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Kapitel 1

Einleitung

In der Vergangenheit bestand ein Antriebsstrang hdufig aus einer Antriebsmaschine mit
Schwungrad, welche iiber eine Kupplung und ein Getriebe an eine Arbeitsmaschine ange-
koppelt war. Als Antriebsmaschine wurde eine starr ans Netz gekoppelte Asynchronma-
schine verwendet. Zur Ubertragung der Energie an die Arbeitsmaschine wird die Kupplung
betitigt. Die reibschliissige Verbindung von Antrieb und Abtrieb erzeugt in der Synchroni-
sationsphase eine grole Wiarmemenge. Zu den Wirmeverlusten summiert sich die elektri-
sche Verlustleistung der dauerhaft laufenden Antriebsmaschine.

In der heutigen Zeit wird bei der Konzeption von Antriebssystemen stark auf die Energie-
effizienz geachtet, welche teilweise jetzt schon, auf jeden Fall aber in der Zukunft, durch
den Gesetzgeber reglementiert sein wird. Zudem besteht die Anforderung einer immer stei-
genden Produktivitit, bei hoherer Genauigkeit des Prozesses. Durch die Entwicklung von
Direktantrieben konnen Getriebe und Kupplungen entfallen, welche einen nicht unerhebli-
chen Teil des Wirkungsgradverlustes ausmachen. Da Direktantriebe iiber Frequenzumrich-
ter geregelt werden, sind sie so an beliebige Arbeitspunkte und Prozesse anpassbar.

Bei Anwendungen mit hohem Energiebedarf, wie beispielsweise Exzenterpressen im Au-
tomobilbereich, stofien Direktantriebe an ihre Grenzen. Die Grofie der notigen Antriebe,
deren Anschlussleistung, und somit auch deren Kosten, steigen iiberproportional stark an.
Die flexible Einsetzbarkeit der Exzenterpressen mit Direktantrieb, den so genannten Servo-
Pressen, und die Weiterentwicklung der Leistungselektronik machen diese Systeme trotz-
dem konkurrenzfihig zu den herkommlichen Exzenterpressen mit Schwungrad und Kupp-
lung.

Eine weitere Anforderung stellt die Uberwachung jedes Prozesses dar, die die Anlage bei
geringsten Abweichungen vom Sollwert zum Ausregeln veranlassen oder bei zu groBlen
Abweichungen sogar stoppen soll, damit es in der Produktionskette nicht zu Kollisionen
zwischen den Einzelprozessen oder zur Produktion von Fehlteilen kommt. Durch die Uber-
wachung konnen zudem Verschleifl und Ausfall von Komponenten friihzeitig erkannt, und
notige Wartungsarbeiten vor dem Ausfall des Systems durchgefiihrt werden.
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1.1 Motivation

Eine Kupplungs-Brems-Kombination (KBK) vereint eine Kupplung und eine Bremse in ei-
nem Bauteil. So kann ein Antriebsstrang sowohl beschleunigt, als auch verzogert werden.
Die Ansteuerung erfolgt hydraulisch. Liegt kein Hydraulikdruck an der KBK an, so ist diese
durch ein integriertes Federpaket automatisch im gebremsten Zustand und bremst die Ab-
triebsseite ab. Wird die KBK mit Druck beaufschlagt, so 6ffnen sich die Bremslamellen und
die Kupplungslamellen werden aufeinander gepresst. Durch die Hohe des Hydraulikdruckes
wird das Drehmoment an der Kupplung bestimmt, welches zur Synchronisation zwischen
Antrieb und Abtrieb zur Verfiigung steht. Abbildung 1.1 zeigt ein Modell einer KBK.

Bremsflansch : X Kupplungslamellen

Bremslamellen

Abtriebswelle

Kupplungsflansch

Abbildung 1.1: Aufbau einer Kupplungs-Brems-Kombination [21]

Bisher erfolgt die Ansteuerung der KBK mit einem Hydraulikaggregat und einer hydrauli-
schen Steuerung aus Ventilen und Druckspeichern. Je nach Ansteuerung der Ventile werden
bis zu vier unterschiedliche Druckstufen erreicht. Diese Druckstufen bestimmen das iiber-
tragbare Drehmoment an der KBK. Wihrend eines Kuppel-Brems-Zyklus wird, je nach
Betriebszustand des Gesamtsystems, jede Druckstufe einmal angesteuert. Die Einstellung
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der Druckstufen erfolgt bei der Inbetriebnahme manuell mit Einstellschrauben und ist nach-
triglich nur mit groBem Aufwand veridnderbar. Da ein Nachregeln wihrend des Prozesses
nicht moglich ist, muss das gesamte System so abgestimmt sein, dass auch bei maximalem
Einfluss aller StorgroBen ein sicherer Betrieb moglich ist. Dies wird durch die Einrichtung
von Sicherheitszonen, wie Beispielsweise eine Vergroierung des Hubes oder einer Verlin-
gerung der Zykluszeit erreicht. Ein weiterer Nachteil liegt darin, dass das Hydraulikaggregat
den Betriebsdruck aufrecht erhalten muss, solange die Anlage betriebsbereit ist, auch wenn
kein Druck benétigt wird.

Um fiir die Anwendung der konventionellen Exzenterpressen weiterhin wettbewerbsfihig
zu den Servo-Pressen zu sein, wurde in [1] ein Linearmotor entwickelt, der eine hohe Stell-
kraft bei einer gleichzeitig hohen Dynamik erzeugt. Uber einen integrierten Hydraulikzy-
linder kann so der notige Betriebsdruck fiir eine KBK erzeugt werden. Durch die Regelung
des Linearmotors mit einen Servoumrichter, ermdglicht dieses System eine flexible An-
steuerung der KBK mit beliebigen Druckverldufen. Somit werden systembedingte Storgro-
Ben, welche alleine durch die KBK-Steuerung entstanden sind, als auch prozessspezifische
StorgroBen eliminiert.

In einer Exzenterpresse konnen so notwendige Sicherheitszonen verkleinert werden, welche
durch die groBen Streuungen in der Genauigkeit der KBK notwendig sind. Die Moglichkeit
der Verkleinerung der Sicherheitszonen wirkt sich direkt auf die Zykluszeit des Prozesses
aus und stellt somit eine Produktivitdtssteigerung dar.

Die Presse konnte durch die genauere Ansteuerung wesentlich kleiner dimensioniert wer-
den, ohne dass es zu Kollisionen bei der Zufiihrung und Entnahme der Werkstiicke (Trans-
fer) kommt. Die kleinere Dimensionierung wirkt sich auf den gesamten Antriebsstrang aus
und stellt somit eine erhebliche Kostenersparnis dar.

Zudem wird die Nennleistung nur benétigt, wenn ein Kuppelvorgang gefordert wird. Wih-
rend der iibrigen Zeit wird nur eine sehr geringer Ruheleistung von einigen Watt benotigt,
wodurch eine wesentliche Energieersparnis erreicht wird.

Die Riickfithrung der SystemgroBen an die Regelung und der Vergleich mit den Sollwerten
ermoglicht eine Diagnosefihigkeit des Systems. Kenngrofien, wie zum Beispiel Verschleif3,
konnen wihrend des Betriebs ermittelt und fiir die vorbeugende Instandhaltung verwendet
werden. Bisherige Systeme ermoglichen dies nur durch manuelle Messung bei stillgesetzter
Maschine oder mit aufwendiger und teurer Messtechnik, welche in der Praxis keinerlei
Verwendung findet.

1.2 Stand der Technik

Um den Stand der Technik zu erfassen werden zwei Teilbereiche betrachtet. Der erste Teil
der Recherche befasst sich mit Pressensteuerungen, welche den gesamten Pressenablauf
steuern und sowohl die StoBelkinematik, als auch das Zusammenspiel mit dem Transfer be-
einflussen. Im zweiten Teil werden Betitigungsverfahren fiir hydraulische Kupplungen und
Bremsen dargestellt und bewertet. Ebenfalls erfolgt dort eine Recherche zu Konzepten zur
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geregelten Betitigung von Kupplungen oder Bremsen unabhingig von deren Betitigungs-
art. Der aktuelle Entwicklungsstand im Bereich der Linearmotortechnik ist bereits in [1]
ausfiihrlich dargestellt und wird daher hier nicht mehr betrachtet.

1.2.1 Pressensteuerungen

Fiir die Umformung von Blechen werden Pressmaschinen verwendet. Alle Pressmaschi-
nen besitzen einen Stofel, welcher sich linear in einer Fithrung bewegt und als Gegenstiick
einen Pressentisch hat. Am Stof3el und am Pressentisch befindet sich eine Aufnahme fiir ein
Werkzeug, welches aus einem Stempel und einer Matrize besteht. Zwischen diesen wird
das Blech eingelegt und durch die Bewegung des Stofels aufeinander gepresst. Das Blech
wird entsprechend der Form des Werkzeugs geformt oder gestanzt. Um den Pressprozess
moglichst effizient zu gestalten ist es von Vorteil, wenn sowohl Kraft als auch Position des
StoBels beeinflusst werden konnen und zudem eine Abstimmung mit dem Transfer stattfin-
den kann.

Die Entwicklung von Pressensteuerung liegt in der Hand der Pressenhersteller. Forschungs-
tatigkeit im Bereich der Umformtechnik bezieht sich in der Regel auf Werkzeug- und Ver-
fahrensentwicklung, Werkstoffe, Prozessregelung, sowie Maschinensimulation. Daher wird
zum Stand der Technik von Pressensteuerungen im folgenden Abschnitt nur auf Patent-
schriften verwiesen.

Im Patent von Darr und Schmidt [4] wird ein Verfahren vorgestellt, welches mit einer Re-
gelung fiir Servo-Pressen einen reproduzierbaren Ablauf der StoBelbewegung in Kraft und
Position erzielt. Des Weiteren ist es mit dem verwendeten Verfahren moglich die gesam-
te Pressenlinie, welche aus mehreren Pressen besteht, aufeinander abzustimmen und damit
eine hohe AusstoBleistung zu gewihrleisten. Dazu wird eine leitwellengesteuerte Kurven-
scheibenregelung fiir die Vorgabe der StoBelposition verwendet, welche mit einer Kraftre-
gelung fiir den Pressvorgang gekoppelt wird.

Bei Wagner und Ilg in [5] wird ebenfalls das Prinzip der Leitwellensteuerung verwendet.
Diese dient allerdings zur Synchronisierung von hydraulischen Pressen. Die Funktion der
Bewegungsabliufe von Presse und Transfer werden tabellarisch hinterlegt. Die Lagerege-
lung bezieht damit die Sollwerte des StoBels in Abhingigkeit der Leitwelle. Eine Kombina-
tionsmoglichkeit mit einer Kraftregelung ist hier nicht moglich. Der Nutzen dieses Ansteu-
erprinzips ist ebenfalls die Steigerung der Produktivitit.

In [6] wird von Hata und Sakurai ein Prinzip zur Synchronisierung mit dem Transfer vor-
gestellt. Dazu wird bei der Parametereingabe fiir den Bewegungsablaufs des Stofels ein
virtueller Kurbelwinkel berechnet. Dieser wird bei jedem Hub zwischen dem oberen und
unteren Totpunkt erfasst und an den Transfer als virtueller Kurbelwinkel tibergeben. Durch
diese Methode ist es moglich den Transfer an die Stoelbewegung zu koppeln, aber eine
Synchronisierung einer kompletten Pressenlinie ist dadurch nicht moglich. Ebenso gilt die-
ses Verfahren nur fiir Servo-Pressen.

In einem weiteren Patent von Hata und Sakurai [7] wird ein Verfahren beschrieben, bei dem
eine Servopresse durch eine spezielle Steuerung den StoBelhub variabel verstellen kann und
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so die Ausbringung erhohen kann. Der variable Stoelhub wird durch einen Reversierbe-
trieb des Servoantriebs erreicht. Durch die Vorgabe vom oberen und unteren Totpunkt wird
eine Bewegungsverlauf berechnet und dem Antrieb als Sollwert vorgegeben. Durch dieses
Verfahren kann die StoBelbewegung zwar individuell eingestellt werden, allerdings ist eine
Synchronisierung mit dem Transfer oder anderen Pressen nicht erkennbar.

In allen bisher aufgefiihrten Patenten ist eine Synchronisierung des St68els mit dem Trans-
fer, sowie der Synchronisierung von mehreren Pressen untereinander nur fiir Servo-Pressen
oder hydraulische Pressen vorgesehen. In der Regel wird diese durch eine virtuelle Leitwel-
le erreicht. Mechanische Pressen mit Kupplungs-Brems-Kombinationen werden in keinem
Patent erwihnt.

Im Patent [8] von Seeger wird ein Steuerverfahren beschrieben, welches auf der Einfluss-
nahme der StoBeldynamik an Pressmaschinen beruht. Die Pressmaschine ist als mecha-
nische Exzenterpresse mit einer KBK ausgefiihrt. Durch eine Verinderung des Ansteuer-
druckes der KBK sollen Bewegung und Kraft auf den StoBel gezielt beeinflusst werden.
Zur Druckerzeugung wird eine Hydropumpe in Kombination mit einem Servomotor vorge-
schlagen. Dieses Patent bildet die Grundlage fiir die hier vorliegende Arbeit.

1.2.2 Betitigungsverfahren von Kupplungen, Bremsen und Kombina-
tionen

Kupplungen, Bremsen und Kupplungs-Brems-Kombinationen konnen auf unterschiedliche
Weisen betitigt werden. Die Betitigungsart hangt mageblich von dem iibertragbaren Dreh-
moment ab. Systeme mit kleinen Drehmomenten konnen elektrisch, mit mittleren Drehmo-
menten pneumatisch und mit hohen Drehmomenten hydraulisch betitigt werden. In der fol-
genden Recherche werden neben den auf die Pressentechnik angepassten hydraulischen Be-
tatigungsarten auch Systeme anderer Betitigungsarten und Anwendungsfillen untersucht.

Kupplungs-Brems-Kombinationen in mechanischen Pressen werden, aufgrund des hohen
iibertragbaren Drehmoments, pneumatisch oder hydraulisch betitigt. Soll die KBK nur ein-
fach geschaltet werden, so wird in der Praxis ein Pressensicherheitsventil (PSV) verwendet.
Dieses Ventil ist redundant ausgefiihrt und die Schaltstellung wird iiber Néherungsschal-
ter oder Druckschalter iiberwacht. Durch Schalten des Ventils wird der Strang zwischen
Hydraulikpumpe und KBK freigeschaltet und die Kupplung wird betitigt. Wird das PSV
nicht betitigt, so schaltet es automatisch den Strang zwischen KBK und Tank frei und die
Bremse wird aktiv. Dieses Verhalten wird von den einschldgigen Sicherheitsnormen ge-
fordert, um eine Gefihrdung des Maschinenbedieners auszuschlieBen. Pressensicherheits-
ventile gehdren zum Standardsortiment aller namhaften Hersteller von Kupplungs-Brems-
Kombinationen, sowie vieler Herstellern von Pneumatik- oder Hydraulikkomponenten.

Grof3e Pressen benotigen aufgrund der grolen Massen ein sanftes Beschleunigen und Brem-
sen des StoBels. Dazu wird das hydraulische PSV um weitere Schalt- und Druckventile, so-
wie Druckspeicher erweitert. Dadurch ist es moglich unterschiedliche Druckstufen in dem
System aufzubauen. Der Kuppel- und Bremsvorgang findet mit einem reduzierten Druck
statt. Erst nach Synchronlauf, bzw. Stillstand der Abtriebswelle wird auf den maximalen
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Kuppel- oder minimalen Bremsdruck geschaltet. Auch diese Steuerungen werden als Stan-
dard in der Pressentechnik eingesetzt.

Kuttruf und Seeger haben in [9] die Steuerung um einen Hydraulikzylinder erweitert um
die Dynamik und die Genauigkeit eines solchen Systems zu erhohen. Das System unter-
teilt sich dadurch in zwei Parallelpfade, dem Fiill- und Entleerpfad, sowie dem Steuer- und
Regelungspfad. Der im Fiill- und Entleerpfad befindliche Zylinder ist so eingestellt, dass
dieser genau das Fiillvolumen der KBK zur Verfiigung stellt, welches fiir das Verschieben
des KBK-Kolbens von der Brems- auf die Kupplungsseite -und umgekehrt- benotigt wird.
Wird das System geschaltet, so stromt das Ol ungedrosselt aus dem Zylinder in den Kol-
benraum der KBK. Die KBK ist schnellstmoglich gekuppelt und die Steuerung muss nur
noch ein geringes Restvolumen aussteuern. Der Bremsvorgang verlduft analog, wobei der
Zylinder das Volumen aus der KBK wieder aufnimmt.

Eine Moglichkeit das Bremsmoment einer hydraulisch betitigten Sicherheitsbremse zu be-
einflussen stellen Seeger und Meller in [10] vor. Dazu verwenden sie zwei parallel geschal-
tete Kolben-Zylindersysteme, wobei der Betdtigungszylinder hydraulisch betidtigt und der
Regelzylinder motorisch verstellt wird. Im geliifteten Zustand wird durch die Verstellung
des Regelzylinders der Bremsdruck im System und somit das verfiigbare Bremsmoment
fiir den néchsten Bremsvorgang eingestellt. Ein Nachregeln wihrend des Bremsvorganges
selbst ist nicht moglich.

Alle bisher genannten Systeme haben den entscheidenden Nachteil, dass diese nur gesteuert
sind und somit auf Storgroien nicht reagieren und diese ausregeln konnen. Um eine Regel-
moglichkeit zu erhalten hat Schmidt in [11] eine herkommliche Ansteuerung mit einem
Proportionalventil versehen ohne die Pressensicherheit zu gefahrden.

In [12] stellt Seeger ein System vor, welches eine kontinuierliche Regelung des Betitigungs-
drucks erlaubt. Dazu schlégt er die Verwendung einer Motor-Spindel-Kombination vor, wel-
che einen hydraulischen Geberzylinder betitigt. Durch die motorisch erzeugte Kraft und der
Kolbenfldche des Zylinders stellt sich ein Druck in dem System ein. Durch das Verfahren
der Spindel kann so jederzeit der aktuelle Systemdruck und damit das anliegende Drehmo-
ment beeinflusst werden. Ein Ahnliches System ist in [13] von Seeger und Meller zu finden,
bei dem ein hydraulischer Geberkolben mit einem Linearmotor direkt angetrieben wird. Die
Funktionsweise ist analog zu [12] und wird in dieser Arbeit verwendet.

Das Prinzip der Druckerzeugung mit einer Motor-Spindel-Kombination ist ebenfalls in [14]
zu finden. Oberlack und Leul stellen eine Aktuator fiir die Kupplungsbetitigung von Kraft-
fahrzeugen vor. Fiir die Anwendung Clutch-by-wire kann iiber eine Regelelektronik die
Kupplungspedalstellung erfasst und der Regelelektronik als Sollwert zugefiihrt werden. Der
BLDC-Motor der Spindel wird dann den entsprechenden Druck an der Kupplung ausregeln.
Die Kraftdichte ist allerdings zu niedrig, um bei Pressenantrieben eingesetzt zu werden.

In [15] stellen Geilker und Plattfaut ein System zur geregelten Synchronisation einer Kupp-
lung fiir den Bereich Schweranlauf bei Baumaschinen vor. Das beschriebene System besteht
aus einem Dieselmotor, welcher tiber eine hydraulische Kupplung mit einem Arbeitsgeriit,
wie beispielsweise einer Brechanlage, verbunden ist. Durch die hohe Last kommt es beim
Synchronisationsvorgang zu starken Schwankungen in der Drehzahl des Dieselmotors. Um
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dies zu verhindern wird die Drehzahl an An- und Abtriebswelle tiberwacht und der Kupp-
lungsdruck iiber ein hydraulisches Proportionalventil geregelt.

Liermann stellt in seiner Dissertation [16] eine hydraulisch regelbare und versorgungsleis-
tungsminimierte Bremse speziell fiir Bahnantriebe vor. Liermann nutzt die Bremsenergie
des Rades um diese als Betitigungsenergie fiir die Bremse zu nutzen. Ein Abstiitzzylinder
dient dazu als Speicher. Uber ein Druckregelventil kann der Bremsdruck variabel eingestellt
werden.

Fiir elektrisch betitigte Bremsen ist in [17] eine Elektronik entwickelt worden, welche das
Bremsmoment, iiber die Regelung des Stromes in der Bremsspule, variieren kann. Die Re-
gelung erhilt als Eingangssignal Informationen zur Last und steuert dann die Bremse ent-
sprechend der Last an. Das Einsatzgebiet liegt bei Flurforderzeugen, Fahrtreppen und Kran-
anlagen.

Eine sehr innovative Methode zur Regelung des Drehmoments an Kupplungssystemen stel-
len Maas, Giith und Aust in [18] vor. Auf Basis von magnetorheologische Fliissigkeiten
(MRF) und einer Magnetspule wird das Drehmoment geregelt. MRF bestehen aus einer
Tragerfliissigkeit, wie beispielsweise Mineralol, welche mit magnetisierbaren Partikeln ad-
ditiviert werden. Die Kupplung ist so aufgebaut, dass die MRF in einem Spalt zwischen
An- und Abtriebsseite eingebracht wird. Anlegen eines Magnetfeldes verdndert die Visko-
sitdt des MRF und durch eine Scherwirkung findet eine Drehmomentiibertragung zwischen
An- und Abtriebsseite statt. Durch die Verwendung von Permanetmagneten kann auf diese
Weise auch eine Haltebremse realisiert werden. Nachteil von MRF in Bremsen- oder Kupp-
lungsanwendungen ist die immer vorhandene Restreibung durch die Fliissigkeit im Arbeits-
spalt und eine mogliche Anderung des Drehmomentverhaltens bei hohen Drehzahlen durch
die Zentrifugalkraft.

1.3 Aufgabenstellung

Der in [1] entwickelte Linearmotor ist in der Lage iiber eine Positions-Regelungskaskade
verschiedene Positionen anzufahren und dabei sehr hohe Stellkrifte zu erzeugen. Um die-
sen Motor fiir den Anwendungsfall der KBKen zu verwenden, wird der Linearmotor mit
einem integrierten Hydraulikzylinder ausgestattet. Durch eine Anderung der Linearmotor-
position soll das System so in der Lage sein, einen variablen Hydraulikdruck zu erzeugen.
Um diesen prizise und hochdynamisch zu variieren, ist eine Druckregelung notwendig. Die
Druckregelung muss sowohl das Betriebsverhalten der KBK, als auch die Storgroflen be-
riicksichtigen und zuverldssig ausregeln. Dazu muss das System zunéchst analysiert und
alle Storgrofen bestimmt und analytisch erfasst werden. Die grofite Herausforderung liegt
darin, die stark nichtlineare Strecke mit moglichst einfachen Reglern zu regeln.

Sobald die Grundfunktionalitit der Druckregelung einer KBK hergestellt ist, findet im zwei-
ten Schritt die Erweiterung der Druckregelung um einen weiteren Regler statt, der speziell
auf die Anwendung der Exzenterpressen angepasst ist. Die erweiterte Regelung, im folgen-
den Winkel-Zeit-Regelung genannt, hat die Aufgabe die KBK in der Beschleunigung und
Verzogerung so zu beeinflussen, das dieser Vorgang immer gleich lange dauert und somit
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die Exzenterwelle bis zur Synchrondrehzahl, bzw. Stillstand, einen immer gleichen Winkel
zuriickgelegt hat. Auch hier sind wieder eine Vielzahl von Storgrofen vorhanden, welche
analysiert und ausgeregelt werden miissen. Gesteuert wird der gesamte Ablauf durch eine
iibergeordnete virtuelle Leitwelle. Neben der KBK, welche unter anderem das Startsignal
fiir den Kuppel- und Bremsvorgang daraus ableitet, richtet sich auch der Transfer und alle
Hilfsantriebe nach der Leitwelle. Somit laufen alle Vorginge in der Presse exakt synchron
ab.

1.4 Aufbau der Arbeit

In Kapitel 2 findet zunichst eine umfassende Beschreibung der Systemkomponenten und
des Gesamtsystems, der Exzenter-Presse, statt. Basierend auf diesem Grundlagen wird im
Kapitel 3 das System analysiert, ein Simulationsmodell der elektrischen und mechanischen
Komponenten erstellt und mit Matlab/Simulink simuliert. Auf Basis dieser Simulation fin-
det in Kapitel 4 die Entwicklung einer Druckregelung zur Betitigung einer KBK, sowie
einer speziell auf Exzenterpressen abgestimmte Regelung des gesamten Kuppel-Brems-
Zyklus, welche alle Storgroflen ausregelt und die maximale Performance fiir das System
bietet, statt. Des Weiteren werden in Kapitel 5 sowohl die Simulationsergebnisse mit dem
realen System abgeglichen, als auch die Performance und Regelgenauigkeit der entwickel-
ten Regelung validiert. AbschlieBend werden die Ergebnisse dieser Arbeit in Kapitel 6 zu-
sammengefasst.



Kapitel 2

Aufbau und Analyse des Systems

Das betrachtete Gesamtsystem der Exzenterpresse unterteilt sich in verschiedene Teilsyste-
me. Dazu zéhlen der mechanische Aufbau der Exzenterpresse, sowie Aufbau und Funkti-
onsweise des Antriebsstrangs, bestehend aus Hauptantrieb, Kupplungs-Brems-Kombination
(KBK) und diversen Ubertragungselementen. Die Funktionsbeschreibung und Auslegungs-
grundlagen der Einzelkomponenten der Presse sind Bestandteil von Kapitel 2.1 (nach [48]).
In Kapitel 2.2 wird auf Aufbau, Funktionsweise und Auslegung der KBK eingegangen
(nach [27], [21], [19] und [23]). Darauf aufbauend findet in Kapitel 2.3 eine Darstellung der
herkommlichen Ansteuerung der KBK statt. Das neue Ansteuersystem besteht aus einem
Linearmotor und einer hydraulische Kraftiibertragung, dessen Aufbau und Funktionsweise
in Kapitel 2.5 und 2.7 dargestellt werden. AbschlieBend findet eine Systemauslegung des
Linearmotorsystems statt.

2.1 Presse

Pressen werden eingesetzt um ein Werkstiick zu formen oder zu schneiden. Im einfachs-
ten Fall wird dazu eine Kraft und eine Bewegung auf ein Werkzeug iibertragen, welches
dann die erforderliche Bearbeitungsschritte am Werkstiick vornimmt. Bei der Auslegung
der Presse ist die spitere Verwendung mit einzubeziehen, um den Bearbeitungsprozess des
Werkstiicks moglichst optimal zu gestalten. Ein groes Einsatzgebiet fiir Pressen ist die
Automobilindustrie. Dort werden Karosserieteile jeglicher Art hergestellt.

2.1.1 Aufbau einer mechanischen Presse

In Abbildung 2.1 ist der schematische Autbau einer einfach wirkenden mechanischen Presse
mit Tiefzieheinrichtung dargestellt. Die gesamte Presse ist auf einem Fundament errichtet.
Darauf steht der Pressenkorper, der die Grundlage einer Presse bildet. Neben der Aufnahme
der Antriebs- und Anbauteilen dient dieser auch als Fiihrung fiir den Stoel. Auf dem Pres-
senkorper befindet sich das Kopfstiick, welches die Antriebseinheit der Presse beinhaltet.
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Uber einen StoBelpleuel wird der StoBel mit der angebrachten Matrize auf den Stempel ge-
driickt und das dazwischen befindliche Blechteil wird umgeformt. Unterhalb des Stempels
ist die Zieheinrichtung angeordnet. Diese hat die Aufgabe, das Blech wihrend des Umform-
vorgangs zu halten und nach dem Umformvorgang anzuheben, damit die Teile entnommen
werden konnen. Sind die Pressen in einer Pressenlinie aufgebaut, so hat in der Regel nur
die erste Presse, die sogenannte Kopfpresse, eine Zieheinrichtung. Ebenso entfillt diese bei

Schnittpressen.

