Antriebsbasierte Schwingungsdampfung fur
Werkzeugmaschinen und Fahrzeugantriebe

Drive-based Oscillation Damping for
Machine Tools and Vehicle Drives

Von der Fakultat far Maschinenwesen
der Rheinisch-Westfalischen Technischen Hochschule Aachen
zur Erlangung des akademischen Grades eines
Doktors der Ingenieurwissenschaften
genehmigte Dissertation
vorgelegt von

Stephan Cornelius Gsell

Berichter:

Universitatsprofessor Dr.-Ing. Christian Brecher
Universitatsprofessor Dr.-Ing. Lutz Eckstein

Tag der mundlichen Prifung: 03. Mai 2017

Diese Dissertation ist auf den Internetseiten der Universitatshibliothek online verfligbar.






ERGEBNISSE AUS DER PRODUKTIONSTECHNIK

Stephan Cornelius Gsell

Antriebsbasierte Schwingungsdampfung fir
Werkzeugmaschinen und Fahrzeugantriebe

Herausgeber:

Prof. Dr.-Ing. Dr.-Ing. E. h. Dr. h. c. Dr. h. c. F. Klocke
Prof. Dr.-Ing. Dipl.-Wirt. Ing. G. Schuh

Prof. Dr.-Ing. C. Brecher

Prof. Dr.-Ing. R. H. Schmitt

Band 14/2017

}‘R\Nﬂ'l

Fraunhofer
IPT

\



Bibliografische Information der Deutschen Nationalbibliothek

Die Deutsche Nationalbibliothek verzeichnet diese Publikation in der Deutschen
Nationalbibliografie; detaillierte bibliografische Daten sind im Internet

Uber http://dnb.ddb.de abrufbar.

Stephan Cornelius Gsell:
Antriebsbasierte Schwingungsdampfung fur Werkzeugmaschinen und Fahrzeugantriebe

1. Auflage, 2017

Gedruckt auf holz- und saurefreiem Papier, 100% chlorfrei gebleicht.

Apprimus Verlag, Aachen, 2017

Wissenschaftsverlag des Instituts fir Industriekommunikation und Fachmedien
an der RWTH Aachen

Steinbachstr. 25, 52074 Aachen

Internet: www.apprimus-verlag.de, E-Mail: info@apprimus-verlag.de

Printed in Germany

ISBN 978-3-86359-522-7

D 82 (Diss. RWTH Aachen University, 2017)




Vorwort

Die vorliegende Arbeit entstand wahrend meiner Tatigkeit als wissenschaftlicher Mitarbeiter am
Werkzeugmaschinenlabor (WZL) der Rheinisch-Westfélischen Technischen Hochschule (RWTH)
Aachen.

Herrn Professor Dr.-Ing. Christian Brecher als Inhaber des Lehrstuhls fir Werkzeugmaschinen
sowie den Herren Dr.-Ing. Werner Herfs und Dr.-Ing. Wolfram Lohse als Leiter der Abteilung
Steuerungstechnik und Automatisierung danke ich fir das mir entgegengebrachte Vertrauen und
die Freiraume meiner Tétigkeit. Herrn Professor Dr.-Ing. Lutz Eckstein danke ich fiir die Ubernahme
des Koreferats dieser Dissertation.

FOr die konstruktive Durchsicht dieser Arbeit méchte ich mich bei meinen ehemaligen Kollegen
Dr.-Ing. Christian Heyers (WZL) sowie Leonhard HauBler (ika) bedanken. Dariber hinaus bin ich
dankbar fir das angenehme Arbeitsumfeld am WZL. Insbesondere mit den Kollegen Thomas
Breitbach, Christian Heyers, Daniel Behnen, Simon Mduller und Johannes Nittinger konnte man
sehr gut (Uber)fachlich diskutieren.

Dieses Manuskript ware jedoch ohne die tolle Unterstiitzung zahlreicher Studenten in Form von
HiWi-Tatigkeiten sowie Studien- und Abschlussarbeiten nicht mdéglich gewesen. Insbesondere
mdochte ich die Arbeiten von Jianfeng Mo fir den Werkzeugmaschinen- sowie Christoph Kaul fir
den Fahrzeugteil hervorheben.

Ich danke besonders meinen Eltern, die mich wahrend meines gesamten Lebensweges stets
unterstdtzt und mir meine Ausbildung erméglicht haben.

Meiner Frau Kathrin bin ich unendlich dankbar fir ihr Verstandnis und ihre Geduld in allen Phasen
bis zur Fertigstellung dieser Schrift sowie in der Vorbereitung der miindlichen Priifung. Sie hat sich
— nicht nur in dieser Zeit — wunderbar um unsere Kinder Frieda und Fritz gekimmert und mir den
Rucken freigehalten.

Gaimersheim, im Mai 2017 Stephan C. Gsell






Inhaltsverzeichnis

1 Einleitung . . . . . . . . . . 1
2 Stand der Technikund Forschung . . . . . . . . .. ... ... ... ......... 5
2.1 Schwingungen in mechatronischen Systemen . . . . . . . .. . ... ... ..., 5
2.2 Schwingungsdampfung fir Werkzeugmaschinen . . . . . . . ... ... ... .. 8
2.2.1 Lageregelkreis in Werkzeugmaschinen . . . . . ... ... ... .. ... 8

2.2.2 MaBnahmen zur Schwingungsreduktion in Werkzeugmaschinen . . . . . . 14

2.3 Schwingungsdampfung fur (Elektro-)Fahrzeuge . . . . . . . . . .. ... .. ... 26
2.4 Zusammenfassung . . . . ... 35

3 Aufgabenstellung und Zielsetzung . . . . . . . . .. .. ... ... ... .. ... 37
4 Schwingungsverhalten mechatronischer Systeme . . . .. .. .. ... ... ... 39
4.1 Werkzeugmaschine . . . . . . . . . . . 39
41.1 Versuchsmaschineund-aufbau . .. ... ... ... ... ... ..... 39

4.1.2 Fuhrungsverhalten des Lageregelkreises . . . . . . ... ... ... ... 43

4.1.3 Modellbildung . . . . . . . . . e 49

4.2 Elektrofahrzeug . . . . . . . . e 55
4.2.1 Antriebsstrangprufstand . . . . . .. ..o o oo 55

4.2.2 Lastwechselschwingungen . . . . . .. . ... ... ... ... ... 58

4.2.3 Modellbildung . . . . . . . . . 65

4.3 Gemeinsame Anforderungen an die Schwingungsdampfung . . . . . . . ... .. 69

5 Schwingungsdampfung fiir Werkzeugmaschinen . . . . . . ... . ... ... ... 71
5.1 Vorlberlegungen . . . . . . . . . e 71
5.2 Bandsperre in der Lagertckfuhrung . . . . . . . ... oo 72
5.3 Optimalregler . . . . . . . . e 74
5.4 \Vereinfachung zum Biquadfilter . . . . . . . . . . ... o 80
5.5 Positionsabhédngige Regelung . . . . . . . . . .. oo 84

5.6 Zwischenfazit . . . . . . . . .. e e 86



ii Inhaltsverzeichnis

6 Schwingungsdéampfung fir Elektrofahrzeuge . . . . . . ... ... .. ... .... 87
6.1 Ubertragung von WZM-Konzepten auf Elektrofahrzeuge . . . . .. .. ... ... 87
6.1.1 Soll- und Istwertfilter . . . . . . . . ... 87

6.1.2 Optimalregler . . . . . . . . 89

6.2 Regelung der Differenzdrehzahl . . . . . ... ... ... .. ... . .. 92
6.3 Zwischenfazit . . . . . . . . .. .. 96

7 Verifikation an Werkzeugmaschine und Antriebsstrangpriifstand . . . . . . . . . . 97
7.1 Werkzeugmaschine . . . . . . . . L 97
7.1.1 Anpassung der Algorithmen an Versuchsaufbau . . . . ... ... .. .. 97

7.1.2 Einachsige Schwingungsdampfung . . . . . . ... .. ... . ... ... 100

7.1.3 Schwingungsdampfung im Mehrachsbetrieb . . . . . . ... ... ... .. 108

7.2 Antriebsstrangprifstand . . . . . ... 110
7.3 Fazit zu Schwingungsdampfungsvarianten . . . . . . .. ... .. ... .. ... 124

8 Zusammenfassungund Ausblick . . . .. ... ... ... ... ... . . 0. 125
8.1 Zusammenfassung . . . . . . .. 125
8.2 Ausblick . . . . . 127
Literaturverzeichnis . . . . . . . . . . . . .. 133
A Anhang . . . . . . . e 147
A1 Angepasstes Ruckprofil . . . . . . . .. 147
A.2 Abhangigkeit der z-Achse von der Tischbeladung . . . . . . .. ... ... . ... 148

A3 Antriebsstrangprifstand . . . . . . . .. 149



Abbildungsverzeichnis

2.1 Einmassenschwinger (PT2-System) . . . . . . . .. .. ... ... ... ...
2.2 Einfluss der Eigenfrequenz f; auf die Sprungantwort eines PT»-Elements bei kon-

stanter Dampfung D = 0,95 . . . . . . . ...
2.3 Lageregelkreis fir Werkzeugmaschinen . . . . . . .. .. .. ... ... .....
2.4 Sprungantworten (links) und Fihrungsfrequenzgange (rechts) des Lageregelkreises

einer Werkzeugmaschine bei verschiedenen K,-Faktoren (in ™/min-mm) . . . . . . .
2.5 Motor mit angekoppelter Last als Zweimassenschwinger . . . . . . . .. .. ...
2.6 Bodediagramm eines Zweimassenschwingers (Verhaltnis aus Drehzahl zu Motor-

MOMENt) . . . . . . o
2.7 Einfluss der Achsposition auf das mechanische Verhalten . . . . . ... ... ..
2.8 Uberblick zur Schwingungsdampfung und Dynamikerhdhung fir WZM . . . . . .
2.9 Prinzip passiver und aktiver Schwingungsdampfer . . . . .. ... ... ... ..
2.10 Regelkreis mit a) Aufschaltung und b) Vorsteuerung . . . . . . . . ... .. ...
2.11 Filter vor und im kaskadierten Lageregelkreis . . . . . . .. . ... ... ... ..
2.12 Zusétzliche Rickfuhrungen im Geschwindigkeitsregelkreis bei Siemens APC . . .
2.13 Siemens Engineered Motion Control (EMC) . . . . . . . . .. ... ... ...
2.14 Zustandsraummodell mit Zustandsregler . . . . . . . . .. ..o oL
2.15 Regelungsstruktur . . . . . . . . L
2.16 Vergleich der Kennlinien von Otto- und Elektromotor . . . . . . .. ... ... ..
2.17 Elektrischer Antriebsstrang . . . . . . . . . . oL
2.18 Regelkreis im Elektrofahrzeug . . . . . . . . . . ... ... .o L.
2.19 Gezielte Veranderung des Antriebsmoments zur Schwingungsreduktion . . . . .
2.20 Smith-Pradiktor . . . . . . . oL
2.21 Regelkreis zur aktiven Schwingungsdampfung im Antriebsstrang . . . . . . . ..

4.1 Dreh-Bohr-Fras-Bearbeitungszentrum DBF 630 der Firma Dérries Scharmann Tech-

nologie GmbH . . . . . . . L
4.2 Aufbauder x-AchsederDBF630. . . . . . .. .. .. .. ... ... ... ...
4.3 Versuchsaufbau mit steuerungsexterner Filterhardware . . . .. ... ... ...

10
12

13
14
15
17
18
19
22
24
25
25
27
28
28
31
32
34



Abbildungsverzeichnis

4.4 Einfluss der x-Achsposition auf den Flhrungsfrequenzgang des Lageregelkreises
der x-Achse bei konstanter y-Position (Y =365mm) . . ... ... ... .....
4.5 Einfluss der Achsposition auf den Flihrungsfrequenzgang des Lageregelkreises der
y-Achse (links) und z-Achse (rechts) . . . . . . . . . .. ... ...
4.6 Maximale Uberhdhungen des Fiihrungsfrequenzgangs der x-Achse in Abhangigkeit
der x- und y-Position bei Ky =4™/minmm . . . . . ... Lo
4.7 MaschinenstanderschwingungderDBF 630 . . . . . . . . . .. ... . ... ...
4.8 Kreisformtestinderx-y-Ebene . . . . . . ... Lo o oL
4.9 SimScape-Modell der Maschinenmechanik . . . . ... ... ... ... .....
4.10 Mechanikfrequenzgang x-Achse: Vergleich Simulation und Messung . . . . . . .
4.11 Vergleich Simulation und Messung der Fihrungsfrequenzgange der x-Achse: Dreh-
zahlregelkreis (links) und Lageregelkreis (rechts) . . . . .. . ... ... ... ..
4.12 Vergleich Identifikation und Messung des Fihrungsfrequenzgangs der x-Achse bei
verschiedenen Parametern flr die Zahler- (m) und Nennerordnungen (n) . . . . .
4.13 Schematischer Aufbau des Priifstands mit Lastmotoren . . . . . . ... ... ..
4.14 Steuerungsstruktur des Antriebsstrangs mit Lastmaschinen . . . . .. ... . ..
4.15 Antriebsstrang als Halbfahrzeug auf Rollenprifstand . . . . . . . ... ... ...
4.16 Einfacher Fahrzyklus (ohne Lastmoment) . . . . .. . .. ... ... ... ....
4.17 Einfacher Fahrzyklus (ohne Lastmoment): Vergleich der drei Drehgeber . . . . . .
4.18 Momentenvorgabe mit Fahrwiderstand . . . . . . . . ... ... .. ... ..
4.19 Drehzahldifferenz zwischen Antriebs- und linkem und rechtem Drehgeber bezogen
auf die Antriebsdrehzahl . . . . . . ... L L
4.20 Fahrt mit rein elektrischem Versuchsfahrzeug (Messung durchgeftihrt vom Institut
fir Kraftfahrzeuge der RWTH Aachen) . . . . . . . . . . ... ... ... ...
4.21 Messung aus Abbildung 4.20. Darstellung der Differenzdrehzahlen zwischen Antrieb
und Rad sowie zwischenden Radern . . . . . .. ... ... ... L.
4.22 Vereinfachtes Modell des Getriebes mit Differential . . . . . .. ... ... . ...
4.23 Simulation und Messung eines Momentensprungs am Antriebsstrangprifstand
(ohneLast) . . . . . . . e
4.24 Vereinfachtes Prifstandsmodell . . . . . . . . . .. ... oL
4.25 Vergleich Simulation und Messung mit vereinfachtem Modell . . . . . .. .. ..
4.26 Ubertragungsfunktion vom Fahrerwunschmoment zur Motordrehzahl des Antriebs-
strangs aus vereinfachtem Modell . . . . . . .. .. . ... ... .. ... ....

5.1 Lageistwertfilter . . . . . . . L
5.2 Bandsperre als Lagesoll- (links) und -istwerffilter (rechts) . . . . . . .. ... ...
5.3 Verrauschtes System mit Kalman-Filter als Beobachter . . . . . . ... ... ...
5.4 LQG-Regler als Kombination aus Kalman-Filter und LQ-Regler . . . ... .. ..

44

45

46
47
48
50
51

52

54
56
57
59
60
61
62

62

64

64
65

66
67
68



Abbildungsverzeichnis v
5.5 Links: Simulationsergebnis mit LQG-Regler. Rechts: unterschiedliches Ubertra-
gungsverhalten bei guter und schlechter Parametrierungvon Q. . . . . . . . . .. 79
5.6 Biquadfilter als Kombination aus Hoch- und Tiefpassfilter . . . . . . . .. ... .. 81
5.7 Biquadfilter als Anndherung an den LQG-Regler . . . . . . . .. ... ... ... 82
5.8 Beispielhafte Arbeitsraumaufteilung fir Gain-Scheduling . . . . . . . .. .. ... 85
6.1 Regelung mit bandpassgefilterter Drehzahlrickfihrung . . . . . . . . .. ... .. 88
6.2 Simulation des Fahrzyklus ohne und mit LQG-Regler . . . . . . . ... ... ... 89
6.3 Ausschnitt aus der Simulation des Fahrzyklus ohne (OF) und mit LQG-Regler (inkl.
Hochpassfilter) . . . . . . . . 90
6.4 Simulationen mit LQG-Regler bei verschiedenen Vorgaben firQ . . . . . . . .. 91
6.5 LQG-Regler (Q = 10), Hochpassfilter (HP) und Reihenschaltung beider . . . . . 92
6.6 Blockschaltbild zur Regelung der Differenzdrehzahl . . . . . . . .. ... .. ... 94
6.7 Ubertragungsfunktionen des Antriebsstrangs ohne und mit Regelung der Differenz-
drehzahl sowie des Differenzdrehzahlmodells . . . . . . .. ... ... ... ... 95
6.8 Simulationen mit Regelung der Differenzdrehzahl bei verschiedenen Vorgaben fir
den Verstarkungsfaktor kqig - . - . - . . . . . 95
7.1 Berechnete LQG-Regler ohne und mit Berlicksichtigung der hardwarebedingten
ZeitverzOgerung . . . . . . i e e e e 99
7.2 Maschine mit LQG-Regler bei K, = 3,5M/min-mm . . . . . . ... ... .. ..... 100
7.3 Maschine mit LQG-Regler bei Ky =4 M/min-mm . . . . .. .. ... ... ... 101
7.4 Ausschnitt aus der Messung mit LQG-Regler bei Ky = 4 ™/minmm . . . . . .. ... 102
7.5 Maschine mit Biquadfilter bei Ky = 4™/min-mm . . . . . .. ... L. 103
7.6 Rampenférmige Verfahrbewegung der x-Achse mit Biquadfilter . . . . . . . . .. 104
7.7 Ortskurve der offenen Regelkreise der Maschine ohne Lageistwertfilter, mit LQG-
Regler und mit Biquadfilter bei Ky = 4™/minmm . . . . . . . ... L. 105
7.8 Fohrungsfrequenzgang mit LQG-Regler an verschiedenen Positionen zwischen
vier Auslegungspunkten bei einem K, von 4 M/min.mm mit gutem (oben) und nicht so
gutem (unten) Dampfungsergebnis . . . . . . . . ... L 107
7.9 Kreisformtest in der x-y-Ebene mit Ky =4™/minmm . . . . . ... 109
7.10 Kreisformtest in der x-y-Ebene mit Ky = 3,47 M/min-mm . . . . . . . ... ... ... 109
7.11 Momentenvorgabe mit Rekuperationsmoment: Ausgangszustand des Prifstands
und mit aktiviertem Bandpassfilter (oben), mit LQG-Regler (Mitte) und mit Differenz-
drehzahlregler (unten) . . . . . . . . . . L 112
7.12 Modifizierter Fahrzyklus ohne Rekuperationsmoment mit 100 Nm max. Antriebsmo-
ment (oben) und vergréBertem Ausschnitt (unten) . . . . . . .. ... 114



Abbildungsverzeichnis

7.13 Gleiche Messung wie Abb. 7.12: Darstellung der antriebs- und radseitig verbauten
Drehgeber (oben) sowie Momentensoll- und -istwert (unten) . . . . . .. ... ..
7.14 Mit Priifstand simulierte Bordsteiniiberfahrt. Drehzahlen zur besseren Ubersicht
jeweils unterschiedlich stark in y-Richtung verschoben. . . . . . ... ... ...
7.15 Momentenvorgabe am Rollenprifstand mit verschiedenen simulierten Fahrzeug-
MASSEN . . . ot o e e e
7.16 ABS-Bremseingriffe mit 5Hz (oben) und 10Hz (unten) . . . . . . . .. ... ...

A.1 Siebenphasenprofil zur Sollwertgenerierung . . . . . . . ... .. ... ...
A.2 Fuhrungsfrequenzgang der z-Achse mit und ohne Tischbeladung von m = 500 kg

mit Ky = 4,5M/minmmbei Z=300mm . . . . ... ... ... ... ...
A.3 Einzelkomponenten des am Priifstand verwendeten Getriebes . . . . . . . . . ..
A.4 Antriebsstrangprifstand in Schallschutzkabine mit Steuerungszentrale fir An- und

Abtriebsmotoren . . . . . .. L
A5 Zahlenwerte der Komponenten des Antriebsstrangprifstands . . . . . .. . ...
A.6 Modellierter Wellenstrang des Antriebsstrangprifstands . . . . . . . ... . ...
A.7 Schematischer Aufbau des Rollenprifstands . . . . . .. . ... ... ... ...
A.8 Torsionsschwingermodell zur Erzeugung der Lastwechselschwingungen . . . . .

116

118

120
122

147

148
149



Vii

Formelzeichen und Abkurzungsverzeichnis

Formula Symbols and List of Abbreviations

Zeichen Einheit Bezeichnung

Q rad Steigung der Fahrbahn

) mm Schleppfehler

PLuft kg /m? Strémungswiderstandskoeffizient

VL, ©M rad Winkellage der Last/des Motors

PRad rad Winkellage des Rads

PMotor rad Winkellage des Motors

Vst rad Winkellage des Standers

w - Gewichtungsfaktor

wo rad /s Eigen(kreis)frequenz

w1 rad /s Antriebswinkelgeschwindigkeit

w1 rad /s Eigenkreisfrequenz des Hochpassfilters

w0 rad /s geschatzte Antriebswinkelgeschwindigkeit
w2 rad /s Abtriebswinkelgeschwindigkeit

wo rad /g Eigenkreisfrequenz des Tiefpassfilters

) rad /s geschatzte Abtriebswinkelgeschwindigkeit
Wist rad /s Istwinkelgeschwindigkeit

Wk rad /s diskreter Frequenzvektor

Wlinks, Wrechts  29/s Winkelgeschwindigkeit links/rechts

WM ; WMotor rad /s Winkelgeschwindigkeit des Motors

WRad rad /s Winkelgeschwindigkeit des Rads

X2 - quadratische Fehlerfunktion

A - Systemmatrix eines Zustandsraummodells
Ay - Systemmatrix des geregelten Systems

B - Eingangsmatrix eines Zustandsraummodells
C - Ausgangsmatrix eines Zustandsraummodells
D - Durchgangsmatrix eines Zustandsraummodells
Ky - Ruckfihrmatrix des Kalman-Filters

Rdckfihrmatrix



viii Formelzeichen und Abklirzungsverzeichnis
Zeichen Einheit Bezeichnung

P - Lésung der Matrix-Ricatti-Gleichung

Py - L6ésung der Matrix-Ricatti-Gleichung fur Kalman-Filter

Q - Kovarianzmatrix des Messrauschens

Qb - Kovarianzmatrix des Messrauschens fiir Kalman-Filter

R - Kovarianzmatrix des Prozessrauschens

Ry, - Kovarianzmatrix des Prozessrauschens flir Kalman-Filter
A dB Amplitude

Apyg m? Fahrzeugstirnflaiche

D - Dampfungsgrad

F N Kraft

FBeschi N Beschleunigungswiderstand

Flug N Luftwiderstand

Fron N Rollwiderstand

Fsteigung N Steigungswiderstand

G - totzeitfreies Modell

G’g ! - inverses Streckenmodell

G Auf variabel Ubertragungsfunktion der Aufschaltung

GBqQ - Ubertragungsfunktion eines Biquadfilters

Gr - Filterlibertragungsfunktion

Gges - Gesamtlbertragungsfunktion

Gup - Ubertragungsfunktion eines Hochpassfilters

Gwum TN Ubertragungsfunktion der Mechanik

GMw T/Ns Ubertragungsfunktion vom Motormoment zur Winkelgeschwindigkeit
G'Mess - Ubertragungsfunktion des Positionsmesssystems

GMr - Ubertragungsfunktion mit Lageistwertfilter

G - Ubertragungsfunktion vom Motormoment zum Lastmoment
GMiot V/a Ubertragungsfunktion des vereinfachten Synchronmotors
Gohne - Ubertragungsfunktion ohne Vorsteuerung

G offen,OF - Ubertragungsfunktion des offenen Regelkreises ohne Filter
Gor - Ubertragungsfunktion des geschlossenen Regelkreises ohne Filter
GRr variabel Ubertragungsfunktion des Reglers

Gsys variabel Ubertragungsfunktion des Systems

G'spindel N/m? Schubmodul der Spindel

Grp - Ubertragungsfunktion eines Tiefpassfilters

Gvor - Ubertragungsfunktion der Vorsteuerung

Gpro m/N Ubertragungsfunktion eines PT,-Systems

H - gemessener Frequenzvektor



Formelzeichen und Abkirzungsverzeichnis

Zeichen Einheit Bezeichnung

J - Kostenfunktion nach Ricatti

Jges kg m2 Gesamttragheitsmoment

JL kg m? Lasttragheitsmoment

Ji1, Ji2 kg m? Tragheitsmoment der ersten und zweiten Kupplungshélfte
IM kg m? Motortragheitsmoment

Jred kg m? auf Motor reduzierte Gesamttragheitsmoment
Jsp kg m? Tragheitsmoment der Kugelgewindespindel

K variabel Verstarkungsfaktor

K; V/A Verstarkungsfaktor des Stromreglers

Ky, 1/s Verstarkungsfaktor des Lagereglers

Ky Nm/a Momentenkonstante

ky Nms Ruckfuhrfaktor

K, AS/m Verstarkungsfaktor des Drehzahlreglers

K M /min-mm K-Faktor, Geschwindigkeitsverstarkung

Ky x, Kyy ™M /min-mm K,-Faktor der x/y-Achse

L m Spindellange

L, H Statorinduktivitat

Linax - Abstand zwischen den Maxima von LQG-Regler und Biquadfilter
Littel - Mittelwert aus Lax Und Liin

Lin - Abstand zwischen den Minima von LQG-Regler und Biquadfilter
M Abirieb Nm Abtriebsmoment

M Antrieb Nm Antriebsmoment

Mpig Nm Differenzmoment

Mew Nm Fahrwiderstandsmoment

M;, Mgt Nm Istmoment

Miinks, Mrechts Nm Drehmoment am linken/rechten Wellenstrang
Mt,, Mt a5t Nm Lastmoment

