kreuz- und Oberschlitten können auf Grund der kompakten Bauweise als starr be-
trachtet werden, ebenso wie das als geschweißte Stahlkonstruktion ausgeführte und 
mit Mineralbeton gefüllte 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 Bestätigung der Antriebs-
strangmodelle eignet. Das dynamische Verhalten resultiert bei diesem Aufbau im We-
sentlichen aus den bewegten Schlittenmassen und den Elastizitäten in den Antriebs-
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strängen. Dabei stellen insbesondere die Kupplungen und die Kugelgewindetriebe 
konzentrierte Nachgiebigkeiten dar. 

Die im Folgenden beschriebenen Verifikationsrechnungen wurden an der X-Achse 
durchgeführt, deren wesentliche mechanische Parameter im Bild 57 zusammengefasst 
sind. Zunächst werden das FEM-Modell der Vorschubachse und die damit berechneten 
Eigenfrequenzen und Eigenformen erläutert. 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 
Starrkörper modelliert. Im Bild zu erkennen ist der mit einem Trägheitstensor paramet-
rierte Schlittenschwerpunkt, vier Verbindungsknoten für die Linearführungen und ein 
Verbindungsknoten an der Stelle der Kugelgewindemutter. Das ebenfalls als starr be-
trachtete Maschinenbett ist dem Inertialraum zugeordnet. 

Motorwelle Kupplung

Vorschubspindel

Vorschubschlitten

Lager

Linearführungen

Kugelgewindetrieb

Balkenelemente Torsionsfeder

Balkenelemente

Starrkörper

Federelemente

Federelemente

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 repräsentiert. Die Lager und Linear-
führungen sowie die Kupplung sind mit Federelementen modelliert. Für 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 gemäß Abschnitt 4.2 berechneten Eigenfrequen-
zen und Eigenformen beschrieben. Besondere Dominanz (siehe Abschnitt 7.3) hin-
sichtlich des Übertragungsverhaltens 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
Nr.

Eigen-
frequenz 

Eigenform

1 0 Hz Starrkörpermode: 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, während die Kugelgewinde-
spindel eine dazu gegenphasige Drehschwingung ausführt. 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. 

Demgegenüber konzentriert sich die Formänderungsenergie 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 erfährt dabei eine leichte Axial-
dehnung. Durch die Schraubbewegung der Spindel relativ zur Mutter werden die Um-
laufkugeln im Kugelgewindetrieb kaum elastisch beansprucht. 

Die Übertragungsdominanz der Torsionseigenfrequenzen wird ersichtlich, wenn man 
Übertragungsfrequenzgänge zwischen der Motorwelle und den Messorten der Position 
oder Drehzahl betrachtet. Diese Frequenzgänge wurden gemäß Abschnitt 5.6 berech-
net. In Bild 59 ist beispielsweise der Mobilitätsfrequenzgang der Motorwelle mit Be-
zug auf das Motormoment als Bode-Diagramm dargestellt. Für die Frequenzgangbe-
rechnung wurde hier der modale Dämpfungsansatz gewählt (siehe Abschnitt 4.3) und 
alle Moden mit 5 % Lehr’scher Dämpfung bedämpft. Dieser Wert liegt in dem für 
Werkzeugmaschinen typischen Bereich von 2 bis 10 % (siehe z. B. SUMMER 1986) 



7 Simulation eines Antriebsversuchsstandes 

108

und führt in dem vorliegenden Fall, wie die weiter unten (Abschnitt 7.4) dargestellten 
Vergleiche zeigen, zu einer sehr guten Übereinstimmung der rechnerischen und expe-
rimentellen Ergebnisse. Die Eigenfrequenzen treten im Übertragungsfrequenzgang als 
Resonanzen auf, während sich etwas unterhalb dieser Frequenzen typische Tilgerfre-
quenzen zeigen. Bei letzteren Frequenzen verharrt der Ort der Messwertaufnahme in 
Ruhe, während sich die Schwingungsenergie in andere Bereiche der Struktur verlagert. 
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Bild 59: Mobilitätsfrequenzgang 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 rkli (Gln. 174). In Bild 60 sind die Dominanzindizes der 
ersten fünfzig Moden in Balkendiagrammen dargestellt. 

Das obere Diagramm zeigt die Dominanzindizes BK,kli (Kenn-Mobilität, Gl. 177) der 
mechanischen Übertragungsstrecke im Drehzahlregelkreis. Diese Strecke stellt ein 
kolloziertes System (Abschnitt 5.6) dar, mit dem Motormoment als Eingangsgröße und 
der Motordrehzahl als Ausgangsgröße. Da also der umgebende Regelkreis die Motor-
drehzahl als Eingangsgröße verwendet, wird für die Dominanzanalyse in diesem Pfad 
die Kenn-Mobilität der Motorwelle als Dominanzindex verwendet. Das Balkendia-
gramm zeigt, dass zur Simulation des Drehzahlregelkreises neben der Starrkörpermode 
(erste Mode bei 0 Hz, siehe Abschnitt 5.5) die dritte und die sechste Mode in das redu-
zierte Modell zu übernehmen sind. 

Das untere Balkendiagramm zeigt die Dominanzindizes NK,kli (Kenn-Nachgiebigkeit, 
Gl. 172) für den Lageregelkreis. Hier wird der Übertragungspfad von der Motorwelle 
zum Ort der Lagemessung am Vorschubschlitten betrachtet. Da dieses Übertragungs-
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system eine Positionsantwort ausgibt, wird in diesem Fall die Kenn-Nachgiebigkeit
des Schlittens mit Bezug auf das Motormoment als Dominanzmaß verwendet. Ver-
gleicht man die Dominanzzahlen der beiden Übertragungspfade, so fällt auf, dass die 
Übertragungsdominanz der sechsten Mode für den Lageregelkreis (unteres Diagramm) 
beinahe verschwindet. Diese Tatsache erklärt sich durch die niedrige Beobachtbarkeit 
dieser Mode am Ort der Lagemessung. Wie in Abschnitt 7.2 beschrieben, verhält sich 
der Schlitten bei der sechsten Eigenfrequenz (275 Hz) nahezu stationär. 
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Bild 60: Dominanzindizes für die Übertragungspfade zwischen der Motorwelle und 
den Messorten der Drehzahl und der Position 

Wäre mit dem hier diskutierten FEM-Modell z. B. ein einschleifiger Lageregelkreis zu 
simulieren, würde es dem unteren Diagramm gemäß genügen, neben der Starrkörper-
mode nur die dritte Mode beizubehalten. Aus Sicht der Systemsimulation der kaska-
dierten Lageregelung müssen aber alle Moden, die in irgendeinem Pfad wesentlich an 
Übertragungsvorgängen beteiligt sind, beibehalten werden. Im Fall der hier untersuch-
ten Vorschubachse sind dies neben der Starrkörpermode 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 
anschließend ein Vergleich der Berechnungsergebnisse mit entsprechenden Messer-
gebnissen durchgeführt. 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 (siehe Abschnitt 7.3) in der Ordnung reduziert und in Zustandsraumdarstellung 
mit dem Modell des kaskadierten Lageregelkreises gekoppelt (siehe Abschnitt 6.6). 