Kopfstiick

achtgliedriger
StoRelantrieb

Ziehteil

Druckbolzen

hydraulische
Zieheinrichtung

StéRelpleuel

ZiehstoRel

Matrize

Blechhalter

Stempel

Abbildung 2.1: Aufbau einer mechanischen Presse [48]
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2.1.2 Mechanische Antriebsarten

Um die erforderliche Kraft durch den Pressenstofel zu erzeugen, werden hauptsichlich drei
mechanische Antriebsarten verwendet. Das sind Exzenter-, Gelenk- oder Kniehebelantrieb,
sowie Kombinationen dieser. Allen gemeinsam ist die Ubersetzung einer rotierenden Bewe-
gung der Antriebswelle auf eine Linearbewegung des StoSels.

Exzenterantrieb

Der Exzenter- oder auch Kurbelantrieb setzt die Drehbewegung der Antriebswelle {iber eine
auBerhalb des Wellenmittelpunkts angebrachten Pleuelstange in eine Linearbewegung um
(Abb. 2.2 a). Der an der Pleuelstange angebrachte Stofel ist mit Linearfithrungen versehen.
Der Abstand der Pleuelstangenauthidngung vom Wellenmittelpunkt r, bestimmt sowohl die
iibertragbare Kraft I, als auch der Hub A (Abb. 2.2 b). Die Hubhohe wird durch den Radius
rex Und den Winkel o, bestimmt:

hs = rex - (1 + cos(aey)) 2.1)

\ .

ex
g

-1 —h_{*
i
e

—»| h
<

-

h

—

F YE
S N
(a) Prinzipskizze (b) Geometrie

Abbildung 2.2: Exzenterantrieb (nach [27])

Der maximale Gesamthub betragt:

hmax =2 Tex (22)
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Die resultierende Kraft auf den StoBel ist abhingig vom Kurbelwinkel, dem Radius und
dem Antriebsmoment:
My - c05(Pex)

F=—————
S Fex - 511(Qex + Bex)

(2.3)

Durch den Exzenterantrieb wird ein linearer Bewegungsablauf mit sinusféormiger Geschwin-
digkeit des StoBels erzeugt. Der Exzenter hat den Vorteil, dass dieser relativ einfach aufge-
baut ist und deshalb in Universalpressen bis zu einer Presskraft von £y = 5000 kN eingesetzt
wird. Nachteil dieser Antriebsart ist die hohe Auftreffgeschwindigkeit auf das Werkstiick
beim Schlieen des Werkzeugs und die degressive Geschwindigkeit im Bereich des Um-
formvorganges.

Gelenkantrieb

Die Antriebswelle des Gelenkantriebes ist ebenfalls exzentrisch aufgebaut. Im Gegensatz
zum einfachen Exzenterantrieb ist der Gelenkantrieb jedoch mit mindestens zwei Gelen-
ken aufgebaut (Abb. 2.3 a). Die Bewegung des StoBels ist daher im Vor- und Riickhub sehr
schnell und im Arbeitsbereich etwas langsamer. Durch die Kinematik wird zudem eine kon-
stante Geschwindigkeit im Arbeitsbereich erreicht. Das Aufsetzen des Werkzeugs auf ein
Werkstiick erfolgt mit einer reduzierten Geschwindigkeit und schont damit die gesamte Ma-
schine. Ein solchen Antrieb ist ideal fiir Tiefziehprozesse.

F
S
(a) Gelenkantrieb (b) Kniehebelantrieb

Abbildung 2.3: Antriebsarten (nach [27])



2.1 PRESSE 13

Kniehebelantrieb

Der Kniehebelantrieb besteht aus einer zweigliedrigen Pleuelstange, welche am sogenann-
ten Kniegelenk durch einen Exzenterantrieb bewegt wird (Abb. 2.3 b). Mit einem Kniehebel
kann die Presskraft im Arbeitsbereich deutlich erhoht werden, wihrend die Geschwindig-
keit in diesem Bereich erheblich langsamer ist. Diese Antriebsart wird vor allem fiir Prige-
prozesse eingesetzt.

Vergleich der mechanischen Antriebsarten

In Abbildung 2.4 sind alle drei Antriebsarten im Hub iiber den Kurbelwinkel dargestellt.
Zu erkennen ist hier die deutliche Anderung des Zeitraums fiir den Teiletransport bezogen
auf den Kurbelwinkel. Bei einem Maximalhub von A, = 850 mm und einem Offnungs-
hub von hpa = 0,5 - hnax mm stehen fiir den Exzenter- und Kniehebelantrieb fast 180°
Kurbelwinkel zur Verfiigung, wihrend der Teiletransport bei dem Gelenkantrieb nach 110°
abgeschlossen sein muss.

A
i ______§
F‘l:r:I 900 O ca)110 ° KW Teiletransport modifizierter
9 Kniehebel-
800
h&%&‘ antrieb
700 \\ bzw.
\ sechs-

600 gliedriger
Gelenk-

500 antrieb

400

300

200 A acht-

‘ gliedriger
100 Gelenk-
Unterer Umkehrpunkt antrieb
0 t ' ———— +———
0° 90° 180° 210° 360°
Kurbelwinkel [> KW]

Abbildung 2.4: Vergleich der mechanischen Antriebsarten [48]

2.1.3 Elektrische Antriebsarten

Um eine lineare Bewegung des StoBels zu erreichen werden unterschiedliche mechanische
Antriebsarten verwendet. Alle mechanischen Antriebsarten basieren auf einer rotativen Be-
wegung einer Antriebswelle. Diese Bewegung kann auf unterschiedliche Weisen elektrisch
erzeugt werden.
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Schwungrad und Kupplungs-Brems-Kombination

Eine Variante zu Antrieb einer mechanischen Presse ist die Kombination aus Antriebsmo-
tor, Schwungrad und Kupplungs-Brems-Kombination (KBK). Ein Antriebsmotor treibt iiber
einen Riementrieb ein Schwungrad an. Das Schwungrad ist direkt oder tiber eine Welle mit
der Antriebsseite der KBK verbunden. Abtriebsseitig ist die KBK iiber ein Getriebe (Vorge-
lege) mit der Exzenterwelle verbunden. Durch Schalten der Kupplung wird die antriebssei-
tige Rotationsbewegung auf die Exzenterwelle tibertragen. Wird die KBK nicht geschaltet,
so ist automatisch die Bremse aktiv und bremst die Exzenterwelle. Das Kuppeln und Brem-
sen der KBK wird iiber eine hydraulische Betitigungseinheit ausgefiihrt, welche aus einem
Hydraulikaggregat und einer Ventilsteuerung besteht. Der Antriebsmotor ist entweder als
Gleichstrommotor oder als frequenzumrichtergeregelter Drehstrommotor ausgefiihrt. Dies
ermoglicht eine variable Drehzahl und somit eine variable Hubzahl.

Antriebs-
motor
Betitigungseinheit
Schwungrad
X 11 . Drehein-
Riemen- Antriebs- Abtriebs- fiihrung
getriebe welle welle [—]
KBK :‘ +
=
=
|
—
HH —
—
—
[ Getriebe

Exzenterwelle

[T

StoBel

Abbildung 2.5: Prinzipieller Aufbau einer Exzenterpresse mit Schwungrad und KBK

Servoantrieb

Im Gegensatz zur schwungradgetriebenen Presse wirkt bei der Servopresse der Antriebs-
motor direkt auf die Exzenter- oder Vorgelegewelle. Dadurch muss der Antriebsmotor das
Drehmoment fiir die gesamte Presskraft und die Energie fiir den Umformprozess aufbrin-
gen. Ein solcher Antrieb ist wesentlich groBer als ein Schwungradantrieb. Durch die An-
steuerung des Servomotors mit einem Frequenzumrichter hat diese Kombination den Vor-
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teil der Regelbarkeit des Pressenzyklus in Kraft, Geschwindigkeit und Weg. Somit kann
fiir jedes Werkzeug ein optimaler Kraft-Weg-Zeit-Verlauf verwendet werden. Auch eine
schnelle Drehrichtungsumkehr, z.B. bei festgefahrenem Werkzeug, ist moglich. Erfordert
der Pressprozess nicht den maximalen Hub der Presse, so kann die Presse im Pendelhub-
betrieb arbeiten. Dabei wird der Servomotor nicht umlaufen, sondern oszillierend um den
unteren Totpunkt betrieben, wodurch die Produktivitit gesteiget wird. Nachteile liegen in
der hohen elektrischen Anschlussleistung, sowie den hoheren Systemkosten. Im folgenden
wird die Servopresse nicht mehr betrachtet, da diese nicht Bestandteil dieser Arbeit ist.

Abtriebs-
welle

Getriebe

Exzenterwelle

CLLIITIIIIIY

StoBel

1

4

(a) Servopresse mit Vorgelege (b) Servopresse ohne Vorgelege

Abbildung 2.6: Prinzipieller Aufbau einer Servopressen

2.1.4 Fertigungsablauf bei mechanischen Pressen

Die Fertigung eines komplexen Pressteils erfordert in der Regel mehrere Bearbeitungs-
schritte. Bei kleinen Bauteilen findet dies an einer Presse durch ein mehrstufiges Werkzeug
statt. Zeitgleich werden mehrere Bearbeitungschritte durchgefiihrt, so dass bei jedem Sto-
Belhub ein komplettes Teil gefertigt wird. Abbildung 2.7 zeigt den Aufbau eines 4-stufigen
Werkzeugs.

Bei der Fertigung von mittelgrofien bis grofen Teilen kommt eine Transferpresse zum Ein-
satz. Diese Presse ist in Mehrstdnderbauart ausgefiihrt und verfiigt iber mehrere Stofiel,
welche alle von einer zentralen Lingswelle angetrieben werden. Dadurch findet der Bewe-
gungsablauf der einzelnen StoBel synchron zueinander statt.

Eine Transferpresse ist durch den mechanisch gekoppelten Bewegungsablauf in der Flexi-
bilitdt der Bearbeitungsschritte beschrinkt, gerade wenn sehr unterschiedliche Operationen
an einem Teil durchgefiihrt werden miissen. Daher finden heute meistens Pressenlinien ih-
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j‘ Anschlag StoBel Auswerfer

Ziehein-
richtung

T

erster zweiter Rand Rand
Zug Zug beschneiden hochstellen

Abbildung 2.7: Aufbau eines 4-stufigen Werkzeugs [48]

re Anwendung, die aus hintereinander aufgebauten Einzelpressen bestehen (Abb. 2.8). Zu
Beginn einer Pressenlinie steht immer eine Kopfpresse, welche die hochste Presskraft in
der Linie hat, da in dieser die Zieheinrichtung integriert ist und zusétzlich zur Umformar-
beit die Gegenkraft der Zieheinrichtung tiberwunden werden muss. Die folgenden Pressen
(Folgepressen) haben eine deutlich geringere Presskraft und arbeiten nur noch Teilbereiche
des Bleches aus. Die Anzahl der Pressen in einer Linie ist abhdngig von der Anzahl der
auszufithrenden Arbeitsschritte.

Abbildung 2.8: Pressenlinie [48]
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2.1.5 Transfer

Der Transfer dient zum Transport der gefertigten Teile von einem Bearbeitungschritt zum
néchsten. Dies kann sowohl innerhalb eines Werkzeugs sein, als auch zwischen einzelnen
Pressenstufen. Bei Einzelpressen und Transferpressen sind diese als Greiferschienensystem
ausgefiihrt, welche eine Bewegung in die drei Raumrichtungen vornehmen koénnen. An den
Schienen sind Greifer oder Vakuumsaugndpfe angebracht, welche aktiv pneumatisch an-
gesteuert werden. Ist eine Teilung der Schienen aufgrund eines Pressenstinders notig, so
werden die Teile durch eine Zwischenablage iibergeben. Wihrend der Bewegungsablauf in
der Vergangenheit iiber Kurvenscheiben, Hebeln und Zwischenrddern mechanisch an die
StoBelbewegung gekoppelt war, so werden heute zumeist servogesteuerte Systeme einge-
setzt.

Abbildung 2.9 zeigt den Bewegungsablauf der drei Achsen eines Greiferschinensystems
bezogen auf die StoBelbewegung. Bei einem Kurbelwinkel von ae, = 120 ° ist der Einle-
gevorgang des Werkstiicks abgeschlossen und der Umformvorgang beginnt. Wihrend des
Umformvorganges wird der Transfer zuriick zur vorherigen Werkzeugstufe gefahren, um
bei ae, = 220 ° die bearbeiteten Werkstiicke zu entnehmen.

Hub 2600
[mm]

2200

Riicklauf Transfer
ohne Teil

Teiletransport
durch Transfer

1800

1400

Greiferschiene
senken

1000

600
Greiferschiene

schlieBen

Greiferschiene
200 offnen
OIﬁlﬁlﬁlrlﬁlﬁ[‘l'l'\'l‘I’r=
0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360
Kurbelwinkel [°]

Abbildung 2.9: Transfer [48]

In Pressenlinien werden statt Greiferschienensysteme sogenannte Feeder eingesetzt. Dabei
handelt es sich um CNC-gesteuerte Achssysteme (CNC-Feeder) oder Swingarm-Feeder.
Ebenso finden auch Industrieroboter ihren Einsatz. Diese entnehmen das bearbeitete Werk-
stiick einer Presse und fiihren es der néichsten Presse zu.

Die Steuerung des Transfers erfolgt zentral und ist auf den Bewegungsablauf des StoBels
und des Werkzeugs abgestimmt. Um diesen Vorgang ohne Kollisionen zwischen Stofel
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und Robotern durchzufiihren, ist eine Synchronisierung zwischen der gesamten Pressenlinie
notwendig. Dies geschieht durch die Verwendung einer virtuellen Leitwelle. Die Leitwelle
ist ein inkrementelles Signal, welches von der Pressensteuerung parallel an alle Teilnehmer
der Pressenlinie gesendet wird. Jeder Teilnehmer hat ein individuelles Bewegungsprofil als
Funktion der Leitwelle hinterlegt.

Der gesamte Produktionsprozess ist Schwankungen ausgesetzt. Diese entstehen beispiels-
weise durch Verschleifl von mechanischen Komponenten iiber den gesamten Lebenszyklus
einer Presse. Diese miissen durch Zeitfenster und Sicherheitszonen Beriicksichtigung fin-
den. Sobald ein Teilnehmer die geforderten Toleranzen nicht einhalten kann, wird die ge-
samte Anlage frithzeitig still gesetzt, um eine Kollision zu vermeiden. Aus Produktivitéits-
griinden sollten die Sicherheitszonen fiir den Transfer so gering wie moglich gehalten wer-
den.

2.1.6 Betriebsarten

Bei Pressen wird zwischen den drei Betriebsarten Einrichte-, Einzelhub- und Dauerhubbe-
trieb unterschieden. Der Einrichtebetrieb, oder auch Tippbetrieb genannt, dient zum Ab-
stimmen des Pressenhubs auf das Werkzeug und den Transfer. Der St6fel wird dazu sehr
langsam in kleinen Schritten in das Werkzeug gefahren. Nach jedem Schritt wird kontrol-
liert, ob das Werkzeug richtig ausgerichtet ist und der Bearbeitungsprozess des Werkstiicks
wie geplant ablauft. Bei mehrteiligen Werkzeugen oder bei Pressenlinien wird zusétzlich
zum Werkzeug auch der Transfer eingerichtet, so dass dieser eine kollisionsfreie Funktion
hat. Um diese Funktion an konventionellen Pressen auszufithren wird der Antriebsmotor
auf eine geringe Drehzahl beschleunigt und die KBK kurz gekuppelt und sofort wieder
gebremst. Dieser Vorgang wir dann so oft wie notig wiederholt.

Ist das Einrichten der Presse abgeschlossen, so kann der Produktionsprozess starten. Dazu
wird der StoBel nach dem Einrichten in die oberste Position gefahren. Diese Position wird
Oberer Totpunkt (OT) genannt. Nach dem Einlegen des Materials wird der Stoel durch
das Kuppeln der KBK beschleunigt. Bei einem Kurbelwinkel von etwa aex = 150° taucht
der StoBel in das Werkstiick ein und der Stanz- oder Umformprozess beginnt. Bei einem
Kurbelwinkel von aex = 180° hat der StoBel den unteren Umkehrpunkt, oder auch Unte-
rer Totpunkt (UT), erreicht. Hier ist der Prozess abgeschlossen und der Stofel bewegt das
Werkzeug wieder aus dem Werkstiick heraus. Kurz vor erreichen von OT wird die Brem-
sung eingeleitet, so dass der Stofel bei OT stehen bleibt. Das bearbeitete Werkstiick wird
nun durch den Transfer entnommen und ein neues eingelegt. Um den Prozess effizient zu
gestalten findet der Transfer nicht nur bei Stillstand der Presse statt, sondern iiberschneidet
sich mit der Stoelbewegung. Diese Betriebsart wird als Einzelhubbetrieb bezeichnet.

Beim Dauerhubbetrieb hingegen wird der Stoel am OT nicht wieder abgebremst, sondern
lauft fiir mehrere Zyklen weiter. Eine Bremsung erfolgt in der Regel erst durch die endende
Zufiihrung an Material oder das Ansprechen der Prozess- und Werkzeugiiberwachung.

Im Einzelhubbetrieb ist es irrelevant wie lange der Transfer dauert, da die Pausenzeit, in der
der StoBel in OT verweilt, beliebig ist. Wird die Presse hingegen im Dauerlauf betrieben,
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so muss gewihrleistet sein, dass fiir den Transfer genug Zeit vorhanden ist. Dazu ist es not-
wendig den Stoelhub so auszulegen, dass eine entsprechend lange Zeit beim Durchlaufen
des StoBels durch OT entsteht (Abbildung 2.10). Fiir die Dimensionierung von Pressen ist
es sinnvoll diese fiir Einzelhubbetrieb auszulegen und den Hub zu minimieren. Dadurch
kann kompakter gebaut und somit Kosten gespart werden.

StoBelposition —

Zeit —

Dauerhub Einzelhub

Abbildung 2.10: Das Prinzip der Hubreduzierung

2.1.7 Arbeitsvermogen und Presskriifte

Zur Auslegung einer Presse werden drei Kenngroflen herangezogen. Diese sind die Nenn-
presskraft Fi bei aex = 30° vor UT, das Arbeitsvermdgen W, und die Hubzahl, welche im
Dauerhubbetrieb der Exzenterdrehzahl n. entspricht. Die Nennpresskraft gibt die maximal
zuldssige Kraft an, welche der Stofel fiir den Pressvorgang aufbringen kann. Begrenzt ist
diese durch das tibertragbare Moment der Kupplung, sowie der Festigkeit aller Elemente,
welche sich im Kraftfluss der Presse befinden. In Abbildung 2.11 ist der Zusammenhang
zwischen Kurbelwinkel vor UT und der Presskraft dargestellt. Wihrend bei aex = 30° vor
UT die Nennpresskraft anliegen darf, liegt die zuldssige Presskraft bei aex = 40° vor UT
bei 75% und bei ax = 90° vor UT sogar bei nur 50%.

Das Arbeitsvermogen beriicksichtigt hingegen die Last iiber den Weg (h,), wihrend der
Umformvorgang stattfindet.

W,y=F,-hy, 2.4)

Damit die benétigte Energie fiir den Umformvorgang nicht direkt aus dem Antriebsmo-
tor bezogen werden muss, wird ein Schwungrad als Energiespeicher eingesetzt. Die im
Schwungrad gespeicherte Energie ist abhidngig vom Trigheitsmoment des Schwungrades
Js und der Winkelgeschwindigkeit w;.
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Abbildung 2.11: Presskraft in Abhingigkeit des Kurbelwinkels [48]
J,
W, = Eb . wf (2.5)

Der Abfall der Schwungraddrehzahl wihrend des Pressvorgangs sollte maximal 20% im
Dauerhubbetrieb betragen. Dadurch ergibt sich nach Gleichung 2.7 ein abgegebenes Ar-
beitsvermdgen des Schwungrades von 36%.

Js

Wy =
2

(@l —w) 2.6)
Fiir das gesamte Arbeitsvermogen des Schwungrades gilt somit:

W,
W= 0,36

2.7)
Das Trégheitsmoment des Schwungrades kann anhand der Geometrie durch Gleichung 2.9

errechnet werden. Durch eine Getriebeiibersetzung iy reduziert sich das wirksame Trig-
heitsmoment des Schwungrades am Exzenter .J;; entsprechend Gleichung 2.10.

Ji=p / P2 dv 2.8)

1
Jy = 3P The - (rk — 1) (2.9)
Jo=Js-ip (2.10)
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Da die Trigheitsmomente des Antriebsmotors und der Antriebswelle im Vergleich zum
Schwungrad sehr klein sind, werden diese in der weiteren Betrachtung vernachldssigt.

Das Trigheitsmoment des Abtriebes setzt sich aus den Einzeltrigheitsmomenten von Ab-
triebswelle, Getriebe, Exzenterwelle, Stolel und Werkzeug zusammen. Aufgrund der Kom-
plexitit an Einzeltragheitsmomenten ist die versuchstechnische Ermittlung des Gesamttrig-
heitsmomentes der analytischen vorzuziehen. Dazu wird der Abtrieb mit einem konstanten
Moment an der KBK beschleunigt. Aufgrund des Zusammenhanges von Synchronisations-
zeit tg, Uibertragenem Moment My und der Differenz der Winkelgeschwindigkeiten Aw,
lasst sich mit Gleichung 2.11 das Tridgheitsmoment berechnen.

ts - My
Jp = A

@.11)

2.2 Kupplungs-Brems-Kombination

Die Kupplungs-Brems-Kombination (KBK) stellt das Verbindungsglied zwischen Antriebs-
und Abtriebsseite dar. Sie hat die Aufgabe die antriebsseitige rotative Bewegungsenergie
des Schwungrades auf den Abtrieb zu iibertragen und die Abtriebsseite am Ende eines Pro-
zesses wieder abzubremsen. Die Ubertragung der Energie findet reibschliissig durch zwei
Sinterlamellenpakete statt. Angesteuert wird die KBK hydraulisch.

2.2.1 Aufbau der KBK

Die Abtriebswelle (1) ist iiber eine Passfeder mit dem Tridger von Kupplung (2) und dem
Triger der Bremse (3) verbunden (Abb. 2.12). Die Tréger sind jeweils iiber eine Anschlag-
scheibe (4) nach aufien abgeschlossen. Auf dem Triger der Bremse sind iiber eine Verzah-
nung die aus Stahl gefertigten Innenlamellen (5) abwechselnd mit den Reibbelag tragenden
AuBenlamellen (6) geschichtet. Auf der Kupplungsseite ist derselbe Aufbau zu finden. Zwi-
schen den beiden Lamellenpaketen befindet sich ein Kolben (7), welcher in axialer Richtung
frei verschiebbar ist. Durch die in den Kupplungstriger eingebrachten Federn (8), welche
in einer Vielzahl radial am Umfang angeordnet sind, wird der Kolben auf das Bremsla-
mellenpaket gedriickt. Aufgrund der Pressung findet eine reibschliissige Verbindung der
Innen- und Auflenlamellen statt. Die Bremslamellen sind iiber eine Verzahnung und dem
Bremsflansch (9) direkt an das Maschinengehiuse (10) gekoppelt und bremsen so die An-
triebswelle. Die Bremse kann geliiftet werden, indem iiber eine Bohrung in der Abtriebs-
welle (11) Ol in den Kolbenraum (12) eingefiihrt wird. Ist die durch den Oldruck erzeugte
Kraft auf den Kolben grofler als die Federkraft, so beginnt der Kolben mit seiner Bewe-
gung in Richtung Kupplungslamellen (13). Die AuBenlamellen der Kupplung sind durch
den Kupplungsflansch (14) direkt mit dem Schwungrad (15) verbunden. Kupplungsflansch
und Schwungrad stiitzen sich iiber Lager (16) auf der Abtriebswelle ab.
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Um die beim Schalten entstehende Reibungswirme aus der KBK abzufiihren wird eine
Olkiihlung verwendet. Dazu ist die KBK von einer Gehzuseglocke (17) umschlossen. Die
Zufiihrung des Ols kann entweder von auBen iiber die Gehiuseglocke oder von innen iiber
die Abtriebswelle erfolgen. Dazu verfiigt die Welle iiber zusitzliche Bohrungen, welche
zunéchst axial parallel zu den Druckdlbohrungen verlaufen und spéter radial direkt zu den
Lamellenpaketen geleitet werden. Auf der Gehéduseglocke befindet sich ein Entliiftungsstut-
zen (18), welcher den Luftaustausch zwischen Glocke und Umgebung sicher stellt.

10 \'\ 18 17 13 15

Abbildung 2.12: Querschnittszeichung einer KBK [21]
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2.2.2 Funktionsweise der KBK

Abbildung 2.13 zeigt schematisch den Aufbau der KBK im Querschnitt. Die Darstellung
beschrinkt sich auf die fiir die Funktion wichtigen Bauteile Lamellen, Kolben, Federn und
den Kolbenraum. Zudem ist die Reibkraft F;, welche durch die Dichtungen (blau) erzeugt
wird, die Federkraft F} (rot) und die durch den Hydraulikdruck entstehende Kraft Fj, (griin)
dargestellt. Die Reibkraft wird als konstant und im Vergleich zu den sonstigen angreifenden
Kriften als vernachlédssigbar klein angenommen. Auf der rechten Seite ist das Diagramm
mit dem anstehenden Druck (griin), dem Bremsmoment (rot) und dem Kupplungsmoment
(schwarz) dargestellt.

Zunichst ist in Abbildung 2.13(a) der Druck auf ein Minimum eingestellt. Dadurch wirkt
nahezu die gesamte Federkraft (F}) auf den Kolben. Die Kraft wird durch den Kolben auf
die Bremslamellen iibertragen. Uber die Kraft auf die Fliche und den Radius der Lamel-
len wirkt ein Bremsmoment. Die Kupplungslamellen sind unbelastet und somit wirkt kein
Kupplungsmoment.

Wird der Hydraulikdruck erhoht, kommt es zu einer Reduzierung der Kraft auf die Brems-
lamellen. Solange die iiber die Fliche des Kolbens erzeugte Kraft niedriger ist, als die Kraft
der Federn, befindet sich die KBK im gebremsten Zustand. In Abbildung 2.13(b) ist die
Kolbenkraft genau so hoch wie die Federkraft und es liegt ein minimales Bremsmoment an.

Ist die Federkraft iiberwunden, so beginnt der Kolben mit einer Bewegung in Richtung
Kupplungslamellen. Da weder Bremslamellen, noch Kupplungslamellen eine Kraft durch
den Kolben erfahren, befindet sich die Abtriebswelle in einem undefinierten Zustand. Der
Druckanstieg ist zu dieser Zeit proportional zur Federkennlinie der verwendeten Federn
(Abbildung 2.13(c)).

Sobald der Kolben die Kupplungslamellen erreicht hat, wird das Lamellenpaket mit einer
Kraft beaufschlagt. Diese bestimmt sich aus der Kraftdifferenz zwischen Kolbenkraft und
Federkraft (Abbildung 2.13(d)). Wird der Druck noch weiter erhoht, so erhoht sich auch
die Kraft auf die Lamellen. Abbildung 2.13(e) zeigt die KBK bei Maximaldruck, also bei
maximaler Kraft auf die Kupplungslamellen und dem somit hochsten Drehmoment.

2.2.3 Kuppelvorgang der KBK

Um einen Kuppelvorgang durchzufiihren, miissen die Bremslamellen entlastet und die Kupp-
lungslamellen zur Anlage an die Anschlagscheibe gebracht werden. Dies geschieht durch
das Einbringen von Druckdl in den Kolbenraum. Abbildung 2.14 zeigt den Schaltvorgang
iiber die Zeit aufgeteilt in Schaltimpuls, Druck, Drehmoment, Winkelgeschwindigkeit und
der Schaltarbeit.