My Nm Motormoment

Mg Nm manipuliertes Rickflhrungsmoment

M, Mson Nm Sollmoment

Mion Fahrer Nm Fahrerwunschmoment

Mschwinger Nm Drehmoment des Torsionsschwingers

R, Q Statorwiderstand

T S Ersatzzeitkonstante eines PT{-Systems

Thp, Thi S Nachstellzeit des Drehzahl- bzw. Stromreglers
Ua \ Ankerspannung

a m /g2 Beschleunigung



X Formelzeichen und Abkirzungsverzeichnis
Zeichen Einheit Bezeichnung

c Nms Dampfungsbeiwert

Clin NS /m lineare Dampfungskonstante

Cw - Strémungswiderstandskoeffizient
d - Prozessrauschen

di - Dampfung des Hochpassfilters
da - Dampfung des Tiefpassfilters
dspindel m Spindeldurchmesser

e - Schatzfehler

fo Hz Eigenfrequenz

f1 Hz Eigenfrequenz des Hochpassfilters
fa Hz Eigenfrequenz des Tiefpassfilters
i Hz Nullstellenfrequenz

fp Hz Polstellenfrequenz

fRoll - Rollwiderstandskoeffizient

Iz Hz Getriebezahneingriffsfrequenz

g 9,81 m/s2 Erdbeschleunigung

h m Spindelsteigung

i - Getriebelbersetzung

TA A Ankerstrom

1 A Iststrom

is A Sollstrom

k Nm Steifigkeit

kaife Nms Verstarkungsfaktor des Differenzdrehzahlreglers
Kiin N/m lineare Federsteifigkeit

Eges Nm Gesamitsteifigkeit

kLager Nm Steifigkeit des Spindellagers
kMot Nm/a Motorkonstante

EMutter Nm Steifigkeit der Spindelmutter
kspindel Nm Steifigkeit der Spindel

ISpindel m Lange der Spindel

m kg Masse

m - Ordnung des Zahlerpolynoms
Mg kg Fahrzeugmasse

mst kg Stdndermasse

n U /min Drehzahl

n - Ordnung des Nennerpolynoms

N Abtrieb U /min Abtriebsdrehzahl



Formelzeichen und Abkirzungsverzeichnis

Zeichen Einheit Bezeichnung

N Antrieb U /min Antriebsdrehzahl

NAife U /min Differenzdrehzahl

N4, Nist U /min Istdrehzahl

Nlinks, Mrechts  Y/min radseitige Drehzahl links/rechts

Nmittig U /min antriebsseitige Drehzahl (von zusatzlichem Geber)

Nmot U /min Motordrehzahl

NRad U /min Raddrehzahl

Ng U /min Solldrehzahl

r m /g Ruck

Tdyn m dynamischer Radhalbmesser

S - komplexer Laplace Frequenzparameter
s Zeit

U - Eingangsvektor

Uy - Reglerausgangsvektor

Ug - Sollwerte

v - Messrauschen

Vi, Vist m /s Istgeschwindigkeit

ULast m /s Lastgeschwindigkeit

UMotor m /s Motorgeschwindigkeit

Vrel m /s Relativgeschwindigkeit zwischen Fahrzeug und Wind

Vs, Usoll m /s Sollgeschwindigkeit

w - neuer Eingangsvektor

T - Zustandsvektor

T - geschatzter Zustandsvektor

T, Tist mm Istposition

Tman mm von der Phasenmischkarte manipulierte Istposition

Tmess mm gemessene Istposition

Ts, Tsoll mm Sollposition

Tt mm Standerposition

TTCP mm x-Position des Tool Center Points

Yy - Ausgangsvektor

7 - geschatzter Ausgangsvektor

YTCP mm y-Position des Tool Center Points

z variabel StorgroBe

<1

Zahnezahl der ersten Getriebestufe



Xii Formelzeichen und Abklirzungsverzeichnis
Abkiirzung Beschreibung

ABS Anti-Blockier-System

APC Advanced Position Control

BIBO Bounded Input Bounded Output

BP Bandpassfilter

BQ Biquadfilter

CAM Computer Aided Manufacturing

CAN Controller Area Network

CNC Computational Numerical Control, computerbasierte numerische Steuerung
DBF Dreh-Bohr-Fraszentrum

Diffdreh Regelung der Differenzdrehzahl

EMC Engineered Motion Control

FxLMS Filtered-x Least Mean Square

HiL Hardware in the loop

HP Hochpassfilter

KGT Kugelgewindetrieb

LMS Least Mean Square

LQ(R) Linear Quadratischer (Regler)

LQG Linear Quadratischer GauBregler

MF mit Lageistwertfilter

NC Numerical Control, numerische Steuerung

NCK Numerical Control Rechenkern

OF ohne Lageistwertfilter

{PL,M}AC {Position, Load, Motion} Adaptive Control

PhMG Phasenmischgatter, Phasenmischkarte

PI Proportional-Integral (Regler)

PRBS Pseudo Random Binary Sequence, Pseudozufallszahlen
PT4 Ubertragungselement mit Verzégerung erster Ordnung
PT, Ubertragungselement mit Verzégerung zweiter Ordnung
RWTH Rheinisch-Westfélische Technische Hochschule Aachen
RLS Recursive Least Squares

RZT Ritzel-Zahnstange-Trieb

Sys Gesamtsystem ohne Regler

TCP Tool Center Point, Werkzeugmittenpunkt

TP Tiefpassfilter

xPC Matlab/Simulink Echtzeiterweiterung

WZL Werkzeugmaschinenlabor der RWTH Aachen

WZM Werkzeugmaschine



1 Einleitung

Introduction

Samtliche mechatronische Systeme, wie etwa die Vorschubachse einer Werkzeugmaschine oder
der elektrische Antriebsstrang im Fahrzeug, besitzen naturgemaf Eigenfrequenzen, die im Betrieb
im unginstigen Fall zu spiirbaren Schwingungen fihren kénnen. Im Auto etwa sorgen nieder-
frequente Drehschwingungen fiir ein Ruckeln, welches den Fahrkomfort erheblich reduziert und
an die ersten Versuche in der Fahrschule erinnert, bei denen der Umgang mit der Kupplung
noch nicht so gelbt war. Je héher die Frequenzen der entstehenden Vibrationen, desto eher
breiten sich diese auch als Luftschall in Form stérender Gerdusche aus. Da der Fahrkomfort
im Pkw ein wichtiges Kaufmotiv darstellt [GENU10], ist es notwendig, diese negativen Einflis-
se zu minimieren. Schwingungen in Werkzeugmaschinen fihren zu einer Beeintrachtigung der
Bearbeitungsqualitat, die sich etwa in Schwingungsmarken auf der Bauteiloberflache abzeich-
net. Je nach Auspragung wird das Werkstlck unbrauchbar oder es kommt aufgrund nicht mehr
korrekt eingehaltener Bewegungspfade gar zu Kollisionen zwischen Werkzeug und Werkstlck.
Dies kann die jeweiligen Kollisionspartner und damit verbundene Teilsysteme der Anlage be-
schadigen [ABEL12]. Des Weiteren kénnen je nach Amplitude und Frequenz Schwingungen —
auch ohne Kollision — negativen Einfluss auf die Lebensdauer der beeintréachtigten Komponenten
des jeweiligen Systems haben [LASC88]. Bei Werkzeugmaschinen gehéren neben dem Motor
und der Mechanik bspw. auch die eingesetzten Werkzeuge dazu, deren Standzeit sich aufgrund
unerwiinschter Schwingungen reduzieren kann [WEIL56]. Die Schwingungsreduktion kann somit
aus kaufmannischer Perspektive Kostenvorteile fiir Unternehmen generieren oder den Markteintritt
erst erméglichen.

Durch Schwingungen ergeben sich zudem medizinisch relevante Auswirkungen, etwa auf den
Knochenbau [XIEO6] oder die Psyche des Maschinenbedieners bzw. der Fahrzeuginsassen
[MOOR12]. Auch arbeitsrechtlich ist eine Obergrenze des auf den Mitarbeiter wirkenden Gerausch-
pegels vorgegeben [BUND98], der maBgeblich durch Schwingungen als Kérper- und Luftschall
entsteht. Unerwlinschte Maschinenschwingungen sollten deshalb soweit es geht vermieden wer-
den.

Bedingt durch den Ruf der Kunden und der Politik nach einer Steigerung der Ressourcen- und
Energieeffizienz [BREC13c] missen Produktionsmaschinen auch immer dynamischer werden. Bei
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hohen Bearbeitungsgeschwindigkeiten werden jedoch vermehrt Schwingungen angeregt. Gepaart
mit einer méglichst preisgiinstigen Mechanik wird das Problem noch verstérkt. Als Resultat missen
entweder die Geschwindigkeiten herabgesetzt, oder die diskutierten Nachteile in Kauf genommen
werden.

Beim Kraftfahrzeug vollzieht sich maBgeblich bedingt durch dkologische und politische Griinde und
den damit einhergehenden Forderungen nach Reduzierungen des CO,-AusstoBes [BRUL11] ein
Wechsel weg vom konventionellen Verbrennungsmotor hin zum elekirischen Antriebsstrang. Hinzu
kommt, dass der Wirkungsgrad elektrischer Antriebe in der GréBenordnung von 95 % liegt und da-
mit wesentlich héher ist als bei Verbrennungsmotoren (ca. 40 %) [FISC12]. Durch den Systemwech-
sel kénnen zudem mechanische Komponenten eingespart werden [MAUZ13]. Eine Kupplung oder
Zweimassenschwungrad sind beispielsweise nicht mehr notwendig, da der Elektromotor aus dem
Stand heraus ein stabiles Drehmoment generieren kann und dazu keine explosionsartigen — und
damit tendenziell schwingungsanregende — Verbrennungen im Zylinder stattfinden. Bis dato hatten
beide Komponenten jedoch auch die Funktion, den Motor schwingungstechnisch vom restlichen
Triebstrang zu entkoppeln bzw. die Drehschwingungen zu reduzieren. Fir diese Eigenschaften
muss beim Elektrofahrzeug demnach anderweitig gesorgt werden.

Zur Reduktion der Schwingungsneigung eignen sich konstruktive Anderungen der Struktur, wie
etwa der Masse oder der Steifigkeit der mechanischen Komponenten. Dies ist jedoch nur in
einem frilhen Entwicklungsstadium zu realisieren, da diese Anderungen groBen Einfluss auf den
Gesamtaufbau mit sich bringen. Bedingt durch zusatzliches Gewicht und Bauraum wird auch der
Einsatz passiver oder aktiver Dampfer an der schwingenden Struktur seitens der Hersteller nicht in
Betracht gezogen. Die in dieser Arbeit favorisierte Variante ist die antriebsbasierte Schwingungs-
dampfung mit Hilfe regelungstechnischer Ansatze. Dies bedeutet, dass der Antriebsmotor an sich
durch eine geeignete Regelung dafir sorgt, dass die Schwingungen im mechatronischen System
insgesamt gedampft werden. Dies erfordert natlrlich eine gewisse Dynamik der Antriebsmaschine.
Konventionelle Verbrennungsmotoren lassen sich nicht so feingranular regeln wie Elektromotoren.
Da in Werkzeugmaschinen seit jeher letztere eingesetzt werden, liegt es nahe, auf Erfahrungen aus
diesem Bereich aufzubauen, zu erweitern und auf das Auto zu tbertragen.

Aus diesem Grund wird zunachst eine Ubersicht bisher existierender Varianten zur Schwingungs-
reduktion bei Werkzeugmaschinen und (Elektro-)Fahrzeugen vorgestellt. Nach einer genaueren
Analyse des Schwingungsverhaltens beider Systeme werden zunachst fir ein Bearbeitungszen-
trum Algorithmen zur Schwingungsdampfung entworfen. Auf eine erfolgreiche Implementierung
folgt die Portierung dieser und anderer existierender Varianten zur Anwendung im Fahrzeug. Im
Anschluss werden die Methoden sowohl an einer beispielhaften Werkzeugmaschine als auch
an zwei Prifstandsaufbauten eines Antriebsstrangs fiir Elektrofahrzeuge in diversen Versuchen
verifiziert und ihre Potentiale und Grenzen aufgezeigt.



Introduction

Any mechatronic system, such as the feed drive of a machine tool or the electric drive train of
a vehicle, naturally has eigenfrequencies that may lead to noticeable oscillations. In cars, for
instance, low-frequency torsional oscillations cause jerking, reminiscent of early driving lessons
before the clutch had been properly mastered and compromising driving comfort. The higher
the frequency of the resulting vibrations, the more likely these are to propagate as airborne
sound, giving rise to disturbing noise. Since a car’s driving comfort is an important buying motive
[GENU1Q], it is necessary to minimize these negative influences. Oscillations in machine tools can
compromise machining quality, by causing oscillation marks on the work-piece surface. Depending
on the severity of these effects, the work piece may become unusable, and divergences from
movement paths may even lead to collisions between tool and work piece. This can inflict damage
on the colliding elements as well as connected subsystems of the machine [ABEL12]. Even
without such collisions, oscillations can reduce the impaired component’s life time proportional to
their amplitude and frequency [LASC88]. For machine tools, besides the motor and mechanical
parts, the tools employed are affected as well, whose durability may be decreased by undesired
oscillations [WEIL56]. From a commercial perspective, the damping of oscillations can therefore
lead to cost advantages for the manufacturer or even enable its entry into the market in the first
place.

Furthermore, oscillations have a medically relevant impact, for example on bone formation [XIE06]
and the psychological well-being of machine operators and vehicle occupants, respectively
[MOOR12]. German labor law stipulates an upper limit to the noise level deriving primarily from
oscillations as structure-borne or airborne sound and affecting employees [BUND98]. Undesired
machine oscillations should therefore be avoided as much as possible.

Due to customers’ and politicians’ demand for an increase in resource and energy efficiency
[BREC13c], production machines have to become more and more dynamic. Higher machining
speeds, however, increase oscillation levels. In conjunction with low-cost mechanics, the problem
amplifies. As a result, either machining speeds need to be curtailed, or else the aforementioned
drawbacks must be accepted.

As regards vehicles, mainly for ecological and political reasons and the accompanying demands
for a reduction of CO, emissions [BRUL11], there is a shift away from conventional combustion
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engines towards electric drive trains. In addition, the efficiency of electric drives at an order of
magnitude of around 95 % is significantly higher than that of combustion engines (around 40 %)
[FISC12]. As a result of this system change, some mechanical components can be omitted
[MAUZ13]. For example, a clutch and dual-mass flywheel are no longer required, since the electric
drive can generate a high torque without the need for an idling speed and explosive (and thus
vibration-inducing) combustion within the cylinder. Previously, however, both components were
also instrumental in the vibrational decoupling of the motor from the rest of the drive train, reducing
torsional oscillations. Therefore, these properties must be achieved by different means in electric
vehicles.

Constructional adjustments in the structure, such as mass or stiffness of the mechanical compo-
nents, are conducive to the reduction of vibrational tendencies. This, however, is only possible in
early stages of development, as these adjustments have a profound impact on the overall setup.
Due to increased weight and installation space, manufacturers shy away from the application of
passive or active dampers to the vibrating structure. The method favored in this thesis is the
drive-based damping of oscillations with the aid of control theory. This means that the motor
itself, incorporating a proper control strategy, is responsible for the damping of oscillations in the
mechatronic system. This, of course, demands a certain dynamic of the drive. Conventional
combustion engines are not as finely controllable as electric drives. As the latter have been
employed in machine tools ever since, it is reasonable to draw on and extend experience in this
domain to that of vehicles.

For this reason, | first present an overview of extant means of oscillation damping in machine tools
and (electric) vehicles. After a more refined analysis of the oscillation behavior of both systems, |
develop algorithms for oscillation damping for a machining center. Following a successful imple-
mentation, these and other existing methods are adapted to vehicle applications. Subsequently,
the methods are verified by several runs on an exemplary machine tool as well as on two setups of
a drive-train test stand for electric vehicles, in order to further assess the potentials and limits of
the damping algorithms.
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State of the Art and Research

2.1 Schwingungen in mechatronischen Systemen

Oscillations in Mechatronical Systems

Mechatronische Systeme sind nach [ISER07] Komponenten, die aus mechanischen wie elektri-
schen Einheiten samt Informationsverarbeitung bestehen. Meist steuert dabei eine Rechnerein-
heit einen Elektromotor, der wiederum beliebige mechanische Komponenten bewegt. Beispie-
le fir mechatronische Systeme sind Roboter, Windkraftanlagen, Werkzeugmaschinen, Fahr-
zeuge mit Hybrid- oder Elektroantrieb, aber auch Festplatten, CD-Spieler und Digitalkame-
ras.

Unter Schwingungen versteht man sich wiederholende, Gber die Zeit um einen Mittelwert schwan-
kende Werte beliebiger ZustandsgréBen [DIN1311]. Schwingungen haben eine bestimmte Ampli-
tude und Frequenz. Bei der Amplitude handelt es sich um den maximalen Wert der Zustandsgréfie.
Sinkt dieser mit der Zeit, ist es eine gedampfte, andernfalls eine ungedampfte Schwingung. Die
Frequenz gibt an, wie viele Wechsel zwischen positiver und negativer Abweichung vom Mittelwert
je Zeiteinheit vorkommen.

Beispielsweise entspricht der Spannungsverlauf im heimischen Stromnetz (Wechselstrom) einer
ungedampften sinusférmigen Schwingung mit einer Amplitude von 230 V-v/2 und einer Frequenz
von 50Hz, wechselt demnach 50 mal in der Sekunde von einem negativen zu einem positi-
ven Spannungswert. Betrachtet man ein Pendel, so schwingt hierbei die Zustandsgrée Weg.
Weitere schwingende GréBen bei mechanischen Systemen kdnnen u. a. Geschwindigkeit, Be-
schleunigung, Ruck, Kraft oder Moment sein [RICH08]. Aber auch die Temperatur in einem
Raum kann durch eine Klimaanlage zum Schwingen gebracht werden. Sogar in der Wirtschaft
kénnen — bspw. in der Preisentwicklung — Schwingungen entstehen, Stichwort Schweinezyklus
[HANAZ27].

Weiterhin l&sst sich nach der Schwingungsursache unterscheiden. Freie Schwingungen (auch Ei-
genschwingungen genannt) entstehen in Systemen Ublicherweise durch eine einmalige Anregung,
bspw. in Form eines StoBes oder Sprungs ohne weitere kontinuierliche duBBere Energiezufuhr. Das
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System, zum Beispiel ein Pendel, schwingt daraufhin mit der ihm eigenen Eigenfrequenz und Am-
plitude, die sich aufgrund seiner Systemparameter ergeben. Bei selbsterregten wie fremderregten
Schwingungen erfolgt die Schwingungsanregung durch &uBere periodische Anregung. Wie bei
freien ergibt sich auch bei selbsterregten Schwingungen die Frequenz durch das schwingende
System an sich, wahrend bei fremderregten (bzw. erzwungenen) Schwingungen die Frequenz
durch die periodische auBere Anregung vorgegeben wird. Des Weiteren kann es bei verbundenen
Systemen zu sog. Koppelschwingungen kommen, deren Frequenzen sich gegenseitig beeinflussen
[MAGN13].

Ungedampfte Schwingungen kénnen durch eine zusatzliche auBBere Anregung zu einem starken
Aufschwingen des Systems flhren, was im schlimmsten Fall in einer sog. Resonanzkatastrophe
enden kann [NIED14]. Im Jahr 1831 hat sich bspw. die Broughton Suspension Bridge aufgrund im
Gleichschritt marschierender britischer Soldaten soweit aufgeschwungen, dass diese einstiirzte
[WOLM03].!

Fir den Menschen sind mechanische Schwingungen abhangig von der jeweiligen Frequenz und
Amplitude unterschiedlich wahrnehmbar. Niederfrequente Vibrationen im Bereich bis ca. 12Hz
kdnnen erfihlt werden. Ab 100 Hz werden Schwingungen nur noch als Gerausche wahrgenommen.
Dazwischen (von 12—100 Hz) sind sie nach [HEIS13] sowohl fihl- als auch hérbar. Technisch ge-
sehen handelt es sich auch beim Menschen um ein Schwingungssystem, wobei Kopf, GliedmaBen
oder Magen Resonanzfrequenzen im niederfrequenten Bereich zwischen 5 und 10 Hz besitzen
[BRAE13]. Daher sind fur den Menschen niederfrequente Schwingungen besonders unangenehm
und sollten in technischen Systemen méglichst vermieden werden.

Viele mechatronische Systeme lassen sich schwingungstechnisch zu einem Einmassenschwinger
(auch PT»-System genannt) vereinfachen. Ein Einmassenschwinger ist die Kombination einer
Masse m (in kg), einer Feder mit der Steifigkeit £i;, (in N/m) und einem Dampfungselement mit der
Dampfungskonstanten ¢y, (in Ns/m) (vgl. Abbildung 2.1 Mitte).

Interessant ist hier der Einfluss der eingeleiteten Kraft F' auf die Veranderung der Istposition
x; der Masse. Dies wird durch die normierte Ubertragungsfunktion des Einmassenschwingers
wiedergegeben. Sie lautet nach [WECKO06b]

Gpra(s) = (2.1)

"Nicht zuletzt deshalb ist es nach §27 (6) StVO [BUND13] einer Menschengruppe sogar untersagt, im Gleichschritt
Uber eine Briicke zu marschieren.
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Eingangssignal physikalisches System Ausgangssignal

4 D=0,2

Abbildung 2.1: Einmassenschwinger (PT2-System) nach [WECKO06b]
Single mass oscillator (PT, system)
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Der Einfluss des Dampfungsgrads (oder einfach Ddmpfung) D auf die Sprungantwort bei ansons-
ten gleich bleibenden Parametern K und fj ist in Abbildung 2.1 rechts dargestellt. Je groBer
die Dampfung, desto geringer wird zwar das Uberschwingen der Sprungantwort, desto trager
reagiert allerdings auch das System. Durch Anpassen der Eigenfrequenz lasst sich das System
beschleunigen. Abbildung 2.2 stellt die Sprungantworten eines Einmassenschwingers bei variabler
Eigenfrequenz dar. Je gréBer die Eigenfrequenz ist, desto schneller wird der Sollwert — bei un-
verandertem Uberschwingen — erreicht. Bei vielen mechatronischen Systemen, insbesondere im
Bearbeitungsprozess bei Werkzeugmaschinen, ist es das Ziel, eine méglichst hohe Eigenfrequenz
bei einer nicht zu niedrigen (jedoch auch nicht zu hohen) Dampfung zu erlangen, sodass es nicht
zu einem Uberschwingen kommt. Je gréBer die Dampfung gewahlt wird, desto mehr Sicherheits-
abstand ist im System vor unvorhersehbaren Anderungen vorhanden.
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Abbildung 2.2: Einfluss der Eigenfrequenz fy auf die Sprungantwort eines PT,-Elements bei
konstanter Dampfung D = 0,95

Influence of eigenfrequency fo on the step function of a PT, element at constant
damping D = 0.95

2.2 Schwingungsdampfung fir Werkzeugmaschinen

Oscillation Damping for Machine Tools

2.2.1 Lageregelkreis in Werkzeugmaschinen
Position Control Loop in Machine Tools

Die Lageregelung heutiger Werkzeugmaschinen wird i.d. R. mit Hilfe eines kaskadierten Re-
gelkreises (vgl. Abbildung 2.3) realisiert. Er besteht von innen nach auf3en betrachtet aus dem
Stromregelkreis, dem Drehzahlregelkreis und dem Lageregelkreis. Letzterer bekommt von der
numerischen Steuerung (engl. numerical control, NC) die Sollpositionen vorgegeben und vergleicht
diese mit der aktuellen Istposition. Die Lagedifferenz (auch Schleppfehler genannt), wird Gber
einen P-Regler [LUNZ12a] in die Solldrehzahl fir den unterlagerten Drehzahlregelkreis umgerech-
net. Dieser (bei der Verwendung von Linearmotoren auch Geschwindigkeitsregelkreis genannt)
berechnet aus der aktuellen Differenz zwischen Soll- und Istdrehzahl Gber einen PI-Regler den
Sollstrom fiir den Stromregelkreis [SCHRO09]. Im Stromregelkreis wird tiber einen weiteren PI-
Regler die Stromdifferenz in eine Sollspannung umgerechnet und an den Frequenzumrichter
weitergegeben. Daran angeschlossen ist der Elektromotor, der schlie3lich aus der anliegen-
den Spannung ein Drehmoment generiert, welches die angekoppelte Mechanik in Bewegung
bringt.
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Abbildung 2.3: Lageregelkreis flr Werkzeugmaschinen nach [WECKO06b]
Position control loop for machine tools

Die rotatorische Bewegung des Motors wird meist Uber einen Kugelgewindetrieb (KGT) oder einen
Ritzel-Zahnstange-Trieb (RZT) in eine lineare Bewegung umgewandelt [GROS06a; ALTI11]. Als
MessgroBe wird der bendtigte Strom aus dem Umrichter in den Stromregelkreis zurlick geflihrt.
Die aktuelle Drehzahl wird (blicherweise von einem am Motor angebrachten oder integrierten
Drehgeber bestimmt. Die aktuelle Position hingegen wird entweder indirekt (ber eine Integration
der Drehzahl gewonnen, oder direkt mit Hilfe eines linearen Messsystems (h&ufig werden hierzu
Glasmafstabe verwendet [BELL90]) dem Lageregelkreis zugeflhrt.

Ein wichtiger Parameter im Lageregelkreis ist die Geschwindigkeitsverstarkung, auch K, -Faktor
genannt. Er ist nach [WECKO06b] definiert als das Verhaltnis aus Istgeschwindigkeit vig; = it Und
Schleppfehler § = zgo1—xiet iM eingeschwungenen Zustand (vigy = const.)