Die Antriebsregelung des realen Antriebsversuchsstands und das Simulationsmodell 
der Regelung wurden identisch parametriert. Sämtliche Sollwertfilter waren bei diesen 
Untersuchungen deaktiviert. Für die Messungen wurden die an die Steuerung zurück-
geführten Signale der an der Maschine installierten Messgeräte 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:

Proportionalbeiwert (Kv) 3,1 m/(min·mm)

Drehzahlregler:

Proportionalbeiwert (KP,n) 7 Nm·s/rad

Nachstellzeit (TN,n) 7,53 ms

Stromregler:

Proportionalbeiwert (KP,I) 8 V/A

Nachstellzeit (TN,I) 2 ms

Servomotor:

Wicklungswiderstand (R) 0,098 
Induktivität (L) 2,1 mH
Drehmomentkonstante (KT) 1,45 Nm/A

Transistorsteller:

Totzeit (TT) 0,3 ms
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Bild 61: Sprungantwort des Lagereglers für eine Regelkreiskonfiguration 

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

Bis auf den hier deaktivierten Lageregler wurden für diese Simulation die Regelkreis-
parameter aus Bild 61 beibehalten. Um einen Vergleich zwischen Simulation und 
Messung unter vergleichbaren Randbedingungen zu erhalten, wurde der simulierte 
Führungsfrequenzgang hier nicht, wie in Abschnitt 6.7 dargestellt, auf analytischem 
Weg über eine Polynombruchdarstellung berechnet. Stattdessen wurde das Simulati-
onsmodell, dem messtechnischen Vorgehen am physikalischen System entsprechend, 
mit bandbegrenztem Rauschen am Drehzahl-Sollwerteingang beaufschlagt und das 
Übertragungsspektrum durch Fast-Fourier-Transformation der Antwortsignale be-
stimmt. Um Haftreibungseffekte, die in der Simulation nicht berücksichtigt sind, an 
der realen Vorschubachse zu vermeiden, wurde das Anregungssignal bei der Ver-
suchsdurchführung mit einem Drehzahl-Offset überlagert. Dadurch wurden schwin-
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gungsverursachte Richtungswechsel, die mit kurzzeitigen Stillständen des Schlittens in 
den Umkehrpunkten einhergehen, vermieden. 
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Bild 62: Führungsfrequenzgang des Drehzahlreglers 

Der Vergleich der in Bild 59 und Bild 62 abgebildeten Mobilitäts- bzw. Führungsfre-
quenzgänge zeigt, dass sich die durch den Kugelgewindetrieb und die Kupplung verur-
sachten Eigenfrequenzen auch im Führungsverhalten des Drehzahlreglers als Tilger- 
und Resonanzstellen abbilden. Wie häufig 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 für 
die strukturmechanische Berechnung und für 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 erläutert. 

Für die messtechnische Verifikation der Simulationsergebnisse stand das in Bild 1 
(Seite 3) gezeigte Bearbeitungszentrum als Versuchsmaschine zur Verfügung. Die 
Maschine ist mit drei kartesischen und zwei rotatorischen NC-Achsen ausgerüstet und 
verfügt über einen Arbeitsraum von 800  700  600 mm. Die X-, Z- und B-Achse 
sind werkzeugseitig (WZ) angeordnet, werkstückseitig (WS) befinden sich die Y- und 
die C-Achse (Bild 1b). Die horizontal angeordneten Achsen X und Y bewegen den 
Fahrständer 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 Fräskopfes zwischen der vertikalen und der horizontalen Lage. Die Rund-
achse C positioniert das Werkstück bei einer Mehrseiten-Bearbeitung. Das Maschi-
nenbett ist mit hoher Eigensteifigkeit ausgeführt 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 durchgeführten Verifikationsrechnungen (Abschnitt 8.4) erläutert. In Abschnitt 
8.5 werden weitere Anwendungsmöglichkeiten 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. Über jeden der drei modellierten Antriebs-
stränge ist ein Regelkreis mit einem Regelungs- und einem elektrischen Antriebsmo-
dell geschlossen. 
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Maschinengestell
mit Antriebssträngen
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Bild 63: Mechatronisches Gesamtmodell des Bearbeitungszentrums 

Die Modellierung der Antriebsstränge 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 Fahrständer gelagert, vorge-
spannt und werden direkt angetrieben. Die Kugelgewindetriebe, die hier als Einzel-
muttern mit Vier-Punkt-Berührung ausgeführt sind, d. h. durch Übermaß der Umlauf-
kugeln vorgespannt werden, wurden durch die in Abschnitt 5.4 entwickelte Formulie-
rung beschrieben. Die wesentlichen mechanischen Parameter der Antriebsstränge 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 durchgeführten Simulationsuntersuchungen nur die diesbezüglich 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 (siehe 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 
berücksichtigt. Eine Auflistung der relevanten Parameter der Regelung und der elektri-
schen Antriebe ist dem Anhang beigefügt (Tabellen A2 bis A6). 
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8.3 Strukturmechanische Berechnung und Ordnungsreduktion 

Für 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 für jeden relevanten Übertragungspfad des mechanischen Systems 
eine Dominanzanalyse (siehe Abschnitt 6.5.3) durchgeführt wurde. Einen Gesamt-
überblick über die Dominanzgrade der ersten 100 Moden in allen 27 untersuchten Pfa-
den gibt die als Balkendiagramm dargestellte Dominanzmatrix (Bild 64). 
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Pfade: Motormoment Schittenposition

1: xi,X/MM,X
2: xi,Y/MM,X
3: xi,Z/MM,X

4: xi,X/MM,Y
5: xi,Y/MM,Y
6: xi,Z/MM,Y

7: xi,X/MM,Z
8: xi,Y/MM,Z
9: xi,Z/MM,Z

Pfade: Motormoment Schittenposition

1: xi,X/MM,X
2: xi,Y/MM,X
3: xi,Z/MM,X

4: xi,X/MM,Y
5: xi,Y/MM,Y
6: xi,Z/MM,Y

7: xi,X/MM,Z
8: xi,Y/MM,Z
9: xi,Z/MM,Z

10: ni,X/MM,X
11: ni,Y/MM,X
12: ni,Z/MM,X

13: ni,X/MM,Y
14: ni,Y/MM,Y
15: ni,Z/MM,Y

16: ni,X/MM,Z
17: ni,Y/MM,Z
18: ni,Z/MM,Z

Pfade: Motormoment Motordrehzahl

10: ni,X/MM,X
11: ni,Y/MM,X
12: ni,Z/MM,X

13: ni,X/MM,Y
14: ni,Y/MM,Y
15: ni,Z/MM,Y

16: ni,X/MM,Z
17: ni,Y/MM,Z
18: ni,Z/MM,Z

Pfade: Motormoment Motordrehzahl

19: xZ,x/FZ,x
20: xZ,y/FZ,x
21: xZ,z/FZ,x

22: xZ,x/FZ,y
23: xZ,y/FZ,y
24: xZ,z/FZ,y

25: xZ,x/FZ,z
26: xZ,y/FZ,z
27: xZ,z/FZ,z

Pfade: Zerspankraft Verlagerung TCP

19: xZ,x/FZ,x
20: xZ,y/FZ,x
21: xZ,z/FZ,x

22: xZ,x/FZ,y
23: xZ,y/FZ,y
24: xZ,z/FZ,y

25: xZ,x/FZ,z
26: xZ,y/FZ,z
27: xZ,z/FZ,z

Pfade: Zerspankraft Verlagerung TCP

10
20

Bild 64: Dominanzmatrix der ersten 100 Moden in 27 Pfaden für das untersuchte 
Bearbeitungszentrum 
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Von primärer Bedeutung für die Simulation der Antriebsregelkreise sind hierbei die 
Übertragungswege von den Servomotoren (MM,k, k: Achse X, Y, Z) zu den jeweiligen 
Orten der Drehzahl- (ni,l, l: Achse X, Y, Z) bzw. Positionserfassung (xi,l), d. h. zunächst 
zwei Pfade pro Antriebsstrang (k = l). Um auch Übersprecheffekte zwischen den An-
triebsregelkreisen, d. h. die Übertragung antriebserregter Schwingungen auf die Mess-
signale benachbarter Regelkreise, im reduzierten Modell zu bewahren, wurden ferner 
die Übertragungspfade von den Motoren zu den Sensoren der jeweils anderen Vor-
schubachsen (k l) in die Dominanzanalyse aufgenommen. Für die drei modellierten 
Antriebsstränge ergeben sich somit Übertragungswege zwischen drei Servomotoren 
und sechs Positionsmessgeräten 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 
Übertragungspfad mit Drehzahlmessung (ni,l/MM,k) oder mit Positionsmessung 
(xi,l/MM,k) handelt, Kenn-Mobilitäten (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 darüber hinaus die 
Kenn-Nachgiebigkeiten (Gl. 172) für den TCP ermittelt und als prozentuale Domi-
nanzgrade in die Ordnungsreduktion einbezogen. Dabei wurden neben den kollozier-
ten Systemverhältnissen für die drei Raumkomponenten auch die Kreuz-
Übertragungen zwischen den Raumrichtungen berücksichtigt (3 3-Übertragungsma-
trix). Hieraus resultieren für den TCP insgesamt neun Übertragungspfade (xZ,n/FZ,m;
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 Übertragungspfad l-k wird zunächst 
durch eine eigene Modenauswahl separat approximiert. Dabei werden die Eigenwerte 
nach den Dominanzgraden des jeweiligen Pfades sortiert und so viele Moden ausge-
wählt, bis der Approximationsfehler rN,kl (Gl. 183) in diesem Pfad unterhalb einer a 
priori festgelegten Schranke rN,max liegt (siehe Abschnitt 6.5.4). Die modale Basis des 
ordnungsreduzierten Modells ergibt sich anschließend als Vereinigungsmenge der 
pfadspezifischen Modensätze. Bei dem hier betrachteten Anwendungsbeispiel wurde 
die Ordnungsreduktion mit einer oberen Fehlerschranke von 2 % durchgeführt. Damit 
konnte die Modellgröße auf 56 modale Zustände, inkl. der drei Mechanismenmoden 
(siehe Abschnitt 5.5) für die nicht gefesselten Vorschubachsen, reduziert werden. 