Eingeleitet wird der Kuppelvorgang durch die Vorgabe eines Schaltimpulses. Aufgrund von
Signallaufzeiten, Reaktionszeiten der Aktorik, sowie der Triagheit des Hydrauliksystems
kommt es zu einer systembedingten Totzeit, der Reaktionszeit ;. Diese kann, je nach Be-
tatigungsart der KBK, bis zu 40 ms betragen. Erst nach der Reaktionszeit ist ein Druckan-
stieg im System zu verzeichnen, welcher nahezu quadratisch ansteigt bis der entsprechende
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Abbildung 2.13: Ablauf eines Kuppelvorganges
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Federdruck erreicht wird. Dies wird als Druckanstiegszeit ¢4, bezeichnet. Im weiteren Ver-
lauf findet der Fiillvorgang des Kolbenraumes der KBK statt und der Kolben wird an die
Kupplungslamellen verfahren. Sind die Kupplungslamellen erreicht, so kommt es zu ei-
nem schlagartigen Druckanstieg im System. Dieser ist bedingt durch den abrupt beendeten
Volumenstrom, welcher in den Kolbenraum eingeflossen ist. Der Fiillvorgang ist damit ab-
geschlossen und die Fiillzeit ¢y vergangen. Die Fiillzeit errechnet sich vereinfacht aus dem
Fiillvolumen der KBK Vi und dem zugefiihrten Volumenstrom Vi:

i3

te =
T

(2.12)

Durch die nun angreifende Kraft auf die Kupplungslamellen, und dem somit anliegenden
ibertragbaren Drehmoment an der Kupplung, beginnt die Abtriebswelle zu beschleunigen.
Die Trigheiten des Systems verursachen ein verzogertes Anliegen des erforderlichen Dreh-
moments erst nach der Drehmomentanstiegszeit tn,. Bis zu diesem Zeitpunkt steigt die
Drehzahl annihernd quadratisch an. Sobald ein konstantes Drehmoment anliegt ist der Gra-
dient der Drehzahl linear, bis die An- und Abtriebswelle dieselbe Drehzahl haben (Syn-
chrondrehzahl). Der Zeitraum ab Beginn der Beschleunigung bis zum Erreichen der Syn-
chrondrehzahl wird als Synchronisationszeit t; bezeichnet. Vereinfacht wird diese aus dem
zu beschleunigenden Trigheitsmoment .J,;,, der Winkelgeschwindigkeitsdifferenz w,y — wig
und dem fiir die Beschleunigung zur Verfiigung stehenden Drehmoment )/, mit konstanter
Antriebswinkelgeschwindigkeit w;y = const berechnet.
Jap - (w0 — wio)

ty=——"7"—"—""> 2.13
v (2.13)

Befindet sich an der Abtriebsseite der KBK eine statische Last, so errechnet sich das Be-
schleunigungsmoment M, aus der Differenz vom iibertragbaren Drehmoment )y und Last-
moment ). Ebenfalls muss der Zeitanteil beriicksichtigt werden, welcher bis zum Uber-
winden des Lastmomentes und durch die reduzierte Drehmomentiibertragung wihrend der
Drehmomentanstiegszeit entsteht.

Ja - (w20 — wio) | tma ) ( Ml>

fo= S0 0 Tm
' M-, 2 M

(2.14)

Eine statische Last liegt z.B. bei Winden von Krananlagen vor, wihrend Pressen in der
Regel kein Lastmoment haben, da diese mit einem StoBelgewichtsausgleich versehen sind.
Lediglich die Lagerreibung konnte als Lastmoment angesehen werden. Das Lastdrehmo-
ment sollte nicht mehr als 30 — 50% des iibertragbaren Drehmoments betragen, da sonst die
Rutschzeiten zu lang und damit die Wéarmebelastung der Kupplung zu hoch wiirde.

Bei jedem Schaltvorgang muss die Schaltarbeit (), verrichtet werden, welche aus einer dy-
namischen (g, und einer statischen )y, Komponente besteht.

Qs = Qdyn =+ Qslal
Jab - (Wzo - w10)2 . M (Wzo - wlo)
2 M, + M, 2
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Abbildung 2.14: Schematischer Kuppelvorgang einer KBK (nach [27])

Der dynamische Anteil der Schaltarbeit entsteht durch die Beschleunigung der Massentrag-
heit, wihrend der statische Anteil nur aufgrund des Lastmomentes entsteht. Fiir die reine
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Beschleunigung wird dadurch immer 50 % der zugefiihrten Leistung in Wirme umgewan-
delt. Um den statischen Anteil zu minimieren, liegt die Forderung in einem hohen schalt-
baren Drehmoment und einer kurzen Drehmomentanstiegszeit. Dadurch wird der Kuppel-
vorgang sehr hart und der gesamte Antriebsstrang stark beansprucht. Ist der Kuppelvorgang
zu weich (M, — M), fiihrt dies zu langen Rutschzeiten und somit zu einer thermischen
Zerstorung der Kupplung.

Fiir die Wiarmebelastbarkeit einer Kupplung werden in der Regel zwei Grofen angege-
ben. Dies ist die maximal zuldssige Wirmebelastung fiir einmaliges Schalten ). und fiir
mehrmaliges Schalten (),,;. Fiir den einmaligen Schaltvorgang ist die Wirmekapazitit der
Kupplung und die Art des Reibbelages, fiir das mehrmalige Schalten ist die Kiihlung von
Bedeutung. Abbildung 2.15 zeigt den Zusammenhang zwischen zuldssiger Schaltarbeit und
der Schalthéufigkeit Sy,. Dieser entspricht der Funktion

Qui = Q.- (1 —e‘i‘%), (2.16)

wobei Sy als Ubergangsschalthiufigkeit bezeichnet wird. Dieser Wert ist ein charakteristi-
scher Kennwert und gibt die Schalthédufigkeit bei @,y = 0,632 - Q. an.

zul. Schaltarbeit log Q A

Q
0.632Q, \

S,  Schalthaufigkeit log S,

Abbildung 2.15: Zuldssige Schaltarbeit (nach [27])

Um auf die Belastung der Reibflidchen zu schlieflen, wird unter Beriicksichtigung der Reib-
flache der Lamelle die flichenbezogene Schaltarbeit definiert:

_q
A

Im Mittel wird pro Zeiteinheit wihrend eines Synchronisationsvorganges die mittlere fla-
chenbezogene Reibleistung ¢, erzeugt. ¢, gibt hingegen die flichenbezogene Reibleistung
zu jedem Zeitpunkt an. Diese ist abhéngig von der Flachenpressung p;, der Gleitgeschwin-
digkeit der Reibbeldge v, und des Reibwertes ;.

%
ts
Go = Dr-Ur- e (2.18)

a 2.17)

(Jam =
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Die Fldchenpressung der Lamellen setzt sich aus dem effektiv am Kolben der KBK anlie-
genden Druck und der Ubersetzung von Kolbenfliche A, zur Reibfliche der Lamellen A,

zusammen. A
pe=0.1 (o= pn) - - (2.19)

Uber die Drehzahldifferenz zwischen An- und Abtrieb (nao — n1p) und dem mittleren Rei-
bradius r,,, kann die mittlere Gleitgeschwindigkeit der Lamellen v, bestimmt werden.

T o (2.20)

Ur = (wzo - wlo) *Tm = (nzo - 7110) . 30

Alle kupplungsspezifischen Parameter und Konstanten lassen sich zu einer Kupplungskon-
stanten zusammenfassen. Als Reibwert der Lamellen wird y, = 0, 08 angenommen.

A
fi = 0,000419 - d, - Xk (221

Somit ergibt sich die flichenbezogene Reibleistung zu:
da = (px — pr) - An - fy (2.22)

Die in der Kupplung gespeicherte Schaltarbeit setzt sich aus der spezifischen Warmeleitfa-
higkeit des Stahls ¢, der Masse der Lamelle m; und der Temperaturdifferenz AT zusam-
men:

Qs = cy-my - AT (2.23)

Die flachenbezogene Kiihlleistung kann durch die Warmeiibergangszahl oy und der Tem-
peraturdifferenz bestimmt werden:

Aus Gleichung 2.23 mit 2.24 und 2.20 kann die flichenbezogene Kiihlleistung aus der fla-
chenbezogenen Schaltleistung berechnet werden:

a Ar
Go= o - X (2.25)
Cot - Y
Mitmy = - Vund V| = A; - si ergibt sich aus Gleichung 2.25:
2 qa
k=a d (2.26)

7 (84 + Sne)

Weiterhin sei o, = 0,003 meK’ e = 450 k und v = 7,8-107° kg . Zusitzlich wird
ein Sicherheitsfaktor von 0,8 eingefiihrt, da be1 den Berechnungen stets von idealen Ver-
héltnissen ausgegangen wird.

Ga
Sst 1+ Sbe

&=17-08" 2.27)
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Die aktuelle Wirmebelastung der Kupplung () wird berechnet aus:

tsd.»ts
Q= / (¢a — @) dt < Qu (2.28)
t=tss

Dabei muss gewihrleistet sein, dass diese immer kleiner als (), ist.

Bei Gleichung 2.24 bis 2.28 wird davon ausgegangen, dass die KBK mit dem erforderlichen
Volumenstrom des Kiihlols Vi gekiihlt wird.
@n

Vigl = ———— 2.29
60 - ol * Col * Aol ( )

Wird der erforderliche Volumenstrom des Kiihlols auf die Reiboberfliche bezogen, so wird
von einer flaichenbezogenen Kiihlolmenge gesprochen.

. Vior - 10°
G o= 7 2.30
Uksl A g ( )
Diese spezifische Kiihlolmenge sollte etwa bei 05 = 0,5 — 2;‘;‘1’31 liegen.

2.24 Bremsvorgang der KBK

Abbildung 2.16 zeigt den Bremsvorgang iiber die Zeit aufgeteilt in Schaltimpuls, Druck,
Drehmoment und Winkelgeschwindigkeit. Wird der Betriebsdruck des Druckols abgesenkt,
kommt es nach der Reaktionszeit ¢, zu einer Entlastung der Kupplungslamellen. Wihrend
der Druckabfallzeit ¢4,, kommt es zu einer Reduzierung des Druckes bis der Gegendruck
durch die Federkraft unterschritten wird. Der Kolben setzt sich dann in Bewegung und presst
die Bremslamellen nach dem Auftreffen zusammen, wodurch eine reibschliissige Verbin-
dung zwischen den Innen- und Auflenlamellen der Bremse entsteht. Die Rotationsenergie
der Welle wird iiber den Tréger, den Lamellen und dem Bremsflansch direkt auf das Maschi-
nengehiduse geleitet und es kommt zu einer Reduzierung der Abtriebsdrehzahl. Dabei wird
die Zeit, welche der Kolben fiir die Bewegung von den Kupplungs- zu den Bremslamellen
braucht, als Entleerzeit ¢, bezeichnet. Wihrend der Drehmomentanstiegszeit der Bremse
tma zeigt die Drehzahl einen quadratischen Verlauf. Sobald der Druck ausgeregelt ist und
ein konstantes Drehmoment an der Bremse anliegt, dndert sich die Drehzahl linear bis zum
Stillstand. Der gesamte Zeitraum der mechanischen Bremsung vom Ende der Entleerzeit bis
zum Stillstand wird als Bremszeit ¢, bezeichnet. Der Bremsvorgang ist physikalisch analog
zum Kuppelvorgang zu betrachten. Daher sind alle Gleichungen aus der Herleitung des
Kuppelvorganges auch hier anwendbar. Zu beachten ist, dass das Kupplungsmoment durch
das Bremsmoment ausgetauscht und ein Lastmoment im Bremstfall zu Gunsten des Brems-
momentes gerechnet werden muss. Bei der Wirmeberechnung der KBK wird in der Praxis
nur der Kuppelfall beriicksichtigt, da diese immer eine hohere Schaltleistung benétigt, als
der Bremsvorgang.
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Abbildung 2.16: Schematischer Bremsvorgang einer KBK

2.2.5 Ubertragbares Drehmoment der KBK

Die Auslegung der Kupplung erfolgt immer mit dem maximalen iibertragbaren Drehmo-
ment unter Beriicksichtigung der Wérmeenergie, welche beim Kuppeln und Bremsen ent-
steht.

Im Falle des Einsatzes bei einer mechanischen Presse mit einer Exzenterkinematik ergibt
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sich das maximal tibertragbare Drehmoment My aus der Geometrie des Exzenters und der
maximalen Presskraft.

511 (0rex + Pex)
c08(Bex)

Das tibertragbare Drehmoment der KBK ist abhingig vom Reibkoeffizienten des Belages
Ly, der aufgebrachten Kraft auf die Lamellen Fj,, sowie der Anzahl ¢, und Geometrie der
Lamellen. Die geometrischen Faktoren der Lamellen sind der mittlere Reibradius 7, und die
Fliche einer Lamelle A,. Durch die aufgebrachte Kraft auf den Kolben der KBK erhalten
die Lamellen eine Fldchenpressung, welche iiber den Reibkoeffizienten in der Lage ist, ein
Drehmoment zu tibertragen.

My =rex - F - (23D

]\/Ik =1- M Ar : F;1 *Tm (232)

Wiihrend eines Kuppel- und Bremsvorganges treten die Gleitreibungsphase und die Haftrei-
bungsphase auf. Die Gleitreibungsphase liegt wihrend der Synchronisationszeit vor, wenn
die Innen- und Auflenlamellen eine Differenzdrehzahl und eine Fldchenpressung aufwei-
sen. Sobald Innen- und Auflenlamellen synchronisiert, bzw. abgebremst sind, liegt die Haft-
reibungsphase vor. Im Pressenbau werden in Kupplungs-Brems-Kombinationen sinterbe-
schichtete Lamellen verwendet, welche abwechselnd mit Stahllamellen angeordnet wer-
den. Durch die Olkiihlung sind die Lamellen dauerhaft mit Ol benetzt. Findet eine Pressung
der Lamellenpakete statt, so kommt es aufgrund der Reibung zwischen den Lamellen zu
einem Mitnahmeeffekt, der durch den Reibkoeffizienten beschrieben wird. Der Reibkoef-
fizient ist nicht konstant, sondern hidngt von der Fldchenpressung, der Geschwindigkeit,
sowie der Temperatur ab. Zudem ist dieser sehr hohen Schwankungen ausgesetzt, so dass
als Kennwert immer nur ein Band angegeben werden kann (Abbildung 2.17). Als Richtwert
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Abbildung 2.17: Anderungen des Reibwertes (nach [21])

kann bei einer olgekiihlten Stahl-Sinter-Kombination ein dynamischer Reibkoeffizient von
e = 0,08 und ein statischer Reibkoeffizient von p, = 0,15 angegeben werden. Ist das
Maximaldrehmoment bekannt, so kann das iibertragbare Drehmoment direkt aus dem aktu-
ellen Druck des Ols und dem durch die Federn vorhandenen Gegendruck errechnet werden.
Es wird der Federdruck Bremse py, als der Druck definiert, bei dem bei einem steigendem
Systemdruck erstmalig ein Gleichgewicht zwischen der Federkraft der KBK und der Kraft
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herrscht, welche durch den auf den KBK-Kolben wirkenden Systemdruck erzeugt wird. In
Abbildung 2.14 liegt dieser Druck zu Beginn der Fiillzeit ¢; an. Ab diesem Punkt beginnt
die Bewegung des KBK-Kolbens in Richtung Kupplung.

Der Federdruck Kupplung pg ist der Druck, an dem der Kolben bei einer weiteren Druck-
erhohung erstmalig an den Kupplungslamellen anliegt und damit die Federkraft der KBK
erstmalig iiberschritten wird. In Abbildung 2.14 liegt dieser Druck am Ende der Fiillzeit ¢,
an.

Der Druck, welcher im Bereich zwischen p = 0 bar und dem Federdruck Bremse liegt, wird
als Bremsdruck pj, bezeichnet. Je hoher dieser Druck ist, desto geringer ist das verfiigbare
Drehmoment fiir die Bremsung. Die maximale Bremswirkung wird bei p = 0 bar erreicht.
Zu diesem Zeitpunkt liegt das maximale Drehmoment der Bremse M,,;,, an. Das verfiigbare
Drehmoment fiir den Bremsvorgang ist in Gleichung 2.33 dargestellt.

Driicke oberhalb des Federdrucks Kupplung werden als Kuppeldruck py bezeichnet. Je ho-
her dieser Druck ist, desto hoher ist das Drehmoment, welches fiir den Kuppelvorgang zur
Verfiigung steht. Das Nenndrehmoment fiir das Kuppeln My, wird bei maximalem Betrieb-
druck py, erreicht (Gleichung 2.34).

Zum besseren Verstindnis wird das Kuppelmoment als positiv und das Bremsmoment als
negativ dargestellt.

M= My - 22" fir 0> p> py (2.33)
DPto
M = Mg Z7P% i o < p < pm (2.34)
Pm — Pt

Abbildung 2.18 zeigt die Funktion des iibertragbaren Drehmomentes in Abhéngigkeit des
Systemdrucks fiir die Gleitreibungsphase (dynamisches Drehmoment) und fiir die Haftrei-
bungsphase (statisches Drehmoment).
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Abbildung 2.18: Berechnetes iibertragbares Drehmoment der KBK
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2.3 Konventionelle Ansteuerung der KBK

Konventionelle Systeme zur Ansteuerung einer KBK bestehen aus einer Steuereinheit mit
Hydraulikventilen, Druckspeicher und Blende. Diese werden, je nach Betriebszustand der
KBK, in einer bestimmten Reihenfolge elektrisch geschaltet. Der Betriebsdruck wird durch
ein Hydraulikaggregat erzeugt. In Abbildung 2.19 ist ein vereinfachter Hydraulikplan der
Ventilsteuerung dargestellt. Der Asynchronmotor und die Aulenzahnradpumpe ist unter (1)
dargestellt. Diese Pumpe fordert das Hydraulikol aus dem Tank (2) und speist diesen in
das System ein. Durch das maximale Drehmoment des Asynchronmotors wird der maximal
erzeugbare Druck und durch die Drehzahl des Motors, in Verbindung mit der Geometrie
der AuBlenzahnradpumpe, das maximale Fordervolumen bestimmt. Fiir den Schutz des Sys-
tems ist ein Druckbegrenzungsventil (3) zwischen Pumpe und Tank eingebaut, um mogliche
Druckspitzen zu begrenzen. Uber ein Riickschlagventil (4) stromt das Ol in die Steuerein-
heit. Ein Druckspeicher (5) speichert ein definiertes Volumen an Ol, um als Puffer wihrend
eines Schaltvorganges der KBK (7) zu dienen. Ohne diesen Speicher miisste der gesam-
te Volumenstrom von der Hydraulikpumpe innerhalb kiirzester Zeit bereit gestellt werden.
Dies wiirde zu Druckeinbriichen im System fiihren. Je nach Schaltstellung des Wegeventils
(6) wird entweder eine Verbindung zwischen Speisung und KBK oder zwischen KBK und
Tank hergestellt. Eine Verbindung zwischen Speisung und KBK bringt die Kupplung aus
dem gebremsten Zustand in den gekuppelten Zustand, wihrend die Verbindung zwischen
KBK und Tank das Ol aus der KBK sofort abstrémen lisst und einen Ubergang vom gekup-
pelten in den gebremsten Zustand einleitet. Die Blende (8) stellt die Leckage der Dichtungen
der KBK dar, welche direkt zuriick in den Tank flieit. Das Wegeventil (6) ist im einfachsten
Fall ein Pressensicherheitsventil (PSV), welches als ein redundantes Ventil aufgebaut ist, so
dass auch im Fehlerfall eines Ventils die KBK sicher gebremst werden kann. Werden meh-
rere Druckstufen gefordert, so wird dieses Ventil durch eine Modulsteuerung (MS) ersetzt.
Werden sowohl mehrere Druckstufen, als auch eine sehr hohe Dynamik gefordert, so wird
eine Progressivsteuerung (PS) verwendet.

ORI
B

Abbildung 2.19: Vereinfachter Hydraulikplan der Ventilsteuerungen
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2.3.1 Modulsteuerung

Die Modulsteuerung ist in der Lage vier Druckstufen zu steuern. Diese sind Bremsdruck,
Vordruck, Hauptdruck und Bremsgegendruck. In Abbildung 2.20 ist der Hydraulikplan der
Modulsteuerung dargestellt. Dieser gliedert sich in sieben Bereiche.

Im unteren Teil befindet sich die Grundplatte P (1), welche die Hauptanschliisse zum Hy-
draulikaggregat (P), zum Tank (T) und zur KBK (A) beinhaltet. Direkt verbunden ist die
Grundplatte P (1) mit der Grundplatte weich schalten (8). Diese beiden Grundplatten die-
nen als Befestigungs- und Verteilerblock fiir die insgesamt vier Ventileinheiten. Diese sind
das PSV (grau), die Ventileinheit Fiillen (blau), die Ventileinheit Beschleunigen (griin) und
die Ventileinheit Bremsen (gelb). Soll nun ein Kuppelvorgang eingeleitet werden, so muss
zunichst das PSV eingeschaltet werden. Ist das PSV nicht geschaltet, so kann kein Druck
auf die KBK aufgebracht werden, da das Ol direkt an den Tank zuriickgeleitet wird. Zeit-
gleich wird die Ventileinheit Beschleunigen und Fiillen geschaltet und das Ol strémt in
den Kolbenraum der KBK. Kurz bevor der Vordruck anliegt, wird das Ventil Fiillen abge-
schaltet. Der Druck wird nun iiber das Druckregelventil (9) auf den eingestellten Vordruck
gehalten. Um auf den Hauptdruck umzuschalten, wird das Druckregelventil abgeschaltet.
Das Druckregelventil hat nun die Funktion eines normalen Durchflussventils und bewirkt
das Ansteigen des Druckes bis auf den Maximaldruck. Um den Bremsvorgang einzuleiten,
wird der Ventilblock Bremsen geschaltet. Das Druckbegrenzungsventil bewirkt ein Abstro-
men des Ols, bis der Bremsgegendruck erreicht ist. Um die KBK vollstindig zu Bremsen,
wird das PSV deaktiviert.
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Abbildung 2.20: Hydraulikplan der Modulsteuerung [21]
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2.3.2 Progressivsteuerung

Der Aufbau der Progressivsteuerung ist grundsétzlich dhnlich des Aufbaus der Modulsteue-
rung. Die Steuerung besteht ebenfalls aus den Ventilblocken Bremsen, Beschleunigen, so-
wie dem PSV. Statt dem Ventil Fiillen ist die Steuerung mit einem Dosierer (blau) ausgestat-
tet. Dieser besteht aus einem doppelt wirkenden Zylinder, welcher ein definiertes Volumen
schlagartig freisetzen kann. Dieses Volumen wird bei der Inbetriebnahme so eingestellt,
dass dieses exakt dem Fiillvolumen und der Leckage der KBK entspricht. In den Leitungen
des Dosierers, sowohl auf der Primir-, als auch auf der Sekundérseite, sind keinerlei Venti-
le oder Drosselstellen vorhanden, so dass ein hochdynamischer Volumenstrom ermoglicht
wird. Der Steuerkreis mit seinen Steuerventilen und Drosselstellen ist parallel angeordnet.
Hier werden nur noch minimale Olmengen zum Einstellen der erforderlichen Driicke flie-
Ben. Wird das Bremsen eingeleitet, so kann der Dosierer die KBK auch aktiv entleeren. Die
Steuerung des Dosierers erfolgt iiber das Dosierventil (4). Die Schaltreihenfolge der Ventile
fiir den Vordruck und dem Bremsgegendruck ist analog zu dem der Modulsteuerung. Uber
das PSV wird auch hier der sichere gebremste Zustand gewéhrleistet.
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Abbildung 2.21: Hydraulikplan der Progressivsteuerung ([21]
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2.4 Leistungsbedarf konventioneller Ansteuerungen

Konventionelle Ansteuerungen haben den entscheidenden Nachteil, dass sie iiber ein Hy-
draulikaggregat mit Hydraulikdruck versorgt werden. Bei einem solchen Hydraulikaggre-
gat ist der Asynchronmotor der Hydraulikpumpe starr an das Versorgungsnetz gekoppelt.
Dadurch ist die Drehzahl fest vorgegeben und das Drehmoment ist durch den zu erzeugen-
den Maximaldruck bestimmt. Uber den Zusammenhang von Drehzahl und Drehmoment in
Gleichung 2.35 ldsst sich die mechanische Leistung bestimmen.

Po=M-w (2.35)

In Abbildung 5.7 ist ein typischer Druckverlauf einer Modulsteuerung dargestellt. Dieser

[ ]
=l

Modulsteuerung ——

Abbildung 2.22: Druckzyklus Ventilsteuerungen

dient als Grundlage fiir die Leistungsmessung. Die benétigte elektrische Leistung des Asyn-
chronmotors des getesteten Hydraulikaggregates liegt zwischen P, = 7050 W und 7200 W
(Abb. 2.23). Wihrend des Fiill- und Entleervorganges findet ein Einbruch in der Leistung
statt. Dies liegt daran, dass im System der Druck zu diesem Zeitpunkt leicht einbricht und
der Motor dadurch weniger Drehmoment erzeugen muss. Durch das Nachfordern von Ol
wird der Systemdruck wieder hergestellt und die Leistung steigt wieder an. Die Leistungs-
aufnahme der Ventile ist hier vernachlissigt, da diese im Bereich weniger Watt liegen. Wih-
rend eines Zyklus von ¢ = 2s liegt der Energiebedarf des Systems bei etwa £ = 14300 Ws.
Eine Moglichkeit zum Einsparen von Energie ist der Einsatz von Speicherladeventilen. So-
bald die Druckspeicher im System gefiillt und auf Druck gebracht sind, wird die Pumpe auf
drucklosen Umlauf geschaltet. Dazu wird durch das Speicherladeventil die Verbindung zwi-
schen Pumpe und Speicher getrennt und eine direkt Verbindung zwischen Pumpe und Tank
hergestellt. Unterschreitet der Druck einen voreingestellten Wert, so wird der drucklose Um-
lauf unterbrochen und die Verbindung zum Speicher wieder hergestellt. Speicherladeventile
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Abbildung 2.23: Leistung Ventilsteuerungen

schalten in der Regel innerhalb einer Druckdifferenz von p = 10bar. Diese relativ hohe
Druckdifferenz ist notwendig, damit die Speicherladeventile nicht dauernd umschalten. Die
hohen Druckschwankungen wirken sich direkt auf das iibertragbare Drehmoment der KBK
aus. Um diese zu kompensieren miisste die KBK auf ein hoheres Maximaldrehmoment di-
mensioniert werden. Dadurch wiirde die Kosteneinsparungen im Energieverbrauch wieder
zunichte gemacht.

2.5 Linearmotor

Im Gegensatz zu den weit verbreiteten planaren Linearmotoren hat der fiir diese Anwen-
dung entwickelte Linearmotor eine runde Bauform. Diese Art der Linearmotoren wird als
Solenoidmotor bezeichnet. Statt der Solenoidwicklungen hat dieser Motor allerdings meh-
rere Wicklungen. Die Einzelwicklungen werden auf separaten Spulenkorpern gewickelt und
auf die vorgesehenen Spulenkerne gesteckt. Um den Umfang verteilt sind 8 Spulen pro
Phase sternformig angeordnet. Ein solches Spulenpaket ist an eine Phase des Drehstrom-
systems angeschlossen. Drei dieser Spulenpakete bilden somit ein komplettes Drehstrom-
system, welches in Abbildung 2.24 dargestellt ist. Fiir einen besseren Fiillfaktor werden die
Spulenpakete um 22, 5° zueinander verdreht angeordnet. Der Motor kann mit bis zu fiinf
Drehstromsystemen aufgebaut werden, wobei die Maximalkraft proportional zur Anzahl
steigt.