K, = I(St Mit 6 = Teoll — Tiss. 2.2)
Die Einheit des K,-Faktors ist Ublicherweise 1 M/minmm = 16,6 1/s, weil bei Werkzeugmaschinen die
Geschwindigkeit meist in M /min und der Schieppfehler in mm angegeben wird.2

Links in Abbildung 2.4 sind die Sprungantworten des Lageregelkreises beispielhaft flr eine
Werkzeugmaschinenachse bei verschiedenen K,-Faktoren dargestellt. Nach 10 ms springt der
Sollwert von 0 auf 1 mm. Die Istwerte beginnen aufgrund von Massentragheiten und Totzeiten
im System erst mit einer Verzégerung von knapp 5ms sich zu verandern. Es ist zu erkennen,

2Soweit nicht anders erwahnt, wird der K,-Faktor in dieser Dissertation stets in m/min-mm angegeben. Aus Griinden der
Ubersichtlichkeit wird die Einheit gelegentlich (insb. in Diagrammen) weggelassen.
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dass je groBer der K,-Faktor wird, desto eher auch der Sollwert erreicht wird. Ab einem Wert von
5m/min-mm kommt es allerdings zu einem Uberschwingen im Positioniervorgang, was insbesondere
bei Werkzeugmaschinen wahrend der Bearbeitung nicht erwiinscht ist. Dies wiirde die Qualitat
des Bauteils vermindern oder es gar unbrauchbar machen und kann ggf. zu Kollisionen zwischen
Werkzeug und Komponenten im Arbeitsraum fiihren [ABEL12].

Das Ziel ist es demnach, einen mdglichst groBen K,-Faktor einzustellen, da hiermit eine ho-
he Verfahrgeschwindigkeit und ein kleiner Schleppfehler einhergehen. Bei einem zu grof3en
Wert kann es allerdings zu einem unerwiinschten Uberschwingen beim Positionieren kom-
men.
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Abbildung 2.4: Sprungantworten (links) und FUhrungsfrequenzgange (rechts) des Lageregelkrei-
ses einer Werkzeugmaschine bei verschiedenen K,-Faktoren (in M/min.mm)

Step responses (left) and frequency responses (right) of the position control loop
of a machine tool for different K, factors (in m/min.mm)

Ublicherweise fiihren Werkzeugmaschinen mehrachsige Bearbeitungen durch, d. h. es sind haufig
mehr als eine Achse gleichzeitig an der Positionierung beteiligt. Nach Gl. 2.2 bestimmt der K, den
aktuellen Schleppfehler bei der Bearbeitung. Wenn nun bspw. die x- und die y-Achse der Maschine
eine Kreiskontur abfahren, muss der Schleppfehler in beiden Achsen identisch sein, da ansonsten
statt des Kreises eine Ellipse gefrast wird [WECKO06b]. Aus diesem Grund missen die K,-Faktoren
in allen bei der Bearbeitung interpolierenden Achsen den identischen Wert aufweisen. Ellipsen
entstehen ebenfalls in dem Fall, wenn eine Achse gegenuber der anderen eine Zeitverzégerung
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besitzt. Die Achse, die aufgrund von Schwingungsproblemen den niedrigsten K, -Faktor erméglicht,
begrenzt demnach die Dynamik und Genauigkeit der gesamten Maschine.

Die den K,-Faktoren in Abbildung 2.4 links entsprechenden Fihrungsfrequenzgange sind in
Abbildung 2.4 rechts abgebildet. Gemessen werden diese, indem die Steuerung der Maschine ein
breitbandiges Rauschsignal (Pseudorandom Binary Sequence, PRBS [MACW?76]) generiert und
dieses als Sollpositionen der Vorschubachse vorgibt. Im Anschluss wird die Ubertragungsfunktion
im Frequenzbereich zwischen den Soll- und gemessenen Istpositionen berechnet. Ublicherweise
passiert dies, wahrend die Achse bereits mit einer geringen Geschwindigkeit in Bewegung ist,
damit der Einfluss evtl. vorhandener Reibeffekte in den FUhrungen auf die Messergebnisse
minimiert wird. Die Amplitude A wird meist in Dezibel (dB) angegeben und berechnet sich nach

Xist(f) ‘dB
Xsoll(f)

Ein Wert von mehr als 0 dB bedeutet entsprechend, dass die Istposition gréBer als die Sollposition
ist, es sich demnach um ein Uberschwingen handelt. Bei Werten kleiner als 0 dB handelt es sich

A(f) = 20 -logyg

(2.3)

um eine Dampfung. Die ideale Ubertragungsfunktion ware eine Gerade auf Héhe der 0-dB-Linie,
denn dann wirde Uber den gesamten Frequenzbereich hinweg die Regelung dafiir sorgen, dass
die Istwerte genau den Sollwerten folgen.

In den gemessenen Fihrungsfrequenzgangen ist prinzipiell das Gleiche zu erkennen wie in den
Sprungantworten. Bei den K,-Faktoren 1 und 3 ™/min.mm wird die 0-dB-Linie nicht Uberschritten
— es gibt kein Uberschwingen. Bei einem Wert von 5m/min.mm ist ein leichtes Uberschwingen
vorhanden, wéhrend bei 8 M/min.mm dieses knapp 3 dB (= Faktor 1,4)3 betrégt. Ein Vorteil bei der
Betrachtung der Fuhrungsfrequenzgange gegeniiber den Sprungantworten liegt darin, dass sich
gleich fur die Klassifizierung wichtige Frequenzen ablesen lassen. Die Resonanzfrequenz ist
die Frequenz mit der gréBten Amplitudeniberhéhung, im Fall 8 ™/min.mm betrégt sie 30 Hz. Die
Bandbreite des Regelkreises wird durch die Frequenz definiert, an der die Amplitude um 3dB
abgefallen ist [OHM10]. Bei der roten Kurve fiir einen K, von 1 m/min.mm ist dies bereits bei 3 Hz der
Fall.

Vergleicht man die Sprungantworten in Abbildung 2.4 links mit denen des Einmassenschwingers
aus Abbildung 2.1 rechts, so Iasst sich feststellen, dass sich der Lageregelkreis in erster Naherung
zu einem Einmassenschwinger vereinfachen lasst.

Als Erweiterung des Einmassenschwingers ist der Zweimassenschwinger anzufiihren, dargestellt
in Abbildung 2.5. Nach [GROS06a] kann ein Motor mit einer Uber eine Kupplung verbundenen Last
vereinfacht als (rotativer) Zweimassenschwinger interpretiert werden.

3Die Umrechnung eines Wertes zqp in dB in den entsprechenden linearen Faktor i, lautet zym = 10C*/29),
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F‘/ H My,: Motormoment [Nm]

Kupplung M, : Lastmoment [Nm]
Motor Last L
K J;: Tragheitsmoment [kg m?]
A k: Torsionsfedersteifigkeit [Nm]
Q c: Dampfungsbeiwert [Nms]
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Ju c Jy

Abbildung 2.5: Motor mit angekoppelter Last als Zweimassenschwinger
Motor with coupled load as a double mass oscillator

Im eingeschwungenen und lastfreien Zustand entspricht das Lastmoment gerade dem Motormo-
ment. Im transienten Fall entstehen jedoch durch die elastische, ddmpfungsbehaftete Kupplung
Schwingungen zwischen Motor und Last. Die Ubertragungsfunktion vom Motormoment My zum
Lastmoment Mj, lautet nach [MENNO1]

M (s) K-(f-s+1)
My(s) 142254+ (1) s

GML(S) =

k
mit dem Verstéarkungsfaktor K = T
M

[ k k
der Eigenkreisfrequenz  wg = T + T und
M L

c 1 1
Dampf D=—y/—— .
dem Dampfungsgrad o\ gk + Tk

Um zu berechnen, wie sich ein bestimmtes Antriebsmoment auf die Drehzahl auswirkt, ist die Uber-
tragungsfunktion zwischen dem Motormoment My, und der Winkelgeschwindigkeit wy = @ in
Gl. 2.5 aufgestellt. Die Herleitung dazu kann [GROS06a] entnommen werden.

- omls) _ 1425 ()25
Mi(s) (JM‘FJL)'S—F%'(JM—i-JL)'SQ—i—%-S?’

0

(2.5)

GMw(S) =

| k
mit der Eigenkreisfrequenz wgy = A und
L

c 1
2V Ji -k

dem Dampfungsgrad D =
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Das zugehdrige Bode-Diagramm ist in Abbildung 2.6 abgebildet. Charakteristisch ist das integrative
Verhalten mit einem nahezu Uber den gesamten Frequenzbereich fallenden Verlauf der Amplitu-
de. Unterbrochen wird dies durch ein (lokales) Minimum (hier bei der Nullstellenfrequenz fxn =
100 Hz) und einem (lokalen) Maximum (bei der Polstellenfrequenz fp = 131 Hz)*. Die Phase liegt
kontinuierlich bei -90°, steigt wegen der Nullstelle jedoch auf +90° und fallt mit der Polstelle zuriick
auf -90°. Insbesondere die Nullstellenfrequenz ist fir das Schwingungsverhalten der Mechanik
verantwortlich und sollte daher bei der gréBtmdglichen Frequenz liegen, um eine hohe System-
bandbreite zu erméglichen. In einer realen Werkzeugmaschine ist die Vereinfachung auf einen
Zweimassenschwinger nicht mehr ohne Weiteres mdéglich — es handelt sich um ein Mehrmassen-
schwingersystem. Dies sind im Wesentlichen Verkopplungen mehrerer Zweimassenschwinger zu
einem Gesamtsystem mit entsprechend vielen Resonanzstellen. Eine gute Ubersicht dazu liefert
[GROSO06b]. Zur weiteren Modellbildung sei auf Abschnitt 4.1.3 verwiesen.

40 T T T T T T T T T T T T

Amplitude [dB]
o
T

20 50 100 200 500

Phase [°]

-90

_.1 80 | | | | | | | | | | | |
20 50 100 200 500

Frequenz [Hz]
Abbildung 2.6: Bodediagramm eines Zweimassenschwingers (Verhaltnis aus Drehzahl zu Motor-
moment)

Bode diagram of a douple mass oscillator (ratio of rotational speed and drive tor-
que)

Zur Umwandlung der rotativen Bewegung des Motors in eine lineare kommen bei Werkzeugma-
schinen haufig Kugelgewindetriebe zum Einsatz. Diese weisen ein positionsabhangiges Verhalten
auf, wie es in Abbildung 2.7 dargestellt ist [ALTI11; WECKO06a; WECKO06b]. Der Kehrwert der Ge-

“zur Berechnung von fx und fp siehe [GROS06a]
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Abbildung 2.7: Einfluss der Achsposition auf das mechanische Verhalten nach [WECKO06a] und
[WECKO06b]

Influence of the axis position on the mechanical behavior

samtsteifigkeit kges berechnet sich als Summe der Kehrwerte der Steifigkeiten des Lagers (krager),
der Spindel (kspinde1) und der Spindelmutter (kyfuiter) Nach Gl. 2.6.

Je weiter sich der Schlitten vom Festlager auf der linken Seite entfernt, desto geringer wird die
Spindelsteifigkeit und damit auch die Gesamtsteifigkeit des Antriebs. Eine geringere Steifigkeit
bedeutet nach GI. 2.1 wiederum ein nachteiliges Schwingungsverhalten. Dies ist der Grund dafir,
dass die Auslegung der Regelkreise (iblicherweise an der schlechtesten Position (also jener mit
der geringsten Steifigkeit) geschieht, da sich dort ansonsten unerwilinschtes Verhalten einstellen
wirde.

-1
1 1 1
Kges = + + . 2.6
B ( kLager kSpindel kMutter ) ( )

2.2.2 MaBnahmen zur Schwingungsreduktion in Werkzeugmaschinen
Methods for Oscillation Reduction in Machine Tools

Abbildung 2.8 stellt eine Klassifizierung verschiedener MaBBnahmen zur Schwingungsreduktion in
Werkzeugmaschinen dar. Hier ist es in der Regel das Ziel, die erste Eigenfrequenz zu dampfen
bzw. in einen héheren Frequenzbereich zu verschieben.

Zur Schwingungsreduktion eignen sich konstruktive Anderungen der Maschinenstruktur. Durch
eine Erhéhung der Steifigkeit steigt auch die Resonanzfrequenz (vgl. Gl. 2.1), wodurch das
System schneller wird (vgl. Abbildung 2.2). Eine Anderung der Steifigkeit der Komponenten
lasst sich iber die Wahl der Materialen und Materialstérken erreichen. Auch durch zusatzliche
Verstrebungen, Verschraubungen oder sonstige Verbindungen lasst sich die Steifigkeit konstruktiv
erhéhen.
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Abbildung 2.8: Uberblick zur Schwingungsdampfung und Dynamikerhdhung fiir Werkzeugmaschi-
nen

Overview on oscillation damping and dynamic increase for machine tools

Eine héhere Dampfung beruhigt das System und sorgt dafiir, dass mdgliche Resonanzfrequenzen
keine negativen Auswirkungen mehr auf den Prozess haben. Eine héhere Reibung flhrt zwar
bspw. in den Linearfihrungen einer Vorschubachse zu einem erhéhten Energieaufwand und
damit sinkender Energieeffizienz, wirkt sich jedoch positiv auf die Dampfung und damit auf
die Verminderung der Schwingungsneigung aus. Die Dampfungseigenschaften verschiedener
Materialien und Maschinenkomponenten werden ausfihrlich in [VDI3830] betrachtet. Das Fillen
von Hohlrdumen tragender Strukturen mit anderen Materialien, wie Sand, kann gleichfalls die
Dampfung vergréBern [KUNC13].

Auch die Anderung der Masse der schwingenden Struktur beeinflusst die Resonanzfrequenz und
Dampfung, sodass man durch gezielte Anpassung daflir sorgen kann, dass die Eigenfrequenzen
in einen unkritischen Bereich verlagert werden.

Der Einsatz zusétzlicher Antriebe kann die Schwingungsneigung ebenfalls reduzieren. Bei einem
Gantry-Aufbau werden bspw. zwei (Kugelgewinde- oder Ritzel-Zahnstange-) Antriebe mit jeweils
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einem oder mehreren Motoren parallel zu einer Linearachse zusammengefiigt [BREC10]. GroB3e
Lasten bzw. Kréafte kénnen dadurch auf mehrere Antriebssysteme aufgeteilt werden, wodurch die
einzelnen Elemente kleiner dimensioniert werden kénnen (weshalb sich etwa durch die daraus
resultierenden kleineren Massen héhere Eigenfrequenzen ergeben kénnen). AuBerdem wird durch
die Parallelschaltung zweier gleicher Antriebe die Gesamtsteifigkeit verdoppelt, was wiederum
positiven Einfluss auf die Eigenfrequenz hat. Zur Dynamiksteigerung werden — zumindest in der
Forschung — haufiger redundante Antriebe vorgeschlagen, etwa in [NEUG11; ALTI11; BOCK10].
OSTERMANN kombiniert in [OSTEQ7] einen Kugelgewindetrieb fiir gré3ere Verfahrbewegungen
mit einem darauf aufliegenden kleineren Linearmotor flr die kiirzeren, dadurch jedoch wesentlich
schnelleren Bewegungen. Durch den Aufbau ergeben sich zwei Eigenfrequenzen, eine niederfre-
quente fir den KGT und eine héherfrequente fir den Lineardirektantrieb.

Zu den aktiven Schwingungstilgern zahlen die Komponenten der Firma Micromega Dynamics
[MICR14]. Sie werden auf schwingende Strukturen angebracht, woraufhin diese durch aktive
Gegenregelung beruhigt werden. Durch den Einsatz viskoelastischer Materialien Iasst sich die
Schwingungsenergie durch passive Dampfer, etwa [ERAS14], in Warme umwandeln, wodurch
auch hier eine Bedampfung der schwingenden Struktur erreicht wird [WECKO06c]. Der prinzipielle
Aufbau ist Abbildung 2.9 zu entnehmen. Im Wesentlichen wird eine Hilfsmasse elastisch an
der schwingenden Struktur angebracht. Im Fall einer passiven Dampfung sorgt dies bereits fir
eine Beruhigung des Systems. Aktive Varianten kénnen etwa durch die Verwendung von Piezo-
Elementen die DAmpfung dynamisch an die aktuelle Schwingungssituation anpassen und somit
eine bessere Dampfung herbeiflihren. Wie in der Abbildung zu erkennen, ist die Dadmpfungswirkung
mit aktivem Dampfer in der Regel besser als mit einem passiven. Dies erh6ht natirlich den Aufwand
und somit auch die Kosten.

Die Verwendung passiver Dampfungsschlitten gehért zur Kategorie der Schwingungsdampfer
[SANTO7]. Hierdurch kann nachtréglich die Dampfung einer Linearfihrung vergrdBert werden,
wodurch das System zu weniger Schwingungen neigt. FREY stellt in [FREY13] einen semi-aktiven
Déampfer vor. Durch eine zusétzliche elektrohydraulische oder elektromagnetische Bremse auf der
Linearfiihrung wird die Dampfung der Vorschubachse durch die punktuell zuséatzlich ins System
eingebrachte Reibung erhdht. Es wird gezielt die erste Eigenfrequenz des Lageregelkreises beein-
flusst, um dadurch das dynamische Verhalten der Vorschubachse zu verbessern. Aktive Systeme
zur Leistungssteigerung werden u. a. in [MANO12] vorgestellt. Hier wird nicht die Vorschubachse
an sich schwingungsdampfend behandelt, sondern mit Hilfe einer aktiven, piezobasierten Werk-
stlickauflage die in der Werkzeugmaschine entstehenden Schwingungen bei der Bearbeitung
werkstlickseitig ausgeglichen. Speziell fir Parallelkinematiken eignet sich die aktive Dampfungs-
einheit aus [ASTO07]. Auch hier wird mit Hilfe von Piezokristallen eine Schwingungsdampfung
realisiert, die direkt in die Struts einer Parallelkinematik greift und dort entstehenden Schwingun-
gen entgegenwirken kann. [BRECO05] schlagt ein aktives System zur Bekdmpfung selbsterregter



2.2 Schwingungsdédmpfung flir Werkzeugmaschinen 17

Sensor
Hilfsmasse Hilfsmasse Regler
. FDam f = f(X)
DampferLJFl § Feder Feder§ L‘%Dynamlscher Dampfer
Masse Masse [‘
Sensor

Feder§ \4._1 Dampfer Feder§ J- Dampfer
77 7/ 7/

7 Z

IS SSSSSSSSSSSSSS SIS LSS LSS LSS S S S S Ao

5 Grundsystem S x Grundsystem
3 50 3
<« X0 . X0
? Grundsystem mit a .
) ) i = Grundsystem mit
c c
2 R DI 2 aktiver DAmpfung
QS i)
2 =

Frequenz [Hz] Frequenz [Hz]

Abbildung 2.9: Prinzip passiver und aktiver Schwingungsdampfer nach [WECKO06c¢]
Principle of passive and active oscillation dampers

Schwingungen (Rattern) bei der Werkstlickbearbeitung in Werkzeugmaschinen vor, welches mit
Hilfe eines elektrohydraulischen Dampfers arbeitet.

Die in dieser Arbeit favorisierte Variante zur Dynamikerhéhung sind regelungstechnische L6-
sungen. Diese haben den Vorteil, dass meist keine zusatzlichen Komponenten oder konstruktive
Anderungen an der Maschine notwendig sind. Weiter unterteilen lassen sich diese Varianten
in jene, die die bereits beschriebene Kaskadenstruktur erweitern und solche, die diese durch
neuartige Regelstrukturen ersetzen.

Eine gangige Erweiterung des kaskadierten Lageregelkreises zur Schleppfehlerminimierung ist
die Vorsteuerung, wobei unter diesem Begriff heutzutage sowohl die eigentliche Vorsteuerung, als
auch die Aufschaltung verstanden wird [WECKO06b; SIEM13]. Den Unterschied verdeutlicht Abbil-
dung 2.10. Die Ubertragungsfunktion fiir den Fall ohne Erganzung lautet

Xist(s) GR ' GSys

Gonne(8) = = : 2.7
h (S) Xsoll(s) 1 + GR : GSys ( )

Ublicherweise ist es das Ziel einer Regelung, den Ist- an den Sollwert méglichst tiber einen weiten
Frequenzbereich anzugleichen, was formelmafig

G(s) =1 (2.8)
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ergibt. Wahlt man nun als Ubertragungsfunktion flr Gvor gerade den Kehrwert von Goppe
Gvor(8) = Gopne(5), (2.9)

so hebt die Vorsteuerung das Verhalten des Reglers samt Strecke auf und man erhalt eine ideale
Gesamtibertragungsfunktion flr das System mit Vorsteuerung von

Gges(s) = Gvor(s) - Gonne(s) = 1. (2.10)
Im Falle der Aufschaltung I&sst sich durch die Wahl der Ubertragungsfunktion
Gaui(s) = Ggyq(s) (2.11)

ebenfalls das ideale Ubertragungsverhalten realisieren. Beide Varianten sind jedoch in der Praxis
schwierig umzusetzen, weil das invertierte Streckenverhalten zum einen schwer zu identifizieren
und zum anderen oftmals instabil ist [WECKO06b], weshalb haufig nur Anndherungen dessen
realisiert werden. Zu erganzen sei hier, dass durch eine Vorsteuerung zwar das Fiuhrungsverhalten
verbessert werden kann, das insbesondere bei der Werkstlickbearbeitung wichtige Stérverhalten
hingegen unbeeinflusst bleibt.

GR GSys

a) Aufschaltung b) Vorsteuerung

x

Vor-
steuerung

GVor

i

GR GSys

Abbildung 2.10: Regelkreis mit a) Aufschaltung und b) Vorsteuerung
Control loop with a) additional control and b) feed forward control

Weitere MaBBnahmen zur Schwingungsdéampfung, die bereits heute Ublicherweise in numerischen
Steuerungen enthalten sind, sind die Parametrierung von Bandsperren oder Tiefpassfiltern an ver-
schiedenen Stellen im kaskadierten Lageregelkreis. Abbildung 2.11 stellt den Lageregelkreis und
die méglichen Filterpositionen flr eine Steuerung vom Typ Siemens Sinumerik 840D sl [SIEM13]
dar, wobei die Verwendung von Filtern im Lageregelkreis auch bei anderen NC-Steuerungsherstel-
lern wie Heidenhain, Fanuc oder Bosch Rexroth Ublich ist.
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Abbildung 2.11: Filter vor und im kaskadierten Lageregelkreis
Filter before and in the cascaded position control loop

Als Lagesollwertfilter gelten bspw. Ruckfilter [BAHM13]. Der Ruck r in m/s2 ist definiert als die
zeitliche Ableitung der Beschleunigung a in m/s2

r(t) = == (2.12)

Ist beispielsweise bekannt, dass die erste Resonanzfrequenz im Lageregelkreis bei 20 Hz liegt, so
lasst sich eine Bandsperre parametrieren, die den Ruck bei dieser Frequenz reduziert. Dadurch
ergibt sich ein anderes Sollprofil fiir die Positionierung und im Idealfall wird die Eigenschwingung
nicht mehr angeregt. In einfachen Steuerungsvarianten lasst sich gelegentlich statt der Bandsperre
nur ein Tiefpassfilter (bzw. ein gleitendes Mittelwertfilter) parametrieren. Dies bedeutet, dass
samtliche Frequenzen oberhalb der eingestellten Frequenz nicht mehr angeregt werden, was
die Maschinendynamik stark beschrankt. In [DIET07; DIET08] wird eine Variante vorgestellt, bei
der die Positionssollwertvorgabe nach einem sogenannten Siebenphasenprofil mit einer Ruck-
begrenzung in der NC erfolgt (siehe Abbildung A.1 im Anhang). In der Steuerung erstellt ein
abgewandelter Profilgenerator angepasste Sollwerte. Dazu werden Kammfilter eingesetzt, die
an Vielfachen einer bestimmten Grundfrequenz Licken im Spektrum aufweisen und somit eine
Schwingung mitsamt ihrer Harmonischen bedampfen kénnen. Es lasst sich des Weiteren relativ
leicht hin zu einem frequenzvariablen Filter erweitern, welches an die aktuelle Situation angepasste
Sperrfrequenzen aufweist. Die hier vorgestellten Verfahren zur Schwingungsvermeidung durch Ma-
nipulation der FlihrungsgréBen flhren jedoch stets zu langeren Bearbeitungszeiten oder groBeren
Schleppfehlern, da die Maschine weniger dynamisch verfahrt [SCHAO06].

YE schlagt in seiner Dissertation [YE92] ein sog. inverses Kompensationsfilter vor. Es basiert auf
der Idee, dass die Antriebe in der Realitét nie genau den Sollwerten folgen kénnen. In der NC
werden deshalb bei der Sollwertberechnung die Werte vergrdBert vorgegeben, damit zusammen
mit dem ohnehin vorhandenen Schleppfehler eine bessere Positionierung erfolgt. Im Endeffekt
handelt es sich somit um eine Art Vorsteuerung nach [WECKO6b].
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Weiterhin lassen sich nach Abbildung 2.11 Drehzahl- und Stromsollwertfilter parametrieren, die
Resonanziberhdhungen der jeweils Uberlagerten Regelkreise vermeiden sollen. Stromsollwertfil-
ter kbnnen etwa verwendet werden, um Resonanzen in der Mechanik auszugleichen. Dazu bietet
bspw. die Sinumerik 840D CNC-Steuerung [SIEM13] die Méglichkeit, die Drehzahlreglerstrecke
— das Verhaltnis aus Drehmoment- und Drezhabhlistwert (vgl. Gl. 2.5) — zu vermessen. Ist hier
eine dominante Eigenfrequenz, wie in Abbildung 2.6, zu erkennen, so wird eine Bandsperre oder
ein Tiefpassfilter als Stromsollwertfilter auf diese Frequenz eingestellt, wodurch sie im Idealfall
nicht mehr angeregt wird.% In der Praxis fiihrt diese MaBnahme nicht immer zum Erfolg, da die
Verwendung digitaler Filter insbesondere bei tiefen Frequenzen zu Problemen durch einen zu
frihen Phasenabfall fiihren kénnen. Des Weiteren sind Vorschubachsen komplexer aufgebaut
als ein Zweimassenschwinger, weshalb nicht nur eine Resonanzstelle, sondern mehrere exis-
tieren. Darauf eingestellte Bandsperren kdnnen sich jedoch gegenseitig beeinflussen, wodurch
somit oftmals kein ideales Verhalten realisiert werden kann. Vorteilhaft kann es beim Einsatz von
Tiefpassfiltern sein, statt einfacher PT»-Tiefpassfilter sog. Cauer-Filter [HESS93] zu verwenden.
Diese weisen sowohl einen steileren Amplitudenabfall bei der Grenzfrequenz, als auch einen
wesentlich spater einsetzenden Phasenabfall auf. Der Einfluss des Filters auf tiefere Frequen-
zen wird somit verringert, wodurch der Einsatz zur Schwingungsreduktion auch in ansonsten
kritischeren Situationen mdglich wird. Durch die damit erreichte Verbesserung der Dynamik im
Drehzahlregelkreis ist auch ein héherer K,-Faktor im Lageregelkreis méglich [SCHA04], wodurch
die Maschine insgesamt schneller und genauer wird.