In Bild 65 sind die Dominanzprofile für die mechanischen Übertragungsstrecken der 
X-, Y- und Z-Achs-Regelkreise dargestellt. Dies sind für jede Achse die Strecken zwi-
schen dem Servomotor und dem Drehgeber bzw. Positionsmessgerät. Der Vergleich 
mit den Dominanzprofilen des in Kapitel 7 berechneten Antriebsversuchsstands (Bild 
60) zeigt, dass durch die integrierte Modellierung der Antriebsstränge im Verbund mit 
einer elastischen Gestellstruktur deutlich mehr Moden im Übertragungsverhalten der 
Antriebsstränge in Erscheinung treten, als dies bei der isolierten Betrachtung eines 
Antriebsstranges mit starrer Schlittenmasse der Fall ist. Während sich im Fall des An-
triebsversuchsstands die Annahme ideal starrer Gestellkörper als gerechtfertigt erwie-
sen hat und die zwei dominanten Moden auf diskrete Elastizitäten im Antriebsstrang 
(Kugelgewindetrieb und Kupplung) zurückgeführt werden konnten, zeichnen sich bei 
der hier betrachteten Werkzeugmaschine die für die Antriebe relevanten Schwingungs-
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formen durch Verformungen sowohl innerhalb der Antriebsstränge als auch des Ma-
schinengestells aus. 
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Bild 65: Dominanzprofile der Antriebsstränge des betrachteten 
Bearbeitungszentrums 
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Exemplarisch sind in Bild 66 und Bild 67 die gemäß Abschnitt 4.2 berechneten 
Schwingungsformen der 1., 5., 6., 7., 13. und 22. Mode abgebildet. Dies sind die Mo-
den mit den höchsten Anteilen an den Übertragungsvorgängen der X-Achse. In den 
rechten Hälften der Bilder ist jeweils die Gesamtmaschine zu sehen. In den linken 
Hälften ist das Maschinengestell ausgeblendet, um die Schwingungsformen der An-
triebsstränge sichtbar zu machen.

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

Die Moden fünf 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 über das 
Fundament. Da die Vorschubachsen im FEM-Modell nicht gefesselt sind, gleiten die 
Vorschubschlitten in den Linearführungen, während sich die Rotationsanteile der 
Kippschwingungen auf die Schlitten übertragen. Dabei sind die relativen Schlittenver-
schiebungen über die Kugelgewindetriebe mit Rotationen der Antriebsstränge gekop-
pelt. Diese Vorschubmechanismen sind der Kippschwingung überlagert und treten je 
nach Orientierung der virtuellen Kippachse in der X- und Y-Achse auf. Zusätzlich 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 Elastizitäten in den Antriebssträngen der X- und der 
Z-Achse in Erscheinung. Zunächst ist jedoch auch bei dieser Mode wieder die Elastizi-
tät der Fixation festzustellen. Die virtuelle Kippachse verläuft hier, wie eingezeichnet, 
in der xy-Ebene neben der Maschine am Fundament, wodurch sich Wechselwirkungen 
mit den Schwingungen in den Antriebssträngen der genannten Achsen ergeben. Deren 
Antriebswellen führen 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 begründet der gemeinsame Eigenwert mit der in beiden Antriebssträn-
gen gleich gearteten Schwingungsform eine Übersprechfrequenz 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 verläuft, wie eingezeichnet, in y-Richtung ungefähr durch 
den Schwerpunkt des Maschinenbettes. Diese Kippschwingung kommuniziert stark 
mit Schwingungen im Antriebsstrang der X-Achse. Der Fahrständer 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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Bild 66: Eigenformen des betrachteten Bearbeitungszentrums mit hoher Dominanz in 
der X-Achse (1) 
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Bild 67: Eigenformen des betrachteten Bearbeitungszentrums mit hoher Dominanz in 
der X-Achse (2) 
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Die Diskussion dieser exemplarischen Modenauswahl bestätigt die als Motivation für 
diese Arbeit zu Grunde liegende Annahme, dass zur deduktiven Ermittlung der rege-
lungstechnisch relevanten Eigenfrequenzen und Eigenformen die Antriebsstränge und 
das Maschinengestell in einem integrierten Modell gemeinsam und mit hohem Detail-
lierungsgrad betrachtet werden müssen. Wie die diskutierten Eigenformen zeigen, 
werden die in den mechanischen Übertragungsstrecken der Regelkreise dominant auf-
tretenden Eigenfrequenzen nicht durch die Eigenschaften der Antriebsstränge allein, 
sondern auch durch das strukturelastische Verhalten des umgebenden Systems beein-
flusst.

Für die nachfolgenden Regelungssimulationen muss das bislang als konservativ be-
trachtete mechanische System um eine modale Dämpfungsmatrix (vgl. Abschnitt 4.3) 
ergänzt werden. Aus den in Abschnitt 2.2.2 erwähnten Gründen wurde diese mit ge-
schätzten Dämpfungswerten konstruiert. Als Orientierung kann bei Werkzeugmaschi-
nen für das Lehr’sche Dämpfungsmaß ein Bereich von 2 bis 10 % angenommen wer-
den (SUMMER 1986). Da in dem vorliegenden Fall die Moden im Frequenzbereich un-
ter 30 Hz überwiegend durch die Elastizitäten der Aufstellelemente charakterisiert sind 
(siehe oben) und diesen eine vergleichsweise hohe dämpfende Wirkung zugeschrieben 
werden kann, wurde für diese Moden ein etwas höheres Dämpfungsmaß von 15 % 
verwendet. Oberhalb dieser Frequenz wurde mit Dämpfungswerten von 5 % gerech-
net. Diese Annahmen führten, wie die im folgenden Abschnitt erläuterten Simulations-
ergebnisse zeigen, zu einer guten Übereinstimmung mit den Resultaten der experimen-
tellen Untersuchungen. 

8.4 Regelungssimulation und Verifikation 

8.4.1 Frequenzgangsanalyse der Vorschubantriebe 

Das mechatronische Gesamtmodell ermöglicht die systematische Analyse der Übertra-
gungseigenschaften des Systems in allen relevanten Übertragungspfaden 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 gemäß Ab-
schnitt 6.7 durchgeführt. Für die experimentelle Ermittlung des Übertragungsverhal-
tens wurde die Maschine durch die Maschinensteuerung am jeweiligen Reglereingang 
mit bandbegrenztem Rauschen beaufschlagt und die Systemantworten mit den Dreh-
gebern und den Positionsmessgeräten der Regelkreise gemessen. Die Messsignale 
wurden nach einer Fast-Fourier-Transformation im Frequenzbereich zu Übertragungs-
frequenzgängen verrechnet und als Bode-Diagramme dargestellt. 
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In Bild 68 sind zunächst die Transmissibilitäten der modellierten Antriebsstränge dar-
gestellt. Hierbei handelt es sich nicht um Übertragungsfunktionen zwischen System-
ein- und -ausgängen, sondern um die Verhältnisse der am Schlitten und an der Motor-
welle gemessenen Geschwindigkeitsantworten. Auf rechnerischem Weg erhält man 
die Transmissibilität als Quotient der Übertragungsfunktionen zwischen einem Sys-
temeingang und den beiden -ausgängen. Als Verhältnis kinematischer Messgrößen 
würde die Transmissibilität bei einem ideal-kinematischen System ein konstantes 
Amplitudenverhältnis ohne Phasenverschiebung über der Frequenz aufweisen. Abwei-
chungen von diesem Idealverlauf werden ausschließlich durch mechanisches Verhal-
ten verursacht. Aus diesem Grund stellt die Transmissibilität ein geeignetes Verifikati-
onskriterium für das rein mechanische Modell dar. 