Der Laufer des Linearmotors besteht aus einem Tréagerrohr aus Stahl, auf den radial ma-
gnetisierte Magnetringe aufgeschoben sind. Die Magnetisierungsrichtung der Magnete ist
dabei immer abwechselnd. Zwischen den Magnetringen sind Abstandshalter aus Kunststoff
aufgeschoben. An den Enden des Liufers sind Flansche angebracht, welche den Laufer
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innerhalb des Stators mit Kugelumlauflagern lagern. Durch die Anordnung der Lagerung
ausserhalb des Laufers, muss die Linge des Laufer der Summe der Statorlinge und dem
bendtigten Verfahrweg entsprechen. Innerhalb des Laufers ist ein Hydraulikzylinder ange-

Abbildung 2.24: Anordnung der Spulen im Wickelraum

ordnet, der nach dem Tauchkolbenprinzip arbeitet. Der Tauchkolben ist nicht fest mit dem
Laufer verbunden. Durch den Laufer kann der Kolben in den Zylinder gedriickt, aber nicht
heraus gezogen werden. Dies ist notwendig, da beim schnellen Zuriickfahren des Motors
ein Einsaugen an Luft in das Hydrauliksystem moglich wire. Die Riickstellung des Kolbens
geschieht allein durch die Federkraft der KBK. Zur Kiihlung des Motors wird ein Gehduse
mit einem Aktivliifter verwendet. In Abbildung 2.25 ist ein CAD-Schnittbild des Motors
zu sehen. Durch die sternformige Anordnung der Spulen wird ein radiales Magnetfeld er-

Abbildung 2.25: CAD-Zeichnung des Linearmotors

zeugt. Um den erzeugten Magnetfluss der Spulen gleichmifBig um den Umfang zu verteilen,
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wird ein Homogenisierungsring an den Enden der Spulenkerne angebracht. Der Feldlinien-
verlauf innerhalb des Spulenkerne und der Homogenisierungsringe ist in Abbildung 2.26
dargestellt.

Spulenkern

Homogenisierungsring

/
7

Magnet  Luftspalt

Abbildung 2.26: Schematischer Feldverlauf innerhalb der Eisenkerne und Homogenisie-
rungsringe.

2.5.1 Storeinfliisse auf das Linearmotorverhalten

Der Linearmotor hat die Aufgabe eine definierte elektromagnetische Kraft, auch Schub-
kraft genannt, zu erzeugen. Dies geschieht durch die Uberlagerung der magnetischen Fliis-
se der bestromten Spulen und der Permanentmagneten. Dieser Schubkraft wirken zudem,
aufgrund der physikalischen Eigenschaften der Konstruktion, Storgroen wie die Wirbel-
strome, die Rastkraft und die Reibkraft der Lager entgegen.

Wirbelstrom

Sobald sich der Léaufer des Linearmotors in Bewegung setzt, kommt es an den Homogenisie-
rungsringen zu einem sich zeitlich dndernden Magnetfeld. Dabei wird eine Spannung indu-
ziert, welche einen Stromfluss bewirkt. Nach der Lenzschen Regel entsteht dadurch in den
Homogenisierungsringen ein Magnetfeld, das der Anderung des #uBeren Feldes entgegen
wirkt. Dieses Verhalten fiihrt zu einer Reduzierung der Geschwindigkeit. Zusitzlich entste-
hen Stromwirmeverluste welche zur Erwidrmung des Linearmotors beitragen. Aus diesen
Griinden werden Motoren generell geblecht ausgefiihrt, so dass sich die Wirbelstromverlus-
te verringern. Der Aufbau des Linearmotors ldsst eine Blechung allerdings konstruktions-
bedingt nicht zu.
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Rastkraft

Rastkrifte entstehen durch die Interaktion der Permanentmagnete mit den eisenbehafteten
Statorzihnen der Maschine. Andert sich die Lage des Laufers, so kommt es zu einer Ande-
rung der tiberdeckten Fliche zwischen Magnet und Statorzahn. Dadurch vergrofert sich der
magnetische Widerstand zwischen den Polen. Um die energetisch giinstigste Position wie-
der herzustellen entsteht eine Kraft, welche der Bewegungsrichtung entgegen wirkt. Wird
der Laufer um mehr als eine Polteilung verschoben, so kommt es zu einem Wechsel der
Kraftrichtung, da der nichste Pol nun die energetisch giinstigste Position darstellt. Abb.
2.27 zeigt den Magnetfluss bei Verschiebung der Lage des Laufers nach rechts. Dadurch
entsteht eine Verminderung der Uberdeckung auf der linken Polfléiche und somit eine Kraft
auf den Léufer nach links.

Abbildung 2.27: Entstehung der Rastkraft

In Abbildung 2.28 ist der Verlauf der Rastkraft iiber eine Polteilung dargestellt, welcher mit
dem FEM-Programm ANSYS berechnet wurde.

Reibkraft der Lager und Dichtungen

Die Reibung der Lauferlagerung und die Reibung der Dichtungen des im Léufer integrierten
Hydraulikzylinders sind weitere wesentliche Storgrofien des Linearmotors. Solange keine
Bewegung vorliegt und die Haftkraft grofer ist als die von auflen angreifende Kraft, so
verharrt der Laufer in der Ruheposition. Sobald die Haftreibungskraft tiberschritten wird,
setzt sich der Laufer ruckartig in Bewegung. Bei der Bewegung wirkt dann die Gleitrei-
bungskraft auf den Laufer. Diese ist der Bewegungsrichtung entgegengesetzt. Aufgrund der
relativ niedrigen Geschwindigkeit des Léufers kann die Gleitreibung iiber den gesamten
Geschwindigkeitsbereich als konstant angenommen werden. Diese Art der Reibung wird
als Couloumb-Reibung bezeichnet. Das Verhalten der Reibkraft in Abhédngigkeit der Ge-
schwindigkeit ist in Abb. 2.29 dargestellt.
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Abbildung 2.28: Simulation der Rastkraft
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Abbildung 2.29: Approximation der Reibkennlinie

2.6 Dreheinfithrung

Um das Kiihl6l und das vom Linearmotor erzeugte Druckdl in die auf der rotierenden Wel-
le angebrachten KBK zu leiten, wird eine Dreheinfithrung verwendet (Abb. 2.30). Diese
verfiigt iiber ein stehendes Gehéduse mit entsprechenden Anschliissen fiir die Hydrauliklei-
tungen und einem rotierenden Innenteil. Die Dreheinfiihrung wird mit dem rotierenden Teil
an das Wellenende angeflanscht. Uber mehrere Kanile wird das Ol iiber die Welle an die
KBK weitergeleitet. Die Abdichtung zwischen feststehendem und rotierendem Teil erfolgt
durch Gleitringdichtungen.
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Hauptanschlisse  LeckdlanschluB G1/4 (alternativ)

MeBanschluB G1/4  LeckélanschluB G1/4 MeBanschluB G1/4

Abbildung 2.30: Dreheinfiihrung fiir Kiihl- und Druckél [21]
2.7 Hydraulische Kraftiibertragung

Die Kraftiibertragung zwischen dem Linearmotor und der KBK erfolgt hydraulisch. Da-
durch besteht die Moglichkeit den Linearmotor rdumlich getrennt von der KBK aufzustel-
len. Bedingt durch die Anordnung der KBK inmitten des rotierenden Antriebsstranges ist
eine direkte mechanische Ankopplung ohnehin nicht moglich.

Wihrend die herkommliche Ansteuerung auf einem hydrodynamischen System basierte,
bei dem durch die Leckage in der KBK kontinuierlich Ol durch das Hydraulikaggregat
nachgefordert wurde, ist bei der Ansteuerung mit einem Linearmotor das gesamte Hydrau-
liksystem leckagefrei. Der Linearmotor muss so nur einen variablen Druck erzeugen, aber
kein Ol nachférdern.

Des Weiteren kann eine sehr hohe Kraftverstirkung realisiert werden, wobei die Hohe der
Kraftverstiarkung von der Dimensionierung der verwendeten Zylinderkolben abhingt (Abb.
2.31). Eine Krafterhohung an der Sekundérseite ist somit durch eine Hubverlidngerung an
der Primérseite zu erreichen. Der mathematische Zusammenhang gibt das Pascal ‘sche Ge-
setz (2.36) wieder. Der Systemdruck wird durch die aufgebrachte Kraft und der Fliche des
verwendeten Primérkolbens bestimmt.

= 2.36
P=7 (2.36)
Die daraus resultierende Kraft auf den Sekundirkolben ergibt sich aus dem Verhiltnis der
Kolbenfldchen zueinander.
B

A2
_ 1 _ 2 B=F .22
P ) ; oder 5 1 X

(2.37)
Die dabei zuriickgelegten Wege der Kolben verhalten sich antiproportional zur Kolbenfla-

che.
S1 7 F2

= 2.38
5 B (2.38)
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M=

Abbildung 2.31: Hydraulische Kraft- und Wegiibersetzung

2.7.1 Dynamisches Verhalten der Hydraulik

Neben dem statischen Anteil miissen zudem die dynamischen Effekte des Ols Beriicksich-
tigung finden. Aufgrund der Kompressibilitit und der Massentrigheit des Ols kommt es
zu Einschwingvorgéngen bei den Schaltvorgidngen. Dadurch wird das Betriebsverhalten be-
eintrdchtigt und es konnen kritische Betriebszustidnde entstehen, welche sich zum Beispiel
durch Druckspitzen oder Druckeinbriiche bemerkbar machen. Durch die Bewegung des Li-
nearmotors erfolgt iiber den Hydraulikzylinder eine Verschiebung der Masse dm des Hy-
draulikols in einem Zeitabschnitt d¢. Ist das Fluid inkompressibel (Dichte ps = const.), so
ist der Massenstrom 712 proportional zum Volumenstrom Vm.
m:%:pm'%zpél'%l (2.39)
Der Volumenstrom Vol setzt sich zusammen aus dem Leitungsquerschnitt Ay, sowie der
mittleren Stromungsgeschwindigkeit vg;;

. d
Var=An- 2 = Av-va (2.40)

Am Ubergang zwischen Hydraulikzylinder und Hydraulikleitung, sowie zwischen der Hy-
draulikleitung und der KBK é&ndert sich der Querschnitt der Leitungen (Abb. 2.32). Nach
dem Gesetz der Erhaltung der Massen bleibt der Volumenstrom iiber die gesamte Strecke
konstant. Durch die Anderung des Querschnitts ergibt sich somit auch eine Anderung der
Stromungsgeschwindigkeit.

Ap-v =4y -0 =Vy (241)

2.7.2 Hydraulischer Widerstand

Beim Durchstromen des Fluids durch eine Rohrleitung kommt es zu Stromungsverlusten.
Diese resultieren im Wesentlichen aus der Viskositidt des Fluids und der Reibung an der
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Abbildung 2.32: Volumenstrom in der Hydraulikleitung (nach [29])

inneren Oberfliche der Rohrleitung. Beschrieben werden die Stromungsverluste durch den
Widerstandsbeiwert (. Bei kreisformigen Rohren errechnet sich der Widerstandsbeiwert
iiber die Rohrreibungszahl )\, die Lange [, und dem hydraulischen Durchmesser dj, zu:

C=A- (2.42)

Grundsitzlich wird zwischen laminarer und turbulenter Stromung unterschieden. Bei lami-
naren Stromungen bewegen sich alle Fliissigkeitselemente in Stromungsrichtung. Durch die
Reibung an der Rohroberfliche wird die Geschwindigkeit des Fluids zum Rand hin verrin-
gert und es entsteht eine parabelformige Verteilung der ortlichen Geschwindigkeit (Abb.
2.33 a). Turbulente Stromungen treten hingegen auf, wenn der Durchmesser der Rohrlei-
tung zu groB, die Stromungsgeschwindigkeit zu hoch oder die Viskositdt sehr gering ist.
Dadurch entstehen Verwirbelungen, welche sich quer zur Stromungsrichtung bewegen. Da-
bei ist die ortliche Geschwindigkeit im Innern annéhernd konstant und fillt zum Rand sehr
stark ab.

Fiir A gilt bei laminarer Stromung und einer Rohrleitung mit kreisformigen Querschnitt
nach dem Gesetz von Hagen-Poisseulle:

64
A= — 243
T (2.43)
Der Stromungszustand wird tiber die Reynolds-Zahl Re charakterisiert:
Re = Yot (2.44)
1%

Wobei v die Stromungsgeschwindigkeit und v die kinematische Viskositit des Fluids ist.
Laminare Stromungen liegen fiir Re < 2320, turbulente Stromungen hingegen bei Re >
2320 vor. Der Druckverlust, welcher durch die Reibung entsteht, ist:

Ap=¢- g 0l (2.45)
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Einsetzen der Gleichungen 2.40 - 2.44 in 2.45 ergibt:

2561/1]-,/)1 . .
Ap=|—F——7—) Va=Rn Va (2.46)
2-m-d,
v \%
o—> > AW >
Q o— | Q >
> o— —> W >
oO—— [ -
— AT BV
(a) Laminare Stromung (b) Turbulente Stromung

Abbildung 2.33: Vergleich zwischen laminarer und turbulenter Stromung eines Fluids
(nach [29])

Der hydraulische Widerstand R, gilt nur fiir stationdre Stromungen, also bei konstanten
Driicken und konstanten Volumenstromen.

2.7.3 Hydraulische Kapazitit

Bei sich zeitlich dndernden Driicken, Volumenstromen und Lasten muss zusétzlich die ge-
speicherte potentielle Energie, welche durch die Elastizitit des Ols oder der Aufweitung
der Leitungen entsteht, beriicksichtigt werden. Diese wird als hydraulische Kapazitit Cj,

bezeichnet.
dv

Ch=——
h dp

(2.47)

Bei Betrachtung des Volumenstromes am Anfang und am Ende einer Rohrleitung entsteht
aufgrund der Kompressibilitit des Ols eine Differenz von AVj,. Fiir diesen gespeicherten

Volumenstrom gilt:
. vV Ap
AVy=— =2 =Cy -1 2.48
1 K dt 1P ( )
In Gleichung 2.48 ist zunéchst nur die Kompressibilitdt des Fluids beriicksichtigt. Unter
Beriicksichtigung der Elastizitit der Leitung ergibt sich mit dem Ersatzkompressionsmodul
K’ folgende Gesamtkapazitit:
Vo

Ch:ﬁ

(2.49)
2.7.4 Hydraulische Induktivitit

Die hydraulische Induktivitit beschreibt den Widerstand gegen die Beschleunigung eines
Fluids. Liegt an einer Leitung eine Druckdifferenz von Ap an, so erfihrt das Fluid nach
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(a) Schematische Darstellung (b) Druck-Volumen-Zusammenhang

Abbildung 2.34: Hydraulische Kapazitit (nach [29])
dem zweiten Newtonschen Axiom eine Beschleunigung:

Ap(t) = 22w (1) (2.50)

Ebenso kommt es bei der Verzogerung zu einem Druckanstieg, der in der Trégheit begriindet
ist. Bei einer Rohrleitung mit der Lange I, und dem Querschnitt Ay, gilt fiir die Induktivitét:

lh-p m
Ly = = — 2.51
h Ah AE ( )
A p
pA m-X
—_— v ——
—_—
X, X, X

Abbildung 2.35: Hydraulische Induktivitit (nach [29])

2.8 Auslegung des Gesamtsystems

Bei der Auslegung des Gesamtsystems bestehend aus Linearaktuator, Hydraulikkreis und
KBK, ist zu beachten, dass durch den Linearmotor die notigen Krifte und Geschwindigkei-
ten erreicht werden, um die KBK sicher und schnell genug zu betitigen.

Als Ausgangsgrofe fiir die Dimensionierung des Gesamtsystems dienen der Hub z und
die Fliche des KBK-Kolbens Ay, die erforderliche Kraft Fy auf diesen, sowie die Fiillzeit
ts, welche erreicht werden soll.
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2.8.1 Statische Systemauslegung

Fiir den maximalen erforderlichen Druck im Hydrauliksystem gilt:

Enax
Ax

DPm = (2.52)

Bei einer angenommenen hydraulischen Ubersetzung zwischen Linearmotor und KBK von
iy, gilt fiir die Fldche des Linearmotorkolbens:
A
A=k (2.53)

ih

Aus der hydraulischen Ubersetzung ergibt sich ebenfalls die erforderliche statische Halte-

kraft fiir den Linearaktuator: 7
— kK

F=-
’h

(2.54)

Je nach Verschleilzustand hat die KBK einen Kolbenweg von ymin bis Txmax. Fiir das Be-
fiillen der KBK ergibt sich ein maximaler Hubvolumen von:

Vmax = Tkmax * Ak (255)

Um das Volumen in die KBK zu bewegen, muss der Linearaktuator um

Vinax
Tkmax = A] (256)

verfahren werden.

Der berechnete Verfahrweg beriicksichtigt noch keine Elastizititen von Ol, Leitungen und
Dichtungen. Daher sollte bei der Dimensionierung der Kolbenlidnge und des maximalen
Verfahrweges des Linearaktuators eine Sicherheitszuschlag von etwa 25% mit beriicksich-
tigt werden. Analog zu den Maximalwerten lassen sich die Minimalwerte berechnen.

2.8.2 Dynamische Systemauslegung

In Kapitel 2.8.1 wurde bestimmt, dass der Linearaktuator im gekuppelten Zustand eine Kraft
von F] erzeugen muss. Der Gegendruck, welcher beim Schalten der Kupplung durch die
Federn erzeugt wird, liegt etwa zwischen pg, und pg. Um diesen Gegendruck aufrecht zu
erhalten, benétigt der Aktuator eine Kraft zwischen

F =pp-Aund Fi = py - A 2.57)

Der Mittelwert der Kraft, welche wihrend eines Fiillvorgangs entgegenwirkt, liegt im Mittel
bei:
_ Px — P

ki 2

A (2.58)
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Abbildung 2.36: Hydraulische Arbeit des Linearmotors

Abbildung 2.36 zeigt prinzipiell den Kraftverlauf iiber die Position des Linearmotors.

Mit dem Zusammenhang von Kraft und Weg fiir die verrichtete Arbeit gilt:
Wi = / F(s)ds (2.59)

S0

Somit ist die gesamte Fliche, welche durch die Maximalkraft des Motors und dem zu-
riickgelegten Weg des Aktuators aufgespannt wird, die maximal verrichtbare Arbeit. Der
blaue untere Teil entspricht vereinfacht der Arbeit, welche zum Betitigen der Kupplung
erforderlich ist. Der verbleibende Teil der Arbeit ist somit fiir die Beschleunigung und das
Uberwinden der Verluste verwendbar.

Der Kraftbedarf des Linearaktuators 1dsst sich mit dieser vereinfachten Darstellung durch
Aufstellen der Kraftsumme berechnen:

Fi:Fa+Fh+FV (2‘60)
2+ (Mym + M - th) -

F= - S R+ F (2.61)
f

Die unter F, aufgefiihrten Verluste konnen z.B. Verluste durch Lagerreibung oder durch
Wirbelstrome sein. Um die Dynamik zu erhdhen, besteht zudem die Moglichkeit den Li-
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nearaktuator in den Beschleunigungsphasen um das zweifache zu Uberlasten. Bedingt durch
Sattigungseffekte wird dadurch eine Krafterhohung um den Faktor 1,5 erreicht.

Wihrend des Kuppelvorganges entsteht so ein Volumenstrom von

dv A] . dS]
=—= 2.62
dt dt ( )

Vi
Die maximale FlieBgeschwindigkeit des Ols betrigt etwa vy = 2 . Daraus ergibt sich ein
notwendiger Querschnitt der Rohrleitung von:

RS (2.63)

Usl
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Kapitel 3

Modellbildung des Systems

Um das transiente Verhalten des Gesamtsystems zu analysieren, wird zunichst ein Modell
aller elektrischen und mechanischen Komponenten gebildet. Zur Modellbildung bieten sich
zum Einen die experimentelle und zum Anderen die theoretische Modellbildung an. Bei der
experimentellen Modellbildung wird die Systemanalyse anhand von Sprungantwort oder
Ubertragungsfunktion durchgefiihrt. Verwendung findet diese Methode, wenn keine Kennt-
nisse tiber die inneren physikalischen Zusammenhinge vorliegen. Fiir die Analyse der ein-
zelnen Systemparameter auf das Systemverhalten ist es hingegen notwendig, das gesamte
System analytisch zu beschreiben.

Der gesamte Simulationsprozess dieser theoretischen Modellbildung ist in Abbildung 3.1

dargestellt.
Modellieren
Validiere@ \%mplementieren

Abbildung 3.1: Simulationsprozess der theoretischen Modellbildung

Zu Beginn des Modellbildungsprozesses muss das reale System durch ein physikalisches
Modell beschrieben werden. Dazu werden die einzelnen Teile des Systems in physikalische
Grundelemente wie Federn, Massen, Widerstinde, etc. eingeteilt. Um den Modellierungs-
aufwand moglichst gering zu halten, werden physikalische Vereinfachungen vorgenommen,
welche keinen wesentlichen Einfluss auf das Systemverhalten haben.

Im nichsten Schritt wird aus dem physikalischen Modell ein mathematisches Modell mit
Differentialgleichungen hergeleitet. Grundlage dazu sind die naturwissenschaftlichen Ge-
setze wie die Newtonschen Axiome oder die Kirchhoffschen Gesetze.

Die mechanischen Komponenten werden zunichst freigeschnitten und alle angreifenden
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Krifte bestimmt. Im Anschluss wird die Differentialgleichung, unter Beriicksichtigung des
dynamischen Systemverhaltens, nach dem zweiten Newtonschen Axiom aufgestellt:

-

= d*7
;Fizﬁl'@ (31)

Fiir die elektrischen Komponenten werden die Knoten- und Maschengleichungen nach Kirch-
hoff verwendet. Die ermittelten Systemgleichungen werden anschliefend in ein Block-
schaltbild umgewandelt und in der Simulationsumgebung implementiert. Im letzten Schritt
werden die Simulationsergebnisse mit Messungen aus dem realen System verglichen und
optimiert (Validierung).

3.1 Regelungstechnischer Aufbau des Gesamtsystems

‘ StorgroBen ‘
a0 \ o) ) )

Seon(t St ik- G
s (1) Linearmotor () H):j:n:]r;k Pul)

Kupplungs-
Brems-
kombination

n, () %, (1)

Presse

Abbildung 3.2: Regelungstechnischer Aufbau der Regelstrecke

Abbildung 3.2 zeigt den regelungstechnischen Aufbau der zu simulierenden Regelstrecke.
Diese besteht aus dem Linearmotor, welcher als Stellglied fiir die KBK dient. Die Ubertra-
gung der Kraft des Linearmotors findet durch das Hydrauliksystem statt. Der durch die Li-
nearmotorposition erzeugte Druck fiihrt dazu, dass die KBK die Antriebsdrehzahl iibertrégt.
Die Drehbewegung der Exzenterwelle resultiert wiederum in einem Winkel des Exzenters,
welcher durch die Kinematik der Presse vorgegeben wird.

Auf die Regelstrecke wirken eine Vielzahl an Storgrofen wie Temperatur, Verschleiss von
mechanischen Teilen, Massentrigheiten des Werkzeuges, sowie Lufteinschliisse oder Lecka-
gen im Hydraulikkreis.

3.2 Modellbildung des Linearmotors

Um das mathematische Modell fiir den Linearmotor herzuleiten, wird zunichst das Modell
fiir eine rotierende permanenterregte Synchronmaschine aufgestellt. Durch Transformati-
on aller rotatorischen in translatorische Abhingigkeiten wird auf das Linearmotormodell
geschlossen. Das physikalische Modell des rotierenden Synchronmotors besteht aus einem
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Rotor, welcher mit Permanentmagneten bestiickt ist, sowie einem Stator, welcher aus ei-
ner dreiphasigen Wicklung besteht. Die Wicklungen jeder Phase sind um 120° versetzt am
Umfang angeordnet und werden iiber ein symmetrisches dreiphasiges Drehstromsystem ge-
speist.

3.2.1 Modell des rotierenden Synchronmotors

Das mathematische Modell des rotierenden Synchronmotors ist hinreichend bekannt, so
dass auf die Herleitung an dieser Stelle verzichtet werden kann. Nach Park gilt:

‘ di .

Us = R1~7/d+Ld<d—;fw-Lq-1,q (3.2)
) ds, .

Uq = Rl'1q+Lq'T:+W'(Ld‘ld+wpn1) (33)

Das erzeugte Antriebsmoment des Motors ergibt sich aus der elektrischen Leistung des
Motors:

3 ) .
(lI’d clg — \I]q 'Zd) =

Ma =3 W - g (3.4)

2

3.2.2 Transformation des rotatorischen Modells

Fiir die Herleitung des translatorischen Modells miissen die Gleichungen 3.2, 3.3 und 3.4 an
das Linearmotormodell angepasst werden. Die Charakterisierung des Linearmotors erfolgt
iiber die Polteilung, Laufergeschwindigkeit und Schubkraft. Der Umfang des rotierenden
Motors entspricht dabei der Polteilung tiber folgende Beziehung:

U=2r-r (3.5)

=== (3.6)

Ty m

Uber den allgemeinen Zusammenhang aus Drehmoment und Kraft ergibt sich die Schub-
kraft zu:

M M-
=227 3.7
r To P
Mit Gleichung 3.4 und der Polpaarzahl p = 1 gilt:
3 .
F‘Izi'?p'q}pm’lq (38)

Die Bewegungsgleichungen lassen sich mit Hilfe der Newton’schen Axiomen aufstellen.

duvy
m+— = Fn — Fla 39
m at 1 1 (3.9
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Durch das Einbeziehen der Frequenz f,; des speisenden Drehstromsystems gilt:
v, =2 fa= 2w (3.10)
™

Somit entstehen unter Beriicksichtigung von Ly = Ly = L, folgende Systemgleichungen
fiir den Linearmotor:

digq 1 T,

at = E'(Ud*”;d‘RI‘F ™ <Ly - dg) (3.11)
dig 1 . T, )

il ol CUR U L - Ly - ig + Tpm)) (3.12)
dv 1 1 3 7.0

= —(Fa-R)=—(|5" mo )~ R, 1
dt m (Fa—F) m ((2 T Iq) h) G139
d/

ch - (3.14)

3.3 Modellbildung der Hydraulikstrecke

Aufgrund des Aufbaus der Hydraulikstrecke werden einige Vereinfachungen getroffen. Zu-
néchst wird der hydraulische Widerstand vernachlissigt, da die Leitungslidngen sehr kurz
sind und wegen der relativ geringen Verfahrgeschwindigkeit des Aktuators nur wenig Volu-
menstrom erzeugt wird. Im vorhergehenden Unterkapitel wurde die hydraulische Indukti-
vitiit hergeleitet. Diese beinhaltet unter anderem die Masse des Ols. Da diese im Gegensatz
zur bewegten Masse des KBK- und Aktuator-Kolbens sehr gering ausfillt, wird diese hier
ebenfalls vernachldssigt. Die Massen der bewegten Bauteile werden separat in den Model-
len fiir die jeweiligen Bauteile beriicksichtigt.

Die hydraulische Kapazitit hingegen kann aufgrund der Elastizitdten und der Kompressibi-

litit des Ols nicht vernachlissigt werden. Somit ergibt sich fiir die gesamte Hydraulikstrecke

das in Abbildung 3.3 dargestellte Ersatzschaltbild.
v

—»

I

KBK

S

Aktuator | P J_
Ch

Abbildung 3.3: Ersatzschaltbild der Schlauchleitung

Fiir den in C}, gespeicherten Volumenstrom gilt:

Ve=Vi—-V; (3.15)

wobei V; durch die zeitliche Positionsinderung des Linearmotors

. ds
Vi=A - dTl (3.16)
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und V5 durch die zeitliche Positionsdnderung des KBK-Kolbens

. dJ?k
— A - 3.17
V kg G.17
definiert ist. In 3.15 eingesetzt folgt:
1
pZE(Al'SlfAk'xk) (3]8)
h

Die hydraulische Kapazitit ist abhéngig vom Druck, wobei der Druck wiederum abhéngig
von der Position des KBK-Kolbens zy ist. Um den von der KBK erzeugten Gegendruck zu
erfassen, wird in Kapitel 3.4 das KBK-Modell hergeleitet.