HAMM beschreibt in [HAMMO6], dass sich grundsatzlich auch mit Hilfe der Drehzahlsollwertfilter
niederfrequente Strukturschwingungen dampfen lassen. Dazu werden die Nullstellen der Band-
sperren so gewahlt, dass diese mdglichst gut die vorhandenen Polstellen des Regelkreises ohne
Filter treffen und somit minimieren. Das Hinzufligen gut gedampfter Pole sorgt schlieBlich fir ein
fur die Regelung leichter beherrschbares Systemverhalten.

Ein prinzipieller Nachteil bei Sollwertfiltern ist die fehlende MessgréBenrickfiihrung. Mangels
Ruckkopplung kénnen extern angeregte Schwingungen nicht reduziert werden. Somit sind Soll-
wertfilter lediglich zur Verbesserung des Flhrungsverhaltens von Regelkreisen geeignet, das
Stérverhalten bleibt jedoch unverandert [WECKO6b]. Istwerffilter hingegen liegen im Rickflhrungs-
zweig der Messgréf3e und beeinflussen damit in jedem Fall das reale Verhalten des zu regelnden
Systems.

Drehzahl- und Stromistwertfilter werden in der Regel dazu verwendet, die Signalqualitat aus
dem Drehgeber oder der Strommessung zu verbessern [HILL99]. Haufig wird ein Tiefpassfilter
eingesetzt, um héherfrequentes (Quantisierungs-)Rauschen zu reduzieren und damit die Regelung
insgesamt zu beruhigen. Auch Bandsperren sind mdglich, um gezielt einzelne stérende Frequenzen

5Dies entspricht dem Vorgehen von Algorithmen zur (teil-)automatisierten Reglerinbetriebnahme [MOSEO02)].
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aus dem Signal zu entfernen. Eine Anwendung dazu ware etwa das Reduzieren des Einflusses
der 50-Hz-Netzfrequenz aus der Messung. Nachteilig ist auch hier, dass es durch die Filter zu
einer signifikanten Phasenverschiebung im Regelkreis kommen kann.

Die Istgeschwindigkeit wird in Werkzeugmaschinen haufig durch die Ableitung des Positionssignals
gewonnen. Das Ableiten verrauschter, zeitdiskreter Signale fihrt jedoch i.d. R. zu gréBeren Arte-
fakten, die eine Nachbearbeitung erforderlich machen [OPPEO4]. In [HILLO4] wird ein Verfahren
vorgestellt, welches durch die Integration des Beschleunigungssignals eines Ferraris-Sensors
zu besseren Geschwindigkeitsistwerten fihrt, da das Integrieren verrauschter Signale Ublicher-
weise weniger kritisch ist als das Ableiten. Die Signal- und damit auch die Regelgite kénnen
somit verbessert werden. Alternativ kann die Verwendung eines Geschwindigkeitsbeobachters
mit Beschleunigungsrickfiihrung helfen, die Signalqualitat mit geringer Zeitverzégerung zu ver-
bessern [BAHR05; ROCH92; ELLIO1]. Nachteilig bei der Verwendung eines Beobachters ist,
dass stets ein Antriebsmodell erstellt werden muss, welches fiir die Berechnung der Beobachter-
Ubertragungsfunktion benétigt wird. Des Weiteren missten die Modelle aufgrund sich &ndernder
Strukturdynamik (bspw. durch sich positionsabhangig andernde Steifigkeiten, s.0.) in der Bearbei-
tung haufig aktualisiert werden (siehe auch Abschnitt 4.1.3).

In [SCHE10] wird ebenfalls (wie in [HILLO4]) die Beschleunigung gemessen und nach einer Um-
rechnung mit dem Geschwindigkeitssollwert verrechnet. Das besondere an dieser Variante ist
jedoch, dass das Signal als zusétzliche Rickflihrung in den Geschwindigkeitsregelkreis eingebaut
wird. Die Beschleunigung wird nicht integriert, sondern durch ein PT-System gegléattet und mit
einem Proportionalelement zur Phasenanhebung (und zur formalen Anpassung der Einheiten
von Beschleunigung auf Geschwindigkeit) skaliert. Mittels der Phasenanhebung wird die Re-
gelung in die Lage versetzt, bestimmte Schwingungen aus dem Regelkreis eigenstandig auf
0dB zu bedampfen, wodurch ein Uberschwingen vermieden wird. Durch diesen Aufbau soll es
schlieBlich mdglich sein, den K,-Faktor signifikant anzuheben, ohne die Stabilitdt des Systems zu
geféhrden.

Die Firma Siemens bietet das Verfahren Advanced Position Control (APC) [SIEMO03] als Option
flr seine Steuerung an. Hier wird der Vorschubmotor als Stellglied fiir eine aktive Dampfung einge-
setzt. Im Normalfall wird im Geschwindigkeitsregelkreis lediglich die motorseitige Geschwindigkeit
zurlickgefihrt, wahrend im Falle von APC zusétzlich die Lastgeschwindigkeit — abgeleitet aus
der Positionsmessung eines direkten Messsystems, welches flr dieses Verfahren zwingend ist —
Uber ein auf die Resonanzfrequenz eingestelltes Bandpassfilter zum Geschwindigkeitsregelkreis
zurtickgeflhrt wird (vgl. Abbildung 2.12). Bei mehreren Resonanzen lasst sich das System leicht
erweitern, indem fiir jede zu dampfende Schwingung eine eigene Riickflihrung samt angepasstem
Bandpassfilter hinzugefiigt wird. Durch die Verstarkungsfaktoren (K; und Ks in Abbildung 2.12)
ist eine Gewichtung der Frequenzen erreichbar. Optional besteht die Mdglichkeit, statt der Ablei-
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tung der Position ein Beschleunigungssignal zu integrieren oder statt der Bandpassfilter in der
Ruickfiihrung andere Ubertragungsfunktionen (bspw. ein PTo-Element, [SIEMO03]) einzusetzen.
Der erweiterte Drehzahlregelkreis ist somit durch das zusatzliche Messsignal in der Lage, eventu-
ell auftretende Schwingungen in der Mechanik zwischen Motor und Kugelgewindemutter in der
Regelung zu bericksichtigen. Dies fihrt letztlich zu einer Schwingungsreduktion und einer damit
einhergehenden Méglichkeit der Steigerung des K,-Faktors [SCHA06]. Die Betrachtung der APC-
Struktur l&sst nach [ZIRNO7] auch die Bezeichnung Zustandsregler zu [LUNZ12a], da durch das
Hinzufiigen von Ubertragungselementen in zusatzlichen Riickfiihrungen neue ZustandsgréBen
(hier die Lastgeschwindigkeit und indirekt der Verdrehwinkel zwischen Motor und Last) in die

VMotor Viast
- —_

Drehzahl- Drehzahl- Mechanik
Regler Regelstrecke

Regelung mit aufgenommen werden.

 —eeeg)

Verstarkung 1 Bandpass 1

<]

Verstarkung 2 Bandpass 2

Abbildung 2.12: Zusatzliche Riuckfuhrungen im Geschwindigkeitsregelkreis bei Siemens APC nach
[SCHA08]

Additional feedback paths in the velocity control loop for Siemens APC

Des Weiteren bieten manche Steuerungen die Méglichkeit, bei einem zusétzlich zum Motorgeber
vorhandenen linearen Positionsmesssystem beide MessgréBen in der Regelung zu berlcksich-
tigen. Bei der Siemens-Steuerung 840D bspw. l&sst sich vorgeben, in welchem Verhaltnis die
gemessenen Drehzahlen — also Motordrehzahl sowie die Ableitung der Position aus dem direk-
ten Messsystem verrechnet mit der Getriebelbersetzung — in die Drehzahlregelung eingehen
[SIEM13]. Der Drehzahlregler kann somit, in gewissem Umfang, mdgliche Schwingungsformen
der auf den Motor folgenden Mechanik ber(icksichtigen.

Ein Verfahren, welches ahnlich dem beschriebenen APC funktioniert, wird in [DIET08; DIET09] vor-
gestellt. Durch das Hinzufligen einer weiteren Rickflihrung im Geschwindigkeitsregelkreis in Form
eines Dampfungsnetzwerks kénnen Resonanzen im Regelkreis reduziert und in der Folge der
K,-Faktor erhéht werden. Das Dampfungsnetzwerk besteht im Wesentlichen aus der Kombination
einer Phasenanpassung — wahlweise durch ein Allpassfilter, ein minimalphasiges Filter oder eine
Totzeit — sowie eines Bandpassfilters, welches die Wirkung auf den schwingungstechnisch relevan-
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ten Frequenzbereich begrenzt. Wichtig ist auch hier, dass die Schwingung sensorisch gemessen
werden kann, weshalb DIETMAIR eine Lasermessung oder alternativ ein Beschleunigungssignal
verwendet. Dies bedeutet jedoch, dass zusatzliche Sensorhardware nétig ist, damit das Verfahren
wie gewunscht funktionieren kann.

Eine Kombination dieser regelungstechnischen Erweiterung (in abgewandelter Form) sowie einer
zusatzlichen Feder im Antriebsstrang, die den Maschinenschlitten gegen das Maschinenbett
nachgiebig abstitzt, wird im Patent [PRIT09] vorgestellt. Durch die Feder steigt die Dampfung im
Antrieb, wodurch die Schwingungsneigung bereits reduziert wird (jedoch mit erhéhtem Kraftauf-
wand bei Verfahrbewegungen). Zusammen mit der lastseitigen Geschwindigkeitsriickfiihrung im
Regelkreis verbindet das Verfahren somit den Einsatz zuséatzlicher Hardware mit Regelungserwei-
terungen und soll firr eine sehr gute Schwingungsdampfung — vorzugsweise bei Vorschubachsen
mit Kugelgewindetrieb — sorgen.

Am Werkzeugmaschinenlabor (WZL) der RWTH Aachen wurde in Zusammenarbeit mit der Firma
Dérries Scharmann Technologie ein Verfahren entwickelt, welches Uber eine steuerungsexterne
Hardware die Lageistwerte einer Maschine manipulieren kann [HENN10]. Durch die Verwendung
einer Bandsperre in der Positionsrickfiihrung des Lageregelkreises lassen sich nach FRIEDRICH
die K,-Faktoren der Maschine erhdhen, wahrend gleichzeitig die entstehende Uberhéhung ge-
dampft wird [FRIE15]. Der Vorteil an dieser Variante liegt darin, prinzipiell sdmtliche numerischen
Steuerungen um eine Schwingungsdampfung erweitern zu kénnen, ohne auf den Maschinen-
oder Steuerungshersteller angewiesen zu sein. Nachteilig an der bisherigen Implementierung
ist jedoch, dass die eigentliche Uberhéhung zwar reduziert wird, es jedoch eine neue, kleine
Uberhdhung vor der Resonanzfrequenz entsteht. In Abschnitt 5.2 wird das Verfahren genauer
untersucht.

Die Verwendung eines Zustandsschétzers, welcher die Werkzeugmittenposition (engl. tool center
point, TCP) schatzt, erweitert die zur Verfigung stehenden Regelgré3en, ohne einen eigenen
Sensor zu bendtigen. Da normalerweise auf die Position des Messsystems geregelt wird, in
der Praxis jedoch die Position des TCP fir die Bearbeitung relevant ist, kbnnen die Fehler, die
von der Mechanik zwischen Positionserfassung und TCP her rihren nicht beriicksichtigt werden.
[ZATAO05Db] stellt eine solche Variante vor, bei der durch das Schatzen der TCP-Position mit Hilfe
eines Beobachters das Bearbeitungsergebnis verbessert werden kann. Wichtig ist hier, dass das
Modell, auf welchem der Beobachter basiert, méglichst robust ist gegeniiber Anderungen, etwa
bei unterschiedlichen Eingriffssituationen, Werkzeugen, Materialien etc.

Als Erweiterung fir seine numerische Steuerung bietet Siemens mit dem Engineered Motion
Control (EMC) eine Art modellbasierte Vorsteuerung an [HAMM13]. Das mechanische Ubertra-
gungsverhalten wird durch einen Zweimassenschwinger angenahert, wodurch die Sollwerte fur
die unterlagerten Regelkreise damit bereits nahe an der Realitat liegen. Die Regelung gleicht
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Abbildung 2.13: Siemens Engineered Motion Control (EMC) [HAMM13]
Siemens Engineered Motion Control (EMC)

hierbei lediglich die verbleibende Abweichung zwischen Modell und Wirklichkeit aus (vgl. Abbil-
dung 2.13), wodurch die Vorschubachse insgesamt genauer und schwingungsarmer verfahren
kann.

Auch bei der Firma Heidenhain gibt es eine Reihe von Regelungserweiterungen, die zusam-
mengefasst unter dem Namen Dynamic Precision fir ein besseres Bearbeitungsergebnis sorgen
sollen. Das Position Adaptive Control (PAC) passt bspw. in Abhangigkeit der aktuellen Achspo-
sition die Reglerparameter an (vgl. Abbildung 2.7). LAC und MAC berlcksichtigen schlieBlich
die Last- (engl. load) und Bewegungsabhangigkeit (engl. motion) der Vorschubachse [BRUC14;
HEID14].

Ein weiteres Feld der mdglichen Regelungsstrukturen sind die Zustandsregler, die eine Regelung
in einer anderen Art der Systembeschreibung durchfiihren — dem Zustandsraum. Beliebige lineare
Systeme lassen sich als Zustandsraummodell nach Abbildung 2.14 darstellen. Die Systemglei-
chungen fir den ungeregelten Fall (K, = 0) lauten

i(t) = A - 2(t) + B - u(t) (2.13)
y(t) =C-z(t) + D - u(t).

Zustandsregler arbeiten Ublicherweise mit einer Zustandsrickfiihrung Gber der Ruckfiihrmatrix
K., statt, wie bei Standard-Regelkreisen, mit der Regeldifferenz aus Soll- und Istwert (siehe Abbil-
dung 2.7). Fir weitere Erklarungen zur Zustandsraumdarstellung und -regelung sei auf die Literatur
verwiesen, u.a. [LUNZ12a; LUNZ12b; FOLL08; LUTZ12; ISER10].

Auch fir Werkzeugmaschinen gibt es bereits einige Ansétze, die etablierte Kaskadenstruktur
um eine Zustandsregelung zu ergénzen oder vollstandig durch eine solche zu ersetzen. Eine
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Abbildung 2.14: Zustandsraummodell mit Zustandsregler
State space modell with state controller

gute Ubersicht dazu liefern die Habilitation [ZIRN07] und die Dissertation [JAEG10] sowie die
Veréffentlichung [ZATAO5a]. Zur Kategorie der Zustandsregler gehért auch die Polvorgabe, bei
der durch geschickte Wahl der Null- und Polstellen des Reglers das Systemverhalten in eine
gewiinschte Form gebracht werden kann (siehe auch [FOLL08]). Die Anwendung in einer Werk-
zeugmaschinenregelung wird u. a. in [HAGL92] beschrieben. In [ERKO13] wird ebenfalls eine
Regelungsstruktur vorgestellt, die maf3geblich auf einer Polvorgabe aufbaut und diese um ein
inverses Steckenmodell @51 ergénzt (siehe Abbildung 2.15). Zur Resonanzunterdriickung werden
ein oder mehrere Kerb-Filter (engl. notch filter) eingesetzt. Die dadurch abfallende Phase wird
schlieBlich durch ein Lead-Filter mit positiver Phase kompensiert. Als Vorteil zur Kaskadenregelung
wird eine héhere Stdrsteifigkeit gegentber Prozesskraften angeflihrt, was insbesondere beim
Frasen zu besseren Bearbeitungsqualitaten flihren soll.

Model Inverse
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Abbildung 2.15: Regelungsstruktur nach [ERKO13]
Control loop structure as in [ERKO13]

Wie bereits geschildert, kann sich das Ubertragungsverhalten der Vorschubmechanik durch ver-
schiedene Einflussfaktoren andern (z. B. Achsposition, Masse, Werkzeug, Werkstiick). Um eine
fur alle Situationen passende Regelung zu erhalten, werden die Reglerparameter Ublicherweise
fiir die schlechteste Situation ausgelegt, folglich bei gréBtméglichem Uberschwingen, héchster
bzw. geringster Masse usw. So ist sichergestellt, dass im normalen Betrieb kein Uberschwingen
im Positioniervorgang auftritt. Dadurch geht allerdings ein GrofBteil an mdéglicher Regeldynamik
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verloren, da das System in vielen Situationen abseits des kritischen Punktes wesentlich straffer ein-
gestellt sein kénnte. Einen Ansatz, dieses Problem zu umgehen bieten adaptive Regler, die situativ
unterschiedliche Ubertragungsfunktionen ausfiihren. Das Stichwort hierfiir lautet adaptive oder
predictive control und wird in zahlreichen Verdffentlichungen (etwa [AST07; CLAR87; HAYKO1]) in
unterschiedlichen Auspragungen behandelt. Einen Uberblick liefern [CLAR87] im Allgemeinen und
[DIEUO08] im Speziellen als Anwendung zur Achspositionierung.

Nachdem verschiedene Varianten zur DAmpfung von Schwingungen fir Werkzeugmaschinen
vorgestellt wurden, werden im Folgenden existierende Lésungen zur DAmpfung konventioneller, hy-
brider und rein elektrischer Fahrzeuge als weiteres, in dieser Arbeit behandeltes mechatronisches
System, prasentiert.

2.3 Schwingungsdampfung fiir (Elektro-)Fahrzeuge

Oscillation Damping for (Electric) Vehicles

Schwingungen in Fahrzeugen haben einen erheblichen Einfluss auf die Kundenzufriedenheit.
Im Wesentlichen lassen sich drei Aspekte unterscheiden. Zum einen flihren Schwingungen zu
einer stérkeren Materialbelastung und somit zu einem negativen Einfluss auf die Lebensdau-
er der Komponenten (Stichwort Wéhlerkurve, [LASC88; DIN50100]). Zusatzlich beeintréachtigen
Sie den Fahrkomfort und die Sicherheit des Fahrers und der Insassen. Nicht zuletzt kann der
durch die Schwingungen erzeugte Kdrperschall auch abstrahlen und sich somit als ungewolltes
Gerausch ausbreiten, was wiederum fir die Fahrzeuginsassen aber auch die Umwelt stérend
ist [WALLO4]. Insbesondere im Antriebsstrang des Fahrzeugs sorgen Schwingungen fir eine
grof3e Beeintrachtigung der Lebensdauer der Komponenten, da hier hohe Amplituden im Bereich
der Resonanzfrequenzen des mechatronischen Systems auftreten kénnen [BRAE13]. Typisch
fir Schwingungen im Antriebsstrang sind Lastwechselschwingungen. Sie entstehen u. a. durch
starkes Beschleunigen (Tip-In) und Gaswegnehmen (Tip-Out) seitens des Fahrers [RUSCO07].
Ublicherweise sind sie niederfrequent bis ca. 10 Hz und liegen damit in einer ahnlichen GréBenord-
nung wie die erste Eigenfrequenz des Lageregelkreises von Werkzeugmaschinen. Des Weiteren
kdnnen drehzahlabhangige Schwingungen bei unterschiedlichen Motorordnungen entstehen, die
bei deutlich hdheren Frequenzen liegen [GENU10]. Dazu gehdrt die Getriebezahneingriffsfrequenz
fz, die sich aus dem Produkt der Z&dhnezahl der ersten Getriebestufe z; (bei Stirnrddern) und der
Motordrehzahl n,,.; berechnet

fz:nmot'zl- (214)

Grundsatzlich Iasst sich der Antriebsstrang eines konventionellen Fahrzeugs durch den Aus-
tausch des Verbrennungsmotors gegen einen Elektromotor elektrifizieren. Prozessbedingt kann
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ein Verbrennungsmotor erst oberhalb seiner Leerlaufdrehzahl ein Drehmoment aufbringen (vgl.
Abbildung 2.16). Aus diesem Grund ist im Stillstand eine Kupplung notwendig, um den Motor vom
restlichen Antriebsstrang zu trennen und ein Anfahren zu ermdglichen. Die reibschlissige Verbin-
dung der Kupplungsflachen hat eine schwingungsdampfende Wirkung auf den Antriebsstrang. Im
Gegensatz dazu sind elektrische Maschinen in der Lage, ihr maximales Drehmoment aus dem
Stillstand heraus zu stellen, weshalb sie starr und ohne Kupplung an den Antriebsstrang gekoppelt
werden kénnen [SYEDOQ9]. Des Weiteren entfallt bei Fahrzeugen mit Elektromotor das in konven-
tionellen Antrieben Ubliche Zweimassenschwungrad [BOSCO07], welches die aufgrund der explosi-
onsartigen Verbrennungen entstehenden Drehschwingungen dampft.
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Abbildung 2.16: Vergleich der Kennlinien von Otto- und Elektromotor nach [ECKS10; PISC11]
Comparison of the characteristics of a combustion and an electric engine

Abbildung 2.17 zeigt die gangige Antriebsstruktur eines Elektrofahrzeugs mit Zentralantrieb. Der
Elektromotor erzeugt ein Drehmoment, welches in einem Getriebe mit einer Ubersetzung i > 1
(vgl. Gl. 2.15) vergrdBert wird. Die Getriebeabtriebsdrehzahl naptien iSt sOmit geringer als die
Antriebsdrehzahl nntrien-

. Tl Antrieb MAbtrieb
1 = =
T Abtrieb M Antrieb

(2.15)

Ein ans Getriebe angeschlossenes Differential verteilt das Drehmoment tber zwei Seitenwellen
auf die Antriebsrader. Das Gesamtsystem aus Motor, Getriebe, Differential, Seitenwellen und
Réadern ist ein schwingungsfahiges System mit (mind.) einer bestimmten Eigenfrequenz, die sich
in Form einer Drehschwingung zwischen Motor und Radern ausbreitet. Obwohl der Rest des
Fahrzeugs Uber verschiedene Punkte mit dem Antriebsstrang verbunden ist (Fahrwerk an den
Radnaben, Motoraufhdngung etc.), kann nach [MENNO1] der Einfluss des Fahrzeugaufbaus auf
die Drehschwingungen des Antriebsstrangs vernachlassigt werden.
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Abbildung 2.17: Elektrischer Antriebsstrang nach [MENNO1]

Electric drive train

Im Vergleich zum Lageregelkreis bei Werkzeugmaschinen (vgl. Abbildung 2.3), besitzen Elektro-
fahrzeuge lediglich einen Strom- bzw. Momentenregelkreis® (siehe Abbildung 2.18). Die iberla-
gerten Kaskaden Geschwindigkeits- und Lageregelkreis Glbernimmt im Auto der Fahrer [FISC12].
Viele Fahrzeuge besitzen zwar mittlerweile einen Tempomaten, um eine konstante Geschwin-
digkeitsvorgabe zu halten. Dies entspricht laut [GOTT03] jedoch noch nicht einem dynamischen
Geschwindigkeitsregler im eigentlichen Sinne, da der Fahrer die Geschwindigkeit in Abh&ngigkeit
der Verkehrssituation manuell anpassen muss.

Momenten-

regler J:-_| \"

Abbildung 2.18: Regelkreis im Elektrofahrzeug
Control loop in an electric vehicle

Schwingungsdampfung in Fahrzeugen lasst sich analog zur Schwingungsdampfung fiir Werkzeug-
maschinen in verschiedene Klassen (vgl. Abbildung 2.8) mit &hnlichen Vor- und Nachteilen der
einzelnen L&sungen einteilen. Da das Feld der Schwingungsdampfung fiir Elektrofahrzeuge noch
relativ jung ist, werden auch Varianten flr Fahrzeuge mit konventionellem und hybridem Antriebs-

$Das Drehmoment und der Motorstrom sind vereinfacht Uber die Motorkonstante kot bis zum Feldschwachbereich
(in Abbildung 2.16 links bis 3000 Y/min) proportional zueinander.
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strang vorgestellt. Konstruktive Anderungen sind stets méglich, etwa um die jeweils stérenden
Eigenfrequenzen in andere Frequenzbereiche zu verschieben. Jedoch ist es bei Fahrzeugen noch
wichtiger als bei Werkzeugmaschinen, Gewicht und Kosten zu sparen. Die Erhdhung der Fahr-
zeugmasse wirde zu einem héheren Energiebedarf filhren und somit neben den 6konomischen
Aspekten auch 6kologisch nachteilig sein [ECKS11]. Dadurch entfallen bspw. MaBnahmen, die
durch zuséatzliche Verstrebungen die Steifigkeit im Antriebsstrang erhéhen. Ebenfalls lie3en sich
die Drehschwingungen durch die Verwendung stabilerer — und dadurch schwererer oder teurerer —
Seitenwellen vermindern. Zur Reduktion der Getriebegerdusche aufgrund der drehzahlabhéngigen
Zahneingriffsfrequenz bieten sich jedoch konstruktive MaBnahmen durch Optimierung der makro-
und mikroskopischen Getriebegeometrie an [HESS07; KART03; ROOS94]. Fertigungstechnisch
lasst sich durch die Erhéhung der Oberflachengiite das Gerauschverhalten verbessern [CARL14;
SALJ8T].

Auch fir Fahrzeuge lassen sich passive, teilaktive oder aktive Schwingungsdampfer bzw. -tilger
verwenden [GEHB13]. Passive Systeme sind jedoch stets nur flir einen Betriebspunkt ausgelegt
[DRES12]. Ein Beispiel dafur sind elastische Kupplungen. Alternativ dazu wird in [FISC12] ein
System vorgestellt, welches die Systemdampfung durch das Hinzufligen einer Art dynamischen
Bremse erhéht (ahnlich der Variante nach [FREY13] fir Werkzeugmaschinen). Ein Feder-Dampfer-
System sorgt dafir, dass zwei Reibscheiben aufeinander gepresst werden, sodass entstehende
Schwingungen quasi abgebremst werden. Nachteilig ist natlrlich der erhéhte Energiebedarf wah-
rend der Fahrt, wenn die Reibscheiben kontinuierlich aneinander reiben.