Bild 69 zeigt die simulierten und gemessenen Führungsfrequenzgänge der Drehzahlre-
gelkreise. Diese Frequenzgänge sind Ist-zu-Soll-Verhältnisse der Motordrehzahlen. 
Sie geben somit Aufschluss über das Drehzahl-Führungsverhalten des mechatroni-
schen Systems und dienen an dieser Stelle der Verifikation des mechatronischen Mo-
dells.

Wie die abgebildeten Frequenzgänge zeigen, konnten mit dem Simulationsmodell die 
Eigenfrequenzen und die Übertragungseigenschaften der Versuchsmaschine in allen 
Vorschubachsen gut nachgebildet werden. Die berechneten Transmissibilitäten und 
Führungsfrequenzgänge stimmen sowohl in den Amplituden- als auch in den Phasen-
verläufen gut mit dem realen System überein. Am Beispiel der X-Achse ist zu sehen, 
dass insbesondere die bei 47,8 und 141,3 Hz errechneten Eigenfrequenzen, die maß-
geblich durch den Kugelgewindetrieb bzw. die Kupplung mitverantwortet werden 
(siehe Abschnitt 8.3), in der Transmissibilität des Antriebsstranges und im Führungs-
frequenzgang des Drehzahlreglers als deutliche Tilger- bzw. Resonanzstellen hervor-
treten.

8.4.2 Positionierbewegung 

Im Zeitbereich erfolgt die Bewertung von regelungstechnischen Systemen üblicher-
weise anhand des Einschwingverhaltens bei sprunghafter Veränderung der Führungs-
größen. Bei der Inbetriebnahme der kaskadierten Antriebsregelkreise stellt dieses Ver-
fahren eine Alternative bzw. eine Ergänzung zur Frequenzgangsanalyse dar. 

Exemplarisch für 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 Gegenüberstellung der 
simulierten und gemessenen Zeitverläufe 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 Kreisfahrten 

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 Gegenüberstellung mit Vergleichsmessungen noch weitere Anwen-
dungsmöglichkeiten der Simulation für 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 Kreisumläufe 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 Umläufen 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 (rSoll) die an den Längenmesssystemen (rLMS) und am Tool Center Point (rTCP)
gemessenen Ist-Bahnverläufe. Die Kreisfahrt-Simulation wurde hier ohne Drehzahl- 
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und Stromvorsteuerung durchgeführt, so dass durch Schleppabstände 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 Längenmesssystemen (rLMS) und dem am TCP (rTCP) gemesse-
nen Kreis auf Elastizitäten außerhalb der Regelkreise, also des Maschinengestells. Um 
die radialen Bahnabweichungen deutlicher darzustellen, sind rechts neben dem Kreis-
diagramm die radialen Abweichungen der Ist-Bahnen (rLMS, rTCP) vom Soll-Kreis (rSoll)
sowie die Abweichung der Ist-Bahnen voneinander (rTCP - rLMS) über dem Kreiswinkel 
dargestellt.
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Bild 71: Kreisformtest in der YZ-Ebene für das betrachtete Bearbeitungszentrum 

Die für reale Kreisformtests charakteristischen Konturfehler an den Quadrantenüber-
gängen, die auf der Reibkraftumkehr beruhen, treten bei den hier durchgeführten Si-
mulationen nicht auf. Diese Effekte beinhalten nichtlineares Verhalten, das durch das 
verwendete Simulationsmodell nicht berücksichtigt wird. Eine Erweiterung des Mo-
dells um entsprechende, auch nichtlineare, Eigenschaften ist jedoch über eine Störgrö-
ßenschnittstelle (Abschnitt 6.5.1) am mechanischen Teilsystem grundsätzlich möglich. 

8.5.2 Dynamische Relativnachgiebigkeit der Zerspanstelle 

Über die erwähnte Störgrößenschnittstelle (Abschnitt 6.5.1) können äußere Störkräfte 
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 (ZÄH & OERTLI 2004D). Hierzu werden spezifische Zerspankraftmodelle benö-
tigt (z. B. ZÄH 1995), die allerdings nicht in den Betrachtungsrahmen der vorliegenden 
Arbeit einbezogen wurden. 
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Für eine allgemeine (nicht prozessspezifische) Beurteilung der Eigenschaften einer 
Werkzeugmaschine in Bezug auf Zerspankräfte wird üblicherweise das Übertragungs-
verhalten an der Zerspanstelle betrachtet. Dieses wurde für die untersuchte Maschine 
unter Berücksichtigung der Relativverhältnisse zwischen Werkzeug und Werkstück 
gemäß Abschnitt 6.7 berechnet. Bild 72 zeigt den simulierten Relativnachgiebigkeits-
frequenzgang des Tool Center Points bei aktiver Regelung. 
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Bild 72: Relativnachgiebigkeitsfrequenzgänge am Tool Center Point 

Anhand solcher Übertragungsfrequenzgänge lassen sich Frequenzen, welche die Stabi-
lität von Zerspanprozessen kritisch beeinflussen können, identifizieren. Dies sind po-
tentiell jene Frequenzen mit hoher Relativnachgiebigkeit (Amplitude) zwischen Werk-
zeug und Werkstück. 

Für prozessspezifische Stabilitätsaussagen in Bezug auf regeneratives Ratterverhalten 
wären die Relativnachgiebigkeitsfrequenzgänge im Schneidenkoordinatensystem zu 
betrachten, wobei der Übergang vom Maschinenkoordinatensystem unter Berücksich-
tigung der jeweiligen Werkzeug- und Eingriffsparameter zu erfolgen hat. Die Stabili-
tätsgrenze 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. 
Für eine allgemeine Verbesserung des Maschinenverhaltens in Bezug auf den 
Zerspanprozess kann die Untersuchung der zu diesen Frequenzen gehörenden Eigen-
formen Hinweise auf konstruktive Schwachstellen liefern. Eine einzelne oder wenige 
sehr ausgeprägte Nachgiebigkeitsamplituden weisen dabei im Allgemeinen auf vor-
handenes Verbesserungspotential hin. Vermeidbar sind Resonanzfrequenzen allerdings 
auf Grund der Physik strukturelastischer Systeme nicht. Für 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 Überhöhung 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 ermöglicht systematische Studien des Ma-
schinenverhaltens in Abhängigkeit vom Betriebspunkt. Wegen der Vielfalt möglicher 
Simulationen, die für beliebige Achspositionen im Zeit- oder Frequenzbereich durch-
geführt werden können, kann die Anwendung des parametrischen Datenmodells für 
Arbeitsraumstudien hier nur exemplarisch vorgestellt werden. Die nachfolgenden Si-
mulationsbeispiele (Bild 73 und Bild 74) zeigen, wie eine Positionsveränderung der Z-
Achse das Maschinenverhalten beeinflusst. Die Simulationsrechnungen wurden dabei 
jeweils für fünf äquidistante Positionen der Z-Achse zwischen den beiden Extremlagen 
(dimensionslose Positionsangaben zwischen 0,00 und 1,00) durchgeführt. 
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Bild 73: Führungsfrequenzgang des Drehzahlreglers der X-Achse für verschiedene 
Positionen der Z-Achse am untersuchten Bearbeitungszentrum 



8 Simulation eines Bearbeitungszentrums 

129

Bild 73 zeigt z. B. das Führungsverhalten des Drehzahlreglers in der X-Achse für die 
fünf verschiedenen Positionen der Z-Achse. Die Veränderungen der Eigenfrequenzen, 
Amplitudenverhältnisse und Phasenlagen erweisen sich dabei in Bezug auf die Dreh-
zahlregelung der X-Achse als überwiegend marginal. Allerdings nimmt die Regel-
kreisverstärkung bei der durch die 22. Mode (141,3 Hz, siehe Abschnitt 8.3) verur-
sachten Tilgerfrequenz deutlich mit der Positionierung der Z-Achse in höhere Lagen 
ab und erreicht für die oberste Position (1,00) ein Amplitudenverhältnis von -3 dB. 
Üblicherweise wird die Frequenz, bei welcher der Amplitudengang unter diesen Wert 
sinkt, als Eckfrequenz des Regelkreises definiert. Das bedeutet, dass ein weiteres 
Nachlassen des Amplitudenverhältnisses bei dieser Frequenz die Reglerbandbreite 
begrenzen und damit zu einem merklichen Dynamikverlust führen würde. 