3.4 Modellbildung der Kupplungs-Brems-Kombination

Als Grundlage fiir die mathematische Beschreibung der KBK dient die in Abbildung 3.4
dargestellte vereinfachte Schnittzeichnung der KBK. Der linke obere Teil der KBK stellt
die Bremse, der rechte obere Teil stellt die Kupplung dar. Sowohl die Bremse, als auch die
Kupplung sind mit jeweils 8 Lamellen bestiickt. Zwischen den Lamellen befindet sich der
grau dargestellte Kolben. Dieser ist horizontal beweglich angeordnet. Uber eine vorgespann-
te Feder (rot dargestellt) wird der Kolben mit der Kraft F; auf die Bremsseite gedriickt und
presst somit die Bremslamellen zusammen. Uber den Kolbenraum (griin dargestellt) kann
durch einen hydraulischen Druck eine Kraft F, auf den Kolben aufgebracht werden, welche
der Federkraft entgegen wirkt. Der Kolbenraum wird iiber Dichtungen (blau) abgedichtet,
wodurch eine zusitzliche Kraft, die Reibkraft F; entsteht .

Brems- Xk Kupplungs-
lamellen

lamellen

Abbildung 3.4: Vereinfachtes physikalisches Modell des KBK-Kolbens
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Das zweite Newtonsche Axiom fiir diese Anordnung kann wie folgt aufgestellt werden:

A%z,
SN F=R-FE-F = m o (3.19)
d%z
p-Ac—Ri- (o +o) — F = my- dtzk (3.20)

Die Summe aller Krifte aus Formel 3.19 entspricht dabei der Kraft, welche im Gleichge-
wichtszustand wihrend der Bewegung des Kolbens herrscht, wobei z, als Vorspannung der
Feder zur Erzeugung des Bremsmomentes definiert ist.

3.4.1 Berechnung des inneren Lamellenreibmomentes

Der allgemeine Zusammenhang zwischen Tangentialkraft und Drehmoment ist iiber den
Radius gegeben:

M

r

F=

(3.21)

Um aus der Tangentialkraft, wie sie in Formel 3.21 bestimmt wurde, auf das iibertragba-
re Drehmoment der Kupplung zu schlielen, reicht dieser allgemeine Ansatz nicht aus. Da
die Lamellen eine radiale Ausdehnung aufweisen, werden die auflen liegenden Fldchenele-
mente durch den groeren Radius einen groleren Anteil am Drehmoment beitragen als die
innen liegenden. Fiir die Berechnung des inneren Lamellenreibmomentes wird die Lamelle
dazu in infinitesimale Fliachenelemente zerlegt (Abb. 3.5).

dy s«

Abbildung 3.5: Infinitesimales Flichenelement einer Kupplungslamelle (nach [25])

Fiir das iibertragene Reibmoment, welches iiber dA = r - di - dr iibertragen wird und die
Tangentialkraft d F; gilt:
dM; =r - dF; (3.22)
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Durch einsetzen der Normalkraft d F;, gilt:
dMy=7r-p-dFy=7-p-p-dA=72-p-p-dip -dr (3.23)

Zur Bestimmung des gesamten inneren Reibmomentes muss dM, iiber Ay = 7 - (r3 — r?)
integriert werden:

Ty 2

o i Fy - (1 — 13
z“fr = u-p- //7,2 . dqr/} .dr = e e ;A (Tal Tll) (324)
1
i 0
2. (13— 1}
M, = Hr'Fn'W:Mr'Fn‘Cg] (3.25)

Die Konstante Cy; fasst den von der Lamellengeometrie abhéngigen Teil zusammen, der
bei der Integration entsteht. Da in der KBK ¢, Reibflichen parallel geschaltet sind, gilt fiir
das gesamte Drehmoment:

M, = pe- Fy - Cgy -1 (3.26)

Zu beachten ist, dass der Reibkoeffizient i, aufgrund des hohen Drehzahldifferenzbereichs
zwischen Antriebs- und Abtriebswelle drehzahlabhéngig ist. Die Temperaturabhingigkeit
wird hier vernachléssigt.

3.4.2 Bewegungsgleichungen von An- und Abtriebswelle

Die bisher aufgestellten Gleichungen beschreiben zundchst nur die axialen Bewegung vom
Linearmotor bis hin zur KBK. Um die gesamte Funktionalitit der KBK abzubilden, miissen
nun die Bewegungsgleichungen fiir die rotatorische Bewegung der An- und Abtriebswelle
aufgestellt werden. Obwohl nur die Abtriebsdrehzahl fiir die Bestimmung des Exzenterwin-
kels von Bedeutung ist, muss auch der komplette Antriebsstrang simuliert werden. Durch
die Massentrdgheit von Abtriebswelle, Exzenter und Werkzeug beim Beschleunigungsvor-
gang und der hohen Last beim Pressvorgang kommt es zu einem Einbruch der Antriebsdreh-
zahl. Diese hat wiederum eine direkte Auswirkung auf den Verlauf der Exzenterdrehzahl.

Die KBK kann vier Betriebszustinde annehmen. Diese werden zunéchst in Kuppeln und
Bremsen unterteilt. Fiir jeden dieser Zustinde gibt es eine Schlupf- und eine Haftphase.
In der Regel beginnt jeder Zyklus mit der Haftphase Bremsen. Dabei sind die Bremsla-
mellen, durch die vorgespannten Federn, fest mit dem Maschinengehéuse verbunden. Wird
die KBK mit Druck beaufschlagt, so beginnt der Kolben sich in Richtung Kupplungsla-
mellen zu bewegen. Nach dem Auftreffen des Kolbens auf den Kupplungslamellen beginnt
die Schlupfphase Kuppeln bei der Antriebs- und Abtriebswelle synchronisiert werden. So-
bald die Synchronisation abgeschlossen ist, wechselt die KBK in die Haftphase Kuppeln.
Wird der Bremsvorgang eingeleitet, so bewegt sich der Kolben durch die Federkraft wie-
der Richtung Bremslamellen und mit dem Auftreffen auf den Bremslamellen beginnt die
Schlupfphase Bremsen. Die Abtriebswelle wird nun abgebremst.
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Zunichst werden nach [25] die Bewegungsgleichungen des Kupplungsteils mit dem Antriebs-
und Abtriebsstrang aufgestellt. Dazu wird die Kupplung in der Reibebene freigeschnitten
und alle Momente eingetragen (Abbildung 3.6).

Schwungrad

Abbildung 3.6: Freigeschnittene Kupplungslamellen (nach [25])

Die duBeren Kupplungslamellen drehen sich immer mit der Schwungraddrehzahl ¢,,, wih-
rend der innere Kupplungsteil (Kolben) der Drehzahl der Abtriebswelle ¢, entspricht. Zu-
néchst wird der Fall Schlupfphase Kuppeln betrachtet bei denen ¢,, und ¢,;, unterschiedlich
sind. Dazu werden die beiden Bewegungsgleichungen fiir die Antriebs- und Abtriebsseite
aufgestellt. Fiir das Momentengleichgewicht der Kupplungslamellen gilt:

Jan . ¢an - Man + Mr =0 (327)

Dabei ist J,, das Schwungradtrigheitsmoment, welches die Form eines Hohlzylinders be-
sitzt: -
Jn =5 hsp- (T;ls - TA) (3.28)

is

[\V]

Nach Formel 3.26 kann das innere Reibmoment )/, bestimmt werden, wobei die Uberset-
zung des Antriebsmotors mit beriicksichtigt werden muss. Umgerechnet auf die Antriebs-
welle ergibt sich somit:

Mo = My 1 (3.29)

Aufgrund der KloB’schen Kennlinie ist das Antriebsmoment der Asynchronmaschine dreh-
zahlabhéngig. Da der genaue Kennlinienverlauf der Antriebsmaschine nicht bekannt ist,
wird das Drehmoment iiber den gesamten Drehzahlbereich als konstant angenommen.

Fiir die Bewegungsgleichung der Abtriebswelle mit dem Lastmoment M, gilt:

Jab * Pap — My + My, = 0 (3.30)
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Bei der leerlaufende Exzenterwelle, unter Beriicksichtigung der Stokes-Lagerreibung, er-
gibt sich:
Jab'ﬁbab_Mr""b'Lpab =0 (331)

Das Trigheitsmoment der Abtriebsseite .J, kann aufgrund der komplexen Geometrie von
Welle, Getriebe, Exzenter, St6el und Werkzeug nicht analytisch berechnet werden. Dazu
wird bei konstantem Antriebsmoment eine Messung der Drehzahlinderung Aw iiber den

Zeitraum At durchgefiihrt.

At
h=M- (3.32)

Unter Beriicksichtigung der Ubersetzung zwischen Antriebswelle und Exzenterwelle iy gilt:

1 2
Jab = (*) Jp (3.33)
%

Nach der Schlupfphase Kuppeln erfolgt der Ubergang zur Haftphase Kuppeln. Zu diesem
Zeitpunkt gilt mit (Qap = @an):

(Jab + Jan) : Sbab - ]\/[an + b- (;bab =0 (334)

Da in der Haftphase Kuppeln eine kraft- und formschliissige Verbindung zwischen An- und
Abtriebswelle vorliegt, muss das Trigheitsmoment beider Wellen addiert werden (Jy, + Jan)-
Somit beschreiben die Differentialgleichungen 3.27, 3.31 und 3.34 den gesamten Kupp-
lungsvorgang.

Analog zum Modell fiir die Kuppelphase kann nun die Bremsphase modelliert werden. Die
Antriebswelle wird in diesem Fall durch eine starre Welle ersetzt, welche mit dem Gehéduse
verbunden ist (Abbildung 3.7).

Doy,
"!\

M,

Gehiuse

Abbildung 3.7: Freigeschnittene Bremslamellen

Aufgrund der festen Verbindung der Bremslamellen zum Gehduse gilt mit ¢, = 0 und
My = M, < 0:
Jab - ()bab - M; + b- Lrbab =0 (335)
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Bis zum Stillstand der Abtriebswelle muss somit eine negative Winkelbeschleunigung vor-
liegen. Danach ist die Abtriebswelle fest mit dem Gehéuse verbunden und die KBK befindet
sich in der Haftphase Bremsen.

Wihrend der Bremsphase sind die Kupplungslamellen frei und konnen kein Drehmoment
ibertragen. Die Winkelgeschwindigkeit wird so lediglich durch das Antriebsmoment der
Maschine und der Massentrigheit des Schwungrades bestimmt. Die Bewegungsgleichung
lautet dann:

Jan . Qban - ]\/fan =0 (336)

3.5 Modellbildung der Exzenterpresse

Der letzte Teil der Regelstrecke besteht aus der Exzenterpresse. Abbildung 3.8 zeigt das
physikalische Modell der Presse, bestehend aus Abtriebswelle, Exzenterwelle, und Stofel,
wobei zwischen Abtriebswelle und Exzenterwelle noch eine Ubersetzung vorhanden ist.
Dadurch ist es moglich Antriebsmaschine, Schwungrad und KBK auf der Antriebsseite
kleiner zu dimensionieren und die Energie aus der Drehzahl zu schopfen. Uber die Uber-
setzung wird die Drehzahl dann herabgesetzt und dabei das Drehmoment erhoht. Uber den
Exzenter wird zudem die Rotationsbewegung in eine translatorische Bewegung umgesetzt.

Abtriebs-

ol

Abbildung 3.8: Physikalisches Modell der Exzenterpresse
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Die Ubersetzung des Getriebes ergibt sich aus dem Verhiltnis der Radien der Zahnriider:
=2 (3.37)

=
Aus der Integration der Abtriebsdrehzahl ldsst sich der Exzenterwinkel «., bestimmen:

1
Qex = —° /@ab -dt (338)
G\

Durch den Exzenterwinkel und den Abstand der Pleuelstange zum Mittelpunkt der Exzen-
terwelle kann die StoBelposition bestimmt werden:

hs = rex + (1 + cos(aey)) (3.39)

3.6 StorgroBenanalyse

Unter idealen Bedingungen besteht in einem Hydrauliksystem nach Formel 2.38 ein linearer
Zusammenhang zwischen der Linearmotorposition und dem erzeugten Druck. Demnach
wire es einfach moglich den Linearmotor lagegeregelt zu betreiben um den Druck an der
KBK zu regeln. Im realen System gibt es allerdings eine Vielzahl von Storgroen, wie z.B.
Lufteinschliisse, Elastizititen, Temperatur, sowie die Federn der KBK.

3.6.1 Kompressibilititen

Ol ist in der idealen Betrachtung inkompressibel. Durch geloste Luft im Ol und abgelagerte
Luft in Hohlrdumen des Hydrauliksystems wird das Ol zunehmend kompressibel. Abbil-
dung 3.9 zeigt eine schematische Darstellung der Luft im Hydrauliksystem.

Durch die Kompression des Ols findet eine Volumeninderung AVj statt, welche als Kom-
pressionsvolumen bezeichnet wird.

Ve - Ap

AVy = 22

(3.40)

Das Kompressionsmodul K beschreibt den Zusammenhang zwischen Druckdifferenz und
Volumenkompression.
dp
K=-V.— 3.41
% (3.41)
Abbildung 3.10 zeigt die Volumen-Druck-Kurve des Hydraulikols. Zur Vereinfachung wird
die Kurve bei den weiteren Betrachtungen als linear angenommen.

Die Volumeninderung des Ols wird durch die Positionsinderung des Linearmotors be-
schrieben.
AV = Asy - A (3.42)
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Abbildung 3.9: Prinzipdarstellung von Kompressibilitit und Lufteinschliissen
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Abbildung 3.10: Kompressionsmodul (nach [30])

Durch Einsetzen von 3.42 in 3.40 kann die Beziehung zwischen der Position des Linearmo-
tors und dem Druck unter Beriicksichtigung der Olkompressibilitit beschrieben werden.
Vs - A
e (3.43)

Aalla) =370
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3.6.2 Lufteinschliisse

Durch den Einfluss der Einschliisse von Luft im System kommt es zu Beginn der Druck-
erhohung zu einer signifikanten Verdanderung der Beziehung zwischen Linearmotorposition
und Druck. Diese liegt in der starken Kompressibilitdt von Luft begriindet.

Viu * Po
Asi (V) = —— (3.44)
() p-A

Abbildung 3.11 zeigt Messungen des Druckverlaufs bei unterschiedlichen Luftmengen.
Kennlinie Luftmenge I zeigt ein System mit sehr geringen Luftanteil, wiahrend die Luft-
menge bei Kennlinie Luftmenge 2 und Luftmenge 3 hoher liegt. Bemerkbar macht sich der
Anteil der Luft bis zu einem Druck von etwa p = 20 bar. Wihrend der Kolbenbewegung
und oberhalb des Federriickdruckes sind alle Kennlinien deckungsgleich.

. ]
60 //
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Luftmenge 1 ——  Luftmenge 2 Luftmenge 3 ——

Abbildung 3.11: Druckverlauf bei unterschiedlichen Luftmengen im Hydrauliksystem

3.6.3 Federn

Fiir den Bereich, in dem die aufgebrachte Kraft des Linearmotors die Gegenkraft der Federn
tibersteigt (pp - A1 < p < pa - Ay), dndert sich der Druck bei Anderung der Linearmotorpo-
sition nur noch im Verhiltnis der Federkonstanten.

AF  Ap- Ay

As _ar
a(f)=Fr=—x

(3.45)

In diesem Druckbereich findet die Bewegung des KBK-Kolbens statt (Abb. 3.12). Der Hub
ist unabhéngig von den Luftmengen im System.



64 KAPITEL 3: MODELLBILDUNG DES SYSTEMS

1.8 .
1 l: T
2 B bar .
§ 1.4 ” i §
g // 1
2 12 , "
D? .
1 ' ’ 50
0.8 N
0'6 PR PR A . 30
0.4 N
0.2 l' "
0 0

0 10 20 30 40 50 60 mm 80
Position Motor —

Druck KBK  ----- Position KBK ——

Abbildung 3.12: Hub des KBK-Kolbens in Abhingigkeit von der Aktuatorposition

3.6.4 Elastizititen

Ein weiterer Einflussfaktor sind die Elastizititen, welche durch Verformung eine Anderung
des Volumens der Hydraulikstrecke zur Folge haben. Dies geschieht beispielsweise durch
die Aufweitung von Schlduchen und Rohren, als auch durch die Verformung der Dichtun-
gen. Wihrend sich der Einfluss der Luft hauptséchlich im Anfang der Druckkennlinie be-
merkbar macht, ist der Einfluss der Elastizitdten eher im hohen Druckbereich zu finden. In
Abbildung 3.13 sind Messungen der Druckkennlinie von zwei unterschiedlichen Hydraulik-
strecken dargestellt. Die blaue Kennlinie zeigt den Druckverlauf an einem System, welches
zum GroBteil aus Rohren besteht, wihrend die rote Kennlinie einen Druckverlauf an einem
System zeigt, welches hauptséchlich aus Schlduchen besteht.

Dieser Einfluss wird durch ein angepasstes Kompressionsmodul, dem Ersatzkompressions-

modul K’, ausgedriickt.
K
a8 T

Das Ersatzkompressionsmodul hingt dabei von dem Elastizitdtsmodul £ und der Wandstér-
ke d, der Leitung ab. Je elastischer die Leitung, desto kleiner ist dieser Materialkennwert.
Abb. 3.14 zeigt den Verlauf des Kompessionsmoduls fiir Rohr- und Schlauchleitungen in
Abhingigkeit des Systemdrucks.

Durch die Beriicksichtigung der Formel 3.46 ergibt sich die Positionsabweichung zu:

Var - Ap
KI'A]

AS[(‘/@l) = (347)
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Abbildung 3.13: Druckkennlinie bei verschiedenen Elastizitéiten
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Abbildung 3.14: Ersatzkompressionsmodul von Rohr- und Schlauchleitungen (nach [30])

Abbildung 3.15 stellt den Vergleich einer Messung und einer analytischen Berechnung der
gesamte Strecke mit den in den einzelnen Bereichen dominierenden Parametern und Stor-
groflen dar.



66 KAPITEL 3: MODELLBILDUNG DES SYSTEMS

80

bar /
60

0 /

Druck —

40 7
30 —
/
20 /
10
0 o
0 10 20 30 40 50 60 70 mm 90
Position —

Simulation Messung

Abbildung 3.15: Vergleich der analytisch und messtechnisch ermittelten Druckkennlinie

3.6.5 VerschleiB

Durch Abnutzung der Lamellen kommt es zu einer Verldngerung des Kolbenhubs. Diese
Verlangerung erfahrt auch der Linearmotor, indem dieser eine ldngere Strecke im Bereich
des Federdrucks zuriicklegen muss, um das zusitzliche Olvolumen in den Kolbenraum ein-
zubringen. Abbildung 3.16 zeigt eine Messung bei unterschiedlichen VerschleiBzustinden.

Der Verschleif iiber der Lebensdauer kann bis zum dreifachen des Anfangskolbenhubs be-
tragen. Dies muss in der Auslegung des Linearmotors beriicksichtigt werden.

3.6.6 Temperatur

Die thermische Ausdehnung von Luft kann iiber das Gesetz fiir ideale Gase bei konstantem
Druck, dem isobaren Prozess, charakterisiert werden. Die Positionsédnderung des Linearmo-
tors durch den Wirmeausdehnung des Ols (3.48) und der Luft (3.49) ergibt sich zu:

Voo - Br - AT
As(T, V) = Voo - fr- AT (3.48)
A
Ty - Vo
As(T, = 4
(T, Vi) = (3.49)
Auch die Volumenénderung des Linearmotorkolbens hat Auswirkungen auf die Position:
Vo-3-ar- AT
Asy(T,Vj) = 22291 22 (3.50)

A
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Abbildung 3.16: Auswirkung des Kolbenhubs auf die Linearmotorposition

Insgesamt ergibt sich die temperaturbedingte Verschiebung der Linearmotorposition durch
3.48,3.49 und 3.50 zu

_ %GIAT' ([7)T*3 : OT) + ) - Vou

AS] (T) A] TO - Al

(3.51)

In Abbildung 3.17 ist die Linearmotorposition bei drei verschiedenen Temperaturen darge-
stellt. Die griine Kennlinie stellt den Ausgangszustand bei einer mittleren Temperatur dar.
Erwirmt sich das System, so findet durch die Volumenausdehnung eine negative Positions-
verschiebung statt (rote Kennlinie). Kiihlt sich das System ab, so verschiebt sich die Linear-
motorposition aufgrund des verminderten Volumens in positive Richtung (blaue Kennlinie).

3.6.7 Leckage

Im Gegensatz zum herkommlichen leckagebehafteten Hydrauliksystem, ist das Hydraulik-
system in Verbindung mit einem Linearmotor leckagefrei ausgefiihrt. Trotzdem besteht, im
Gegensatz zu einem idealen System, immer eine geringe technische Leckage. Diese kommt
durch den Ubertritt kleinster Olpartikel am Dichtspalt zustande. Die Leckagemenge ist das
Produkt aus der Anzahl der Schaltungen und der Leckagemenge pro Schaltung. Daraus
ergibt sich die Positionsverschiebung des Linearmotors

S-L

Asi(L) = yh (3.52)
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Abbildung 3.17: Auswirkung der Temperatur auf die Aktuatorposition

3.6.8 Zusammenfassung der Storgrofien

Insgesamt ergibt sich fiir die Storgrofen folgender Zusammenhang fiir die Linearmotorpo-
sition:

So + AS](V]U) + AS](‘/@]) — AS](T) + AS](L) (353)

1 T A
si= st [ Vot (GF — AT (Br—3-ar)) - Voa + 5 L| (3.54)

Al P .TO F

S1



Kapitel 4

Entwurf der Regelung

In der klassischen Regelungstechnik linearer Systeme erfolgt aus den aufgestellten Diffe-
rentialgleichungen die Aufstellung eines Zustandsraummodells und der Analyse der Syste-
meigenschaften. Darauf basierend folgt der modellbasierte Reglerentwurf des geschlosse-
nen Kreises mit den gegebenen Giiteanforderungen [33]. Die Verwendung des modellbasier-
ten Ansatzes setzt ein lineares, vollstindig bekanntes und beschreibbares reales Strecken-
modell voraus. Je genauer dieses ist, desto hoherer ist auch dessen Ordnung. Eine Reduktion
der Ordnung fiihrt zur Vereinfachung der Regelung, aber auch zur Reduzierung der Genau-
igkeit. Ebenso fiihren nicht exakt bestimmbare Parameter zu einer Ungenauigkeit. Trotz des
erheblichen Aufwandes der modellbasierten Ansatzes findet sich dieser in Anwendung der
Luftfahrt, der Automobil- und der Chemietechnik wieder. Hier ist der Aufwand durch die
ohnehin hohen Systemkosten oder der hohen Stiickzahlen im Millionenbereich vertretbar

[37].

In der Antriebstechnik werden héufig Verfahren abweichend zu der klassischen Regelungs-
theorie eingesetzt. Alders, Kennel, Krah und Quann zeigen in [38] die Verwendung eines
BiQuad-Filters zur Kompensation von Resonanzschwingungen. Entgegen der allgemein iib-
lichen Auslegung ist dieses im Riickfithrzweig statt im Vorwirtszweig der Regelung ange-
ordnet. Trotz der Verfilschung des Istwerts werden wesentliche Verbesserungen des Ver-
haltens erreicht, da es sonst durch die Nichtlinearitdt der Stellwertbegrenzung des Stromes,
zu einer Anregung der Resonanzfrequenz des Systems kann. Ebenso werden hiufig verein-
fachte Regelkonzepte auf Basis von PID-Regler verfolgt. Der Vorteil dieser Regler ist die
flexible Nutzung, auch wenn kein Modell der Regelstrecke vorhanden ist. Die Einstellung
der Regler erfolgt empirisch, z.B. nach den Verfahren von Ziegler und Nichols. Vorausset-
zung zur Nutzung ist eine stabile Regelstrecke, welche fiir die experimentelle Einstellung
zugénglich ist, sowie keine strengen Giiteforderungen an die Dynamik [33]. Damit sind die
Regelalgorithmen auf einem Industrie-PC implementierbar und die Reglereinstellung kann
mit wenigen Parametern erfolgen.

Eine weitere Herausforderung stellen Nichtlinearitdten im System dar. Diese reichen von
Stellwertbegrenzungen im Frequenzumrichter, iiber Lagerreibungen, Elastizititen in der
Antriebskopplung, bis hin zu mechanischen Begrenzungen im Antriebsstrang. Im Gegen-
satz zur Analyse von linearen Systemen gibt es fiir nichtlineare Systeme keinen allgemei-
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nen Ansatz. Vielmehr ist eine Reihe von Verfahren vorhanden, welche von der Klasse des
nichtlinearen Systems abhidngen. In der industriellen Praxis werden zum Beispiel Gain-
Scheduling, Exakte Linearisierung, Control-Ljapunov-Funktionen, sowie das Backstepping-
Verfahren eingesetzt [44].

4.1 Grundlegende Reglerarchitektur

In Kapitel 2 ist das zu regelnde System, welches aus einem Linearmotor, einer hydrauli-
schen Ubersetzung, der Kupplungs-Brems-Kombination und dem gesamten Antriebsstrang
der Exzenterpresse besteht, ausfiihrlich mathematisch beschrieben worden. In Kapitel 3 er-
folgte die Modellbildung. Die Komplexitit des Modells, sowie die Anzahl der Parameter,
welche teilweise nur empirisch zu ermitteln oder zu schitzen sind, stellt sowohl eine Her-
ausforderung an die Rechnerplattform, als auch an den Inbetriebnahmeprozess dar. Zu den
unbekannten oder nur grob zu schitzenden Parametern zihlen zum Beispiel die Reibkrifte
der Dichtungen, der Reibwert der Lamellen, der Federdruck und der Kompressionsmodul
des Ols. Daher wird bei der Ausfithrung der Regelung auf einen modellbasierten Ansatz
verzichtet und auf Basis von P-, PI-, PD- und PID-Reglern eine Kaskadenregelung ent-
worfen. Durch die Verwendung einer Kaskadenregelung wird die gesamte Regelstrecke in
mehrere Teilstrecken gegliedert, wobei jede Regelschleife die Regelung einer Zustandsgro-
Be iibernimmt. Die Stellgroe des vorhergehenden Reglers dient dabei als StellgroBe fiir
den Folgeregler, wodurch eine genauere und schnellere Ausregelung der Storgrofien mog-
lich ist. Fiir die Beriicksichtigung der Nichtlinearititen wird die Gain-Scheduling-Methode
angewendet und dadurch die Regelstrecke in einzelne lineare Teilbereiche zerlegt. Parallel
zur Regelkaskade sind weitere Regelkreise angeordnet, welche eine Adaption der Regelpa-
rameter in Abhéngigkeit des Systemzustands und dem Einfluss der Stérgroen vornehmen.

Um den Linearmotor zu betreiben wird ein Frequenzumrichter verwendet. Dieser stellt die
notige Leistung iiber die Leistungsendstufe zur Verfiigung. Der implementierte Regelal-
gorithmus berechnet dazu, durch die Vorgabe von Sollwerten, eine Stellspannung. Uber die
Riickfiihrung von KenngroBen wie Strom, Drehzahl oder Lage des Motors konnen diese mit
den Sollwerten verglichen und Abweichungen durch gezielte Variation der Stellspannung
ausgeregelt werden.