Eine sog. Schlupfkupplung kann so eingestellt werden, dass sie im Normalbetrieb die Drehmomen-
te sicher Ubertragt, es jedoch bei fir die Mechanik zu hohen Momentenspitzen zu einem Durchrut-
schen in der Kupplung kommt [STEI03]. Das Rad bekommt somit keine zu hohen schlagartigen
Momente, die den Antriebsstrang schwingungstechnisch anregen wiirden. SCHWENGER stellt in
[SCHWO05] einen Ansatz vor, bei dem eine Reibkupplung mit Hilfe einer modellbasierten Regelung
der Kupplungskraft hilft, das Anfahrruckeln eines konventionellen Fahrzeugs mit Verbrennungsmo-
tor zu reduzieren. Durch das Stellen einer dynamischen Normalkraft auf die Kupplungsscheiben
entsteht ein bestimmter Kupplungsschlupf, der wie ein Tiefpassfilter fiir Schwingungen wirkt und
somit den Antriebsstrang beruhigt. Vorteilhaft an dieser Variante ist, dass es als Erweiterung eines
bereits bestehenden automatischen Kupplungssystems einsatzféahig ist und somit kaum héhere
Produktionskosten entstehen.

Des Weiteren gibt es adaptive Tilger, deren Drehsteifigkeit sich tiber eine Feder an den jeweiligen
Betriebspunkt anpassen lasst [GEHB13]. Nachteilig bei diesen Systemen ist, dass sie zu héhe-
ren Herstellungskosten sowie einer héheren Fahrzeugmasse fihren. AuBerdem benétigen sie
zusatzlichen Bauraum, der im Fahrzeug stets knapp bemessen ist.
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Die einfachste regelungstechnische Lésung zur Schwingungsreduktion ist die der Sollwertanpas-
sung. Das Pendant zum Ruckfilter bei Werkzeugmaschinen ist bei Fahrzeugen die Filterung des
Momentenverlaufs mit einem Tiefpassfilter. Dadurch werden starke Momentenspriinge motorsei-
tig vermieden, was die Schwingungsanregung vermindert. Nachteilig ist jedoch das verzégerte
Ansprechverhalten des Fahrzeugs [HAGEO1]. Das Fahrzeug wird trager und der Fahrer kann
die theoretisch vorhandene Motorleistung zur Beschleunigung nicht abrufen. Nach [FAN93] lasst
sich auch im Fahrzeug die Drehschwingung durch ein um 180° phasenverschobenes Antriebs-
moment ausldéschen. Das Wunschantriebsmoment des Fahrers wird dazu in zwei gleichgro3e
Momentenanstiege aufgeteilt, die — bezogen auf die Drehschwingungsfrequenz — um 180° ge-
geneinander phasenverschoben sind. Die Schwingungsanregung der zweiten Momentenstufe
ist somit genau gegenphasig zur Schwingungsanregung der ersten Stufe; beide Schwingungen
heben sich auf. Auch dieses Verfahren fihrt jedoch zu einem reduzierten dynamischen Verhalten
des Fahrzeugs.

Eine weitere Manipulation des Beschleunigungsvorgangs zur Reduktion der Lastwechselschwin-
gung bei nur leicht reduzierter Fahrdynamik wird in [FISC12] vorgestellt. Abbildung 2.19 bildet
entsprechend verschiedene Varianten der Sollwertaufteilung und des daraus resultierenden
Drehzahlverlaufs ab. Das oberste Diagramm stellt den Normalfall dar. Der Fahrer beschleunigt
sprungartig, was zu einer ausgepragten (niederfrequenten) Schwingung in der Drehzahl fihrt.
Wird der Momentensprung auf 3 s ausgeweitet (zweites Diagramm von oben), entstehen keine
Schwingungen, allerdings wird die gewlinschte Fahrgeschwindigkeit erst spat erreicht. Im dritten
Diagramm von oben wird der Drehzahlsprung auf zwei kleinere Spriinge aufgeteilt, die Zieldrehzahl
wird schneller erreicht, allerdings tberlagert mit einer leichten Schwingung. Bei der letzten Variante
beschleunigt das Fahrzeug zunéachst so schnell, wie bei der ersten Variante, jedoch auch hier mit
einem unerwiinschten Uberschwingen, welches durch ein zwischenzeitliches Zuriicknehmen des
Drehmoments abgebaut wird.

SYED ET AL. stellen in [SYEDOQ9] ein Konzept fur die Schwingungsdéampfung eines hybridelektri-
schen Fahrzeugs mit Hilfe zweier MaBnahmen vor. Zunachst werden Schwingungen des Verbren-
nungsmotors mit Hilfe einer Sollwertanpassung des Fahrerwunschmoments durch ein Kerbfilter
reduziert, welches auf die Resonanzfrequenz des Antriebsstrangs justiert ist. Hinzu kommt ei-
ne Vorsteuerung, die aus dem Tragheitsmoment des Elektromotors und seiner gemessenen
Drehbeschleunigung ein Beschleunigungskompensationsmoment bestimmt, welches das Fahrer-
wunschmoment reduziert und somit einen Startwert fiir die Drehmomentregelung erzeugt. Eine
Logik sorgt daflir, dass beide Dampfungsalgorithmen nur in bestimmten Betriebspunkten aktiv sind,
da es ansonsten insbesondere bei niedrigen Drehzahlen und Drehmomenten durch verrauschte
Sensorsignale zu negativen Einfliissen auf das dynamische Verhalten des Fahrzeugs kommen
kann.
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Abbildung 2.19: Gezielte Veranderung des Antriebsmoments zur Schwingungsreduktion nach

[FISC12]
Selective change of the driving torque for the oscillation damping

Auch bei Fahrzeugen mit Dieselmotor kénnen Lastwechselschwingungen entstehen. In [QUERO08]
wird eine regelungstechnische Reduktion mit Hilfe einer Sollwertformung gekoppelt mit einer
Stérregelung vorgestellt. Die gemessene Motordrehzahl n,,o; wird abgeleitet und mit der auf den
Motor reduzierten Gesamttragheit J..q nach

2T .

MM = Jred . (60 : nmot) ,  NMmot IN U/min (2.16)
verrechnet. Dieses Drehmoment wird schlieBlich vom Fahrersollmoment abgezogen, wodurch der
Momentenregelkreis geschlossen und Drehzahlschwankungen in der Regelung bericksichtigt
werden. Problematisch ist jedoch die Bestimmung der Tragheit J,.q, die von QUERNHEIM mittels
eines Kalman-Filters [KALM60] geschatzt wird.

Im Fahrzeug gelten fur Sollwerffilter die gleichen Einschrankungen wie im industriellen Umfeld
bei Werkzeugmaschinen (siehe oben). Mangels einer MessgréBenrickfihrung kénnen extern
angeregte Schwingungen nicht berlicksichtigt werden, sondern lediglich Schwingungen aus der
Sollwertvorgabe reduziert werden [GOTTO03].

Zur Drehschwingungskompensation bei Fahrzeugen mit Verbrennungsmotor ist eine Herausfor-
derung die unvermeidliche Verzégerung zwischen dem vorgegebenen Wunschmoment und dem
tatsachlich gestellten Istmoment des Motors [BERRO08]. Es handelt sich aus regelungstechnischer
Sicht demnach um ein totzeitbehaftetes System, zu dessen Regelung sich ein sog. Smith-Préadiktor
anbietet [SMIT59; ASTR94; MATA99]. Der Smith-Pradiktor teilt die Regelstrecke in einen totzeit-
behafteten und totzeitfreien Teil auf (vgl. Abbildung 2.20). AnschlieBend wird — basierend auf
dem totzeitfreien Teilmodell der Regelstrecke — das zuklnftige Verhalten des Systems pradiziert
und flr die Regelung verwendet. Hierzu wird ein méglichst prazises Modell der Strecke benétigt,
um das Verhalten in ausreichender Genauigkeit vorherzusagen. Die tatsdchlich gemessenen
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GréBen dienen im Anschluss lediglich der Korrektur eventueller Modellfehler. [BERRO8] nutzt fir
die Anwendung im Fahrzeug die préadizierte Motordrehzahl und bestimmt hieraus ein Kompensati-
onsmoment zur Schwingungsreduktion. Erganzend zum Smith-Pradiktor verwendet KIENCKE eine
Beobachterstruktur zur Verbesserung der Drehzahlschétzung [KIENOQS5].

totzeitbehafteter

Prozess z
X\
—

totzeitfreies
Modell

Totzeitmodell

I_Smith-Préidiktor

Abbildung 2.20: Smith-Pradiktor nach [SMIT59; ASTR94]
Smith predictor

In [ZEMK12] wird die Regelung eines konventionellen Fahrzeugs mittels einer modellbasierten
pradiktiven Vorsteuerung in Kombination mit einem H.,-Regler [GEER99; BASA08; SIMOO06] vor-
gestellt. Auch hier sorgt ein Smith-Pradiktor daflr, dass Totzeiten in der Regelstrecke kompensiert
werden. Das System kann dadurch schneller reagieren und mdgliche Schwingungen bereits vor
der Entstehung erkennen und reduzieren. Uber die Lebensdauer der Komponenten und abhangig
vom Fahrzeugzustand kann eine Drift zwischen dem Modell und dem realen Fahrzeugverhalten
entstehen, wodurch die Schwingungsdampfung nicht mehr ausreichend funktioniert. Zu diesem
Zweck wird die pradiktive Regelung um einen H..-Regler erweitert, der in der Signalrlckfih-
rung aufgrund von Modellfehlern auftretende Schwingungen erkennt und seinerseits dampfen
kann.

WEBERSINKE implementiert in ihrer Dissertation [WEBEOQ8] zwei Reglertypen zur Reduktion von
Schwingungen bei Nutzfahrzeugen mit konventionellem Antrieb. Zum einen wird ein modellbasier-
ter Pradiktivregler eingesetzt, welcher, wie in den Beispielen zuvor, auf ein méglichst gutes Modell
der Strecke zuriickgreift, um Schatzungen zuklnftiger Messwerte zu erhalten. Als Alternative
stellt sie einen linear-quadratischen Regler (vgl. Abschnitt 5.3) vor. Da es sich hierbei um einen
Zustandsregler handelt und nicht alle Zustandsgréen messbar sind, wird ein Kalman-Filter zur
Zustandsschéatzung verwendet. Damit gelingt es, Lastwechselschwingungen zu reduzieren, die
aufgrund von sprungartigen Wechseln der Gaspedalstellung, als auch durch Schaltvorgéange im
Getriebe entstehen. Ahnlich gute Ergebnisse werden auch in [FRED02] mit der Kombination aus
Optimalregler und Nutzfahrzeug mit konventionellem Antrieb erzielt. Als Manko wird lediglich die
relativ groBe Varianz in der Fahrzeugmasse inkl. Zuladung angesehen, die bei den untersuch-
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ten Nutzfahrzeugen zwischen 7 und 40t liegt. Der Regler sollte robust genug sein, um diese
Unterschiede auszugleichen, was nicht ohne Weiteres gegeben ist.

Bei leistungsverzweigten Hybridfahrzeugen ist es wiinschenswert, dass der Wechsel zwischen
dem rein elektrischen Betrieb und dem Hinzuschalten des Verbrennungsmotors méglichst ruckelfrei
und schnell vonstatten geht. [BECKO05] stellt dafiir eine modellpradiktive Regelstrategie vor, die auf-
bauend auf einem Modell mit der Modellierungssoftware Dymola [DASS15] gute Regelergebnisse
erzielt.

Fir Fahrzeuge mit parallelem Hybridantrieb hat sich die Firma SCHAEFFLER ein Verfahren zur
Schwingungsdampfung patentieren lassen [WERN13]. Der Elektromotor reduziert als aktiver
Dampfer die vom Verbrennungsmotor ausgehenden Schwingungen. Die Primarmasse des bei
Fahrzeugen mit Verbrennungsmotor Ublichen Zweimassenschwungrads [ECKS10] wird fest mit
der Kurbelwelle verbunden. Die Sekundarmasse wird hingegen platzsparend in den Rotor der
elektrischen Maschine integriert. Schwingungen, die nach der passiven Dampfung durch den Zwei-
massenschwinger brig bleiben, werden vom Elektromotor per Regelung der Differenzdrehzahl
oder -beschleunigung zwischen beiden Antrieben auf null reduziert.

Die Firma ZF FRIEDRICHSHAFEN prasentiert in [TARE11] eine Schwingungsdampfung fir Pkws
mit hybridisierten Antriebsstrangen. Die Autoren erklaren, dass Regelungen durch die Verwendung
von Ruckfihrungen haufig am Stabilitatsrand arbeiten und damit leicht instabil werden kénnen.
Stattdessen schlagen sie eine Art Vorsteuerung vor, die auf dem aus der Nachrichtentechnik
bekannten FxLMS-Algorithmus [AKHT09] beruht. Ein Least-Mean-Square-Verfahren (LMS) sucht
modellbasiert nach einer zur aktuellen Schwingung passenden Bandsperre und fiihrt diese adaptiv
nach, wahrend der Fehler zwischen Modell und Realitdt minimiert wird. Damit gelingt mit dem
Elektromotor die Dampfung verschiedener Motorordnungen des Verbrennungsmotors. Durch
geringe Anpassungen soll sich das Verfahren auch zur Dampfung der Torsionsschwingung, al-
so der Eigenfrequenz des Antriebsstrangs eignen. Da der LMS-Algorithmus prinzipiell instabil
werden kann, missen jedoch besondere Vorkehrungen getroffen werden, dies zu bericksichti-
gen.

Eine Torsionsschwingungsdampfung flr rein elektrisch fahrende Busse wird in [LOHNOO] vorge-
stellt. Der Antriebsstrang des Busses wirkt wie ein rotativer Zweimassenschwinger bestehend
aus der Rotortragheit des verwendeten Asynchronmotors sowie der auf die Rader reduzierten
Fahrzeugtragheit. Hinzugeflgt wird eine virtuelle dritte Masse samt virtueller Drehzahl, die sich
aus den Fahrzeugdaten bestimmen lasst. Aus der Differenz zwischen der virtuellen und der realen
Motordrehzahl wird ein Kompensationsmoment bestimmt, welches, aufgebracht lber den Elektro-
motor, letztlich zu einer Beruhigung der Schwingung auf ein Drittel der urspriinglichen Amplitude
fOhrt.
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In einer Simulation werden in [THOMOS8] die konventionelle PI-Regelung eines elektromoto-
risch betriebenen Fahrzeugs mit einer um eine Zustandsrickflhrung erweiterten Regelung, der
sog. Pl-Zustandsregelung, hinsichtlich ihrer schwingungsdampfenden Wirkung verglichen. Des
Weiteren wird zwischen Zustandsregelung mit gemessenen Signalen und mittels Beobachter
bestimmter GréBen unterschieden. Insbesondere bei im Fahrzeug vorhandener Lose wird zu einer
Pl-Zustandsregelung mit gemessenen GréBen geraten, wobei auch die Variante mit Beobachter —
bei fehlender Sensorik — gute Ergebnisse liefern kann.

Einen modellbasierten Zustandsregler basierend auf [SUGI96], der mit Hilfe eines virtuellen
Dampfungsfaktors und eines virtuellen Massentragheitsmoments arbeitet wird von MENNE und
GOTTING in [MENNO1; GOTT03] prasentiert. Der elekirische Antriebsstrang eines Fahrzeugs wird
zur Modellbildung zu einem (ungedéampften) Zweimassenschwinger vereinfacht. Er bildet die Um-
wandlung eines Fahrerwunschmoments in das tatséchlich auf die Rader Ubertragene Istmoment
ab. Das Istmoment wird schlieBlich zuriickgefiihrt und mit einer Ubertragungsfunktion mit diffe-
renzierendem Verhalten verrechnet. Dadurch kénnen Schwingungen im Istdrehmoment reduziert
werden. Das Istmoment lasst sich zwar schlecht messen, ist bei einem Zweimassenschwinger
(vgl. Abbildung 2.5) allerdings proportional zur Winkeldifferenz zwischen An- und Abtrieb. Bei
Fahrzeugen ist die Antriebsdrehzahl (und damit nach einer Integration auch der Winkel) aus
dem Motordrehgeber bekannt. Die radseitige Abtriebsdrehzahl hingegen ist nicht ohne Weiteres
verfligbar. Zwar besitzen die meisten Autos fir das ABS einen Drehgeber in Radnahe, dieser
ist jedoch schlecht aufgeldst und meist mit einer gréBeren Verzégerung behaftet, sodass er fir
eine Regelung nicht in Frage kommt. Stattdessen wird ein Luenberger Beobachter [LUEN64] zur
Bestimmung der Raddrehzahl bzw. der Winkeldifferenz verwendet [BITS02]. Das Blockschaltbild
ist in Abbildung 2.21 dargestellt.

Dampfungsregler

Abbildung 2.21: Regelkreis zur aktiven Schwingungsdampfung im Antriebsstrang nach [MENNO1]
Control loop for an active oscillation damping for drive trains

Ein ahnlicher modellbasierter Zustandsregler wird in [BOCKO04] vorgestellt. Dieser basiert auf der
Schatzung des am Getriebe anliegenden (schwingungsbehafteten) Drehmoments und berlicksich-
tigt das nichtlineare Getriebespiel. Aus dem Getriebemoment wird ein Korrekturmoment berechnet,
welches vom Sollmoment abgezogen wird und somit flir einen sanfteren Bewegungsablauf sorgt.
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Bendtigt fir die Regelung werden das (aus dem gemessenen Motorstrom geschatzte) Motor-
moment und die Antriebsdrehzahl, welche Ublicherweise gut verfligbar sind. Hinzu kommt das
Drehzahlsignal aus den ABS-Sensoren am Reifen. Die aus dem CAN-Bus resultierende Signal-
laufzeit und schlechte Auflésung der Sensoren wird im Beobachtermodell berticksichtigt. Mittels
Wurzelortskurven (siehe [LUTZ12]) werden geeignete Pole und Nullstellen fir den Regler gefun-
den, die trotz relativ einfachen Modells robust genug fiir den Betrieb sind. Dieses Verfahren wird
fir ein reales Elektrofahrzeug umgesetzt und die Motorsteuerung um den Zustandsregler erweitert,
wodurch keine zusétzlichen Komponenten in den Antriebsstrang eingebracht werden missen.
Messungen in Fahrversuchen zeigen daraufhin, dass die vormals existierende Resonanzfrequenz
des Antriebsstrangs von 7 Hz stark reduziert werden kann.

2.4 Zusammenfassung

Summary

In diesem Kapitel wurden einige Varianten zur Schwingungsdampfung sowohl fir Werkzeugma-
schinen als auch fir Fahrzeuge mit konventionellem, hybridem oder elektrischem Antriebsstrang
vorgestellt. Im Rahmen dieser Arbeit werden die Schwingungen beim Positioniervorgang von
Werkzeugmaschinen betrachtet. Diese lassen sich meist konventionell durch konstruktive Anpas-
sungen der Maschinenstruktur reduzieren, was jedoch nur in einem frilhen Entwicklungsstadium
méglich ist und zudem Ublicherweise héhere Produktions- oder Materialkosten mit sich bringt.
Ressourcenschonender und flexibler sind MaBnahmen in der Steuerungstechnik der Anlage,
entweder durch Aktualisierungen bzw. Erweiterungen der bestehenden Systemsoftware oder
durch steuerungsexterne Lésungen. Dadurch lassen sich mechanische Schwachstellen auch
in bereits existierenden Maschinen durch rechnergesttitzte Verfahren beheben oder zumindest
reduzieren.

Dieser Weg ist auch in anderen Branchen nicht unlblich. Bspw. wird bei Lautsprechern bereits seit
Jahren mittels digitaler Entzerrung dafiir gesorgt, dass der Frequenzgang wesentlich verbessert
wird [VORLO09]. Allgemeiner Konsens ist jedoch, dass gute Lautsprecher durch die Signalverar-
beitung besser, schlechte Lautsprecher hierdurch allerdings nicht gut werden kénnen. Es wird
stets eine solide Basis bendtigt. Bei Werkzeugmaschinen gilt dies in ahnlicher Form. Kleinere
Schwachstellen gut ausgelegter Maschinen kénnen zwar durch regelungstechnische Eingriffe mini-
miert werden, die Regelung kann jedoch nicht sémtliche Unzulé&nglichkeiten im Positioniervorgang
beheben.

Dennoch zeigen bereits die vorgestellten Regelungserweiterungen das Potential zur Schwingungs-
reduktion. Nachteilig bei den Verfahren, die lediglich die Sollwerte manipulieren (z. B. Sollwertfilter
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und Vorsteuerung), ist, dass diese mangels Signalriickfiihrung nicht auf unvorhergesehene Situa-
tionen reagieren und lediglich das Fiihrungsverhalten verbessern, das Stérverhalten jedoch nicht
beeinflussen kénnen. Bei den herstellerspezifischen Lésungen, etwa von Heidenhain, Siemens,
Fanuc oder Bosch Rexroth, ist man auf die Steuerungen eben dieser Hersteller angewiesen. In
[FRIE15] wurde bereits eine am Werkzeugmaschinenlabor (WZL) der RWTH Aachen entwickelte
Mdglichkeit zur steuerungsexternen Schwingungsdampfung vorgestellt. Diese hat den Vorteil,
dass sie durch die Manipulation der Lageistwerte prinzipiell mit allen am Markt verfligbaren Steue-
rungen und Maschinen funktioniert, die die Positionswerte eines direkten Messsystems auslesen.
Da es sich um ein Istwertfilter handelt, kénnen auch Stérungen aus dem Prozess beeinflusst
werden. Ein weiterer Vorteil liegt in der Einfachheit der Parametrierung der verwendeten Band-
sperre, deren Mittenfrequenz lediglich auf die erste Resonanzfrequenz des Lageregelkreises
gelegt werden sollte. Hinzu kommt ein Verstarkungsfaktor zur Justage des Dampfungseinflusses.
Nachteilig ist jedoch das nicht immer ausreichende D&mpfungsverhalten und ein stets vorhande-
nes leichtes Uberschwingen im niederen Frequenzbereich, sodass es Verbesserungspotential
gibt.

Die Torsionsschwingungen im Antriebsstrang von Fahrzeugen liegen in einem &hnlichen Fre-
quenzbereich wie die Resonanzfrequenz des Lageregelkreises bei Werkzeugmaschinen. Auch im
Bereich der Fahrzeuge existieren zur Dampfung der Antriebsstrangschwingungen bereits verschie-
dene Varianten. Insbesondere Lésungen, die auf Anderungen an der Mechanik setzen, sind bei
Fahrzeugen kritisch zu betrachten. Meist gehen sie einher mit erhéhten Kosten, Bauraumbedarf
oder Gewicht. Kosteneinsparungen bei den Komponenten sind beim Massenprodukt Auto sehr
wichtig. Ein héheres Gewicht resultiert wiederum in einem erhdhten Energiebedarf im Betrieb, was
sich dkologisch wie 6konomisch negativ auswirkt. Deshalb sind auch hier regelungstechnische
Lésungen, die als reine Software-Erweiterungen umgesetzt werden kénnen, das Mittel der Wahl
zur Schwingungsdampfung.

Fir Fahrzeuge mit Verbrennungsmotor existieren einige Schwingungsdampfungsvarinten, die sich
unter Beriicksichtigung der Vor- und Nachteile auf Elektrofahrzeuge portieren lassen. Bspw. ist die
Verwendung eines Smith-Pradiktors nicht mehr zwingend, da Elektromotoren ihr Drehmoment im
Vergleich zu konventionellen Verbrennungsmotoren wesentlich dynamischer und nahezu totzeitfrei
stellen kénnen. Nicht nur deshalb ist aus regelungstechnischer Sicht der Umstieg hin zu einem
elektrischen Antriebsstrang zu begriiBen. Die anderen vorgestellten Lésungen zielen auf Hybrid-
fahrzeuge oder Elektrobusse ab. Lediglich die Varianten [MENNO1; GOTT03] sowie [BOCK04] sind
fOr rein elektrische Pkws ausgelegt. Da diese in Zukunft immer haufiger anzutreffen sein werden
und es im Werkzeugmaschinenumfeld bereits mehrere potentielle Lésungen fir Elektromotoren in
Vorschubachsen bei vergleichbarer Schwingungsfrequenz gibt, bietet es sich an, Dampfungsalgo-
rithmen von der Werkzeugmaschine fiir Elektrofahrzeuge zu adaptieren.
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3 Aufgabenstellung und Zielsetzung

Tasks and Objectives

Der im vorangegangenen Kapitel 2 dargestellte Stand der Technik und Forschung zeigt, dass die
Dynamik einer Werkzeugmaschine mafgeblich durch den K,-Faktor bestimmt wird. Bei einem
zu groBen Wert kann die erste Resonanzfrequenz des Lageregelkreises angeregt werden, was
zu unerwiinschten Schwingungen im Positioniervorgang fihrt. Gelingt es, die Auswirkung der
ersten Resonanzfrequenz zu reduzieren, kann der K,-Faktor angehoben werden, wodurch die
Maschine nach Gl. 2.2 schneller und/oder genauer arbeitet. Mit Blick auf die spatere Umsetzung
waére es zudem wiinschenswert, wenn sich auch bestehende Maschinen um einen Dd&mpfungsal-
gorithmus erweitern lassen. Um unabhangig von Herstellern numerischer Steuerungen zu sein,
bietet sich eine steuerungsexterne Losung an. Die Schwingungsdéampfung ist somit prinzipiell
mit einer wesentlich héheren Anzahl an Werkzeugmaschinen kompatibel, als wenn lediglich fir
einen Steuerungstypus optimiert wird. Durch den Einsatz als Istwerftfilter in der Rickflhrung
des Positionsmesssignals des Lageregelkreises werden somit auch Schwingungen reduziert,
die erst im Prozess entstehen. Im Gegensatz zu Sollwerffiltern kénnen durch den Einsatz von
Istwertfiltern somit sdmtliche in der Bearbeitung auftretende Schwingungen berlcksichtigt wer-
den.

In dieser Arbeit soll daher zunachst die Frage: Wie kénnen Schwingungen im Lageregelkreis
einer Werkzeugmaschine mit steuerungsexternen Mitteln effektiv beddmpft werden? beantwortet
werden.