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 mitgeführt wird, 
ändern sich nicht nur die relativen Lagen der strukturelastischen Schlittenbaugruppen 
sondern auch der Vertikal-Abstand des TCP (Betriebspunkt) gegenüber 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 höher die Z-Achse positioniert wird. Dies bedeutet zugleich, dass 
die globale Stabilitätsgrenze eines Zerspanprosses mit der Positionierung der Z-Achse 
in höhere Lagen sinkt. 
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Zugleich zeigt der abgebildete Frequenzgang aber, dass bei bestimmten Eigenfrequen-
zen der residuale Effekt verstärkt ist, während bei anderen diesem entgegengewirkt 
wird. In dem hier betrachteten Fall führt dies dazu, dass die für die Stabilität des 
Zerspanprozesses kritischste Eigenfrequenz über 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-
änderungen sind von entscheidender Bedeutung, wenn ein Nachgiebigkeitsfrequenz-
gang oder ein Simulationsmodell der Maschine als Eingabeparameter für eine 
Zerspanprozesssimulation verwendet wird (vgl. ZÄH & OERTLI 2004D). Mit parametri-
schen FEM-Modellen, die nach der in Kapitel 5 entwickelten Methode erzeugt wer-
den, können die betriebspunktabhängigen Eigenschaften von Werkzeugmaschinen je-
doch, wie hier gezeigt, in vollem Umfang berücksichtigt 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 ermöglicht die 
Vorherbestimmung der Reglerbeiwerte und der damit erreichbaren Eckfrequenzen. 
Dadurch werden die Eigenfrequenzen der mechanischen Konstruktion, welche die 
Reglerbandbreiten begrenzen, frühzeitig erkannt. Maschinenentwürfe können somit 
bereits vor dem Bau von Prototypen nach strukturmechanischen und regelungstechni-
schen Kriterien ausgelegt und optimiert werden. Die Entwicklungsprozesse für 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. Während räumliche Kontinua mit den heu-
te verfügbaren Präprozessortechnologien CAD-gestützt modelliert und weitgehend 
automatisch vernetzt werden können, sind zur Erzeugung der Wellenstrukturen und 
der zahlreichen Verbindungselemente in den Antriebssträngen 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 anschließend parametrisch modifiziert werden kön-
nen. Die parametrische Modifizierbarkeit der FEM-Strukturen von Bauteilen und Bau-
gruppen wurde durch einen netzunabhängigen Kopplungsautomatismus realisiert, der 
die Fügeflächen an den Bauteilnetzen nicht direkt auf Knotenebene, sondern indirekt 
(assoziativ) über geometrische Flächenelemente referenziert. Dadurch können die 
Koppelbedingungen nach Veränderungen am FE-Netz automatisiert regeneriert wer-
den. Für eine softwareunabhängige Beschreibung der Modellbausteine wurden Da-
tenmodelle entwickelt, die sich auf beliebige FEM-Programmsysteme übertragen las-
sen.

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

Eine weitere Einschränkung der Finite-Elemente-Methode ist die Betriebspunktabhän-
gigkeit des Modells. Um systematische Untersuchungen des Maschinenverhaltens für 
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verschiedene Punkte im Arbeitsraum zu ermöglichen, wurde ein parametrisches Da-
tenmodell für Achsbaugruppen entwickelt. Damit können die Achspositionen über je 
einen Parameterwert eingestellt werden. Die Transformation der Achsbaugruppen im 
FEM-Modell und die Wiederherstellung der entlang der Führungsbahnen oder Kugel-
gewindespindeln verschobenen Koppelbedingungen erfolgt in diesem Modell automa-
tisiert.

Zur Modellierung des mechatronischen Gesamtsystems wurde die für regelungstechni-
sche Systeme gebräuchliche blockorientierte Darstellungsform verwendet. Dabei wird 
die Wirkstruktur der Antriebsregelkreise durch Blockschaltbilder beschrieben. Das 
regelungstechnische Gesamtmodell beinhaltet im Wesentlichen die zur Antriebsrege-
lung von Werkzeugmaschinen üblicherweise verwendete P- und PI-Reglerkaskade und 
berücksichtigt neben dem durch PT1-Verhalten dargestellten Servomotor auch die Re-
chen- und Schaltzeiten des Transitorstellers. Zur Beschreibung der mechanischen 
Übertragungsstrecken 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 
anschließend 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 Berück-
sichtigung der strukturdynamischen Eigenschaften sowohl der Antriebsstränge 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 Überprüfung konstruktiver 
und regelungstechnischer Maßnahmen zur Erweiterung der Reglerbandbreiten. 

Die experimentelle Verifikation der entwickelten Modelle und des Simulationsverfah-
rens erfolgte durch Untersuchungen an einem Antriebsversuchsstand und an einem 
handelsüblichen Bearbeitungszentrum. An der Versuchseinheit, bei der die Gestellkör-
per auf Grund der massiven Bauweise als starr betrachtet werden konnten, wurde zu-
nächst ein isoliertes Antriebsstrangmodell mit Kugelgewindetrieb untersucht. Anhand 
von Übertragungsfrequenzgängen und Sprungantworten konnte eine sehr gute Über-
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 Übertragungsverhalten der Antriebssysteme gezeigt werden. Die 
Ergebnisse bestätigten 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 Berücksichtigung des Strukturverhaltens erzielt. Damit erschließt sich 
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Herstellern von Werkzeugmaschinen neues Potential zur Entwicklung noch leistungs-
fähigerer Produktionssysteme, zur Verkürzung ihrer Innovationszyklen und damit zur 
Verbesserung ihrer Wettbewerbsfähigkeit. 

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

Modellparameter des Bearbeitungszentrums (zu Kapitel 8) 

Tabelle A1: Mechanische Parameter der Antriebsstränge 

Parameter Bezeichnung X-Achse Y-Achse Z-Achse Einheit

Arbeitsraum xmax 800 700 600 mm 

Schlittenmasse mSchlitten 1.800 935 792 kg 

Trägheitsmoment der 
Motorwelle

JMotor 1,94·10-2 1,94·10-2 1,94·10-2
kg m2

Trägheitsmoment der 
Spindel

JSpindel 2,11·10-3 2,11·10-3 1,83·10-3
kg m2

Torsionssteifigkeit der 
Kupplung 

ctor,Kupplung 1,99·104 1,99·104 1,99·104 Nm/rad 

Axialsteifigkeit des Spin-
dellagers

cax,Spindellager 1,40·109 1,40·109 1,40·109 N/m 

Lageranordnung fest-fest fest-fest fest-fest -

Axialsteifigkeit des Ku-
gelgewindetriebes 

cax,KGT 9,60·108 9,60·108 9,60·108 N/m 

Gewindesteigung des 
Kugelgewindetriebes 

PKGT 20 20 20 mm 

Spindeldurchmesser KGT 40 40 40 mm 

Eingriffslänge der 
Mutter

lM 80 80 80 mm 

Bauweise des 
Kugelgewindetriebes 

EM*) EM*) EM*)
-

Vertikale Steifigkeit der 
Linearführungswagen 

cvert,Linearf. 1,85·109 1,85·109 1,85·109 N/m 

Laterale Steifigkeit der 
Linearführungswagen 

clat,Linearf. 1,30·109 1,30·109 1,30·109 N/m 

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

Parameter Bezeichnung X-Achse Y-Achse Z-Achse Einheit

Transistorsteller: 
Zeitkonstante 

TT 0,3 0,3 0,3 ms 

Motor:
Wicklungswiderstand 

R 0,1 0,1 0,1 

Motor:
Induktivität

L 2,1 2,1 2,1 mH 

Motor:
Drehmomentkonstante 

KT 1,45 1,45 1,45 Nm/A 

Tabelle A3: Parameter der Antriebsregelungen 

Parameter Bezeichnung X-Achse Y-Achse Z-Achse Einheit

Lageregler: Geschwin-
digkeitsverstärkung 

KV 2,5 3,0 3,0 m/(min·mm) 