Der Regelkreis fiir die Betitigung der KBK besteht aus einem Druckregler, welcher di-
rekt vor dem Regelkreis des Frequenzumrichters angeordnet wird. Mit diesem Regler ist es
moglich, die KBK mit einem bestimmten Druck anzusteuern und mogliche Storgrofen aus-
zuregeln. Zudem wird der Regelkreis um einen weiteren Regler erginzt der speziell auf die
Anforderungen angepasst ist, welche eine Exzenterpresse an die KBK stellt. Die geregelte
ZustandsgroBe ist hier der Exzenterwinkel der Presse der durch das iibertragbare Drehmo-
ment und somit durch den Druck an der KBK beeinflusst werden kann. Mit Hilfe dieses
Reglers ist es moglich die KBK sehr genau zu synchronisieren und somit den Ablauf eines
Pressenzyklus zu optimieren. Der schematische Aufbau der Regelung ist in Abbildung 4.1
dargestellt.
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Abbildung 4.1: Schematischer Aufbau der Regelung

4.2 Reglerarchitektur im Frequenzumrichter

Fiir erste Versuche an dem System wird zunichst ein Standard-Frequenzumrichter fiir Ser-
voantriebe verwendet. Dieser hat bereits eine Reglerkaskade fiir Positionieraufgaben von
hochdynamischen Servoantrieben implementiert, die aus einem Lageregler, einem Dreh-
zahlregler und einem Stromregler [45] besteht. Der Lageregler ist als P-Regler, wohingegen
Drehzahl- und Stromregler als PI-Regler ausgefiihrt sind. Der Phasenstrom wird direkt im
Frequenzumrichter und die Lage, bzw. Geschwindigkeit durch einen Geber an der Mo-
torwelle gemessen. Der Frequenzumrichter ist iiber einen Profilgenerator in der Lage ein
bestimmtes Bewegungsprofil vorzugeben und durch die Verwendung von Vorsteuerwerten
das Fiihrungsverhalten zu verbessern. Dieser beinhaltet die in Abbildung 4.2 dargestellte

Reglerkaskade.
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Abbildung 4.2: Regelerkaskade des Frequenzumrichters
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4.3 Entwurf der Druck-Regelung

Fiir das Betitigen einer KBK wird zwischen den folgenden Betriebsarten unterschieden:

e weicher Kuppelvorgang
e harter Kuppelvorgang
e weicher Bremsvorgang

e harter Bremsvorgang

Die einzelnen Betriebsarten unterscheiden sich durch die Hohe des Drucks, welcher beim
Kuppeln oder Bremsen anliegt. In der Regel wird eine KBK weich gekuppelt und weich
gebremst. Ein typischer Druck-Sollwertverlauf ist in Abbildung 4.3 dargestellt. Sobald das
Schaltsignal anliegt wird zunéchst ein reduzierter Kupplungsdruck (p;) vorgegeben. Erst
nach dem sanften Synchronisation der An- und Abtriebswelle, gekennzeichnet durch die
Zeit ty, wird der Hauptdruck angefahren. Wird die Bremsung durch die Steuerung ange-
fordert, so wird auch hier ein reduzierter Bremsdruck (p;) vorgegeben. Dadurch erfolgt
die Bremsung ebenfalls sanft, da nicht mit vollem Bremsmoment gebremst wird. Erst nach
Stillstand der Welle, also nach Ablauf der Zeit ¢,, wird der minimale Bremsdruck angesteu-
ert. Das harte Kuppeln ist lediglich erforderlich, wenn der StoBel in der Nihe des unteren

N )
«

P1 ———————

P3 ——————————————————————

P )

— t — — 1, — t

Abbildung 4.3: Profil der bisherigen Drucksteuerung

Totpunktes zum Stehen gekommen ist und von dort beschleunigt werden muss. Dabei muss
das maximal iibertragbare Drehmoment (p,) der Kupplung schnellstmoglich anliegen, da-
mit der Synchronisationsvorgang abgeschlossen ist, bevor das Werkzeug in das Werkstiick
eintritt. Hart gebremst wird in der Regel nur im Notfall oder wenn eine Bremsung wihrend
der Abwirtsbewegung des StoBels erfolgt (Abb.4.4). In diesem Fall wird der Druck sofort
auf den Minimaldruck (py) gebracht, so dass das maximale Drehmoment an der Bremse zum
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Wirken kommt. Diese Betriebsarten sollten gerade bei einer automatischen Teilezufiihrung
vermieden werden, da es durch die schlagartige Beschleunigung oder Verzogerung des Sto-
Bels zu einer Bewegung der gesamten Presse kommt und dadurch die Teile aus dem Werk-
zeug rutschen konnen. Um die Funktionalitét der bisherigen hydraulischen Ventilsteuerung

oT
0

weich Kuppeln
\ hart Bremsen

90°

ich B: S
weich Bremsen hart Kuppeln

weich
Kuppeln

hart Bremsen
weich Bremsen

hart Kuppeln

Abbildung 4.4: Vergleich von hart/weich Kuppeln/Bremsen (nach [27])

nachzubilden, miisste der Linearmotor, fiir den in Abbildung 4.3 dargestellten Verlauf nach-
einander die Positionen entsprechend der Driicke py, p1, p2, p3 und dann wieder p, anfahren.
Abbildung 4.5 zeigt die entsprechenden Punkte auf der Positions-Druck-Kennlinie. Mit der
Erkenntnis, dass es einen Zusammenhang zwischen Druck und Position gibt, wiirde ei-
ne einfache Lageregelung als Druckregelung ausreichen. Wie in Kapitel 2.8 beschrieben,
kommt es bei Leckage oder Temperaturinderungen im System zu Verschiebungen beim
Positions-Druck-Zusammenhang. Ein weiteres Phidnomen ist in Abbildung 4.6 dargestellt.
Es ist der zeitliche Verlauf der Drucks zu sehen, wenn eine Position angefahren wird. Dabei
kommt es innerhalb von wenigen Sekunden zu einem Druckabfall von mehreren bar. Dies
kann sowohl durch die Temperaturinderungen wihrend der Kompression, als auch durch
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Abbildung 4.5: Driicke die bei der bisherigen Druckregelung angefahren werden kénnen

das Setzen von Dichtungen erklért werden. Diese Effekte macht es unabdingbar, den Druck
zu messen und direkt {iber einen separaten Regler zu regeln.
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Abbildung 4.6: Druckabfall nach dem Anfahren einer festen Position
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4.3.1 Auswahl des Druckregelers

Die Regelstrecke des Systems ist stark nichtlinear, was mafigeblich durch die Kompressi-
bilitit des Ols und die Feder mit den beiden Anschlagsbegrenzungen auf Kupplungs-, bzw.
Bremsseite bestimmt ist. Fiir die Auswahl des Reglers stellt dies eine besondere Herausfor-
derung dar. Da das System fiir einen spiteren Einsatz in der Industrie entwickelt wird, ist
das Bestreben groB3, die Regelung moglichst einfach zu halten, um diese dann auf einfachen
Prozessorsystemen zu betreiben. Zudem sollte das System einfach parametrierbar und auf
andere Regelstrecken, z.B. Anderung der KupplungsgroBe oder der Linge der Rohrleitun-
gen, anpassbar sein. Der Reglerentwurf basiert deshalb nach [44] auf der Gain-Scheduling-
Methode mit einem PID-Regler. Diese Methode ermdglicht es, nichtlineare Regelstrecken
durch lineare Systemtheorien zu entwerfen, indem die Regelstrecke in lineare Teilbereiche
unterteilt wird. Fiir jeden Teilbereich wird ein separater Regler entworfen, der auf Basis
eines Auswahlgesetzes umgeschaltet wird. Der Einsatz von PID-Reglern ist in der Indus-
trie sehr weit verbreitet. Dieser kann durch den P-Anteil schnell auf Anderungen des Soll-
druckes reagieren, der I-Anteil regelt dauerhafte Regelabweichungen aus und der D-Anteil
reagiert auf mogliche Druckspitzen. Die FiithrungsgroBe fiir den Regler ist der geforderte
Druck und die Stellgrofe ist die Position des Linearmotors.

Gain-
Scheduler [
Regel-
X
parameter
4
w € u y
—mO0-p| Regler | Strecke >

Abbildung 4.7: Aufbau eines Gain-Scheduling-Reglers

Gegeben sei die nichtlineare Regelstrecke mit der Differentialgleichung & und der Aus-
gangsgleichung y:

i = flz,du), z,djueR 4.1)
= g(z),yeR 4.2)

Durch Nullsetzen von & wird die Ruhelage des Systems bestimmt:
&= f(ag,dg,ur) =0 4.3)

Jede Ruhelage kann in Form einer Funktion des Parameters p dargestellt und anschlieend
in ein linearisiertes Modell in der Form

Ay; C(pi)Ax; 4.5)
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iiberfithrt werden, wobei

Az; = z—ar(p) (4.6)
A u—ugr(p;) @7
Ad d — dr(ps) 4.8)
Ay = y—yr(p) 4.9
und
Alp) = B . (4.10)
L Of(ar(p), dr(pi), )

B(p) = T @.11)

S(p) = o e 4.12)
Jg(z)

Clp) = (4.13)
ox o=zn(pr)

gilt. Fiir¢ = 0, ..., p steht p; fiir jeweils einen der p Arbeitspunkt. Wenn die Differentialglei-
chung der Strecke bekannt ist, so bietet sich fiir die Wahl des Parameters p die Stellgrofie ug
an. Da ein Modell der Druckkennlinie nicht vorhanden ist, wird stattdessen die Fithrungs-
grofe w, also der Solldruck p; verwendet.

(po) (4.14)
p1=p1, R = s(p1) (4.15)
p2 = P2, Tra = 5(p2) (4.16)
pP3 = P3, TR3 = ( ) 4.17)

|
®

Mit der Einfithrung eines Schedulingparameters 8 wird ein Reglergesetz aufgestellt, dass
den Regler aktiviert, der mit dem Parameter p am nédchsten am Schedulingparameter liegt.

i=arg Inkin 18 = pxl (4.18)
Dadurch wird eine sprungformige Umschaltung wihrend des Regelvorgangs zwischen den

einzelnen Reglern ¢ erfolgen. Im Fall der Druckregelung ist nur ein einmaliges Umschalten
der Regelparameter zu Beginn eines Sollwertsprungs erwiinscht. Die Wahl der Parameter
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erfolgt dann in Abhiéngigkeit der FithrungsgroBe w und der aktuellen Ausgangsgrof3e y:

P = Kpio, Inio, Tvio
w=po, Y=P2=> Kpa, TN, Tv20 4.19)
p3 = Kpso, Tnzo, Tvao

w=p, y= po = Kpor, Tnot, Tvor (4.20)
P2 = Kpor, Tnor, Ty

w=py y= po = Kpoz, Tnoz, Tvoz 421
P2 = Kpn, Ino, Ty

w=ps, y= p1 =  Kpiz, Tnis, Tvis 4.22)
P2 = Kps, T, Tvas

Die Beriicksichtigung der aktuellen AusgangsgroBe ist notwendig, da der Linearmotor ab-
hingig der Bewegungsrichtung entweder gegen den Systemdruck beschleunigen muss oder
durch den Systemdruck eine Beschleunigung erfihrt. Die Fithrungsgrofe ist so beschrinkt,
dass sich dieser immer auflerhalb des Einflussbereichs der Feder befindet. Somit liegt der
Regelbereich in den stetigen Bereichen, in denen Druck und Position nahezu linear zu-
einander stehen. Diese Bereiche sind lediglich durch die Kompressibilitit des Ols und der
eingeschlossenen Luftmenge beeinflusst. Liegt die Fithrungsgrofie zwischen den definierten
Ruhelagen, so wird zwischen den Parametern interpoliert.

4.3.2 Lage-Vorsteuerung

Regelungen haben gegeniiber einfachen Steuerungen den Nachteil, dass diese nicht so schnell
reagieren. Der Grund hierfiir liegt darin, dass bei einer Steuerung die zu steuernde Strecke
vollstindig bekannt ist und bekannt sein muss. Fiir den Regler hingegen ist die Regelstrecke
unbekannt und er reagiert nur auf die bestehende Regelabweichung.

Eine Vorsteuerung stellt eine Steuerung parallel zum Regler dar (Abb. 4.8). Diese wertet
bekannte Informationen iiber die Regelstrecke und die FiihrungsgroBe aus und generiert
daraus einen additiven Stellwert zu dem Stellwert des Reglers. Bei einer exakt modellierten
Regelstrecke in der Vorsteuerung, ist der Regler selbst nur noch fiir die Storgrofenunter-
driickung zustindig. Da in der Praxis keine Regelstrecke exakt modelliert werden kann,
muss der Regler zusitzlich die Parameterabweichungen ausregeln. Die Dynamik des Re-
gelkreises kann auf diese Weise stark erhoht werden.

Aufgrund der Nichtlinearitéit der Regelstrecke muss der Linearmotor im Bereich der Kol-
benbewegung einen langen Weg zuriicklegen, wihrend sich der Druck nur sehr gering én-
dert. Bei der Verwendung des PID-Reglers, ohne weitere Anpassung, wiirde das Uberfahren
dieses Bereiches sehr lange dauern. Dies liegt an der geringen Regeldifferenz und damit
auch an der resultierenden geringen Stellgrofie. Die lange Schaltzeit der KBK steht damit
im Gegensatz zu der Forderung, dass dieser Bereich immer schnellstmoglich tiberfahren
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Abbildung 4.8: Vorsteuerung der Lage

werden muss, da dieser Zustand einer nicht definierten Stellung der KBK entspricht. Um
die Dynamik der Regelung zu erh6hen wird deshalb eine Lage-Vorsteuerung in den Regler
implementiert welche eine Sollposition in Abhéngigkeit des Solldrucks vorgibt.

Um auf ein aufwindig zu parametrierendes Modell fiir die Beschreibung des Zusammen-
hangs zwischen Druck und Position zu verzichten, wird bei der Inbetriebnahme eine Re-
ferenzierungsfahrt mit dem Linearmotor durchgefiihrt. Dabei wird der Motor lagegeregelt
betrieben und die Sollposition rampenformig bis zum Erreichen des Maximaldrucks erhoht.
Zu jedem ganzzahligen Druck-Wert wird jeweils die gemessene Linearmotorposition in ei-
ner Tabelle hinterlegt. Abbildung 4.9 zeigt die ermittelten Werte einer Referenzierungsfahrt.
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Abbildung 4.9: Referenzierungsfahrt zur Erstellung einer Vorsteuertabelle
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4.3.3 Adaption der Lageiinderung durch Temperatur und Leckage

Ein adaptiver Regler wird an sich @ndernde Parameter eines Prozesses durch einen iiberge-
ordnetes System angepasst. Dabei wird zwischen direkter und indirekter Adaption unter-
schieden. Bei der direkten Adaption erfolgt die Anpassung der Reglerparameter umgehend
durch die gemessenen Kenngroflen der Strecke. Bei der indirekten Adaption werden anhand
der gemessenen Kenngrofien zunichst die gednderten Streckenparameter durch ein Modell
identifiziert und dann dazu verwendet einen angepassten Regler zu entwerfen (Abb. 4.10).

Regler- Modell Identi-
entwurf fikation

¢
u Strecke Ii—yb L(T)—V Regler jsuecktjlb

(a) Direkte Adaption (b) Indirekt Adaption

Adaption [

w e
—m0»  Regler

T

Abbildung 4.10: Aufbau eines adaptiven Reglers (nach [41])

Durch Anderungen der Temperatur oder des Olvolumens im System kommt es zu Ande-
rungen des Positions-Druck-Zusammenhangs. Der Verlauf der Kennlinie bleibt gleich, al-
lerdings ist diese dann um As verschoben. Dies hat zur Folge, dass die bei der Referen-
zierungsfahrt ermittelten Werte nicht mehr giiltig sind und die Lage-Vorsteuerung damit
eine fehlerhafte Position vorgeben wiirde. Da eine erneute Referenzierungsfahrt nicht im
laufenden Betrieb durchgefiihrt werden kann, bedarf es einer kontinuierlichen Anpassung
der Referenztabelle. Zu diesem Zweck wird der Parameter As; eingefiihrt. Sobald ein Soll-
druck erreicht ist, wird der zugehorige Positions-Wert aus der Lage- Vorsteuertabelle mit der
aktuellen Position verglichen und der Offset berechnet. Dieser Offset wird als As; gespei-
chert und bei der nichsten Anderung des Solldruckes fiir die Berechnung der Sollposition
herangezogen.

Fiir die neue Sollposition gilt:
Ssoll = Sy + Asy (4.23)

In Abbildung 4.11 ist die Verschiebung der Positionen mit dem Parameter As; dargestellt.

4.3.4 Adaption der Lageinderung durch Verschlei3

Neben der Adaption der Position an Temperatur und Leckage ist zudem eine Adaption des
Positions-Druck-Zusammenhangs fiir den Verschleil notwendig. Die Verschleilanpassung
ist etwas aufwiindiger als die Temperatur- und Leckageanpassung, da sich die Anderungen
oberhalb und unterhalb der Federkennlinie separat bemerkbar machen und zudem von der
Leckage und Temperaturdnderung iiberlagert sind.
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Abbildung 4.11: Verschiebung des Druck-Positions-Zusammenhang

Bei Verschleifl der Bremslamellen verldngert sich die Federkennlinie in Richtung des nied-
rigen Drucks unterhalb des Federdrucks der Bremse. Bei Verschleifl der Kupplungslamellen
entsprechend zu den hohen Driicken oberhalb des Federdrucks der Kupplung. Da die Aus-
wertung des einzelnen Verschleifies der Bremse oder Kupplung nicht moglich ist, wird ein-
fachheitshalber der Parameter As, eingefiihrt, der den gesamten Verschleif darstellt (Abb.
4.11). Dabei wird angenommen, dass der Verschleif jederzeit vollstindig an der Kupplungs-
seite wirkt.

Formel 4.24 bildet die Berechnungsgrundlage fiir As;. Da laut vorhergehender Definition
der Verschleifl nur an der Kupplungsseite wirkt, ist die Referenzposition unterhalb des Fe-
derdrucks nur von As; abhingig. Somit ergibt sich As; aus der Differenz zwischen der
Position aus der Referenztabelle und der aktuellen Position bei dem entsprechenden Druck.
Oberhalb des Federdrucks der Kupplung muss auch der VerschleiBparameter As, mit be-
riicksichtigt werden. Dieser wird zusitzlich von der Positionsdifferenz subtrahiert. Die Be-
rechnung findet kontinuierlich statt, sobald ein Solldruck erreicht wurde.

As; = {s\, — Sist fir p < pp 4.24)

N Sy — Sisg — Asy  fiir p > pg

Die Berechnung von As; findet nur statt, wenn die Federkennlinie tiberfahren wird, also
ein Brems- oder Kuppelvorgang eingeleitet wird. Es wird davon ausgegangen, dass sich
As; wihrend der Verfahrzeit des Kolben zwischen Kupplung und Bremse nur infinitesi-
mal dndert und somit vernachléssigt werden kann. As, wird bei dem Zustandswechsel von
Kupplung auf Bremse aus der Differenz der gesamten vorherigen Positionsabweichung zum
Zeitpunkt ¢ = (¢ — 1) von der Referenzposition und dem gemessenen As; berechnet. Bei
dem Wechsel von Bremse auf Kupplung ergibt sich die Abweichung As, aus der Subtrak-
tion der aktuellen Positionsdifferenz und der Abweichung As,, welche vor dem Schaltvor-
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gang berechnet wurde.

Srefe-1) — Sisteel) — ASany — Ay — Asy  fiirp <
Asz—{ ref(t-1) ist(t-1) 2(t-1) 1(t-1) 1 P < Pn (4.25)

Sy — Sige — Asyen fiir p > ppc

Die Adaption der Position durch die Storgrofien Temperatur, Leckage und Verschleifl nach
Gleichung 4.24 und 4.25 erfolgt durch einem direkt wirkenden adaptiven Regler und ist in
Abbildung 4.12 dargestellt.
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- T + Hydraulik

Abbildung 4.12: Adaption der Position

4.3.5 Anti-wind-up

Durch die allgemeine Struktur eines PID-Reglers von

K(s) = Kr (1 + 1 + Tvs> (4.26)
TNS
wirkt auf einen Regelkreis eine konstante Stellgrofe wu, so dass dieser linear ist. Da je-
des reale Stellglied allerdings Begrenzungen aufgrund der beschréinkten Stellleistung hat,
welche zum Beispiel der maximalen Strom des Linearmotors, der maximale Druck an der
KBK oder die maximale Drehzahl der Presse sein konnen, muss die Stellgroe beschrénkt
werden:

Umax, Uc > Umax
u = Uc, Umin S Uc S Umax (427)

Umin,  Ue < Umin

Sobald die Stellgrole den Wert der Beschrdnkung iiberschreitet wird der Regelkreis nicht-
linear, da ©u = Uy, oder u = wupy,. Somit ist der Regelkreis unterbrochen und wirkt nur
noch steuernd. Die Regelabweichung wird durch den Integrierer bis zu einem Vorzeichen-
wechsel der Regelabweichung aufintegriert, welches als Wind-up bezeichnet wird. Der hohe



82 KAPITEL 4: ENTWURF DER REGELUNG

Integralanteil muss nach dem Vorzeichenwechsel so lange abgebaut werden, bis dieser wie-
der auBlerhalb der Stellwertbegrenzung liegt. Dadurch wird der Regelkreis geschlossen und
eine Regelung ist wieder moglich. Allerdings fiihrt dieses Verhalten unweigerlich zu einem
Uberschwingen bis hin zur Instabilitit [44].

Um ein Wind-up zu vermeiden, haben sich die drei Verfahren Anti-wind-up-hold [42], Anti-
wind-up-reset [42] und Anti-Wind-up durch Gegenkopplung [44] etabliert. Anti-wind-up-
hold basiert auf dem Anhalten der Integration bei iiberschreiten der Stellwertbegrenzung,
wihrend Anti-wind-up-reset den Integralanteil zu Null setzt oder diesen kontinuierlich so
anpasst, dass die Summe aus P-, I- und D-Anteil immer zu dem Wert der Stellwertbegren-
zung fiihrt.

Das Anti-Wind-up durch Gegenkopplung fiihrt die Differenz aus Stellgrole und Begren-
zung mit einem Faktor m, an die Eingang des I-Anteils zuriick:

My (Ue — Umax);  Ue > Umax
U= U, Umin S Ue S Umax (428)

My (Ue — Umin),  Ue < Umin

Durch die Gegenkopplung wird der Wert so reduziert dass die StellgroBenbegrenzung nicht
oder nur minimal iiberschritten wird. Abbildung 4.13 zeigt qualitativ einen typischen Re-
gelzyklus des Druckes. Die rot markierten Bereiche stellen dabei die Regelabweichung bei
Kuppeln und Bremsen dar.
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Abbildung 4.13: Regelabweichungen wihrend eines Zyklus

Um einen Wind-up bei der Druckregelung zu vermeiden erscheint es als sinnvoll den Wert
des I-Anteil kurz vor Erreichen des Sollwertes zuriickzusetzen (Anti-wind-up-reset). Prak-
tische Versuche haben gezeigt, dass ein besseres Ergebnis erzielt werden kann, wenn der
gesamten Druckregler bis kurz vor erreichen des Lage-Sollwerts deaktiviert wird. Dabei
fahrt der Linearmotor zunichst lagegeregelt mit dem Lage-Vorsteuerwert als Fithrungsgro-
Be. Die Regelparameter des Druckreglers konnen dann so eingestellt werden, dass der Reg-
ler im linearen Bereich der Regelstrecke um den Sollwert immer mit maximaler Dynamik
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und Genauigkeit regelt. Die Einschaltposition des Druckreglers ist als Parameter hinterlegt
und kann somit auf die Gegebenheiten jedes Systems angepasst werden.

Zu Beginn des Kuppelzyklus wird zunichst die nach Formel 4.29 berechnete Sollposition
fiir die Lage-Vorsteuerung vorgegeben.

Ssoll = Sy + AS] -+ ASQ (429)

Sobald die Druckregelung aktiviert wird, wirkt zusitzlich die Regeldifferenz der Position
Se:

Seoll = Sy + Asy + Asy + s (4.30)

4.3.6 Gesamtaufbau der Druckregelung

Zusammenfassend ist in Abbildung 4.14 der gesamte Regelkreis der Druckregelung dar-
gestellt. Bei Vorgabe eines Solldrucks wird daraus die Regelabweichung zum Istdruck be-
stimmt und weiter an den Druckregler iibergeben. Der Druck-Sollwert wird ebenfalls an
die Lage-Vorsteuerung tibermittelt, welcher dann die Vorsteuer-Position s, mit As; und
As; errechnet und den Gesamt-Vorsteuerwert s,, an den Lageregler iibergibt. Parallel dazu
ibernimmt der Gain-Scheduler die Ansteuerung des Druckreglers und die Vergabe der Para-
meter. Uber die Lageregelung des Servoumrichters wird dann der Linearmotor angesteuert.
Der in dem Hydraulikteil integrierte Drucksensor liefert kontinuierlich den aktuellen Sys-
temdruck an die Regelung.
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| —— °
o VN Linearmotor

Profil- i Druckregler Hydraulik KBK
generator

Mig, ®ist

.