Auch andere mechatronische Systeme, wie Fahrzeuge mit elektrischem Antriebsstrang, neigen
zu niederfrequenten Schwingungen, die sich in Form von Torsionsschwingungen aufgrund von
Lastwechseln auspragen und denen in Werkzeugmaschinen &hneln. Abschnitt 2.3 beschreibt
einige Varianten zur Schwingungsdampfung, die entweder flir Fahrzeuge mit konventionellem
Verbrennungsmotor, Hybridantrieb oder Elektromotor ausgelegt sind. Die Auswahl der Algorithmen
speziell fir Elektrofahrzeuge ist jedoch noch gering. Bei der Implementierung von Regelungsstra-
tegien ist der Elektromotor dem Verbrennungsmotor durch seine Fahigkeit, Momente wesentlich
dynamischer stellen zu kdnnen, Uberlegen. Hinzu kommt die Eigenschaft, aus dem Stand heraus
ein Drehmoment zu generieren.
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Werkzeugmaschinen setzen dagegen seit jeher auf Elektroantriebe. Da dariiber hinaus die Schwin-
gungsphdnomene vergleichbar sind, liegt eine Ubertragung von Werkzeugmaschinenwissen auf
Elektrofahrzeuge nahe.

Daher soll des Weiteren die Frage: Wie kénnen Ddmpfungsmal3nahmen aus dem Werkzeugma-
schinenbereich auf die Anwendung in Fahrzeugen mit elektrischem Antriebsstrang (bertragen
werden? geklart werden.

Fur die Beantwortung beider Forschungsfragen wird zunachst in Kapitel 4 das Verhalten von
Schwingungen und deren Entstehung bei Werkzeugmaschinen genauer analysiert. Am Beispiel ei-
nes am Institut vorhandenen Dreh-Bohr-Fras-Bearbeitungszentrums werden die Schwingungspha-
nomene messtechnisch erfasst, diskutiert und in einem Rechnermodell abgebildet. Im Anschluss
wird die Schwingungsneigung bei Elektrofahrzeugen anhand eines eigens aufgebauten Antriebs-
strangprifstands fir Elektrofahrzeuge untersucht, dargestellt und modelliert.

In Kapitel 5 wird der Grundstein fir die in dieser Dissertation erarbeiteten Algorithmen gelegt und
eine Schwingungsdampfung fir Werkzeugmaschinen entworfen, die auf der Anwendung eines
Optimalreglers basiert. Dieser wird zur Reduzierung der Systemordnung vereinfacht und um eine
positionsabhéngige Komponente erweitert. Die Ubertragung verschiedener Dampfungsvarianten
aus dem Werkzeugmaschinenumfeld zur Reduktion der niederfrequenten Lastwechselschwingun-
gen im Fahrzeug mit elektrischem Antriebsstrang werden in Kapitel 6 diskutiert. Aussichtsreiche
Algorithmen werden schlieBlich portiert.

Das Verifizieren der Leistungsfahigkeit der zuvor entwickelten Algorithmen ist Gegenstand des
Kapitels 7. In Abschnitt 7.1 wird die Wirkung der entwickelten Schwingungsdampfung fir Werk-
zeugmaschinen am Beispiel der untersuchten Werkzeugmaschine mittels Auswertungen im Zeit-
und Frequenzbereich zun&chst fir den einachsigen Fall analysiert. Der Einfluss auf im Betrieb
interpolierende Achsen wird im Anschluss mittels Kreisformtests beleuchtet. Darauf folgt in Ab-
schnitt 7.2 die Untersuchung der fur Elektrofahrzeuge adaptierten Schwingungsddmpfungen an
zwei Ausbaustufen eines Antriebsstrangprifstands mit verschiedenen Fahrzyklen, die sowohl
Ublichen Fahrsituationen als auch solchen mit hoher Schwingungsanregung nachempfunden
sind.
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4 Schwingungsverhalten mechatronischer
Systeme

Oscillation Behavior of Mechatronical Systems

Fir die Entwicklung einer Schwingungsdampfung ist es zunachst essentiell, das Schwingungsver-
halten und die Schwingungsentstehung fir die entsprechenden Systeme genauer zu analysieren.
In Abschnitt 4.1 wird deshalb anhand von Messungen das Schwingungsverhalten einer beispiel-
haften Werkzeugmaschine untersucht und ein Maschinenmodell zur rechnergestiitzten Simulation
erstellt. Im Anschluss werden in Abschnitt 4.2 das Verhalten und die Entstehung von Lastwechsel-
schwingungen im Elektrofahrzeug mittels Untersuchungen an einem Antriebsstrangprifstand zur
Nachbildung eines Elektrofahrzeugs analysiert und ebenfalls modelliert.

4.1 Werkzeugmaschine

Machine Tool

4.1.1 Versuchsmaschine und -aufbau
Test Machine and Setup

Als beispielhafte Werkzeugmaschine werden in diesem Abschnitt die Untersuchungen an einem
Dreh-Bohr-Fras-Bearbeitungszentrum der Firma Doérries Scharmann Technologie GmbH vom
Typ DBF 630 [DSTE10] durchgefiihrt. Der prinzipielle Aufbau ist in Abbildung 4.1 dargestellt.
Das Maschinengestell besteht aus einem Kreuzbett samt Maschinenstander. Die x- und z-Achse
befinden sich unmittelbar auf dem Maschinenbett, wahrend die y-Achse zusammen mit der
Hauptspindel in den Stander integriert ist und mit der x-Achse bewegt wird. Auf der z-Achse
ist zusétzlich die B-Achse angebracht, die eine Rotation des Maschinentischs um die vertikale
Achse ermdoglicht. Als Besonderheit ist am Werkzeugmittenpunkt fiir die Drehbearbeitung eine
kleinere u-Achse angebracht, die die Werkzeugposition aus der Mitte der Drehachse nach auf3en
verschieben kann.
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Maschinen-
sténder

© Dérries Scharmann Technologie

Abbildung 4.1: Dreh-Bohr-Fras-Bearbeitungszentrum DBF 630 der Firma Dérries Scharmann
Technologie GmbH nach [DSTE10]

Turn drill mill machining center DBF 630 by Dérries Scharmann Technologie

Die x- und z-Achse sind gleich ausgelegt. Ein Synchronmotor ist jeweils Uber eine Kupplung mit ei-
nem Kugelgewindetrieb (KGT) zur Umwandlung der rotativen in eine lineare Bewegung verbunden.
Die y-Achse besitzt zusétzlich ein Getriebe. Jede Achse verfligt (ber zwei Linearflihrungen links
und rechts des KGTs mit jeweils zwei Fllhrungsschuhen je Seite. Hinzu kommen direkte optische
Positionsmesssyteme in den Linearachsen. Die Hauptspindel wird Ober einen Asynchronmotor
angetrieben. Mechatronische Systeme zeichnet aus, dass sie neben dem Elektromotor und der
Mechanik auch Ober eine Informationsverarbeitung verfligen. Im Falle von Werkzeugmaschinen
Ubernimmt diese Aufgabe die numerische Steuerung. Abbildung 4.2 zeigt die Komponenten und
Signallaufe beispielhaft fir die x-Achse der Maschine. Die Steuerung erzeugt aus dem Bear-
beitungsprogramm die Sollpositionen. Der Lageregler wandelt diese in Solldrehzahlen um, die
vom Drehzahiregler schlie3lich in Sollstrdme umgerechnet werden (vgl. auch Abbildung 2.3). Der
Stromregler berechnet aus dem Sollstrom die Sollspannung flir den Motor, die die Antriebselektro-
nik wiederum in ein Pulsmuster zur Generierung der Istspannung wandelt. Die Rotation des Motors
wird vom Kugelgewindetrieb in eine Linearbewegung umgewandelt, die schlie3lich den Maschinen-
stander und somit den TCP bewegt. Die Istposition wird mittels direktem Messsystem gemessen
und an die NC weitergeleitet, in welcher der Regelkreis geschlossen und ein Soll-Istwert-Vergleich
durchgeflihrt wird.



4.1 Werkzeugmaschine 41

y Maschinen- )
stander TGP
X z J
\
Motorspannun [ Servemotor ] gl
pannung | gewindetrieb |

0|0
|ﬂl MA Motordrehzahl _ ,,/
b L 47744 _I
. T

NC,
Regelungsmodule,
A Antriebselektronik

direktes
Standerlage Lagemesssystem
Abbildung 4.2: Aufbau der x-Achse der DBF 630

Structure of the x-axis of the DBF 630

Der Antriebsmotor der x-Achse muss bei Verfahrbewegungen neben dem Maschinenstander auch
die komplette y-Vorschubachse samt elekirischer Maschine, Getriebe, KGT und Linearflihrungen
bewegen. Hinzu kommt die Hauptspindel inkl. Werkzeugaufnahme. Besonderes Augenmerk gilt
in den nachfolgenden Untersuchungen daher der x-Achse. Die Last auf der z-Achse kann zwar
durch das Werkstlickgewicht prinzipiell héher sein als die des Maschinenstanders auf der x-Achse,
jedoch muss die x-Achse bei Ublichen Bearbeitungen héhere Anforderungen an die Dynamik
erflllen.

Zur Manipulation des Lageregelkreises wird in dieser Arbeit ein sog. Phasenmischgatter (PhMG,
auch Phasenmischkarte genannt) [MIRB02] verwendet. Es handelt sich dabei um eine Einsteckkar-
te flir PCs, die es zunéchst erlaubt, das analoge Messsignal vom direkten Positionsmesssystem
nahezu verzégerungsfrei auszulesen. Darliber hinaus ermdglicht die Hardware Manipulationen
des anschlieBend ausgegebenen Messsignals.

Das analoge Messsignal des Lagemesssystems besteht aus sinus- und cosinusférmigen Span-
nungsverlaufen [WECKO06b], die von der numerischen Steuerung digitalisiert und als Weginformati-
on ausgewertet werden. Die Phasenmischkarte ermdéglicht es, phasenrichtig Weginkremente zum
tats&chlichen Wert hinzu zu addieren oder von ihm zu subtrahieren. Die Steuerung wird demnach
{ber den tats&chlichen Positionsistwert getduscht.

Bereits in [HENN10] wird erlautert, dass sich diese Eigenschaft prinzipiell dazu nutzen lasst, ein
besseres dynamisches Verhalten einer Vorschubachse zu erlangen. Genauere Untersuchungen
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hinsichtlich des Systemverhaltens der Phasenmischkarte und ihrer Eignung zur Schwingungs-
dampfung stellt FRIEDRICH in [FRIE15] an. Der dort verwendete Algorithmus wird in Abschnitt 5.2
diskutiert.

Regler Mechanik

X

direktes
Messsystem

Lageistwertfilter

" Host-Rechner | { xPC-Target-Rechner | ,
i mit PhMG i Lageistwert

manipuliert

Lageistwert
gemessen
X

xPC-Target-
Anwendung

= S

mess

Abbildung 4.3: Versuchsaufbau mit steuerungsexterner Filterhardware
Setup with controller external filter hardware

Der in dieser Arbeit verwendete prinzipielle Versuchsaufbau ist in Abbildung 4.3 dargestellt. Da
das Phasenmischgatter in der Positionsrickflihrung positioniert ist und dort Manipulationen am
Lageistwert durchfiihren kann, wird es als Lageistwertfilter bezeichnet. Die Ubertragungsfunktion
des direkten Messsystems kann vereinfacht als ideal angenommen werden (Gyess = 1). Das
Lageistwertfilter bildet demnach die Ubertragungsfunktion G vom tatséchlichen Positionsistwert
it ZUr manipulierten Position zy.n

man($)

Bestimmt wird die Ubertragungsfunktion Uber ein Matlab/Simulink-Simulationsmodell auf einem
separaten Host-Rechner (vgl. Abbildung 4.3 links unten). Das Modell enthalt eine Schnittstelle
zum Lesen der Position aus der Phasenmischkarte und zum Schreiben von Positionsinkremen-
ten an selbige. Der Algorithmus zur Schwingungsdampfung wird ebenfalls grafisch in Simulink
programmiert. Im Anschluss wird das Modell per Matlabs automatischer Codegenerierung in
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C-Code und schlieBlich in Maschinencode umgewandelt. Uber eine Netzwerkverbindung wird das
kompilierte Modell auf den dedizierten xPC-Target-Rechner mit Phasenmischkarte geladen und
dort in Echtzeit ausgefiihrt. Mit dem Host-Rechner lassen sich wahrend des Betriebs Steuerbefehle
und kleinere Modellanderungen am Echtzeitsystem durchfiihren, wahrend die Phasenmischkarte
die analogen Positionssignale des Messsystems liest und fiir die Maschinensteuerung verandert
wiedergibt. Sdmtliche Signale aus dem Modell — also die realen und manipulierten Positionswerte
sowie interne ZwischengréBen — lassen sich am xPC-Target-Rechner aufzeichnen und fir spatere
Analysen auf den Host-Rechner kopieren.

4.1.2 Fuhrungsverhalten des Lageregelkreises
Command Action of the Position Control Loop

Wie in Abschnitt 2.2.1 beschrieben, sollte der K,-Faktor bei Werkzeugmaschinen flr eine hohe
Dynamik und einen geringen Schleppfehler so gro3 wie méglich sein. Berilicksichtigt werden
sollte jedoch, dass es bei zu groBen Werten zu einem unerwiinschten Uberschwingen kommen
kann, was den K,-Faktor demnach nach oben hin begrenzt. Hinzu kommt, dass flir mehrachsige
Bewegungen die K,-Werte fiir alle Achsen identisch sein sollten, da es ansonsten zu verfélschten
Ergebnissen kommt (z. B. wird ein Kreis zu einer Ellipse bei zwei unterschiedlichen K, -Faktoren
in den beteiligten Achsen). Deshalb begrenzt die Achse mit dem niedrigsten K, die Dynamik der
gesamten Maschine.

Bei der hier betrachteten Maschine DBF 630 ist der K,-Faktor in den Vorschubachsen auf 2™ /min-mm
eingestellt. Begrenzend wirkt hier die x-Achse, da diese bei groBeren K,-Werten zu einem Uber-
schwingen neigt, wahrend y- und z-Achse weniger kritisch sind.

Alle Achsen mit Kugelgewindetrieb besitzen eine Positionsabhangigkeit aufgrund der sich tGber
die Lange verandernden Steifigkeit (vgl. Abbildung 2.7). In Abbildung 4.4 ist der Flhrungsfre-
quenzgang des Lageregelkreises der x-Achse bei konstanter y-Position und variabler x-Position
dargestellt." Bei der Messung ist der K,-Faktor bewusst auf 3,5™/min-mm angehoben, um die Reso-
nanzen deutlicher zu machen. Zunachst fallt am Frequenzgang auf, dass bei ca. 15 und 18 Hz zwei
Amplitudeniiberh&hungen kurz hintereinander auftreten, wobei erst bei der zweiten Uberhéhung
die Phase die -180°Linie unterschreitet (und aufgrund der 27-Periodizitét im Diagramm bei +180°
fortgesetzt wird), was ein Indikator dafiir ist, dass die tatsachliche erste Resonanzfrequenz bei
18 Hz liegt.

Zu berlicksichtigen ist, dass die Steuerung der Maschine den zu messenden Frequenzbereich stets auf 1024 &quidi-
stante Frequenzen aufteilt. Im Lageregelkreis wird Ublicherweise bis zur maximal méglichen Frequenz gemessen, die
von der Abtastrate der NC, dem Lageregeltakt, abhangt. Bei der Versuchsmaschine betragt dieser 2,5ms, sodass
sich unter Berlicksichtigung des Abtasttheorems nach SHANNON [SHAN49] die maximal abzubildende Frequenz
zu 200 Hz ergibt. Linear aufgeteilt auf 1024 Messwerte steht demnach etwa alle 0,2 Hz ein neuer Messwert zur
Verfligung. Insbesondere bei der Betrachtung niedriger Frequenzen kann dies eine Einschrankung sein.
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Abbildung 4.4: Einfluss der x-Achsposition auf den Fiihrungsfrequenzgang des Lageregelkreises
der x-Achse bei konstanter y-Position (Y = 365 mm)

Influence of x-axis position on the command action of the position control loop of
Xx-axis with constant y-position (Y = 365 mm)

An der x-Achse der Maschine ist der Motor samt Festlager auBBen (bei der zahlenmaBig gréBten
x-Position) angebracht. Daher ist die Resonanziiberhéhung bei X = 820 mm mit ca. 2dB (= Faktor
1,3) am geringsten und wird umso gréfB3er, je weiter sich die Spindelmutter des KGT von dem
Motor entfernt. Bei X = 10 mm betragt die maximale Amplitude bereits knapp 15dB (= Faktor
5,6).

Bei der y- und z-Achse ist der Einfluss der Achsstellung auf den Flihrungsfrequenzgang nicht so
stark ausgepragt (siehe Abbildung 4.5). Hinzu kommt, dass die Amplituden der beiden Achsen
an der schlechtesten Position wesentlich weniger Gberschwingen als die der x-Achse, obwohl die
Ky-Faktoren mit Ky = 5M/min-mm (y-Achse) und 4,5 M/min-mm (z-Achse) bereits um einiges gréBer als
der K, der x-Achse mit 3,5M/min.mm eingestellt sind.
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Abbildung 4.5: Einfluss der Achsposition auf den Flihrungsfrequenzgang des Lageregelkreises
der y-Achse (links) und z-Achse (rechts)

Influence of axis position on the command action of the position control loop of
y-axis (left) and z-axis (right)

Neben der bisher dargestellten Abhangigkeit der Ubertragungsfunktion des Fiihrungsfrequenzgan-
ges der x-Achse von der jeweiligen x-Position, hangt das Ubertragungsverhalten des Weiteren
auch von der aktuellen Achsstellung der y-Achse ab, was durch Kreuznachgiebigkeiten zwischen
beiden Achsen bedingt ist. Die jeweils maximale Amplitudeniberhéhung des Frequenzgangs der
x-Achse in der x-y-Ebene ist in Abbildung 4.6 dargestellt, wobei die roten Punkte die tatséchlichen
Messpositionen kennzeichnen, zwischen denen interpoliert wird. Zu erkennen ist, dass das Uber-
schwingen bei einem K, -Faktor von 4 m/min.mm stets gréBer als 6 dB ist und im Maxmimum bei der
Position (X;Y) = (130;630) mm auf knapp 23 dB (= Faktor 14) ansteigt. An dieser Position ist der
Abstand zum Festlager der x- und der y-Achse am gréBten und die Steifigkeit im Antrieb demnach
am geringsten.

Bei weiteren Untersuchungen hat sich gezeigt, dass die z-Achse keinen Einfluss auf die an-
deren Achsen hat und umgekehrt. Stattdessen weist die z-Achse zuséatzlich zum Einfluss der
eigenen Position noch eine nicht zu vernachldssigende Abhangigkeit von der Tischbeladung
auf (vgl. Abbildung A.2 im Anhang). Bei den x- und y-Achsen lieBe sich der Effekt lediglich
durch eine hohe Werkzeugmasse nachstellen, wobei die Massenunterschiede Ublicher verwende-
ter Werkzeuge im normalen Betrieb fir das Flhrungsverhalten der Vorschubachse zweitrangig
sind.
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Abbildung 4.6: Maximale Uberhdhungen des Filhrungsfrequenzgangs der x-Achse in Abhangigkeit
der x- und y-Position bei Ky = 4 M/min.mm

Maximum overshoot of command action of x-axis in dependance of the x- and y-
position at K, = 4 ™/min-mm

Eine wesentliche Schwingungsmode der x-Achse wirkt sich in einer Rotation des Maschinenstan-
ders aus. Der Spindelkasten der Hauptspindel liegt horizontal mittig, wird in der H6he jedoch
mit der y-Achse verschoben (siehe Abbildung 4.7). Bei Schwingungen der x-Achse rotiert der
gesamte Stander um den Winkel g um den Schwerpunkt. Da das direkte Positionsmesssystem
der x-Achse an der Unterseite des KGT montiert ist, kann die gemessene Position der x-Achse
Tmess VON der tatsachlichen x-Position am fir die Bearbeitung relevanten TCP zrcp abweichen.
Eine Schwingungsreduktion wiirde sich entsprechend positiv auf das Verkippen des Standers
auswirken, wodurch weiterhin eine prazisere Bearbeitung erméglicht wird.

Ein Ublicher Test flr die Untersuchung des Zusammenspiels zweier Achsen ist der Kreisformtest.
Die Maschine verfahrt dadurch nicht mehr eindimensional, etwa nur in x-Richtung, sondern be-
wegt sich in einer Ebene. Bei interpolierenden Achsen ist es wichtig, dass diese den gleichen
Schleppfehler — und damit Ublicherweise den gleichen K,-Faktor — aufweisen sowie keine Zeitver-
z6gerung zwischen beiden Achsen herrscht [WECK06b; WECKO06c]. Gemessen werden kénnen
die Kreise entweder mit dem bereits in der Maschine vorhandenen Positionsmesssystem oder
mit einem externen Messgerat. Der Vorteil der internen Messung ist, dass diese jederzeit pro-
blemlos durchgefuhrt werden kann, ohne die Maschine umzurlsten und Ergebnisse im Rahmen
der (typischerweise recht hohen) Genauigkeit des Positionsmesssystems liefert. Der Vorteil bei
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Abbildung 4.7: Maschinenstanderschwingung der DBF 630
Machine column oscillation of DBF 630

externem Messequipment liegt darin, dass realitdtsndher gemessen wird, da zwischen internem
Positionsmesssystem und TCP der Maschine Ublicherweise einige mechanische Komponenten
liegen und somit die internen Messsysteme zwar ein fehlerfreies Verhalten attestieren, die tat-
sachlichen Bewegungen des Werkzeugs jedoch etwa durch beschadigte Mechanik verfalscht sein
kénnten. Fir die Versuchsmaschine ist in Abbildung 4.8 der Kreisformtest mit einem Sollradius?®
von 151,038 mm sowie einer Vorschubgeschwindigkeit von 5000 mm/min gegen den Uhrzeigersinn
sowohl mit dem urspriinglichen K,-Faktor von 2 als auch mit dem (iberhdht eingestelltem Wert von
4 m/min.mm dargestellt. Gemessen wird mit einer Double-Ball-Bar DBB 110 der Firma Heidenhain
(siehe Abbildung 4.8 unten links). Das Messgerat misst mittels inkrementalem Glasmafstab
hoher Genauigkeit kontinuierlich die Auslenkungen zwischen den Fixpunkten am Werkst{ick und
Werkzeug und kann so die Abweichungen vom idealen Kreisradius flr jeden Kreispunkt festhalten.
Die Fixpunkte bestehen aus hochgenau gefertigten Kugeln, die ihrerseits in einer magnetischen
Dreipunktlagerung am Werkstick und Werkzeug gehalten werden und sich dort frei drehen kénnen,
jedoch keine translatorische Bewegung erlauben.

Bedingt durch den stets vorhandenen Schleppfehler (bzw. Konturfehler im mehrdimensionalen
Fall} sind die tatsdchlichen Kreise Ublicherweise etwas kleiner als der Referenzkreis (Abbildung 4.8
oben links). Aufgrund der in diesem Mafstab relativ groBen Abweichung zwischen Soll- und
Istkreis, ist in der rechten Halfte der Grafik eine vergréBerte Ansicht der gemessenen Kreise (chne
Referenzkreis) dargestellt. Auffallig sind zundchst die Spitzen in den 90°-Ecken insb. beim K, von
2m /min.mm, die bedingt sind durch Reibeinfllisse beim Richtungswechsel der Verfahrbewegung der
jeweiligen Achse. Diese sollen jedoch nicht ndher untersucht werden, sondern sind Gegenstand
anderer Arbeiten, etwa [KNAP87; HEIDO06]. Stattdessen soll das Augenmerk auf die Schwingungen

2Dies entspricht exakt der unausgelenkten Lange des externen Messgerats.
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Abbildung 4.8: Kreisformtest in der x-y-Ebene
Circle test in x-y-plane

bei dem Uberhdht eingestellten K, von 4 m/min.mm gelenkt werden. Hauptsachlich in x-Richtung
schwingen die Istwerte sehr stark. Dies entspricht dem aus den bisherigen Untersuchungen
bekannten Verhalten, dass die x-Achse bei diesem K,-Faktor zu starkem Uberschwingen neigt,
wahrend die y-Achse in diesem Bereich noch schwingungsfrei arbeitet. X-Achsen-Schwingungen
solchen Ausmales sind nattrlich nicht fir den Produktivbetrieb geeignet.

Insgesamt Iasst sich festhalten, dass die x-Achse die die Dynamik begrenzende Achse der
Maschine ist. Bei einer Reduzierung der Schwingungsneigung der x-Achse kann der K, -Faktor
dieser und damit auch aller anderen Achsen angehoben werden, wodurch die Dynamik der
gesamten Maschine verbessert wird.
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4.1.3 Modellbildung
Modelling

FUr ein besseres Systemversténdnis und erste Versuche mit der Schwingungsdampfung ist ein
Modell der Maschine hilfreich, welches den Lageregelkreis (vgl. Abbildung 2.3) inklusive der
mechanischen und elektrischen Komponenten mdéglichst gut abbildet. Als Software fiir die Mo-
dellbildung mechatronischer Systeme eignet sich bspw. Matlab mit der grafischen Erweiterung
Simulink [PIET14]. StandardmaBig sieht die Modellbildung vor, dass zun&chst die Differential-
gleichungen des zu simulierenden Systems aufgestellt werden mussen, bevor sie anschlieBend
als Blockschaltbilder in Simulink programmiert werden. Seit einiger Zeit bietet Simulink jedoch
mit der Erweiterung SimScape die Moéglichkeit — wie es zuvor bereits mit Modelica [DASS15]
maéglich war — nicht mehr nur Differentialgleichungen, sondern direkt ganze mechanische, elek-
trische oder thermische Komponenten als Funktionsbausteine mitsamt deren Signallaufen zu
verwenden.