Drehzahlregler: 
Proportionalbeiwert 

KP,n 17,0 25,0 22,0 Nms/rad 

Drehzahlregler: 
Nachstellzeit 

TN,n 3,0 3,0 6,0 ms 

Stromregler: 
Proportionalbeiwert 

KP,i 15,5 15,5 6,0 V/A 

Stromregler: 
Nachstellzeit 

TN,i 2,0 2,0 2,0 ms 

Tabelle A4: Parameter der Lage-Sollwertfilter 

Parameter Bezeichnung X-Achse Y-Achse Z-Achse Einheit

Ruckfilter - GM*):
Zeitkonstante 

TRuck 12 12 12 ms 

*) Gleitende Mittelwertbildung 

Tabelle A5: Parameter der Drehzahl-Sollwertfilter 

Parameter Bezeichnung X-Achse Y-Achse Z-Achse Einheit

Filter 1 - PT2: 
Eigenfrequenz 

0 2.000 2.000 2.000 Hz 

Filter 1 - PT2: 
Dämpfungskonstante 

D 0,7 0,7 0,7 - 

Filter 2 - PT1: 
Zeitkonstante 

TFilter,nsoll 2,0 2,0 - ms 

Filter 2 - PT2: 
Eigenfrequenz 

0 - - 2.000 Hz 

Filter 2 - PT2: 
Dämpfungskonstante 

D - - 0,7 - 
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Tabelle A6: Parameter der Stromsollwertfilter 

Parameter Bezeichnung X-Achse Y-Achse Z-Achse Einheit

Filter 1 - PT2: 
Eigenfrequenz 

0 2.000 2.000 2.000 Hz 

Filter 1 - PT2: 
Dämpfungskonstante 

D 0,7 0,7 0,7 - 

Filter 2 - Bandsperre: 
Sperrfrequenz 

fz 500 865 440 Hz 

Filter 2 - Bandsperre: 
Nenner-Bandbreite 

fbn 500 100 200 Hz 

Filter 2 - Bandsperre: 
Zähler-Bandbreite 

fbz 0,0 20 0,0 Hz 

Filter 2 - Bandsperre: 
Eigenfrequenz 

fn 500 865 440 Hz 

Filter 3 - Bandsperre: 
Sperrfrequenz 

fz 3500 430 890 Hz 

Filter 3 - Bandsperre: 
Nenner-Bandbreite 

fbn 500 70 20 Hz 

Filter 3 - Bandsperre: 
Zähler-Bandbreite 

fbz 0,0 40 0,0 Hz 

Filter 3 - Bandsperre: 
Eigenfrequenz 

fn 3500 430 890 Hz 
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den wirtschaftlichen Einsatz
102 Seiten · ISBN 3-931327-34-5

35 Ablaufsimulation · Anlagen effizient und sicher planen und betreiben
129 Seiten · ISBN 3-931327-35-3

36 Moderne Methoden zur Montageplanung · Schlüssel für eine 
effiziente Produktion
124 Seiten · ISBN 3-931327-36-1

37 Wettbewerbsfaktor Verfügbarkeit · Produktivitätsteigerung 
durch technische und organisatorische Ansätze
95 Seiten · ISBN 3-931327-37-X

38 Rapid Prototyping · Effizienter Einsatz von Modellen in der 
Produktentwicklung
128 Seiten · ISBN 3-931327-38-8

39 Rapid Tooling · Neue Strategien für den Werkzeug- und Formenbau
130 Seiten · ISBN 3-931327-39-6

40 Erfolgreich kooperieren in der produzierenden Industrie · Flexibler 
und schneller mit modernen Kooperationen
160 Seiten · ISBN 3-931327-40-X

41 Innovative Entwicklung von Produktionsmaschinen
146 Seiten · ISBN 3-89675-041-0

42 Stückzahlflexible Montagesysteme
139 Seiten · ISBN 3-89675-042-9

43 Produktivität und Verfügbarkeit · ...durch Kooperation steigern
120 Seiten · ISBN 3-89675-043-7

44 Automatisierte Mikromontage · Handhaben und Positionieren 
von Mikrobauteilen
125 Seiten · ISBN 3-89675-044-5

45 Produzieren in Netzwerken · Lösungsansätze, Methoden, 
Praxisbeispiele
173 Seiten · ISBN 3-89675-045-3

46 Virtuelle Produktion · Ablaufsimulation
108 Seiten · ISBN 3-89675-046-1
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47 Virtuelle Produktion · Prozeß- und Produktsimulation
131 Seiten · ISBN 3-89675-047-X

48 Sicherheitstechnik an Werkzeugmaschinen
106 Seiten · ISBN 3-89675-048-8

49 Rapid Prototyping · Methoden für die reaktionsfähige 
Produktentwicklung
150 Seiten · ISBN 3-89675-049-6

50 Rapid Manufacturing · Methoden für die reaktionsfähige Produktion
121 Seiten · ISBN 3-89675-050-X

51 Flexibles Kleben und Dichten · Produkt-& Prozeßgestaltung, 
Mischverbindungen, Qualitätskontrolle
137 Seiten · ISBN 3-89675-051-8

52 Rapid Manufacturing · Schnelle Herstellung von Klein- 
und Prototypenserien
124 Seiten · ISBN 3-89675-052-6

53 Mischverbindungen · Werkstoffauswahl, Verfahrensauswahl, 
Umsetzung
107 Seiten · ISBN 3-89675-054-2

54 Virtuelle Produktion · Integrierte Prozess- und Produktsimulation
133 Seiten · ISBN 3-89675-054-2

55 e-Business in der Produktion · Organisationskonzepte, IT-Lösungen, 
Praxisbeispiele
150 Seiten · ISBN 3-89675-055-0

56 Virtuelle Produktion – Ablaufsimulation als planungsbegleitendes 
Werkzeug
150 Seiten · ISBN 3-89675-056-9

57 Virtuelle Produktion – Datenintegration und Benutzerschnittstellen
150 Seiten · ISBN 3-89675-057-7

58 Rapid Manufacturing · Schnelle Herstellung qualitativ hochwertiger 
Bauteile oder Kleinserien
169 Seiten · ISBN 3-89675-058-7

59 Automatisierte Mikromontage · Werkzeuge und Fügetechnologien für 
die Mikrosystemtechnik
114 Seiten · ISBN 3-89675-059-3

60 Mechatronische Produktionssysteme · Genauigkeit gezielt 
entwickeln
131 Seiten · ISBN 3-89675-060-7

61 Nicht erschienen – wird nicht erscheinen
62 Rapid Technologien · Anspruch – Realität – Technologien

100 Seiten · ISBN 3-89675-062-3
63 Fabrikplanung 2002 · Visionen – Umsetzung – Werkzeuge

124 Seiten · ISBN 3-89675-063-1
64 Mischverbindungen · Einsatz und Innovationspotenzial

143 Seiten · ISBN 3-89675-064-X
65 Fabrikplanung 2003 – Basis für Wachstum · Erfahrungen Werkzeuge 

Visionen
136 Seiten · ISBN 3-89675-065-8

66 Mit Rapid Technologien zum Aufschwung · Neue Rapid Technologien 
und Verfahren, Neue Qualitäten, Neue Möglichkeiten, Neue Anwend-
ungsfelder
185 Seiten · ISBN 3-89675-066-6

67 Mechatronische Produktionssysteme · Die Virtuelle Werkzeug-
maschine: Mechatronisches Entwicklungsvorgehen, Integrierte Mod-
ellbildung, Applikationsfelder
148 Seiten · ISBN 3-89675-067-4

68 Virtuelle Produktion · Nutzenpotenziale im Lebenszyklus der Fabrik
139 Seiten · ISBN 3-89675-068-2

69 Kooperationsmanagement in der Produktion · Visionen und Methoden 
zur Kooperation – Geschäftsmodelle und Rechtsformen für die Koop-
eration – Kooperation entlang der Wertschöpfungskette
134 Seiten · ISBN 3-98675-069-0

70 Mechatronik · Strukturdynamik von Werkzeugmaschinen
161 Seiten · ISBN 3-89675-070-4

71 Klebtechnik · Zerstörungsfreie Qualitätssicherung beim flexibel au-
tomatisierten Kleben und Dichten
ISBN 3-89675-071-2 · vergriffen

72 Fabrikplanung 2004  Ergfolgsfaktor im Wettbewerb · Erfahrungen – 
Werkzeuge – Visionen
ISBN 3-89675-072-0 · vergriffen

73 Rapid Manufacturing Vom Prototyp zur Produktion · Erwartungen – 
Erfahrungen – Entwicklungen
179 Seiten · ISBN 3-89675-073-9