Abbildung 4.14: Gesamtaufbau der Regelung
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4.4 Entwurf der Winkel-Zeit-Regelung

Um einen Pressenzyklus zu starten, wird von der Pressensteuerung ein Signal an das Be-
tatigungssystem der KBK geleitet. Nach einer systemabhingigen Reaktionszeit wird der
Fiillvorgang der KBK gestartet. Diese Reaktionszeit liegt bei herkommlichen Systemen,
durch die Schaltzeit der Ventile, bis zu t, = 40ms und bei dem Linearmotor bei etwa
t, = 2ms. Erst danach steigt der Druck im System an. Bevor die KBK ein Drehmoment
aufbringen kann, muss zunéchst der Kolbenraum gefiillt und damit der Kolben von der
Bremsseite zur Kupplungsseite verschoben werden. Diese Fiillzeit ist fiir das System ei-
ne weitere Totzeit. Erst wenn dieser Vorgang abgeschlossen ist, beginnt die KBK mit der
Synchronisation. Wihrend des Synchronisationsvorgangs liegt ein konstanter Vordruck an
der KBK an. Aufgrund von Storgroflen wie Warme, Verschleifs, wechselnde Lasten oder
Viskosititsinderungen des Ols, kommt es zu einer Beeinflussung des Fiill- und Synchroni-
sationsvorgangs. Dadurch variiert der Zeitpunkt, an dem der Stofel eine bestimmte Positi-
on erreicht, stark. Analog dazu ist der Bremsvorgang zu betrachten. An einem bestimmten
Winkel wird das Bremssignal von der Pressensteuerung vorgegeben. Nach der Reaktions-
und Entleerzeit beginnt die Verzogerung des StoBels. Wihrend der Verzégerung wird ein
konstanter Bremsgegendruck vorgegeben. Der Bremsvorgang wird ebenfalls durch die Stor-
groflen beeinflusst, wodurch es zu einer Abweichung des Zielwinkels kommt. In Abbildung
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Abbildung 4.15: Pressvorgang ohne Regelung

4.15 ist ein Pressenzyklus mit Exzenterwinkel und StoBelposition qualitativ dargestellt. Die
Abweichungen der StoBelposition sind durch die Doppelpfeile dargestellt. Aufgrund die-
ser Abweichungen kann es zur Kollision des St6Bels mit dem Transfer kommen. Daher
miissen die Abweichungen in der Konzeptionierung der Presse durch zusiitzliche Zeitpuffer
oder Wegreserven abgesichert werden. Diese Abweichungen sollen durch den Einsatz der
Winkel-Zeit-Regelung eliminiert werden.
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4.4.1 Ablauf des Kuppelvorgangs

Abbildung 4.16 zeigt den gesamten Ablauf des Kuppelns mit der Drehzahl und dem dar-
aus resultierenden Winkelverlauf. Ziel der Winkel-Zeit-Regelung ist es, den Zielwinkel avx
zum Zeitpunkt ¢, mit Synchrondrehzahl wy zu erreichen. Startzeitpunkt fiir den Kuppel-
vorgang ty ist in der Regel der Beginn der Leitwelle ¢,,,. Der gesamte Kuppelvorgang ist
in vier Teilabschnitte unterteilt. Diese sind die Wartezeit bis der Kuppelvorgang gestartet
wird tyy, der Fiillzeit t;, der Synchronisationszeit ¢, sowie der Zeit, in der sich die KBK mit
Synchrondrehzahl bis zum Zielwinkel dreht ¢.. Die Fiillzeit beinhaltet zur Vereinfachung
bereits die Reaktionszeit ¢, .
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Abbildung 4.16: Ablauf beim Kuppeln bezogen auf die Leitwelle

Die Berechnung der Zeiten aus Abbildung 4.16 kann nicht in ihrer zeitlichen Abfolge erfol-
gen, da einige Werte zu Beginn nicht bekannt sind. Zunéchst wird die Annahme getroffen,
dass die Fiillzeit der KBK bekannt ist und eine Konstante darstellt.

ty = const. 4.31)

Die Synchronisationszeit ldsst sich iiberschlidgig aus der Druckdifferenz zwischen maxima-
lem Betriebsdruck der KBK pyy, und dem Federdruck der Kupplung py, der Druckdifferenz
zwischen dem Kuppeldruck py und dem Federdruck der Kupplung pg, sowie der Synchron-
drehzahl der KBK wy, der Triigheit der Presse bezogen auf die KBK .J,x und dem maximalen
Drehmoment der Kupplung M, berechnen:

W - ka : (pkm - pﬂ()

ty =
’ My - (px — i)

(4.32)
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Wihrend der Synchronisationszeit wird bei einem linearen Drehzahlanstieg ein Winkel von

-t
O = 25 g (4.33)
2. 1k
erreicht.
Fiir die Zeit bei konstanter Drehzahl gilt:
g, = (O~ O) b (4.34)
Wk
Aus Gleichung 4.33 und 4.34 ergibt sich fiir die Zeit bei konstanter Drehzahl:
zk — Wss) * ) ts
P GV Sl OB (4.35)
Wk 2
Der gesamte Kuppelvorgang dauert:
ty = tx — txs (4.36)

Der iibrige Zeitraum vom Starten des Kuppelvorganges ?x, bis zum Beginn der Fiillzeit wird
mit einer Wartezeit ty,, tiberbriickt

tow =tk — tp — ts — L (4.37)

wobei die Forderung gilt:
ty > te+ts + te (4.38)

Die Startzeiten fiir die einzelnen Phasen des Kuppelvorganges berechnen sich wie folgt:

ty = s+ tiw (4.39)
ts = tis+ i (4.40)
tes = lsst+is (44])

Eine Beeinflussung des Kuppelvorganges kann somit nur wihrend des Synchronisations-
vorgang stattfinden. Beginnt die Synchronisation zu langsam kann der Vordruck erhoht wer-
den, um mehr Drehmoment und somit eine héhere Beschleunigung zu erreichen. Die obere
Grenze fiir die Beschleunigung ist durch das Maximaldrehmoment der Kupplung vorgege-
ben. Beginnt die Synchronisation hingegen zu schnell, so ist es moglich, den Vordruck zu
reduzieren. Dabei stellt der Federdruck der Kupplung die untere Grenze dar. Ein Ubergang
zur Bremse ist aufgrund der langen Fiill- und Entleerzeit nicht moglich. Eine vorzeitige
Synchronisation wiirde dazu fiihren, dass das Regelungsziel auf keinen Fall erreicht werden
kann.
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4.4.2 Ablauf des Bremsvorganges

Abbildung 4.17 zeigt den gesamten Ablauf des Bremsens mit der Drehzahl und dem daraus
resultierenden Winkelverlauf. Ziel der Winkel-Zeit-Regelung im Bremsvorgang ist es, ge-
nau am Zielwinkel o, zum Zeitpunkt ¢,;, zum Stillstand zu kommen (w = 0). Startzeitpunkt
fiir den Bremsvorgang ist das Ende de Kuppelvorganges t,. Der gesamte Bremsvorgang
ist, wie der Kuppelvorgang, in vier Teilabschnitte unterteilt. Diese sind die Wartezeit bis der
Bremsvorgang eingeleitet wird ¢y, die Entleerzeit ¢., die Bremszeit ¢, sowie die Pausenzeit
tp, in der sich die KBK im Stillstand befindet und die Leitwelle noch nicht beendet ist.
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Abbildung 4.17: Ablauf beim Bremsen bezogen auf die Leitwelle

Wie bei dem Kuppelvorgang wird auch bei dem Bremsvorgang die Annahme getroften, dass
die Entleerzeit der KBK bekannt ist und eine Konstante darstellt.

te = const. (4.42)

Die Bremszeit ldsst sich iiberschldgig aus dem Federdruck der Bremse py,, der Druckdif-
ferenz zwischen dem Bremsdruck p, und dem Federdruck der Bremse pg,, sowie der Syn-
chrondrehzahl der KBK wy, der Trigheit der Presse bezogen auf die KBK Jy und dem
maximalen Drehmoment der Bremse M, bestimmen.

Wi+ Jpk P
thy=——"—— (4.43)
" Mo - (P — )
Wiihrend der Bremszeit wird bei einem linearen Drehzahlabfall ein Winkel von
-1
ap = kb (4.44)

Q'Zk
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zuriickgelegt.

Der Zeitpunkt fiir den Start der Entleerung ergibt sich aus den Gleichungen 4.42 und 4.46.

teg =t — by — Le (445)

Sobald die Entleerung der KBK abgeschlossen ist, beginnt die Bremsung der Abtriebswelle.

ths = tes + e (4.46)

Die Dauer der Wartezeit, bis der Bremsvorgang gestartet wird, ergibt sich aus der Differenz
zwischen dem Ende des Kuppelvorganges ¢, und dem Beginn des Entleervorganges ..

tow = tes — ok (4.47)

Nach dem Ende des Bremsvorganges beginnt die Pausenzeit ¢, bis zum Ende der Leitwelle

t]we .
ty = tiwe — Lo (4.48)

Um die Bremsung innerhalb der Forderung abzuschliefen gilt folgende Gleichung fiir den
Startwinkel der Bremsung:
Qpg = Qizp — Qp (449)

Dazu muss die Entleerung am Winkel von a,s beginnen:

wk~te

(4.50)

Qleg = Qps —
33

Der Bremsvorgang muss vor Ablauf der Leitwelle ¢, abgeschlossen werden und der Start
tys darf nicht hinter dem Zielwinkel erfolgen.

tzb S tlwe (45 1)
>

Lab ths + to (4.52)

4.4.3 Auswahl des Winkel-Reglers

Fiir die Auswahl des Winkel-Reglers gilt wie im Falle der Druckregelung die Anforderung,
dass der Regler moglichst einfach aufgebaut sein soll, um auf Rechnersystemen in der In-
dustrie lauffahig zu sein. Da die Regelstrecke des Winkels einen integrierenden Charakter
besitzt empfiehlt sich fiir die Regelung die Verwendung eines PD-Reglers. Um diesen fiir
die geforderte Anwendung zu qualifizieren, muss dieser um einige Zusatzfunktionen erwei-
tert werden. Aufgrund der Unterteilung in Kuppel- und Bremsvorgang wird auch hier das
Prinzip des Gain-Schedulings verwendet.
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4.4.4 Aufbau der Druck-Vorsteuerung

Der Gradient der Drehzahl, und somit die Dauer der Synchronisation, hingt vom bereitge-
stellten Drehmoment der Kupplung und somit von der Hohe des Kuppeldrucks ab. Ahnlich
wie die Lage-Vorsteuerung der Druckregelung soll die Druck-Vorsteuerung die Dynamik
und Genauigkeit des Systems erhohen. Uber Gleichung 4.32 wird in Abhingigkeit der be-
rechneten Synchronisationszeit der notwendige Druck bei linearer Beschleunigung ermit-
telt. Dieser dient dann als Sollwert fiir den Druckregler. Mit dem Ende der Fiillzeit wird der
Winkel-Regler aktiviert und der Sollwert auf den Vorsteuerwert addiert.

In Abbildung 4.18 ist die berechnete Synchronisationszeit und die gemessene Synchroni-
sationszeit iiber den Kuppeldruck aufgetragen. Lediglich im Bereich von py = 39 bar bis
42 bar stimmen diese exakt iiberein. Im Bereich tiber py = 42 bar ist eine Abweichung von
20-50% zu erkennen. Dies ist dadurch zu erkldren, dass der Kuppeldruck in der Realitit
nicht direkt zu Beginn voll anliegt, wie es in Gleichung 4.32 angenommen wird. Im Bereich
unter py = 39 bar kommt die grofie Differenz durch die abweichenden Federkrifte zustan-
de. Da diese Werte lediglich als Vorsteuerwert dienen, wird die Genauigkeit als ausreichend
bewertet.
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Abbildung 4.18: Vergleich zwischen Rechnung und Messung von ¢
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4.4.5 Trajektorienplanung fiir den Winkel

In Kapitel 4.4.1 und 4.4.2 wird zunéchst von einem linearen Drehzahlanstieg wihrend der
Synchronisationsphase ausgegangen. Daraus ergibt sich ein quadratischer Winkelverlauf.
Aus dieser plotzlichen Drehzahlédnderung und der daraus resultierenden Winkeldnderung
zu Beginn des Synchronisationsvorgangs folgt eine hohe Regelabweichung. Diese wird sich
wiederum durch starke Druckidnderungen bemerkbar machen. Um den Beginn und das Ende
des Drehzahlverlaufs moglichst sanft zu gestalten wird zur Generierung des Sollwinkelver-
laufs zunichst eine Trajektorie fiir die Drehzahl geplant, welche folgende Eigenschaften
besitzt:

o Anfangswinkelgeschwindigkeit = 0 : wyer(0) =0

e Endwinkelgeschwindigkeit = Synchronwinkelgeschwindigkeit : wrer(ts) = wi
o Anfangsbeschleunigung = 0 : (per(0) = 0

e Endbeschleunigung = 0 : wWeer(ts) = 0

e Anfangsruck = 0 : Wpr(0) = 0

e Endruck = 0 : Wper(ts) =0

Als Sollverlauf ergibt sich daraus ein Polynom 5. Grades, welches zweimal differenzierbar

sein muss.
B @] e
Gurlt) = - [30 (§)4 — 60 G)B +30 (fﬂ (4.54)
Grerlt) = — : {120 (%)3 ~ 180 (%)2 160 <f)} (4.55)

Mit der Annahme, dass der Exzenterwinkel das Integral der Winkelgeschwindigkeit ist

Wet(t) = w

=

)
~

“

St E
[\l o

e (t) = /w(t) dt (4.56)
ergibt sich aus Gleichung 4.53 folgender Winkelverlauf:

Oex(£) = b - wi - {(i>63<:§)5+275(2>4

Da das Integral des linearen Drehzahlanstiegs und das Integral des Drehzahlanstieg mit
Trajektorienplanung gleich grof ist, kann der Synchronisationswinkel einfachheitshalber

(4.57)
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Abbildung 4.19: Vergleich des Drehzahlanstiegs mit und ohne Trajektorienplanung

mit

= [ wt)dt == wy -t (4.58)

berechnet werden.

Umgestellt und eingesetzt ergibt sich aus Gleichung 4.57 und 4.58

t 6 t 5 t 4
Qex(t) = 2+ Qg - [(n) 73(5) +2,5(£) ] (4.59)

Abbildung 4.19 zeigt den Drehzahlverlauf mit Trajektorienplanung und mit linearem An-
stieg. Die Funktion der Trajektorie ist im Schnittpunkt von linearem Drehzahlanstieg mit
der Trajektorie punktsymmetrisch. Diese Eigenschaft wird bei der Vorausberechnung der
Synchronisationszeit verwendet.

Durch Umrechnung des Winkels vom BogenmalBl zum GradmaB (agraq = 32,% - Qraq) Und der

Umrechnung der Winkelgeschwindigkeit in Drehzahl (w = 2—3 - n) ergibt sich die Synchro-

nisationszeit zu:
g

= 4.
fh= g (4.60)
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4.4.6 Adaption der Fiill- und Entleerzeit

Zu Beginn jedes Kuppel- oder Bremszyklus muss die KBK entweder vom gebremsten in
den gekuppelten Zustand oder umgekehrt gebracht werden. Der dafiir benétigte Zeitraum
wird als Fiill- oder Entleerzeit bezeichnet. In diesem Zeitraum kann kein Drehmoment von
der KBK iibertragen werden, so dass dieser fiir die Presse eine Totzeit darstellt. Erst danach
sollte der Trajektoriengenerator den Sollwinkelverlauf vorgeben und der Winkel-Regler ak-
tiviert werden. Fiir die Genauigkeit der Regelung ist es daher von grofer Bedeutung, dass
die Fiill- und Entleerzeit exakt bestimmt und Anderungen adaptiv in den Regelkreis ein-
gebunden werden. Die Dauer der Fiill- und Entleerzeit hdngt von einer Vielzahl von Para-
metern wie VerschleiBzustand der KBK, Viskositit und Volumenstrom des Ols, etc. ab. Da
diese modelltechnisch nicht exakt erfasst werden konnen, muss hier auf einen messtechni-
schen Ansatz zuriickgegriffen werden. Unter idealen Bedingungen kann das Uberschreiten
des Federdrucks der Kupplung, bzw. das Unterschreiten des Federdrucks der Bremse fiir
die Messung verwendet werden. Aufgrund von Verschleil verschiebt sich das Druckniveau
allerdings im Laufe der Zeit. Zudem kann es aufgrund der Dynamik des Systems zum Uber-
schreiten des Federdrucks kommen, obwohl das Ende noch nicht erreicht ist. In diesem Fall
ist eine exakte Detektierung nicht moglich.

Ebenso kann die Messung der Fiill- und Entleerzeit durch die Detektierung der Anderung
des Druckgradienten am Ende des Fiill-, bzw. Entleervorganges erfolgen. Sobald der Gra-
dient einen bestimmten Wert iiberschritten hat, wird dieser Zeitpunkt an die Regelung tiber-
mittelt. Ist das System allerdings groBen Elastizitdten ausgesetzt oder wird nur ein sehr
niedriger Kuppeldruck vorgegeben, so ist die Druckkennlinie dementsprechend flach, was
die Detektierung einer Gradientenidnderung im Druck erschwert oder gar unméglich macht.
Daher ist von dieser Messmethode ebenfalls Abstand zu nehmen.

Eine weitere Moglichkeit ist es, den Beginn der Drehzahldnderung auf der Abtriebsseite
zu ermitteln. Der Vorteil dieser Methode ist, dass ein verspiteter Beginn des Drehzahlan-
stieges aufgrund eines Lastmomentes mit beriicksichtigt wird (vgl. Kap. 2.2.3). Ebenso hat
die Methode auch entscheidende Nachteile. Aufgrund der rauen Umgebung innerhalb eines
Presswerks kommt es zum Einen zu Vibrationen an der Maschine, als auch zu elektrischen
Signalstorungen, welche Auswirkungen auf die Messgenauigkeit des Drehzahlsensors ha-
ben. In beiden Fillen wiirde es zu Fehlmessungen der Fiillzeit kommen. Die Verwendung
eines entsprechenden Filters wiirde zwar Abhilfe schaffen, fiihrt aber gerade bei einem sanf-
ten Anlauf der Abtriebswelle ebenfalls zu Fehlmessungen, da die Bewegung aufgrund der
Filterkonstante zu spit erkannt wird.

Die sicherste Methode ist eine gleichzeitige Messung von Linearmotorposition und Druck.
Mit dem gespeicherten Verlauf der Referenzierungsfahrt wird die Gradientenénderung des
Druckes ermittelt. Abbildung 4.20 zeigt zwei unterschiedliche Referenzierungsfahrten an
einem System mit der zugehorigen Steigung. Dadurch ist vom Beginn und vom Ende der
Kolbenbewegung sowohl der Druck, als auch die Linearmotorposition bekannt. Sobald
Druck und Position wihrend des Kuppelvorganges gleichzeitig in einem bestimmten Fens-
ter sind, kann davon ausgegangen werden, dass das Ende der Fiillzeit erreicht ist. Dyna-
mische Druckspitzen haben somit keine Auswirkungen mehr. Um den Verschleifl mit zu
beriicksichtigen, wird der ermittelte Federdruck Kupplung um Ap, erhsht. Uber einen Fak-
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tor sg wird die Position ebenfalls angepasst.
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Abbildung 4.20: Ermittlung des Gradienten des Druckverlaufs

Die Position fiir das Ende der Fiillzeit ergibt sich aus:

Sss = S(pw + Apr) — s (4.61)
Aus der Position und dem Korrekturfaktor k; lédsst sich das Ende der Fiillzeit berechnen:
tss = t(Sfe) . kf (462)

Vereinfacht wird davon ausgegangen, dass die Entleerzeit genau so lang ist, wie die Fiillzeit.
Auf eine separate Berechnung wird verzichtet.

4.4.7 Gesamtaufbau des Winkel-Zeit-Regelung

Die gesamte Winkel-Zeit-Regelung ist als Kaskadenregelung mit Vorsteuerung aufgebaut
(Abbildung 4.21). Fiir die Ablaufsteuerung des Regelvorganges sorgt der Trajektoriengene-
rator, welcher die Startzeitpunkte fiir die unterschiedlichen Regelabschnitte bestimmt. Die
Vorsteuerung wird fiir die Generierung des Kuppeldruckes wihrend der Fiill- und Entleer-
phase verwendet. Nach Ablauf der Fiill-, bzw. Entleerphase wird der Trajektoriengenerator
und der Winkel-Regler aktiviert. Dieser berechnet nach der Trajektorie in Kapitel 4.4.5 den
Sollwertverlauf, welcher als Fithrungsgrof3e fiir den Winkel-Regler dient. Die Erfassung des
aktuellen Winkels erfolgt iiber einen Absolutwertgeber an der Exzenterwelle. Die Regeldif-
ferenz daraus wird direkt dem Winkel-Regler zugefiihrt. Die Stellgrofie des Winkel-Reglers
wird dem Druck-Regler als Fithrungsgrofe zugefiihrt und mit dem gemessenen Druck im
Hydraulikkreis die Regelabweichung bestimmt. Ist der Kuppelvorgang abgeschlossen, so
wird der Druckprofilgenerator aktiviert und ein Druckprofil in Abhingigkeit des Pressen-
winkels vorgegeben.
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Abbildung 4.21: Gesamtaufbau der Winkel-Zeit-Regelung



Kapitel 5

Validierung von Simulation und
Regelung

Nachdem das mathematische Modell fiir das Gesamtsystem aufgestellt ist, muss dieses in
die Simulationsumgebung implementiert und anschlieend validiert werden. Ziel ist es alle
Parameter so zu bestimmen, dass das Systemverhalten in der Simulation méglichst genau
mit der Realitit tibereinstimmt. Gegebenenfalls miissen getroffene Vereinfachungen genau-
er spezifiziert werden, falls zu hohe Abweichungen auftreten. Die Wahl der Parameter fiir
die Simulation erfolgt auf vier unterschiedliche Weisen. Geometrische Parameter konnen
einfach aus der Konstruktionszeichnung ermittelt werden. Hierzu zdhlen unter anderem
die Abmessungen der Kolben, Anzahl und Durchmesser der Reibflachen, sowie die Ex-
zentergeometrie. Ein weiterer Teil kann aus den Auslegungsberechnungen und Hersteller-
Datenblittern entnommen werden. Dazu zdhlen Maximalstrom und Widerstand des Linear-
motors, maximal iibertragbares Drehmoment der KBK oder der Reibwert der Lamellen. Ein
Teil der Parameter, wie das Tridgheitsmoment der Abtriebswelle und des Exzenters, muss
messtechnisch ermittelt werden. Parameter die nicht direkt erfasst werden konnen, wie zum
Beispiel die Reibkraft der Dichtungen oder die Kompressibilitit des Ols und der Schliuche,
miissen in der Simulation empirisch ermittelt werden.

Neben der Validierung der Simulation findet eine Validierung des Betriebsverhaltens der
Regler statt. Das Betriebsverhalten des Reglers umfasst sowohl die Funktionalitit der ein-
zelnen Teilbereiche des Reglers, wie beispielsweise die Positionsanpassung des Druckreg-
lers, als auch die endgiiltige Regelgenauigkeit. Diese Validierung ist unabhéngig von der in
Kapitel 3 hergeleiteten Simulation.

5.1 Aufbau des Priifstandes

Um die Wirkungsweise des Systems zu erfassen, bedarf es einem Priifstand, welcher den
kompletten Antriebsstrang nachbildet (Abbildung 5.1). Dieser besteht aus einer Asynchron-
maschine als Antriebsmotor, welcher iiber einen Riementrieb ein Schwungrad auf der An-
triebsseite antreibt, sowie einem Schwungrad auf der Abtriebsseite, welches als Last dient.
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Verbunden sind die beiden Schwungrider tiber die KBK. Der Aufbau entspricht antriebssei-
tig dem Aufbau aus Abbildung 2.5. Abtriebsseitig kann die Exzenterkinematik vereinfacht
mathematisch berechnet werden um auf die StoBelposition zu schlieen. Dadurch verein-
facht sich der Aufbau des Priifstandes enorm, ohne die Messergebnisse mafigeblich zu be-
einflussen. Fiir die Messgrofien Antriebs- und Abtriebsdrehzahl, Lage und Geschwindigkeit
des Linearmotors, Druck im Hydrauliksystem, sowie des Exzenterwinkel sind entsprechen-
de Sensoren vorgesehen. Die technischen Daten aller Komponenten sind im Anhang zu

finden (Tabelle A.1).
§@ Linearmotor

Schwungrad Anlrieb\ Kuppl Brems-K chwungrad /\blriebi
Dreheinfithrung

/e

Abbildung 5.1: Aufbau des Priifstandes

5.2 Validierung des Simulationsmodells

Der Aufbau des Gesamtmodells besteht aus einem kaskadenférmigen Aufbau von Reglern
und Regelstrecken. Bevor die Regler validiert werden konnen muss zunéchst die Regelstre-
cke validiert sein. Zu Beginn wird die Regelstrecke statisch betrachtet. Dabei darf sich die
EingangsgroBe nicht oder nur sehr langsam mit der Zeit édndern. Ist die statische Validierung
des Modell abgeschlossen, wird das Modell dynamisch validiert. Dabei finden sehr schnelle
zeitliche Anderungen der EingangsgroBen unter Verwendung der Regler statt.

5.2.1 Statische Validierung

Fiir die statische Validierung der Regelstrecken mit der Simulation wird die Linearmotor-
position als Eingangsgrofie und der Systemdruck als Ausgangsgrofie verwendet. Die daraus
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entstehende Kennlinie gibt Auskunft iiber alle relevanten Parameter im Hydrauliksystem
und der KBK, wie Motor- und Federkraft, Kolbenflachen, sowie die Kompressibilitdt. Da
die Hydraulikstrecke mit ihrem Verhalten direkt von der KBK abhingt, wird hier das Ge-
samtsystem aus Linearmotor, Hydraulik und KBK betrachtet. Abbildung 5.2 zeigt einen
Vergleich der Druckkennlinie bei Variation der Linearmotorposition nachdem alle Parame-
ter bestimmt sind. Bis auf minimale Abweichungen sind die resultierenden Verlaufe de-
ckungsgleich. Ein wesentlicher Teil der vorhergehenden Validierung der Hydraulikstrecke
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Abbildung 5.2: Statische Kennlinie relevanter Systemzustinde

und der KBK ist die Bestimmung des Ersatzkompressionsmoduls. Abbildung 5.3 zeigt den
empirisch ermittelten Ersatzkompressionsmodul.
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Abbildung 5.3: Empirisch ermitteltes Ersatzkompressionsmodul
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5.2.2 Dynamische Validierung

Nachdem die Hydraulikstrecke und die KBK statisch validiert sind, findet nun die dynami-
sche Validierung des Antriebsstranges statt. Dazu wird die KBK mit einem Druck beauf-
schlagt und der Verlauf der Drehzahl wihrend der Beschleunigung analysiert. Der Drehzahl-
verlauf gibt Riickschliisse auf das iibertragbare Drehmoment der Kupplung bei bekanntem
Triagheitsmoment der Last. Der bei der Messung erzeugte Druckverlauf wird als Eingangs-
grofe fiir das Simulationsmodell verwendet.

In Abbildung 5.4 ist ein sehr schneller Synchronisationsvorgang dargestellt. Der Beginn der
Synchronisation findet in der Simulation etwas eher statt als in der Realitit. Dies liegt unter
anderem an dem, in der Simulation nicht beriicksichtigtem, Stromungsverhalten des Ols, als
auch an den nicht exakt bestimmbaren Federvorspannungen in der KBK.
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Abbildung 5.4: Dynamischer Verlauf des Hydraulikdrucks und der KBK-Drehzahlen

In Abbildung 5.4 ist ein sehr langsamer Synchronisationsvorgang dargestellt. Die KBK wird
dazu mit einem sehr geringen Druck geschaltet. Bei einer Zeit von ¢t = 0,2 beginnt der
Synchronisationsvorgang. Die Drehzahl der Abtriebswelle erhoht sich bis zu einer Zeit von
t = 0,45s nahezu linear. Da der Druck zu dieser Zeit von p = 37bar auf p = 33 bar
abgesenkt wird, verringert sich der Gradient der Drehzahl drastisch. Bei ¢ = 0,6s wird
der Druck wieder erhoht und der Gradient der Drehzahl steigt an, bis nach ¢t = 0,7s die
Synchrondrehzahl erreicht wird. Auch hier ergeben sich lediglich geringe Abweichungen
zwischen Messung und Simulation.
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Abbildung 5.5: Dynamischer Verlauf des Hydraulikdrucks und der KBK-Drehzahlen bei
einem weichen Kuppelvorgang

Auf die Validierung des Linearmotors wird an dieser Stelle verzichtet, da es sich um eine
iibliche Validierung handelt, wie sie auch in [56] vorgestellt wird.
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5.3 Validierung der Storgrofien

Die Validierung der Storgrofienanalyse aus Kapitel 3.6 erfolgt durch einen Dauermessung,
bei dem der Linearmotor druckgeregelt eine KBK betreibt. Die Luft- und Kithl6lmenge wird
zunéchst empirisch ermittelt und die Temperatur wihrend des gesamten Versuchs messtech-
nisch erfasst. Abbildung 5.6 zeigt eine Dauermessung iiber 19 Tage, bei der jeweils zwei
Positionen des Linearmotors pro Zyklus bei gleichem Druck (Kuppeldruck -blauer Graph-
und Bremsdruck -griiner Graph-) erfasst wurden. Der rote Graph zeigt die Temperatur des
Kiihlols der KBK. Die jeweils helleren Graphen zeigen den gemessenen, die dunkleren
den nach Gleichung 3.54 rechnerisch ermittelten Wert. Bis auf geringe Abweichungen im
Bereich von wenigen Millimetern kann so die Linearmotorposition berechnet werden. Die
Abweichungen sind auf die indirekte Temperaturmessung iiber das Kiihl6l, statt der KBK-
Temperatur, sowie auf nicht exakt zu erfassende Systemparamter zuriickzufiihren.
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Abbildung 5.6: Dauerversuch zur Positonsbestimmung
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5.4 Leistungsbedarf des Linearmotors

Der Linearmotor hat durch die Regelung den Vorteil, dass dieser prozessspezifisch optimiert
angesteuert werden kann. Aus diesem Grunde ist der Druckverlauf im Gegensatz zur Ven-
tilsteuerung etwas modifiziert. Nach dem weichen Synchronisieren der Abtriebswelle wird
der Druck nicht direkt auf den maximalen Betriebsdruck geschaltet, sondern zunéchst auf
dem Synchronisationsdruck gehalten. Zu dieser Zeit muss nur sichergestellt werden, dass
die Kupplung die Synchrondrehzahl der Wellen hilt. Erst kurz vor Auftreffen des StoBels
auf das Werkstiick wird der Druck auf den Maximaldruck angehoben, damit das maximale
Drehmoment an der Welle zur Verfiigung steht. Kurz nach erreichen des unteren Totpunk-
tes wird der Druck wieder soweit abgesenkt, dass der StoBel sicher zum oberen Totpunkt
gefahren werden kann ohne dass ein Schlupf an der Kupplung auftritt. Dadurch kann die
Leistungsaufnahme des Linearmotors stark verringert werden. Da nur wihrend einer kurz-
en Zeit eine hohe Kraft zur Verfiigung gestellt werden muss kann dieser dazu in Uberlast
gefahren und dementsprechend kleiner ausgelegt werden.
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Abbildung 5.7: Druckzyklus Ventilsteuerungen

Die mechanische Leistung des Linearmotors ist das Produkt aus Kraft und Geschwindigkeit:
Phn=F-v (5.1

Die elektrische Leistung lésst sich iiber das Produkt von Strom und Spannung in d-q-
Komponenten bestimmen:
3 . .
Py = 3 (g - iq + Uq - ia) 5.2)
Da der Linearmotor nur wihrend der Fiill-, bzw. Entleerphase und beim Ubergang zwischen
den verschiedenen Druckstufen eine Bewegung ausfiihrt, wird nur dort mechanische Leis-
tung umgesetzt. Diese ist in Abbildung 5.8 dargestellt und betrigt wihrend der Fiillphase
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maximal P, = 1300 W. Wihrend der iibrigen Zeit wird nur reine Verlustleistung umgesetzt.
Diese kann je nach Druckhohe zwischen P, = 100 wéhrend der Bremsgegendruckpha-
se und 1800 W wihrend der Hauptdruckphase liegen. Wéhrend der Beschleunigungsphase
kann die elektrische Leistung bis zu P, = 9000 W betragen. Wie in Kapitel 2.8.2 beschrie-
ben, wird diese Leistung sowohl zur Beschleunigung des Liufers, als auch zum Uberwin-
den der elektrischen Verluste durch Wirbelstome in den Homogenisierungsringen benétigt.
Wihrend der Ausregelvorgdnge kommt es zu starken Leistungsschwankungen durch Um-
magnetisierungsverluste. Insgesamt benotigt der Linearmotor fiir einen Pressenzyklus nur
E = 1470 Ws. Der Linearmotor bendtigt somit fiir einen Pressenzyklus lediglich 10% der
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Abbildung 5.8: Druckzyklus Linearmotor

Leistung, welche die die konventionelle Ventilsteuerung mit Hydraulikaggregat benétigt.
Bei langen Pausenzeiten fillt das Verhéltnis zu Gunsten des Linearmotors noch hoher aus.
Dies ist nur moglich, da die Ansteuerung geregelt und prozessspezifisch angepasst erfolgt.
Es sei an dieser Stelle noch angemerkt, dass in der Praxis Hydraulikaggregate hiufig mit
einem hohen Sicherheitszuschlag ausgelegt werden. Durch die groleren Motoren und Pum-
pen fillt daher der Leistungsunterschied hoher aus als theoretisch notwendig.