Der mechanische Teil der Vorschubachse ist in Abbildung 4.9 als Simulink-Modell mit SimScape-
Komponenten abgebildet. Als EingangsgréBe (oben links) bekommt das System das vom Motor
erzeugte Drehmoment. Dieses wird in die Mechanik eingeleitet, welche als Fiinfmassenschwinger
ausgeflhrt ist mit den Tragheiten des Motors Jy;, zwei Kupplungshalften Ji; und Jio sowie
der Kugelgewindespindel .Js,, und der Standermasse mg; als linearem Element. Die Tragheiten
bzw. Massen sind jeweils Uber ein rotatives Feder-Dampfer-System miteinander gekoppelt. Der
Leadscrew-Block dient der Transformation der rotativen in eine lineare Bewegung des Sténders.
Uber einen virtuellen Drehgeber sowie einen virtuellen Positionssensor kénnen schlieBlich die
Motordrehzahl und die Position sowohl indirekt Uber den Motorwinkel als auch direkt am Stander
gemessen werden (in der Abbildung unten).

Die fur die Simulation benétigten Zahlenwerte fir die Steifigkeiten, Dampfungen, Tragheiten
und Massen wurden zuvor bestimmt. Einige Werte kénnen den Datenblattern der jeweiligen
Komponenten enthommen werden (wie etwa die Motortrégheit), andere missen berechnet werden.
Bspw. ergibt sich die Torsionssteifigkeit der Spindel kspindel @aus dem Durchmesser dspindel, der
Lange Ilspindel Und dem materialspezifischen Schubmodul Gspingel aus

4
m GSpindel ’ dSpindel
kSpindel N oo .
32 lSpindel

(4.2)

Schwieriger ist die Bestimmung der Dampfung der Komponenten, da diese haufig nicht isoliert
messtechnisch erfasst werden kann [FEY14]. Fir die Erstellung des Maschinenmodells werden
daher zunachst von der GréBenordnung her passende Werte angenommen und im spateren
Verlauf durch Verifikationsmessungen nachjustiert.
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Das Simulationsergebnis zusammen mit der tatsachlichen Messung ist fir eine Achsposition in
Abbildung 4.10 dargestellt. Abgebildet ist der Mechanikfrequenzgang, also die Ubertragungs-
funktion zwischen den Drehzahlen gemessen am Motor und am direkten Messsystem fir eine
Position. Analog zum Zweimassenschwinger aus Abbildung 2.6 ergeben sich auch hier wieder
eine Null- (fx) und Polstellenfrequenz ( fp). Das Modell bietet eine sehr gute Annéherung an das
tatséchliche Maschinenverhalten im Frequenzbereich bis 50 Hz. Der héherfrequente Teil wird nicht
mehr so gut abgebildet, was bedingt ist durch die getroffenen Vereinfachungen. Dies ist jedoch
nicht kritisch, da fir die Schwingungsdampfung im Lageregelkreis lediglich der Bereich um die
erste Resonanzfrequenz bei 20 Hz relevant ist (vgl. Abbildung 4.4).

Zur Abbildung des positionsabhéngigen Ubertragungsverhaltens enthalt das Modell eine Funkti-
on, die die Modellierungsparameter jeweils an die aktuell angefahrene Position anpasst. Hierflr
wird die x-Achse in der x-y-Ebene an den Ecken und dazwischen vermessen und die Modell-
parameter einmal bestimmt. Wahrend der Simulation wird kontinuierlich linear zwischen den
Werten interpoliert, sodass sich eine gute Annaherung an das tatséchliche Maschinenverhalten
ergibt.

Als nachstes wichtiges Element soll der Synchronmotor der Vorschubachse modelliert werden.
Meist ist es ausreichend, diesen als PT-System mit

GMot(S) = (4.3)



4.1 Werkzeugmaschine 51

40 T T T T T T T 1 T T T T T T T

20 F Maschine f _

Modell N

Amplitude [dB]
o

90 7

Phase [°]

'180 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
2 5 10 20 50

Frequenz [Hz]

Abbildung 4.10: Mechanikfrequenzgang x-Achse: Vergleich Simulation und Messung

Mechanical frequency response function x-axis: comparison of simulation and
measurement

mit dem Verstarkungsfaktor K =1/r, und

der Ersatzzeitkonstanten 7 = La/r,

mit dem Statorwiderstand R und der Statorinduktivitat L, aus dem Motordatenblatt anzuna-
hern [BEIN10]. Die drehzahlabh&ngige induzierte Gegenspannung, die als Rickfihrung zwi-
schen Drehzahl und Motorsollspannung eingebracht wird, sollte jedoch nicht vernachlassigt
werden.

Die restlichen Komponenten des Lageregelkreises sind die P(I)-Regler des Strom-, Drehzahl- und
Lageregelkreises. Die Zahlenwerte der Regler kénnen jedoch nicht 1:1 (bernommen werden,
da das Modell durch getroffene Vereinfachungen nicht vollstandig der Realitat entspricht. Nach
einer Anpassung der Reglerparameter sind fir den Drehzahlregelkreis gute Approximationen des
Ubertragungsverhaltens der Vorschubachse in der x-y-Ebene méglich (siehe Abbildung 4.11 links).
Die Abweichungen zwischen Modell und Maschine sind fiir den Lageregelkreis (rechts) jedoch
etwas gréBer, sodass die Simulation fir diesen Fall nicht ideal ist. Es wird zwar der prinzipielle
Verlauf durch die Simulation gut abgebildet, jedoch fallt die Amplitude in der Messung ab 20 Hz
starker ab als in der Simulation. Das Modell eignet sich somit gut, um die Auswirkungen von
Verfahrbewegungen auf die mechanischen Komponenten im Detail zu betrachten und ein besseres
Systemverstandnis zu generieren. Fir den Entwurf einer Schwingungsdampfung ist jedoch eine
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Abbildung 4.11: Vergleich Simulation und Messung der Fihrungsfrequenzgénge der x-Achse:
Drehzahlregelkreis (links) und Lageregelkreis (rechts)

Comparison of simulation and measurement of frequency response function of
the x-axis: speed control loop (left) and position control loop (right)

madglichst genaue Abbildung des Lageregelkreises relevant, bei der die unterlagerten Regelkreise
nicht von Bedeutung sind.

Daher wird im Folgenden eine Variante beschrieben, bei der das Ubertragungsverhalten des
Lageregelkreises nicht durch einzelne, den physikalischen Komponenten entsprechenden Blécken
beschrieben wird. Stattdessen werden Messungen des Filhrungsfrequenzgangs als Ubertragungs-
funktion der Art

B(s) _bo—l-bl-s+---+bm_1-sm_1+bm-sm
A(s)  agtar-s+---+ap1-5""1+ay-s”

G(s) = (4.4)

mit der Ordnung des Zahlers m und der des Nenners n angenahert.

Hierfur wird mittels des iterativen GauB-Newton-Verfahrens [DENN87] die Funktion G(jw) gesucht,
welche die quadratische Fehlerfunktion x?(b, a) minimiert [SCHO91] und damit eine méglichst
gute Annaherung an die Messung H (wy) ergibt

B(jwx) |°
A(jwx)

Iglan {XQ(b’ a)} = min [i w(k) 'H(wk) —

b,a =1

] . (4.5)
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wy ist der diskrete Frequenzvektor der Messung mit £ = 1,..., N. Durch den optionalen Ge-
wichtungsfaktor w(k) ist es méglich, bestimmte Frequenzen oder Frequenzbereiche starker zu
beriicksichtigen. Fiir den Lageregelkreis ist bspw. die Ubereinstimmung in héheren Frequenzberei-
chen (etwa ab 60 Hz) zu vernachléssigen, da diese fur die Betrachtung der ersten Eigenfrequenz
nicht mehr relevant sind.

Als freie Parameter bleiben noch die Z&hler- (m) und Nennerordnungen (n), die der Gauf3-Newton-
Algorithmus in Matlab als Vorgabe bekommt. Flir den Fihrungsfrequenzgang der x-Achse an
der Position (X;Y) = (415;15) mm bei K, = 4 ™/min.mm werden in Abbildung 4.12 Systemidenti-
fikationsergebnisse fir verschiedene Vorgaben der Zahler- und Nennerordnungen dargestellt.
Tendenziell gilt, dass je héher die Ordnungen fir m und n gewahlt werden, desto besser kann eine
beliebige Ubertragungsfunktion angenahert werden. Variante (a) hat die gréBte Abweichung von
der Messung. Bei der Variante (b) wird bei einer Zahlerordnung von 2 und einer Nennerordnung
von 6 die Resonanzspitze bei 18 Hz korrekt erfasst, ohne jedoch die kleinere Uberhdhung bei
15 Hz zu berilcksichtigen. In der Variante (c) mitm = 6 und n = 10 wird bis etwa 30 Hz sowohl
der Amplituden- als auch der Phasengang der Messung relativ gut durch die Simulation abgebildet.
Bei einer weiteren Erhéhung der Systemordnung — Variante (d) — wird zwar der Frequenzbereich
zwischen 30 und 50 Hz genauer abgebildet, jedoch entsteht eine neue Resonanzstelle bei 70 Hz,
die in der Messung nicht vorhanden ist.

Nachdem die dynamischen Eigenschaften der Ubertragungsfunktion aus Simulation (hier in
Variante (c)) und Messung Ubereinstimmen, sollten als nachstes die niedrigen Frequenzen und
insb. der Gleichanteil bei den identifizierten Modellen (iberpriift werden.® Stimmt der Gleichanteil
nicht, kommt es bei Simulationen im eingeschwungenen Zustand zu gréBeren Abweichung in
der Positionierung. Bei den Messungen des Fihrungsfrequenzgangs an der Maschine sorgen
Messfehler dafir, dass der Gleichanteil relativ ungenau ist. Deshalb bietet es sich an, diesen
vor der Identifikation von Hand anzupassen, wobei in der Praxis ein Wert von 0 dB anzunehmen
ist.

Da der verwendete Dampfungsalgorithmus spater als zeitdiskretes System implementiert wird,
sollte auch das Simulationsmodell der Maschine zeitdiskret aufgebaut sein. Die identifizierte
Ubertragungsfunktion G(s) wird daher mit Hilfe der z-Transformation zur Funktion G(z) diskretisiert
[LUTZ12; LUNZ12b], was schlieBlich zu folgender Form fiihrt:

B(z) by-z ™4+ b2z by

Gz) = A(2) T an oz "+ tar-z ) +ag (46)

Als Ergebnis erhalt man damit eine Funktion, die den gesamten Lageregelkreis als Ubertragungs-
funktion von der Sollposition zur Istposition fiir zeitbasierte Simulationen abbildet.

8Der Gleichanteil ist in den Diagrammen in Abbildung 4.12 aufgrund der logarithmischen Darstellung nicht zu erkennen.
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Abbildung 4.12: Vergleich Identifikation und Messung des Fiihrungsfrequenzgangs der x-Achse
bei verschiedenen Parametern fiir die Zahler- (m) und Nennerordnungen (n)

Comparison of simulation and measurement of frequency response function of
the x-axis at different parameters for nominator (m) and denominator (n) orders
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Es wurden in diesem Abschnitt zwei Modelle zur Simulation des dynamischen Verhaltens der Werk-
zeugmaschinenvorschubachse aufgebaut. Das umfangreiche Modell ist nah an den physikalischen
Aufbau angelehnt und bericksichtigt bereits das positionsabhéngige Verhalten der Maschine. Auf-
grund der relativ langen Rechenzeit sowie des nicht ideal abgebildeten Positionierverhaltens wurde
das Modell stark vereinfacht. Statt der Abbildung einzelner Komponenten wurde eine Messung des
Fuhrungsfrequenzgangs am Rechner durch eine Ubertragungsfunktion approximiert. Vorteilhaft
ist die starke Vereinfachung und die damit einhergehende kurze Rechenzeit bei Simulationen.
Das positionsabhangige Verhalten ist in dieser Variante wegen der getroffenen Vereinfachungen
nicht direkt verfligbar. Es lasst sich jedoch relativ leicht durch eine Wiederholung der Messung mit
anschlieBender Identifikation der Ubertragungsfunktion an mehreren Messstellen im Arbeitsraum
durch ein positionsabhangiges Umschalten im Modell implementieren.

4.2 Elektrofahrzeug

Electric Vehicle

Nach den Untersuchungen an der Werkzeugmaschine wird der Aufbau und das Schwingungsver-
halten von Elektrofahrzeugantrieben an einem Antriebsstrangprifstand untersucht und vorgestellt.
Darauf aufbauend werden gemeinsame Anforderungen an eine geeignete Schwingungsdampfung
sowohl fir Werkzeugmaschinen als auch Elektroautos hergeleitet.

4.2.1 Antriebsstrangprifstand
Drive Train Test Stand

Um das Schwingungsverhalten von Elektrofahrzeugen systematisch untersuchen zu kénnen, wird
ein Antriebsstrangprifstand aufgebaut. Zur Drehmomenterzeugung wird ein Synchronmotor als
Antrieb verwendet. Im damit verbundenen eingangigen, zweistufigen Fahrzeuggetriebe inklusive
Differential* mit einer Ubersetzung i von 6,0667 wird die Antriebsleistung auf ein héheres Dreh-
moment und kleinere Drehzahl transformiert. Verbunden sind die Differentialausgédnge mit einer
kirzeren Seitenwelle zum linken Rad und einer langeren Welle zum rechten Rad. Im ersten Aufbau
(siehe Abbildung 4.13) werden die Rader durch Lastmaschinen (samt Wellenverlangerung) ersetzt,
um Effekte bei dynamischer Last genauer analysieren zu kénnen.®

Zu berlicksichtigen ist, dass die Gelenkwellen nur geringfligig ausgelenkt werden, da es ansonsten
zu Schwingungen kommen kann, die im tatsachlichen Fahrzeug nicht vorhanden wéaren [REIK90].
Des Weiteren werden die originalen Radlagergehduse samt Fahrwerksfedern verwendet, um

“Das verwendete Getriebe ist im Anhang in Abbildung A.3 dargestellt.
SFotos des Aufbaus sind im Anhang in Abbildung A.4 abgebildet.



56 4 Schwingungsverhalten mechatronischer Systeme

Getriebe Antriebsmotor Bremse Lagerbock Lastmotor

Antriebswellen Radnabe Gleichlaufwelle Kardanwelle

Abbildung 4.13: Schematischer Aufbau des Priifstands mit Lastmotoren (hier nur die rechte Hélfte,
links &hnlich)

Schematic of test stand with load motors (here only with right half, left similar)

eine mdglichst realistische Antriebsstrangaufhdngung zu erreichen, da diese laut [GOTT03] das
Schwingungsverhalten wesentlich beeinflusst.

Zur Erfassung der Drehschwingungen sind zusétzlich zum integrierten Motordrehgeber drei weitere
hochauflésende, eigengelagerte Inkrementalgeber mit 5000 Strichen je Umdrehung an der Motor-
welle sowie der linken und rechten Radnabe angebracht. Durch die Verwendung identischer Geber
und gleichzeitiger Auswertung kénnen unterschiedliche Signallaufzeiten an den Messstellen ver-
mieden und ein Verdrehen des Antriebsstrangs genau gemessen werden.

An den Radnaben sind Trommelbremsen angebracht, die aus einem Fahrzeug stammen. Diese
dienen zum einen dem Abbremsen des Prifstands im Fehlerfall, aber auch, um Bremseingriffe
in Fahrsituationen nachzubilden. Angesteuert werden die Bremsen jeweils Gber einen elektrohy-
draulischen Aktuator, der Gber CAN-Bus gesteuert mittels eines Kugelgewindetriebs Bremsdruck
erzeugt. Aufgrund der guten dynamischen Eigenschaften des Aktuators lassen sich auch ABS-
Bremseingriffe simulieren, indem mit einer hohen Taktung (einem Fahrzeug entsprechend bis ca.
20 Hz) der Bremsdruck ein- und ausgeschaltet wird.

Die Priufstandssteuerung flr die Abtriebsmaschinen ist mittels eines dSPACE-Systems realisiert.
Hinzu kommt fir diesen Aufbau die Regelung des Antriebsmotors, die mit einem eigensténdigen
dSPACE-System (&hnlich [HEYE13]) umgesetzt wird, wobei das neue System als Master agiert und
die Sollwerte flr die Abtriebsmaschinen per CAN-Bus an das Slave-System der Abtriebsmaschinen
Ubergibt (siehe Abbildung 4.14).

Der Antriebsmotor wird — wie im Fahrzeug — drehmomentgeregelt betrieben. Das dSPACE-System
Ubermittelt die Momentensollwerte an die Leistungselektronik, die die Momentenregelung tber-
nimmt und Istwerte (bspw. Motoristmoment, Motoristdrehzahl) an das dSPACE-System zurticklie-
fert. Die Gbergeordnete Regelung bzw. Schwingungsdampfung (vgl. Kapitel 6) wird schlieBlich
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Abbildung 4.14: Steuerungsstruktur des Antriebsstrangs mit Lastmaschinen
Control structure of drive train with load machines

in Matlab/Simulink implementiert, kompiliert, ins dSPACE-System geladen und von diesem in
Echtzeit ausgeflihrt.

Die Abtriebsmaschinen simulieren (ebenfalls momentengeregelt) die Fahrwiderstande, die auf
das Fahrzeug auf der StraBe wirken wirden. Diese werden vom Master-dSPACE-System online
berechnet und als Solllastmomente an die Abtriebsmaschinenregelung lUbergeben. Die Fahrwider-
stdnde setzen sich zusammen als Summe aus dem Lufwiderstand (Gl. 4.7), dem Rollwiderstand
(Gl. 4.8), dem Steigungswiderstand (Gl. 4.9) und dem Beschleunigungswiderstand (Gl. 4.10)
[ESPI12].

Der Luftwiderstand berechnet sich nach

PLuft
2

Frug = *Cy - AFzg : ’U?ela (4.7)

mit der Dichte der Luft pr.s, dem Stromungswiderstandskoeffizienten ¢, der Stirnflache Ag,,
sowie der Relativgeschwindigkeit zwischen Fahrzeug und Wind vy.

Die Roll- und Steigungswidersténde ergeben sich aus der Fahrzeugmasse (inkl. Zuladung) mp,g
und dem Rollwiderstandskoeffizienten fron in Abhéngigkeit der Steigung der Fahrbahn o und der
Erdbeschleunigung g nach

Froll = Miyg - 9+ fRoll - cos(a) (4.8)
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und
Fsteigung = Mg - g - sin(a). (4.9)

Die fur eine Beschleunigung a des Fahrzeugs bendtigte Kraft berechnet sich aus der Fahrzeug-
masse (inkl. Zuladung) mr,, sowie dem auf die Antriebswelle reduzierten Tragheitsmoment J,q
und dem dynamischen Radhalomesser rq,, nach
F o . o Jred
Beschl = €i * MEgg * @, mit e; = — 5 + 1. (4.10)
Mg Tdyn

Die entsprechenden Fahrwiderstandssollmomente Mgy flr die Lastmaschinen ergeben sich
schlieBlich aus der Multiplikation der Krafte ' mit dem dynamischen Radhalomesser rqy,, nach

MFW = (FLuft + FROH + FSteigung + FBesChl) " Tdyn- (41 1)

In der nachsten Ausbaustufe des Antriebsstrangpriifstands als sog. Halbfahrzeug werden die
Lastmaschinen (mitsamt des zuséatzlichen Wellenpakets) durch die bisher fehlenden Rader er-
setzt und auf einem Rollenpriifstand® neu aufgebaut (siehe Abbildung 4.15). Mit Hilfe der Fahr-
werksfedern wird das zu simulierende Fahrzeuggewicht (also im Bereich 1100kg) eingestellt
und die Réader auf die Laufrollen gedrlckt und eine reibschlissige Verbindung hergestellt. Der
Beschleunigungswiderstand wird durch Schwungmassen auf der Welle des Rollenprifstands
dargestellt (in Abbildung 4.15 oben rechts abgebildet). Feinere Abstufungen zwischen zwei dis-
kreten Schwungmasseschritten sowie die an die jeweilige Fahrsituation angepassten weiteren
Fahrwiderstande werden auch hier durch einen Lastmotor an der Rollenprifstandswelle simuliert.
Vorteilhaft beim Halbfahrzeug auf dem Rollenprifstand ist, dass die Versuche durch den tatsachli-
chen Reifen-Fahrbahn-Kontakt und die tragen Massen realitdtsndher sind, wahrend der Vorteil
bei der Verwendung dynamischer Lastmaschinen im ersten Aufbau darin liegt, dass das Schwin-
gungsverhalten durch eine feinere und dynamischere Lastvorgabe noch detaillierter untersucht
werden kann.

4.2.2 Lastwechselschwingungen
Load Change Oscillations

Die niederfrequenten Lastwechselschwingungen entstehen aufgrund einer stol3- oder sprungarti-
gen Anregung des Antriebsstrangs, wie sie beispielsweise beim starken Beschleunigen (Tip-In)
oder plétzlichem Gaswegnehmen (Tip-Out) vorkommen. Ein Schlag oder Sprung sind immer
breitbandige Anregungen, wobei sich als Schwingung hauptsachlich die Eigenfrequenz des

5Der schematische Aufbau des Rollenpriifstands ist im Anhang in Abbildung A.7 dargestellt.
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Abbildung 4.15: Antriebsstrang als Halbfahrzeug auf Rollenprifstand

Drive train on a chassis dynamometer

Antriebsstrangs (als mechatronisches System) auspragt. Die Anregung kann dabei entweder
antriebsseitig durch den Motor oder abtriebsseitig Uber die Reifen bzw. die Bremsen hervorgerufen
werden.

Stark vereinfacht handelt es sich bei einem Fahrzeug um einen Einmassenschwinger bestehend
aus der bewegten Fahrzeugmasse und dem Antriebsstrang als Feder [BRAE13]. Bei Anfahr-
bewegungen dehnt sich die Feder und zieht die Masse hinter sich her. Beim Anhalten schiebt
entsprechend die trdge Fahrzeugmasse die Feder (also Elemente des Antriebsstrangs) zusammen,
die sich daraufhin in einer gedampften Schwingung wieder ausdehnt und zusammenzieht, bis eine
Endlage erreicht ist.

Der motorseitige Drehzahlverlauf als Reaktion auf einen einfachen Fahrzyklus (der angelehnt
an eine reale Fahrt ist) mit einem max. Moment von 17 Nm ist in Abbildung 4.16 Uber der Zeit
aufgetragen. Der Zyklus simuliert eine Fahrt mit anfangs moderater Beschleunigung, dann aber
vier starkeren Tip-In-Situationen mit beinahe maximaler Beschleunigung. Abgebildet wird auch das
Rekuperationsverhalten — also das Rlickspeichern von Bremsenergie in der Fahrzeugbatterie —
eines Elektrofahrzeugs, indem bei der Gaswegnahme negative Momente (bis —4 Nm) vorgegeben
werden. Im Fahrzeug wirkt der Motor dabei als Generator, der die Bremsenergie nutzbar macht.
Zu beachten ist, dass sich die absoluten Schwingungsfrequenzen und -amplituden vom realen
Fahrzeug unterscheiden, da die Abtriebsmaschinen ausgeschaltet sind und es sich somit um einen
lastfreien Zustand handelt. Dies bedeutet, dass auch keine dem Fahrwiderstand aquivalenten
Lastmomente generiert werden. Abbremsend wirkt also zuséatzlich zum Rekuperationsmoment
lediglich die interne Systemreibung sowie die relativ geringen Tragheiten im Antriebsstrang. Hinzu
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Abbildung 4.16: Einfacher Fahrzyklus (ohne Lastmoment)
Simple drive cycle (without load)

kommt, dass gegentber dem realen Fahrzeug der Antriebsstrang um weitere Wellenelemente
verlangert wird zwecks Anbindung der Lastmotoren (vgl. Abbildung 4.13) und auch im ausgeschal-
teten Zustand die Tragheiten der Motoren auf den Strang wirken, was die Schwingungsmoden
verandern kann.

Solange in Abbildung 4.16 ein positives Moment anliegt, steigt die Drehzahl und fallt nach Gasweg-
nahme wieder ab.” Eindeutig zu erkennen sind die niederfrequenten Schwingungen sowohl beim
Beschleunigen (ca. 5,8 Hz) als auch beim Abbremsen (ca. 5,2 Hz), wobei sich die Frequenzen je-
weils leicht unterscheiden. Dies ist auf Nichtlinearitaten im Antriebsstrang — also bspw. Spiel im Ge-
triebe und den Kupplungen zwischen den Wellenelementen sowie ein generelles drehmomentab-
hangiges Ubertragungsverhalten der Strecke — zuriickzufiihren [VDI2039].

In Abbildung 4.17 ist ein Ausschnitt aus dem einfachen Fahrzyklus aus Abbildung 4.16 abgebildet,
wobei diesmal die Signale der drei zusatzlichen Drehgeber am Motor (nmittig)s und linker (ninks)
und rechter (n.ecnts) Radnabe aufgezeichnet sind. Alle Signale sind bezogen auf die Motordrehzahl;
die linke und rechte Messung werden dazu mit der Getriebelbersetzung ¢ multipliziert. Zu erken-

"Eine Antriebsdrehzahl von 1000 U/min entspricht am realen Fahrzeug mit einem dynamischen Radhalbmesser von
28cm und einer Getriebeiibersetzung von 6,0667 etwa 17 km/n.

8nist aus der vorherigen Grafik entstammt dem motorintegrierten Drehgeber, wéhrend nmittig vOn einem zusatzlich
an der Motorwelle angebrachten Geber ausgegeben wird, der Baugleich und exakt synchron zu den zusatzlichen
radseitigen Gebern njinks UNd nrechts ausgelesen wird.
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nen ist, dass die linken und rechten Drehzahlen weitgehend gleich sind. Der Drehzahlverlauf des
motorseitigen Gebers schwingt jedoch ziemlich genau gegenphasig zu den beiden anderen Signa-
len. Es entsteht also eine Torsionsbewegung im Antriebsstrang zwischen Motor und den Radnaben.
Die Schwingungsmode im Fahrzeug zeichnet sich demnach dadurch aus, dass die beiden Rader
synchron zueinander schwingen, jedoch gegenphasig zum Antriebsmotor.
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Abbildung 4.17: Einfacher Fahrzyklus (ohne Lastmoment): Vergleich der drei Drehgeber
Simple drive cycle (without load): comparison of the three rotary encoders

Im nachsten Schritt wird die Fahrwiderstandsberechnung aktiviert und die Lastmaschinen geben
die berechneten Lastmomente aus Gl. 4.11 auf den Antriebsstrang. Wegen der erhéhten Last
missen auch die Antriebsmomente vergréBert werden, um héhere Drehzahlen zu erreichen.
Abbildung 4.18 stellt den Drehzahlverlauf nach einer Anregung mit steilen Momentenvorgaben
bis 50 Nm und einem Rekuperationsmoment von —5Nm dar. Die Antriebsstrangschwingungen
haben eine Frequenz von ca. 7 Hz, sind jedoch quasi nur wahrend Beschleunigungsphasen zu
erkennen. Die Amplituden sind bei Beschleunigungsbeginn am gréBten und nehmen bei Erreichen
héherer Drehzahlen und damit einhergehender niedrigerer Beschleunigung ab. Beim Abbremsen
sind kaum Schwingungen in der Motordrehzahl messbar.