74 Virtuelle Produktionssystemplanung · Virtuelle Inbetriebnahme und 
Digitale Fabrik
133 Seiten · ISBN 3-89675-074-7

75 Nicht erschienen – wird nicht erscheinen
76 Berührungslose Handhabung · Vom Wafer zur Glaslinse, von der Kap-

sel zur aseptischen Ampulle
95 Seiten · ISBN 3-89675-076-3

77 ERP-Systeme - Einführung in die betriebliche Praxis · Erfahrungen, 
Best Practices, Visionen
153 Seiten · ISBN 3-89675-077-7

78 Mechatronik · Trends in der interdisziplinären Entwicklung von 
Werkzeugmaschinen
155 Seiten · ISBN 3-89675-078-X

79 Produktionsmanagement
267 Seiten · ISBN 3-89675-079-8

80 Rapid Manufacturing · Fertigungsverfahren für alle Ansprüche
154 Seiten · ISBN 3-89675-080-1

81 Rapid Manufacturing · Heutige Trends –
Zukünftige Anwendungsfelder
172 Seiten · ISBN 3-89675-081-X

82 Produktionsmanagement · Herausforderung Variantenmanagement
100 Seiten · ISBN 3-89675-082-8

83 Mechatronik · Optimierungspotenzial der Werkzeugmaschine nutzen
160 Seiten · ISBN 3-89675-083-6

84 Virtuelle Inbetriebnahme · Von der Kür zur Pflicht?
104 Seiten · ISBN 978-3-89675-084-6

85 3D-Erfahrungsforum · Innovation im Werkzeug- und Formenbau
375 Seiten · ISBN 978-3-89675-085-3

86 Rapid Manufacturing · Erfolgreich produzieren durch innovative Fertigung
162 Seiten · ISBN 978-3-89675-086-0

87 Produktionsmanagement · Schlank im Mittelstand
102 Seiten · ISBN 978-3-89675-087-7

88 Mechatronik · Vorsprung durch Simulation
134 Seiten · ISBN 978-3-89675-088-4

89 RFID in der Produktion · Wertschöpfung effizient gestalten
122 Seiten · ISBN 978-3-89675-089-1



122 Schneider, Burghard
Prozesskettenorientierte Bereitstellung nicht formstabiler Bauteile
1999 · 183 Seiten · 98 Abb. · 14 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-559-5

123 Goldstein, Bernd
Modellgestützte Geschäftsprozeßgestaltung in der Produktentwicklung
1999 · 170 Seiten · 65 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-546-3

124 Mößmer, Helmut E.
Methode zur simulationsbasierten Regelung zeitvarianter Produktionssysteme
1999 · 164 Seiten · 67 Abb. · 5 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-585-4

125 Gräser, Ralf-Gunter
Ein Verfahren zur Kompensation temperaturinduzierter Verformungen an Industrierobotern
1999 · 167 Seiten · 63 Abb. · 5 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-603-6

126 Trossin, Hans-Jürgen
Nutzung der Ähnlichkeitstheorie zur Modellbildung in der Produktionstechnik
1999 · 162 Seiten · 75 Abb. · 11 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-614-1

127 Kugelmann, Doris
Aufgabenorientierte Offline-Programmierung von Industrierobotern
1999 · 168 Seiten · 68 Abb. · 2 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-615-X

128 Diesch, Rolf
Steigerung der organisatorischen Verfügbarkeit von Fertigungszellen
1999 · 160 Seiten · 69 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-618-4

129 Lulay, Werner E.
Hybrid-hierarchische Simulationsmodelle zur Koordination teilautonomer Produktionsstrukturen
1999 · 182 Seiten · 51 Abb. · 14 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-620-6

130 Murr, Otto
Adaptive Planung und Steuerung von integrierten Entwicklungs- und Planungsprozessen
1999 · 178 Seiten · 85 Abb. · 3 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-636-2

131 Macht, Michael
Ein Vorgehensmodell für den Einsatz von Rapid Prototyping
1999 · 170 Seiten · 87 Abb. · 5 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-638-9

132 Mehler, Bruno H.
Aufbau virtueller Fabriken aus dezentralen Partnerverbünden
1999 · 152 Seiten · 44 Abb. · 27 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-645-1

133 Heitmann, Knut
Sichere Prognosen für die Produktionsptimierung mittels stochastischer Modelle
1999 · 146 Seiten · 60 Abb. · 13 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-675-3

134 Blessing, Stefan
Gestaltung der Materialflußsteuerung in dynamischen Produktionsstrukturen
1999 · 160 Seiten · 67 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-690-7

135 Abay, Can
Numerische Optimierung multivariater mehrstufiger Prozesse am Beispiel der Hartbearbeitung von 
Industriekeramik
2000 · 159 Seiten · 46 Abb. · 5 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-697-4
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136 Brandner, Stefan
Integriertes Produktdaten- und Prozeßmanagement in virtuellen Fabriken
2000 · 172 Seiten · 61 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-715-6

137 Hirschberg, Arnd G.
Verbindung der Produkt- und Funktionsorientierung in der Fertigung
2000 · 165 Seiten · 49 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-729-6

138 Reek, Alexandra
Strategien zur Fokuspositionierung beim Laserstrahlschweißen
2000 · 193 Seiten · 103 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-730-X

139 Sabbah, Khalid-Alexander
Methodische Entwicklung störungstoleranter Steuerungen
2000 · 148 Seiten · 75 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-739-3

140 Schliffenbacher, Klaus U.
Konfiguration virtueller Wertschöpfungsketten in dynamischen, heterarchischen Kompetenznetzwerken
2000 · 187 Seiten · 70 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-754-7

141 Sprenzel, Andreas
Integrierte Kostenkalkulationsverfahren für die Werkzeugmaschinenentwicklung
2000 · 144 Seiten · 55 Abb. · 6 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-757-1

142 Gallasch, Andreas
Informationstechnische Architektur zur Unterstützung des Wandels in der Produktion
2000 · 150 Seiten · 69 Abb. · 6 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-781-4

143 Cuiper, Ralf
Durchgängige rechnergestützte Planung und Steuerung von automatisierten  Montagevorgängen
2000 · 168 Seiten · 75 Abb. · 3 Tab. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-783-0

144 Schneider, Christian
Strukturmechanische Berechnungen in der Werkzeugmaschinenkonstruktion
2000 · 180 Seiten · 66 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-789-X

145 Jonas, Christian 
Konzept einer durchgängigen, rechnergestützten Planung von Montageanlagen
2000 · 183 Seiten · 82 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-870-5

146 Willnecker, Ulrich
Gestaltung und Planung leistungsorientierter manueller Fließmontagen
2001 · 175 Seiten · 67 Abb. · broschiert · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-89675-891-8

147 Lehner, Christof
Beschreibung des Nd:Yag-Laserstrahlschweißprozesses von Magnesiumdruckguss
2001 · 205 Seiten · 94 Abb. · 24 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0004-X

148 Rick, Frank
Simulationsgestützte Gestaltung von Produkt und Prozess am Beispiel Laserstrahlschweißen
2001 · 145 Seiten · 57 Abb. · 2 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0008-2

149 Höhn, Michael
Sensorgeführte Montage hybrider Mikrosysteme
2001 · 171 Seiten · 74 Abb. · 7 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0012-0

150 Böhl, Jörn
Wissensmanagement im Klein- und mittelständischen Unternehmen der Einzel- und Kleinserienfertigung
2001 · 179 Seiten · 88 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0020-1

151 Bürgel, Robert
Prozessanalyse an spanenden Werkzeugmaschinen mit digital geregelten Antrieben
2001 · 185 Seiten · 60 Abb. · 10 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0021-X

152 Stephan Dürrschmidt
Planung und Betrieb wandlungsfähiger Logistiksysteme in der variantenreichen Serienproduktion
2001 · 914 Seiten · 61 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0023-6

153 Bernhard Eich
Methode zur prozesskettenorientierten Planung der Teilebereitstellung
2001 · 132 Seiten · 48 Abb. · 6 Tabellen · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0028-7



154 Wolfgang Rudorfer 
Eine Methode zur Qualifizierung von produzierenden Unternehmen für Kompetenznetzwerke
2001 · 207 Seiten · 89 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0037-6

155 Hans Meier 
Verteilte kooperative Steuerung maschinennaher Abläufe
2001 · 162 Seiten · 85 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0044-9

156 Gerhard Nowak 
Informationstechnische Integration des industriellen Service in das Unternehmen
2001 · 203 Seiten · 95 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0055-4

157 Martin Werner 
Simulationsgestützte Reorganisation von Produktions- und Logistikprozessen
2001 · 191 Seiten · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0058-9