5.5 Validierung der Druckregelung

Die Parameterbestimmung fiir die Regelung erfolgt sowohl durch das Optimierungsver-
fahren nach Ziegler-Nichols, als auch empirisch. Aufgrund des begrenzten Verfahrweges
des Laufers muss die Einstellung der Parameter fiir den Lage und Drehzahlregler zusam-
men erfolgen. Die Vorgehensweise ist unter anderem in [53] und [56] beschrieben. Bei der
Validierung der Druckregelung wird daher der Fokus auf die Funktionalitit der einzelnen
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Teilbereiche der Druckregelung gelegt. Diese sind die verzogerte Zuschaltung des Druck-
reglers, sowie die Lageadaption fiir Verschleifl und Temperatur.

5.5.1 Verzogertes Zuschalten des Druckreglers

Das verzogerte Zuschalten des Druckreglers dient zum Vermeiden eines Wind-ups des i-
Anteils des Reglers. Dazu wird eine Einschaltschwelle s, eingefiihrt. Abbildung 5.9 zeigt
die Soll- und Istposition des Linearmotors bei einem Kuppelvorgang. Bei einer Positionsab-
weichung von s, = 3 mm wird der Druckregler hinzu geschaltet und bewirkt ein sprunghaf-
tes Ansteigen der Sollposition, da die StellgroBe des Druckreglers auf die Vorsteuerposition
addiert wird. Das Ergebnis entspricht dem gewiinschten Verhalten der Regelung.

60

mm 7

40 + i -

30 1

Position —

20 §

Zeit —

Position ist Position soll

Abbildung 5.9: Positionsabhéngige Unterdriickung der Druckregelung

5.5.2 Lageadaption der Vorsteuerung

Um die Funktionalitit der Positionsvorsteuerung bei unterschiedlichen Temperaturen und
bei Leckage zu gewihrleisten werden die Parameter As; und As, eingefiihrt. Diese be-
zeichnen die Abweichung zur Position, welche in der Referenztabelle abgelegt sind.

Zunichst wird die Positionsanpassung durch eine Temperaturdnderung validiert, indem am
Priifstand eine definierte Menge Ol von insgesamt 1, 15cm?® aus dem Hydraulikkreislauf
entnommen wird. Abbildung 5.10 zeigt den Verlauf von As; der sich bei einem stufenwei-
se geindertem Olvolumen der sich nach der Berechnung der Druckregelung um 2,3 mm
verschiebt. Das berechnete Ergebnis aus Abbildung 5.10 wird durch eine wiederholt durch-
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Abbildung 5.10: Anpassung der Referenzwerte bei einer Anderung des Olvolumens

gefiihrte Referenzierungsfahrt verglichen. Abbildung 5.11 zeigt den zugehorigen Positions-
Druck-Zusammenhang vor und nach der Anderung des Olvolumens. Das berechnete Er-
gebnis der Druckregelung stimmt exakt mit dem gemessenen Versatz der Druckkennlinie
iiberein. Um die Berechnung von As, zu verifizieren, wird an der Kupplung ein Verschleif3

50 - 1

40 F . . Axy )47 B 4

20 F E B
10 | j ‘«Ax] ; ; |
5 10 15 20 25 30 35 40 mm 50

Position —

Druck KBK vorher ———  Druck KBK nachher ————

Abbildung 5.11: Vergleich der Druckkennlinien bei einer Anderung des Olvolumens

simuliert. Dies wird anhand von Verstellschrauben, welche den Anschlag des Kolbens be-
grenzen, durchgefiihrt. Abbildung 5.12 zeigt die berechnete Anderung von As, wihrend



5.5 VALIDIERUNG DER DRUCKREGELUNG 105

dieses Vorganges. Eine anschlieBende Referenzierungsfahrt (Abb. 5.13) bestitigt den be-
rechneten Wert von As, = 7, 3mm.
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Abbildung 5.13: Vergleich der Druckkennlinien bei Verschleif3
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5.6 Validierung der Winkel-Zeit-Regelung

Im folgenden Abschnitt wird zunidchst die Funktionsweise und danach die Genauigkeit des
Reglers iiberpriift. Die Uberpriifung der Regelgenauigkeit soll Aufschluss dariiber geben, ob
dieses Verfahren fiir die Praxis tauglich ist und welche Produktivititssteigerung sich daraus
fiir die gesamte Pressenlinie ergibt.

5.6.1 Kuppelvorgang

Abbildung 5.14 zeigt einen Kuppelvorgang mit der Winkel-Zeit-Regelung bei einer An-
triebsdrehzahl von n,, = 27min", einem Synchronisationswinkel von aes = 25° und dem
Synchronisationszeitpunkt von ., = 450 ms. Die Sollgroen sind durch gestrichelte Linien
in der selben Farbe wie die jeweiligen Ist-Grofen dargestellt. Ein Kuppelvorgang beginnt

30 60 r  60°
t T T e s S S S U N s
— l/min | . bar  — 50°
z 5 3
= DE: E 2 ey
é’ 20 + 40 [ B 400 p e P
/\ /,.f-'*" e
15 F 30 F 30° WA
10 | 20 F 20° X
5+ 10 | 10° /
/
(I 0 - 0°
0 005 01 015 02 025 03 035 04 s 0.5
Zeit —
Druck Ist Winkel Ist Exzenter Drehzahl Ist Antrieb ———
Druck Soll------ Winkel Soll Exzenter ----- - Drehzahl Ist Abtrieb
Drehzahl Soll Abtrieb

Abbildung 5.14: Kuppelvorgang mit Winkel-Zeit-Regelung

immer mit dem Starten der Leitwelle zum Zeitpunkt ¢ = 0. Anhand der Vorgabe des Win-
kels und der gemessenen Drehzahl wird mit Gleichung 4.60 eine Synchronisationszeit von
t, = 300 ms berechnet. Da die gemessene Fiillzeit ¢, = 90 ms betrégt, muss der Fiillvorgang
nach Gleichung 4.39 bei t; = 60 ms gestartet werden. Der Fiillvorgang wird gestartet, in-
dem die Druckvorsteuerung einen Solldruck knapp oberhalb des Federdrucks der Kupplung
vorgibt (violette Kennlinie). Der Istdruck folgt nach einer kurzen Reaktionszeit und ni-
hert sich, aufgrund der Verschiebung des Kolbens gegen die Feder, langsam dem Solldruck
(blaue Kennlinie). Bei ¢y, = 150 ms Beginnt der Trajektoriengenerator mit der Vorgabe des
Sollwinkels (rote Kennlinie). Daraus abgeleitet ist zudem die Solldrehzahl dargestellt (griine
Kennlinie). Diese dient lediglich zur Veranschaulichung und hat auf die Regelung keinerlei
Einfluss. Schon wihrend des Fiillvorgangs beginnt die Drehzahl langsam zu steigen, was
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auf Schleppmomente durch das Kiihlol zuriickzufiihren ist. Bevor der Winkel-Regler aktiv
ist, baut sich so bereits eine positive Regelabweichung im Winkel auf, welche dazu fiihrt,
dass der Winkel-Regler nach der Aktivierung sofort den Solldruck absenkt. Aufgrund der im
folgenden Verlauf kleiner werdenden Regelabweichung wird der Druck wieder angehoben,
was zu einer stirkeren Beschleunigung der Abtriebsdrehzahl fiihrt. Etwa 150 ms vor errei-
chen des Synchronisationswinkels muss das Drehmoment der Kupplung wieder abgesenkt
werden, um den Gradient der Drehzahl zu verringern. Dies geschieht durch die Reduzierung
des Solldrucks. Im weiteren Verlauf wird die Stellwertbegrenzung erreicht, welche genau
auf dem Federdruck der Kupplung eingestellt ist, um die unbeabsichtigte Einleitung eines
Bremsvorganges oder das Erreichen eines instabilen Zustandes zu vermeiden. Dies fiihrt zu
einer minimalen positiven Regelabweichung des Winkels zur Synchronisationszeit.

5.6.2 Bremsvorgang

Analog zum Kuppelvorgang in Abbildung 5.14 ist in Abbildung 5.15 ein Bremsvorgang mit
der Winkel-Zeit-Regelung bei einer Antriebsdrehzahl von n,, = 27min™! einem Brems-
winkel von aps = 20°, einem Zielwinkel von o, = 0° und einer Zielbremszeit von t., =
395 ms dargestellt. Aufgrund der Vorausberechnung des Startzeitpunkts fiir den Bremsvor-
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Drehzahl Soll Abtrieb
Abbildung 5.15: Bremsvorgang mit Winkel-Zeit-Regelung

gang wird bei {,;, = 35ms die Bremsung mit dem Start der Entleerung eingeleitet. Der
Sollwert fiir den Druck ergibt sich dabei aus Gleichung 4.46 und 4.44. Nach einer Ent-
leerzeit von ¢, = 110 ms wird der Winkelregler und der Trajektoriengenerator aktiviert. Im
Gegensatz zum Kuppelvorgang wird hier ein linearer Drehzahlgradient vorgegeben, da dies
eine hohere Genauigkeit im Zielwinkel zur Folge hat, wie in mehreren Messreihen bestitigt
wurde.
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Im Bereich zwischen ¢ = 100 und ¢ = 150 ms ist, aufgrund des Schleppmoments der
KBK, bereits ein geringer Abfall der Abtriebsdrehzahl zu erkennen. Der Gradient der Dreh-
zahl @ndert sich auch nach Ablauf der Entleerzeit nicht, so dass vom Regler ein reduzierter
Solldruck vorgegeben wird. Nach ¢ = 355 ms ist der Sollwinkel bereits erreicht und der Re-
gelvorgang wird durch Deaktivierung des Winkelreglers abgebrochen. Im nichsten Schritt
wiirde die Vorgabe des minimalen Bremsdrucks erfolgen um die Abtriebswelle moglichst
schnell zum Stillstand zu bringen. Da dies allerdings zu einer starken Verzogerung der Ab-
triebswelle fiihrt, erfolgt zunéchst die Vorgabe eines gesteuerten Zwischendrucks bis die
Drehzahl ng, = Omin~! erreicht ist. Erst dann wird der minimale Bremsdruck angefor-
dert. Durch dieses Verfahren wird die Genauigkeit der Regelung zwar etwas reduziert, der
gesamte Antriebsstrang dafiir geschont. Durch das geregelte Kuppeln werden diese mini-
malen Abweichungen beim Bremsvorgang ohne Probleme wieder ausgeregelt.

5.6.3 Genauigkeit der Winkel-Zeit-Regelung

Die Genauigkeit der Regelung hdngt mafigeblich von der aktuellen Drehzahl und dem ge-
forderten Synchronisationswinkel ab. Dabei gibt es einen groflen Bereich, in dem die Rege-
lung lediglich eine sehr geringe Abweichung zum Sollwert und eine geringe Streuung hat.
Werden Drehzahl oder Winkel getrennt voneinander verédndert, so kann es zu Ungenauig-
keiten kommen. Um diesen Zusammenhang zu Quantifizieren sind Messreihen erstellt wor-
den, welche jeweils 1000 Kuppelvorgidnge beinhalten. Das System hat bereits zu Beginn
der Messungen eine Beharrungstemperatur erreicht, so dass von einer nahezu konstanten
Temperatur ausgegangen werden kann. Die Drehzahl ist zunichst auf n,, = 27 min~* und
der Synchronisationswinkel auf o, = 25° eingestellt, was einer Synchronisationszeit von
t, = 300 ms entspricht. Nach den Messungen wird der Mittelwert, sowie die Streuung des
Istwinkels ausgewertet und in einem Diagramm dargestellt (Abbildung 5.16). Es wird eine
Streuung von Aa = +0, 125° um ein Mittelwert der Abweichung von oo = +0, 4° erreicht.
Unter Beibehaltung der Drehzahl wird nun der Winkel zwischen ags = 15° und a5 = 35°
variiert. Wihrend bei Synchronisationswinkeln zwischen a.s = 20° und o, = 30° nur
geringe Streuungen und Abweichungen festgestellt werden, finden sich bei a, = 15° Ab-
weichungen, welcher mit einem Mittelwert von o« = —0, 7° deutlich unter den bisherigen
Ergebnissen liegt. Dies ist dadurch erklirbar, dass der Synchronisationsvorgang sehr kurz ist
und durch die Trigheiten der Gradient der Drehzahl am Ende nicht mehr schnell genug re-
duziert werden kann. Dadurch kommt es zu einer frithzeitigen Synchronisation der An- und
Abtriebswelle. Trotz der starken Abweichung des Mittelwerts ist die Streuung in dhnlicher
GroBenordnung der vorangegangenen Messungen. Je grofer der Synchronisationswinkel
unter Beibehaltung der Drehzahl gewihlt wird, desto grofler wird sowohl die Streuung, als
auch die Abweichung des Mittelwerts. Dies kommt zustande, da die Synchronisationszeit
sehr lang ist und der Solldruck immer im Bereich der unteren Stellwertbegrenzung liegt.
Dadurch kann eine Regelabweichung nicht mehr ausgeregelt werden.

Analog zum Kuppelvorgang sind Drehzahl und Winkel beim Bremsvorgang getrennt von-
einander verandert worden. Das Ergebnis von 1000 Messungen ist in Abbildung 5.17 dar-
gestellt. Die eingestellten Bremswinkel und Drehzahlen stimmen mit denen des Kuppelvor-
ganges liberein. Wihrend die Streuung nahezu identisch ist zeigen sich grofe Unterschiede
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Abbildung 5.16: Winkelabweichung bei Variation von Drehzahl und Synchronisations-
winkel beim Kuppeln
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Abbildung 5.17: Winkelabweichung bei Variation von Drehzahl und Synchronisations-
winkel beim Bremsen

in der Abweichung, welche sich genau invers zu den Abweichungen des Kuppelvorganges
verhalten. Bei einer Drehzahl von n,, = 27min"! und dem Synchronisationswinkel von
Qs = 25° liegt die mittlere Abweichung bei +0, 2°. Eine Erhthung des Winkels auf bis zu
aps = 35° bewirkt ein negative Abweichung, da ein zu frithes Abbremsen des Abtriebs statt-
findet. Gerade im Bereich niedriger Drehzahl bewirken minimale Druckénderungen einen
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sofortigen Stillstand der Abtriebswelle. Eine Verringerung des Bremswinkels auf bis zu
aps = 15° bewirkt hingegen eine positive Winkelabweichung, also ein zu spites Abbrem-
sen der Abtriebswelle. Hier reicht die Dynamik nicht ganz aus, den Druck schnell genug auf
ein Minimum zu regeln. Hinzu kommt der in Kapitel 5.6.2 beschriebene Zwischendruck am
Ende des Bremsvorganges um diesen moglichst sanft zu gestalten, welcher den Bremsvor-
gang zusitzlich etwas verldngert. Eine Drehzahldnderung auf n,, = 18 min~! bei ap, = 25°
bewirkt ebenfalls hohe negative Abweichungen vom Sollwert, wihrend eine Erhéhung der
Drehzahl auf n,, = 36 min~! unter Beibehaltung des Bremswinkels, hohe positive Winkel-
abweichungen bewirkt. Daher ist auch hier ein auf die Drehzahl abgestimmter Bremswinkel
zu empfehlen.

5.7 Vergleich zwischen Winkelsteuerung und -regelung

Durch die Winkel-Zeit-Regelung ist es moglich einen Zielwinkel zu einer vorgegeben Zeit
exakt zu erreichen. Dies ist nur moglich indem der Winkel der Exzenterwelle kontinuierlich
erfasst und geregelt wird. Herkommliche Systeme arbeiten nur mit einer Winkelsteuerung,
indem ein Druck vorgegeben wird, welcher im Mittel einem bestimmten Synchronisations-
winkel entspricht. Starke Abweichungen werden durch Anpassung des Startzeitpunkts von
Kuppel- oder Bremsvorgang ausgesteuert. Trotz dieser Anpassung kommt es zu einer gro-
Beren Streuung des Synchronisationswinkels. Im Folgenden wird ein Vergleich der Winkel-
genauigkeit beim Kuppel- und Bremsvorgang zwischen Druck- und Winkel-Zeit-Regelung
mit den Vorgaben aus Kapitel 5.6 durchgefiihrt und statistisch ausgewertet. Die Ergebnisse
von 1500 Messungen werden in Form einer Hiufigkeitsverteilung und einer Verteilungs-
funktion angegeben. Im Gegensatz zu der Messung in Kapitel 5.6.3 wird diese nicht bei
konstanter, sondern bei einer von Raumtemperatur bis zur Beharrungstemperatur anstei-
gender Systemtemperatur durchgefiihrt.

5.7.1 Winkelsteuerung

Abbildung 5.18 zeigt die Winkelabweichung des Kuppelvorganges als Héufigkeitsvertei-
lung (rote Balken) und als Verteilungsfunktion (griiner Graph) bei der Winkelsteuerung
(Druckregelung). Deutlich zu erkennen ist die Streuung der Messwerte um +1, 25°, wobei
der Grofteil der Messwerte zwischen —0,9° und +0, 75° liegt. Lediglich einzelne Mess-
werte liegen, mit einer Wahrscheinlichkeit von etwa 10%, auBerhalb dieses Bereiches. Der
arithmetische Mittelwert liegt bei 0° Abweichung. Die Betrachtung der Abweichungen be-
zieht sich nur auf den Kuppelvorgang bei einer Startposition von 0°. Fiir den realen Einsatz
muss hier die Winkelabweichung der Bremsung auf das Ergebnis addiert werden, wodurch
eine wesentlich hohere Abweichung erreicht wird. Zudem ist zu Beriicksichtigen, dass die-
se Messung bei konstantem Verschleif3 durchgefiihrt wurde und somit nur ein Bruchteil der
StorgroBen tiber den Lebenszyklus abbildet. Die Winkelabweichung des Bremsvorganges
ist bei der Winkelsteuerung deutlich groBer, als die des Kuppelvorganges. In Abbildung
5.19 liegt die Streuung der Messwerte um =+1, 9°, wobei der Grof3teil der Messwerte im
Bereich von £1, 2° liegt. Lediglich einzelne Messwerte liegen, mit einer Wahrscheinlich-
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Abbildung 5.18: Winkelabweichung Kuppelvorgang mit Druckregelung

keit von etwa 10%, auBerhalb dieses Bereiches. Der arithmetische Mittelwert liegt bei 0, 1°
Abweichung.
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Abbildung 5.19: Winkelabweichung Bremsvorgang mit Druckregelung

5.7.2 Winkelregelung

Unter Einsatz der Winkel-Zeit-Regelung lédsst sich das Ergebnis der Winkelgenauigkeit
deutlich verbessern. Abbildung 5.20 zeigt die Winkelabweichung des Kuppelvorganges
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Abbildung 5.20: Winkelabweichung Kuppelvorgang mit Winkel-Zeit-Regelung

als Hiufigkeitsverteilung (rote Balken) und als Verteilungsfunktion (griiner Graph) bei der
Winkel-Zeit-Regelung. Der Mittelwert liegt mit 0,05° zwar geringfiigig neben dem Soll-
wert, allerdings betréigt die maximale Abweichung lediglich 0, 2°. Im Gegensatz zur Win-
kelsteuerung ist hier eine Bremswinkelabweichung nicht von Bedeutung, da Abweichungen
durch den Regelalgorithmus mit in die Berechnung einbezogen werden und eine angepass-
te Winkeltrajektorie generiert wird. Auch der winkelgeregelte Bremsvorgang zeigt eine we-
sentlich hohere Genauigkeit als der winkelgesteuerte Bremsvorgang (Abb. 5.21). Allerdings
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Abbildung 5.21: Winkelabweichung Bremsvorgang mit Winkel-Zeit-Regelung

ist eine etwas grofiere Streuung im Vergleich zum winkelgeregelten Kuppelvorgang zu er-
kennen. Der arithmetische Mittelwert liegt bei genau 0°, die Streuung bei 0, 3°.



Kapitel 6

Zusammenfassung und Ausblick

Im Rahmen dieser Arbeit wurde eine Druck-Regelung fiir einen Linearmotor zur Beti-
tigung einer hydraulischen Kupplungs-Brems-Kombination (KBK) entwickelt. Erweitert
wurde diese um den sogenannten Winkel-Zeit-Regler, welcher speziell auf den Anwen-
dungsfall der mechanischen Exzenterpressen angepasst ist. Durch eine solche Regelung ist
es moglich den Synchronisationsverlauf beim Kuppeln und Bremsen einer KBK so exakt zu
regeln, dass Storgroflen wie beispielsweise Temperatur- oder Lastinderungen, keinen Ein-
fluss mehr auf den Gesamtprozess haben. Um die Regelung zu entwickeln, musste zunichst
das Systemverhalten analysiert und mogliche Storgrofien quantifiziert und mathematisch
beschrieben werden. Zu den einflussreichsten Storgroflen zihlen die Kompressibilitit des
Ols, der VerschleiB, der sich @ndernde Reibwert sowie die Temperatur. Mit Hilfe einer dar-
auf aufbauende Simulation sind erste Tests fiir die Entwicklung der Regelung durchgefiihrt
worden. Das extrem nichtlineare Verhalten der Regelstrecke stellt eine besondere Heraus-
forderung in der Dimensionierung der Regler dar. Um moglichst mit linearen Standardreg-
lern arbeiten zu konnen, sind dazu zunichst Einschrankungen des Regelbereichs getroffen
und die Regelstrecke in lineare Teilbereiche aufgeteilt worden. Dieser sogenannte Gain-
Scheduling-Regler verfiigt {iber eine arbeitspunktabhingige Umschaltung der Parameter,
damit dieser in jedem Arbeitspunkt maximal dynamisch und robust ist.

Durch eine Vielzahl an Messungen am Priifstand konnte die Funktionalitit und dieRobust-
heit nachgewiesen werden. Die Winkelabweichung betrigt nur 0, 3°, im Gegensatz zu
konventionellen Systemen von £4°.

Durch die Verwendung der Winkel-Zeit-Regelung in einer Pressenlinie kann die Ausbrin-
gung durch die Reduzierung der Winkelabweichung erhoht werden. Gerade bei der Produk-
tion von Teilen mit einer kritischen Geometrie, z.B. Unsymmetrie oder hohem Umformgrad
ist so eine Produktivititssteigerung um bis zu 20% moglich, da ein wesentlich groBerer Teil
der gesamten Leistung fiir die Produktivitit zur Verfiigung steht. Eine weitere Produktivi-
titssteigerung wire durch die Anderung der Konstruktion der Presse moglich. Durch die
groBere Genauigkeit der KBK kann bei gleichbleibender Umformgeschwindigkeit die Hub-
hohe reduziert und gleichzeitig die Hubzahl gesteigert werden, ohne das es zu einer Kol-
lision beim Transfer kommt. Die Presse wird damit nicht nur produktiver, sondern auch
kostengiinstiger. Da die Hubhohe allerdings ein wichtiges Kaufkriterium fiir die Pressenbe-
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treiber ist, wird diese Moglichkeit vorerst nicht weiter verfolgt.

Eine Analyse des Energieverbrauchs der Ansteuerung mit dem Linearmotor im Vergleich
zur herkdmmlichen Ansteuerung zeigt ein Einsparpotential von bis zu 90%.

Als Abschluss ist im Feldtest eine 1100t-Exzenterpresse mit dem System ausgestattet und
erfolgreich getestet worden.

In einem weiteren Schritt wird nun eine Hardwareplattform entwickelt, welche sowohl die
entwickelten Regelungs-, als auch Diagnosealgorithmen beinhaltet. Die Regelsoftware fiir
die Anwendung der Exzenterpressen wird in die Serie iiberfiihrt und an unterschiedliche
Systeme angepasst.
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Anhang A

Technische Daten des Priiftstands

Tabelle A.1: Technische Daten des Priifstands

Bezeichnung Abkiirzung GroBe Einheit
Kolbenkraft KBK max. Fy 80000 N
Kolbenfliche KBK Ay 9109 mm?

‘ Kolbenweg KBK min. Tkmin 1,8 mm
Kolbenweg KBK max. TBrrss 5,9 mm
Schaltzeit ts 45 ms
Kolbenfliche Linearmotor A 380 mm?

‘ Nennkraft Linearmotor F 3200 N
Anzahl Kupplungslamellen Ik 2 -
Anzahl Bremslamellen iy 2 -
Bremsmoment My 1200 Nm

‘ Kupplungsmoment My 3000 Nm
Durchmesser Hydraulikleitungen Ap 15 mm
Drehzahl Antrieb max. Thmax 600 min!
Ubersetzung Antrieb U 2,7 -

‘ Ubersetzung Abtrieb (Exzenter-virtuell) Tex 11 -
Tragheitsmoment Antriebsschwungrad Iy 4,5 kg%

‘ Triagheitsmoment Abtriebsschwungrad Jp 1,45 kg_%
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