158 Bernhard Lenz  
Finite Elemente-Modellierung des Laserstrahlschweißens für den Einsatz in der Fertigungsplanung
2001 · 150 Seiten · 47 Abb. · 5 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0094-5

159 Stefan Grunwald   
Methode zur Anwendung der flexiblen integrierten Produktentwicklung und Montageplanung
2002 · 206 Seiten · 80 Abb. · 25 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0095-3

160 Josef Gartner   
Qualitätssicherung bei der automatisierten Applikation hochviskoser Dichtungen
2002 · 165 Seiten · 74 Abb. · 21 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0096-1

161 Wolfgang Zeller
Gesamtheitliches Sicherheitskonzept für die Antriebs- und Steuerungstechnik bei Werkzeugmaschinen
2002 · 192 Seiten · 54 Abb. · 15 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0100-3

162 Michael Loferer 
Rechnergestützte Gestaltung von Montagesystemen
2002 · 178 Seiten · 80 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0118-6

163 Jörg Fährer
Ganzheitliche Optimierung des indirekten Metall-Lasersinterprozesses
2002 · 176 Seiten · 69 Abb. · 13 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0124-0

164 Jürgen Höppner 
Verfahren zur berührungslosen Handhabung mittels leistungsstarker Schallwandler
2002 · 132 Seiten · 24 Abb. · 3 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0125-9

165 Hubert Götte
Entwicklung eines Assistenzrobotersystems für die Knieendoprothetik
2002 · 258 Seiten · 123 Abb. · 5 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0126-7

166 Martin Weißenberger
Optimierung der Bewegungsdynamik von Werkzeugmaschinen im rechnergestützten Entwicklungsprozess
2002 · 210 Seiten · 86 Abb. · 2 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0138-0

167 Dirk Jacob
Verfahren zur Positionierung unterseitenstrukturierter Bauelemente in der Mikrosystemtechnik
2002 · 200 Seiten · 82 Abb. · 24 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0142-9

168 Ulrich Roßgoderer
System zur effizienten Layout- und Prozessplanung von hybriden Montageanlagen
2002 · 175 Seiten · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0154-2

169 Robert Klingel
Anziehverfahren für hochfeste Schraubenverbindungen auf Basis akustischer Emissionen
2002 · 164 Seiten · 89 Abb. · 27 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0174-7

170 Paul Jens Peter Ross
Bestimmung des wirtschaftlichen Automatisierungsgrades von Montageprozessen in der frühen Phase der 
Montageplanung
2002 · 144 Seiten · 38 Abb. · 38 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0191-7

171 Stefan von Praun
Toleranzanalyse nachgiebiger Baugruppen im Produktentstehungsprozess
2002 · 250 Seiten · 62 Abb. · 7 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0202-6



172 Florian von der Hagen
Gestaltung kurzfristiger und unternehmensübergreifender Engineering-Kooperationen
2002 · 220 Seiten · 104 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0208-5

173 Oliver Kramer
Methode zur Optimierung der Wertschöpfungskette mittelständischer Betriebe
2002 · 212 Seiten · 84 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0211-5

174 Winfried Dohmen
Interdisziplinäre Methoden für die integrierte Entwicklung komplexer mechatronischer Systeme
2002 · 200 Seiten · 67 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0214-X

175 Oliver Anton
Ein Beitrag zur Entwicklung telepräsenter Montagesysteme
2002 · 158 Seiten · 85 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0215-8

176 Welf Broser
Methode zur Definition und Bewertung von Anwendungsfeldern für Kompetenznetzwerke
2002 · 224 Seiten · 122 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0217-4

177 Frank Breitinger 
Ein ganzheitliches Konzept zum Einsatz des indirekten Metall-Lasersinterns für das Druckgießen
2003 · 156 Seiten · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0227-1

178 Johann von Pieverling
Ein Vorgehensmodell zur Auswahl von Konturfertigungsverfahren für das Rapid Tooling
2003 · 163 Seiten · 88 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0230-1

179 Thomas Baudisch 
Simulationsumgebung zur Auslegung der Bewegungsdynamik des mechatronischen Systems Werkzeugmaschine
2003 · 190 Seiten · 67 Abb. · 8 Tab. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0249-2

180 Heinrich Schieferstein
Experimentelle Analyse des menschlichen Kausystems
2003 · 132 Seiten · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0251-4

181 Joachim Berlak
Methodik zur strukturierten Auswahl von Auftragsabwicklungssystemen
2003 · 244 Seiten · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0258-1

182 Christian Meierlohr
Konzept zur rechnergestützten Integration von Produktions- und Gebäudeplanung in der Fabrikgestaltung
2003 · 181 Seiten · 84 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0292-1

183 Volker Weber
Dynamisches Kostenmanagement in kompetenzzentrierten Unternehmensnetzwerken
2004 · 210 Seiten · 64 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0330-8

184 Thomas Bongardt
Methode zur Kompensation betriebsabhängiger Einflüsse auf die Absolutgenauigkeit von Industrierobotern
2004 · 170 Seiten · 40 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0332-4

185 Tim Angerer
Effizienzsteigerung in der automatisierten Montage durch aktive Nutzung mechatronischer 
Produktkomponenten
2004 · 180 Seiten · 67 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0336-7

186 Alexander Krüger
Planung und Kapazitätsabstimmung stückzahlflexibler Montagesysteme
2004 · 197 Seiten · 83 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0371-5

187 Matthias Meindl
Beitrag zur Entwicklung generativer Fertigungsverfahren für das Rapid Manufacturing
2005 · 222 Seiten · 97 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0465-7

188 Thomas Fusch
Betriebsbegleitende Prozessplanung in der Montage mit Hilfe der Virtuellen Produktion
am Beispiel der Automobilindustrie
2005 · 190 Seiten · 99 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0467-3



189 Thomas Mosandl
Qualitätssteigerung bei automatisiertem Klebstoffauftrag durch den Einsatz optischer Konturfolgesysteme
2005 · 182 Seiten · 58 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0471-1

190 Christian Patron
Konzept für den Einsatz von Augmented Reality in der Montageplanung
2005 · 150 Seiten · 61 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0474-6

191 Robert Cisek 
Planung und Bewertung von Rekonfigurationsprozessen in Produktionssystemen
2005 · 200 Seiten · 64 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0475-4

192 Florian Auer 
Methode zur Simulation des Laserstrahlschweißens unter Berücksichtigung der Ergebnisse vorangegangener 
Umformsimulationen
2005 · 160 Seiten · 65 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0485-1

193 Carsten Selke 
Entwicklung von Methoden zur automatischen Simulationsmodellgenerierung
2005 · 137 Seiten · 53 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0495-9

194 Markus Seefried
Simulation des Prozessschrittes der Wärmebehandlung beim Indirekten-Metall-Lasersintern
2005 · 216 Seiten · 82 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0503-3

195 Wolfgang Wagner
Fabrikplanung für die standortübergreifende Kostensenkung bei marktnaher Produktion
2006 · 208 Seiten · 43 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0586-6

196 Christopher Ulrich
Erhöhung des Nutzungsgrades von Laserstrahlquellen durch Mehrfach-Anwendungen
2006 · 178 Seiten · 74 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0590-4

197 Johann Härtl
Prozessgaseinfluss beim Schweißen mit Hochleistungsdiodenlasern
2006 · 140 Seiten · 55 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0611-0

198 Bernd Hartmann
Die Bestimmung des Personalbedarfs für den Materialfluss in Abhängigkeit von Produktionsfläche und -menge
2006 · 208 Seiten · 105 Abb. · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0615-3

199 Michael Schilp
Auslegung und Gestaltung von Werkzeugen zum berührungslosen Greifen kleiner Bauteile in der Mikromontage
2006 · 130 Seiten · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0631-5

200 Florian Manfred Grätz
Teilautomatische Generierung von Stromlauf- und Fluidplänen für mechatronische Systeme
2006 · 192 Seiten · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0643-9

201 Dieter Eireiner
Prozessmodelle zur statischen Auslegung von Anlagen für das Friction Stir Welding
2006 · 214 Seiten · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 3-8316-0650-1

202 Gerhard Volkwein
Konzept zur effizienten Bereitstellung von Steuerungsfunktionalität für die NC-Simulation
2007 · 192 Seiten · 20,5 x 14,5 cm · ISBN 978-3-8316-0668-9

203 Sven Roeren
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