Auch in diesem Versuch l&sst sich die Torsionsschwingung anhand der drei separaten Drehgeber
links, mittig und rechts gut erkennen. In Abbildung 4.19 ist die Drehzahldifferenz zwischen Antriebs-
und linkem sowie Antriebs- und rechtem Drehgeber bezogen auf die Antriebsdrehzahl abgebildet.
Es handelt sich um einen zeitlichen Ausschnitt aus der Messung aus Abbildung 4.18. Zwischen
beiden Differenzdrehzahlen ist kaum ein Unterschied zu sehen, was ein Beleg daflr ist, dass sich
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Abbildung 4.18: Momentenvorgabe mit Fahrwiderstand
Torque command with driving resistance
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Abbildung 4.19: Drehzahldifferenz zwischen Antriebs- und linkem und rechtem Drehgeber bezogen
auf die Antriebsdrehzahl

Difference between rotational speed of drive and left and right rotational encoders
related to the drive speed
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die beiden Rader nahezu synchron zueinander bewegen. Das Differential muss also keine Dreh-
zahldifferenz zwischen linker und rechter Welle ausgleichen. Die mechanischen Komponenten vom
Motor bis zu den Radnaben schwingen mit ca. 7 Hz gegeneinander. Dies entspricht der gleichen
Schwingungsmode wie zuvor in Abbildung 4.17, jedoch aufgrund der aktiven Lastmaschinen mit
dem aufgebrachten Fahrwiderstandsmoment und dem héheren antriebsseitigen Drehmoment mit
einer leicht héheren Frequenz.

Der Aufbau des Antriebsstrangprifstands vernachlassigt gegeniber einem Gesamtfahrzeug
wesentliche Teile (etwa Karosserie und Innenausstattung). Um zu Gberprifen, ob das Schwin-
gungsverhalten des vereinfachten Aufbaus realistische Ergebnisse liefert, werden Messungen
mit einem rein elektrischen Fahrzeug auf einer Teststrecke vom Institut flr Kraftfahrzeuge der
RWTH Aachen durchgefuhrt. Die Fahrzeugmasse stimmt in etwa mit der am Prifstand simu-
lierten Uberein. Des Weiteren sind die Dimensionierungen des Getriebes und der Seitenwellen
ahnlich. Die Rotortragheit des Fahrzeugmotors ist hingegen etwas geringer als die des Prifstand-
antriebs.

Das Motorsollmoment sowie die Antriebsdrehzahl werden wahrend der Messung per CAN-Bus auf-
gezeichnet. Des Weiteren werden die radseitigen Drehzahlen gemessen, um Aussagen Uber ein
Verdrehen des Antriebsstrangs treffen zu kdnnen. Die Signale stammen nicht von den niedrig auflé-
senden ABS-Sensoren, sondern von auBen am Rad angebrachter Drehgeber mit einer Auflésung
von 3600 Strichen pro Umdrehung. Die entsprechenden Verlaufe fir kurzzeitige Beschleunigungs-
und Verzdgerungsvorgange (durch ein Rekuperationsmoment von —50 Nm) sind in Abbildung 4.20
dargestellt. Die Schwingungen beim Beschleunigen und Verzégern dhneln dem bereits aus An-
triebsstrangmessungen bekannten Verhalten und liegen in einem ahnlichen Frequenzbereich.
Das Beschleunigen erzeugt eine leicht gedampfte Schwingung von 7,5Hz, wahrend sie beim
Verzégern aufgrund von Nichtlinearitédten 5,9 Hz betragt.

In Abbildung 4.21 sind die Differenzdrehzahlen zwischen Antrieb und auf den Antrieb bezogener
linker (rot) sowie rechter Drehzahl (gelb) dargestellt. Wie am Prifstand erféahrt der Antriebsstrang
des Fahrzeugs beim Lastwechsel eine Torsion zwischen dem Antrieb und den Radern, was
der Grund fir die Drehschwingung ist. Zuséatzlich ist die Differenzdrehzahl zwischen linkem
und rechtem Rad dargestellt (schwarz). Im Vergleich zur Differenzdrehzahl zwischen An- und
Abtrieb ist diese zu vernachléssigen. Es entsteht also, wie beim Prifstand, hauptsachlich eine
Drehschwingung zwischen Motor und Rad.

Es lasst sich festhalten, dass die beim Antriebsstrangpriifstand getroffenen Vereinfachungen das
Schwingungsverhalten gegenlber einem kompletten Fahrzeug kaum beeintrachtigen. Weitere
Untersuchungen am Priifstand sollten sich demnach im Nachhinein auch auf ein Gesamtfahrzeug
Ubertragen lassen.
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Abbildung 4.20: Fahrt mit rein elektrischem Versuchsfahrzeug (Messung durchgefiihrt vom Institut
fur Kraftfahrzeuge der RWTH Aachen)

Drive with purely electric vehicle (measurement conducted by Institute for Auto-
motive Engineering RWTH Aachen University)
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Abbildung 4.21: Messung aus Abbildung 4.20. Darstellung der Differenzdrehzahlen zwischen
Antrieb und Rad sowie zwischen den Radern

Measurement from figure 4.20. Presentation of differenzial speed between drive
and wheel as well as between both wheels.
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4.2.3 Modellbildung
Modelling

Ausgangspunkt einer systematischen Entwicklung von Regelungserweiterungen ist auch beim
Elektrofahrzeug ein Modell, welches das Schwingungsverhalten des Antriebsstrangs am Rechner
nachbildet, um frih und risikofrei Versuche durchfiihren zu kénnen.

Der Regelkreis bei Elektrofahrzeugen ist bereits in Abbildung 2.18 dargestellt. Er besteht Ub-
licherweise lediglich aus einem Momentenregelkreis, um ein Fahrerwunschmoment zu regeiln.
Der Elektromotor treibt eine Welle an, die direkt mit dem Getriebe verbunden ist. Dort wird von
einer hohen Drehzahl und geringem Moment auf eine geringe Drehzahl mit héherem Moment
transformiert. Das folgende Differential verteilt die Antriebsleistung auf die linke und rechte An-
triebswelle, an welcher wiederum die Rader — oder alternativ die Lastmotoren — angebracht
sind.

Die Aufgabe des Modells ist es letztlich, das Ubertragungsverhalten des Fahrzeugs vom Sollmo-
ment zur Istdrehzahl abzubilden, wobei insbesondere das Schwingungsverhalten des Antriebs-
strangs berlcksichtigt werden soll.
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Abbildung 4.22: Vereinfachtes Modell des Getriebes mit Differential
Simplified modell of the gear with a differential

Wie schon bei der Werkzeugmaschine ist es auch beim Fahrzeug in erster Naherung ausreichend,
den Elektromotor als PT{-System anzunahern. Die Anbindung an das Getriebe ist ausreichend
steif und kann vernachlassigt werden. Das Getriebe wird mit Komponenten aus der SimScape-
Blockbibliothek nachgestellt und ist in Abbildung 4.22 dargestellt. Als Eingangssignal erhalt es das
Ausgangsdrehmoment vom Motor. Abgebildet sind die Tragheiten der beiden Getriebestufen, die
Uber ein nichtlineares Flankenspiel miteinander verbunden sind. Hinzu kommt die Ubersetzung,
welche auBBer einer Drehmomentenanpassung bedingt durch die Getriebelbersetzung auch
lastabhangige Getriebeverluste abbilden kann. Der Differential-Block, welcher das Drehmoment
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auf die beiden Antriebsrader aufteilt, bietet ebenfalls die Méglichkeit, durch Reibung entstehende
Verluste von Lagern und Verzahnungen nachzubilden.

Der modellierte Wellenstrang ist im Anhang in Abbildung A.6 dargestellt. Als Eingangssignal
erhalt er die beiden vom Differential aufgeteilten Drehmomente fiir den rechten (M ecnts) und
linken Wellenstrang (M,is)- Der Aufbau ist flr die linke und rechte Seite identisch. Durch die
verschieden langen Antriebswellen unterscheiden sich lediglich die Simulationsparameter®. Bis
auf die Motorwellen der Lastmaschinen kénnen alle Wellen exzentrisch ausgelenkt werden, was
im Modell bertcksichtigt wird. Um das nichtlineare, drehmomentabhéngige Schwingungsverhalten
des Prufstands abzubilden (vgl. die unterschiedlichen Frequenzen in Abbildung 4.16), sind bei den
Gleichlaufwellen weiterhin nichtlineare Feder-Dampfer-Elemente eingefligt. Als Ausgangssignale
des Wellen-Modells werden die Winkelgeschwindigkeiten auf beiden Antriebsstrangseiten (wyinks
und wyechts) Weitergeleitet.
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Abbildung 4.23: Simulation und Messung eines Momentensprungs am Antriebsstrangprifstand
(ohne Last)

Simulation and measurement of a torque step at the drive train test stand (without
load)

Ein Vergleich zwischen Simulation und Messung flr einen antriebsseitigen Drehmomentsprung
von 7 Nm und ausgeschalteten Lastmaschinen ist in Abbildung 4.23 dargestellt. Das Drehmoment
ist in der Simulation bedingt durch einen nicht ideal eingestellten PI-Regler mit einer leichten,

°Die Zahlenwerte fiir die Tragheiten, Steifigkeiten und Ddmpfungen der verwendeten Komponenten sind in Abbil-
dung A.5 festgehalten.
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héherfrequenten Schwingung Uberlagert, die jedoch keinen Einfluss auf das fiir die Untersuchung
relevante Schwingungsverhalten im niederfrequenten Bereich hat.

Im unteren Diagramm in Abbildung 4.23 ist die am Antrieb gemessene Drehzahlantwort des
realen sowie simulierten Prifstands dargestellt. Zu erkennen ist wieder das schwingungsbehaftete
Beschleunigen mit einer Frequenz von ca. 5,8 Hz. Nach Wegnahme des Moments und dem daraus
resultierendem Abbremsen des Priifstands stellt sich eine Schwingung von ca. 3,2Hz ein. Der
Unterschied in der Frequenz ist — wie bereits oben erwahnt — bedingt durch Nichtlinearitaten im
Antriebsstrang und tritt hier aufgrund eines anderen Momenten- und Drehzahlbereichs mehr zum
Vorschein als bei der in Abbildung 4.16 gezeigten Messung. Das Simulationsmodell bildet das
Schwingungsverhalten inklusive des nichtlinearen Verhaltens gut ab. Ab 8 s laufen die Drehzahlen
zwischen Simulation und Messung jedoch leicht auseinander. Der reale Priifstand bremst demnach
bedingt durch eine etwas héhere Systemdampfung starker als die Simulation. Fir die Untersuchung
des Schwingungsverhaltens ist dies jedoch unkritisch.

Fahrwiderstands-
berechnung

Torsionsschwinger
nach GI. 4.11 ' Wing

54 Schwingungs-
modell

IVISchwinger

Antriebsmotor ==l

Abbildung 4.24: Vereinfachtes Priifstandsmodell
Simplified test stand modell

Far die in den nachfolgenden Kapiteln zu entwickelnden Regler werden mdglichst einfache, lineare
Modelle benétigt, weshalb das detaillierte Antriebsstrangmodell stark vereinfacht wird. Da der linke
und rechte Antriebsstrang weitgehend identisch sind, ist es ausreichend, nur einen der beiden zu
simulieren. Dadurch kann ebenfalls die drehmomentaufteilende Funktion des Differentials entfallen.
Abbildung 4.24 stellt das Blockdiagramm des vereinfachten Simulationsmodells dar. Der Motor
wird nach wie vor als PT1{-Modell angenahert und ist in einen Momentenregelkreis mit Pl-Regler
eingebettet. Das erzeugte Antriebsmoment Mg, wird um das Lastmoment M7y, ,s; zum Differenz-
moment Mp;g reduziert. Dieses wird im stark vereinfachten Mechanik-Block mit dem Kehrwert der
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Gesamtprifstandstragheit J,es multipliziert und zur Winkelgeschwindigkeit wig; (in rad/s) integriert
(und ergibt nach einer Multiplikation mit 60/2x die Raddrehzahl in Y/min).

Um ein realistisches Lastverhalten zu erzeugen, werden zur Laufzeit die Fahrwiderstandsmomente
Mpw nach Gl. 4.11 berechnet, die in Abhangigkeit der aktuellen Geschwindigkeit, Beschleunigung
und StraBenverhaltnisse auf das Fahrzeug wirken. Hinzu kommt ein Systemblock zur Erzeu-
gung der Lastwechselschwingungen im Modell, welcher zusammen mit dem Fahrwiderstand das
Lastmoment fir das Fahrzeug ergibt. Die Schwingungen basieren auf einem Torsionsschwinger
nach Gl. 4.12 mit den Verdrehwinkeln ¢ an Rad und Motor und den entsprechenden Winkelge-
schwindigkeiten w sowie der Torsionsfedersteifigkeit £ und dem Dampfungsbeiwert ¢ [RICHO8].

MSchwinger = k - (SDRad - @Motor) + c- (@Rad - SbMotor)

(4.12)
= k- (f wRaddt - fwMotordt) + c- (wRad - wMotor)

Dies entspricht dem bereits in den Abbildungen 4.17 und 4.19 beschriebenen Verhalten. Die
Lastwechselschwingungen sind bedingt durch ein Aufziehen des Antriebsstrangs und der damit
einhergehenden Drehzahldifferenz zwischen Motor und Rad. Das zugehérige Matlab/Simulink-
Simulationsmodell ist im Anhang in Abbildung A.8 abgebildet.
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Abbildung 4.25: Vergleich Simulation und Messung mit vereinfachtem Modell

Comparison of simulation and measurement with simplified modell

Ein Ausschnitt aus dem Vergleich zwischen Messung und Simulation mit vereinfachtem Modell
ist in Abbildung 4.25 dargestellt. Das Schwingungsverhalten wird trotz der starken Vereinfachung
gut simuliert, wobei insbesondere die fallenden Flanken zwischen 8 und 9s sowie 10 und 11s
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gut angendhert sind. Da es sich um ein lineares Simulationsmodell handelt, kénnen allerdings die
lastabhangigen Frequenzverschiebungen im Drehzahlverlauf beim Beschleunigen und Abbremsen
nicht mehr abgebildet werden.

In Abbildung 4.26 ist das Ubertragungsverhalten des vereinfachten Simulationsmodells vom
Fahrerwunschmoment zur (schwingenden) Antriebsdrehzahl im Frequenzbereich dargestellt. Es
ahnelt dem eines Zweimassenschwingers (vgl. Abbildung 2.6 und Gl. 2.5). Gut zu erkennen
ist die Frequenziberhdhung bei 6,5Hz, die fir das Schwingungsverhalten in den Zeitverlaufen
verantwortlich ist.

20
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Abbildung 4.26: Ubertragungsfunktion vom Fahrerwunschmoment zur Motordrehzahl des Antriebs-
strangs aus vereinfachtem Modell

Frequency response of driver’s desired torque to motor’s rotational speed of drive
train with simplified model

Wie schon zuvor bei der Werkzeugmaschine wurde in diesem Abschnitt zunachst ein detailliertes
Modell entworfen und spater vereinfacht. Durch die Modellreduktion kénnen Nichtlinearitédten nicht
mehr abgebildet werden. Im Gegenzug ist es daflr leichter in der Handhabung und der spateren
Anpassung auf andere Maschinen oder Fahrzeuge. Die Anzahl der Freiheitsgrade, die fur eine
Nachjustierung angepasst werden missen, ist geringer. Des Weiteren sinkt die Simulationsdauer,
sodass schneller Ergebnisse generiert werden kénnen, was insbesondere in der friihen Entwick-
lungsphase von Dampfungsalgorithmen (siehe nachstes Kapitel) zur Potentialabschatzung der
eingesetzten Algorithmen von Vorteil ist.

4.3 Gemeinsame Anforderungen an die Schwingungsdampfung

Common Requirements for an Oscillation Damping

Die Drehschwingungen beim Fahrzeug unterscheiden sich von der Form her stark von den linearen
Schwingungen bei der Werkzeugmaschine. Wéhrend es sich bei den Fahrzeugschwingungen um
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Torsionen handelt, die sich hauptsachlich im Drehzahlverlauf auswirken, sind die Eigenschwingun-
gen der Maschine im Positionsregelkreis sichtbar.

Quantitativ unterscheiden sich die Schwingungsph&anomene jedoch kaum. Die Frequenzen liegen
bei beiden Varianten im &hnlich niederfrequenten Bereich. Beim Fahrzeug sind es 3-8 Hz, wahrend
es bei der Maschine knapp 20 Hz sind.

Durch den kaskadierten Regelkreis bei Werkzeugmaschinen bestehen prinzipiell mehr regelungs-
technische Eingriffsmdglichkeiten als im relativ einfachen Momentenregelkreis bei Fahrzeugen.
Ein Algorithmus, der bei beiden Systemen zu einer signifikanten Schwingungsreduktion fihrt,
sollte demnach auch in beiden unterschiedlichen Regelkreisen zu implementieren sein und trotz
der niedrigen Frequenz die Stabilitat der Systeme nicht herabsetzen. Durch die Schwingungs-
dampfung sollte mdglichst die Dynamik des Systems nicht reduziert werden (wie es bspw. bei der
Verwendung eines Tiefpasses als Sollwertfilter der Fall wére). Ein Fahrzeug wirde dadurch einen
Teil seiner Beschleunigungsfahigkeit verlieren und fir den Kunden an Attraktivitat verlieren. Bei
der Werkzeugmaschine darf es zudem nicht zu einem Uberschwingen in der Positionierbewegung
kommen, da dies u. a. das Werkstiick unbrauchbar machen kdnnte. Extern angeregte Schwingun-
gen (etwa durch das Frasen bei der Maschine oder einer ABS-Bremsung beim Fahrzeug) duirfen
zudem durch die Schwingungsdampfung nicht verstarkt werden, sondern sollten idealerweise
ebenfalls gedampft werden.
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5 Schwingungsdampfung fur
Werkzeugmaschinen

Oscillation Damping for Machine Tools

Das Ziel der Schwingungsdéampfung fir Werkzeugmaschinen ist eine Erhéhung des K -Faktors
und damit der Regelbandbreite, ohne ein Uberschwingen in der Maschinenachse. Somit wird
eine Verbesserung des dynamischen Verhaltens und der Positioniergenauigkeit der Vorschubach-
se erreicht. Angewendet in der kritischsten Achse des Achsverbunds I&sst sich dadurch eine
Verbesserung der Gesamtmaschine erzielen.

5.1 Voruberlegungen

Preconsiderations

Um unabhangig von der Maschinensteuerung zu sein, wird eine steuerungsexterne L&sung
zur Schwingungsdampfung angestrebt. Dadurch lassen sich prinzipiell auch éltere Anlagen mit
dem Dampfungsalgorithmus nachriisten. Des Weiteren haben Istwerftfilter gegenliber Sollwert-
filtern den Vorteil, auch im Prozess entstehende Schwingungen zu reduzieren. Daher wird die
Schwingungsdampfung in dieser Arbeit in der Messsignalriickfiihrung mit einer steuerungsexternen
Filterhardware implementiert und — als Regelelement in der Lageriickfihrung — als Lageistwertfilter
bezeichnet. Die technischen Voraussetzungen zur Manipulation der Positionsmesswerte sind in
Abschnitt 4.1.1 beschrieben. Das Blockschaltbild der Regelung ist in Abbildung 5.1 abgebildet. Das
Lageistwertfilter besitzt als Eingangsgrée die vom direkten Messsystem ausgelesene Istposition,
verandert diese in geeigneter Weise und leitet den manipulierten Wert an die numerische Steue-
rung weiter. Diese regelt unveréndert mittels kaskadiertem Lageregelkreis die Vorschubmechanik
und benétigt keine Zusatzinformationen (iber das externe System.

Mit Hilfe der Frequenzgangidentifikation aus Abschnitt 4.1.3 ist es méglich, eine Messung des Fiih-
rungsfrequenzgangs als analytische Ubertragungsfunktion des geschlossenen Lageregelkreises
Gor ohne Filter (also Gr = 1) anzugeben. Um einen geeigneten Regler berechnen zu kdnnen,
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Regler Mechanik

p—>

Lageistwertfilter

Xs

Abbildung 5.1: Lageistwertfilter
Current value filter

ist es jedoch hilfreich, das Verhalten des offenen Regelkreises Gogen oF zU kennen, welches sich

nach
Gor

1 - Gor
berechnen lasst. Gogen,0F iSt zudem gerade das Produkt aus Regler Gr und Mechanik der
Maschine G [BREC13b].

Goffen,OF = (51 )

Fir die Variante mit einem Filter G # 1 ergibt sich als Ubertragungsfunktion der Maschine

o Goffen,OF
1+ Goffen,OF : GF

Gmr (5.2)

Um ein ideales Ubertragungsverhalten mit Lageistwertfilter nach GI. 2.8 zu erhalten, misste fiir
die Filterlbertragungsfunktion demnach

1
Gp=1——— (5.3)
Goffen,OF
gelten. Durch die Kehrwertbildung von G fen,0F transformieren sich die Nullstellen in Polstellen. Be-
finden sich diese rechts der reellen Achse im Laplace-Bereich, so werden jedoch aus unkritischen

Nullstellen instabile Polstellen, was im Allgemeinen nicht erwiinscht ist.

5.2 Bandsperre in der Lageruckfuhrung
Band Stop in the Position Feedback

Eine einfache Md&glichkeit flr ein schwingungsdédmpfendes Element ist eine Bandsperre, welche in
einem schmalen Frequenzbereich die Signalamplituden reduziert [TIET09]. In Werkzeugmaschinen
wird sie haufig als Sollwertfilter im Lage-, Geschwindigkeits- oder Stromregelkreis angewendet
(vgl. Abschnitt 2.2.2).
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Abbildung 5.2: Bandsperre als Lagesoll- (links) und -istwerffilter (rechts)
Band stop as set point (left) and current value filter (right)

Mit Hilfe der analytischen Ubertragungsfunktion des Lageregelkreises lasst sich das Ergebnis
mit einer Bandsperre als Lagesollwerftfilter leicht Gberprifen (siehe Abbildung 5.2 links). Wird
das Sperrband auf die Resonanzfrequenz abgestimmt, ist es méglich, die Uberhdhung im Fre-
quenzbereich zu unterdriicken und ein Uberschwingen zu verhindern. Prinzipbedingt kann das
Sollwertfilter lediglich die Sollwerte aus der NC manipulieren, sodass diese die Resonanzfrequenz
des Lageregelkreises nicht mehr anregen. Bei extern angeregten Schwingungen — auch wenn die-
se vom Lagemesssystem erfasst werden kénnen — ist keine Einflussnahme auf das Regelverhalten
maoglich.

Durch die Platzierung im Rickfihrungszweig des Messsystems kénnen prinzipiell auch extern
angeregte Schwingungen bedampft werden. Aus diesem Grund werden in [HENN10] und [FRIE15]
Bandsperren in der Lagertckfihrung als schwingungsdampfende Elemente vorgeschlagen. Der
zugehorige Frequenzgang in Folge einer Berechnung nach Gl. 5.2 ist in Abbildung 5.2 rechts
dargestellt.
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Mittels Bandsperrfilter lasst sich die Resonanziiberhéhung von 20 dB bei ca. 18 Hz gut dampfen.
Es entsteht jedoch eine neue Uberh&hung im Fiihrungsfrequenzgang kurz vor dem Sperrbereich
des Filters bei ca. 5 Hz. Diese ist mit 5dB zwar wesentlich geringer als die urspriingliche Uberho-
hung, allerdings ist das eigentliche Ziel der Schwingungsdampfung eine Bandbreitenerhéhung
im Regelkreis, was durch die zuséatzliche Uberhdhung gerade nicht erreicht wird. Mit Bandsperre
in der Lagertckfihrung erhalt man demnach ein schlechteres dynamisches Verhalten als ohne
DampfungsmaBnahme.

FRIEDRICH erzielt durch einen zusatzlichen Verstarkungsfaktor im Rickfliihrungszweig etwas
bessere Ergebnisse, die Frequenziiberhéhung vor dem eigentlichen Dampfungsbereich lasst sich
jedoch auch mit diesem Ansatz nicht vollstédndig unterdriicken [FRIE15]. Im Folgenden wird eine
alternative Vorgehensweise ohne diese Nachteile hergeleitet.

5.3 Optimalregler
Optimal Control

In diesem Abschnitt wird eine Zustandsregelung zur Schwingungsdampfung auf Basis eines
Optimalreglers entworfen [FOLL94]. In Abschnitt 2.2.2 wurden der Zustandsraum und die Zu-
standsregelung bereits kurz eingeflihrt. Das Ziel bei der Zustandsregelung ist es, eine Rickflhr-
oder Reglermatrix K, zu bestimmen, die daflir sorgt, dass das vormals ungeregelte System nun
gewissen Anforderungen genlgt. Die Anforderungen an die Lageregelung einer Vorschubachse fiir
Werkzeugmaschinen sind eine méglichst hohe Dynamik ohne Uberschwingen sowie keine Abwei-
chungen im statischen Positionierverhalten. Letzteres ist gleichbedeutend mit einem Gleichanteil
im Lageregelkreis von 1 (= 0dB).

Die nach GI. 4.4 identifizierte Ubertragungsfunktion des Lageregelkreises lasst sich nach [LUTZ12]
durch Ricktransformation und Bildung der Differentialgleichungen in ein Zustandsraummodell
umwandeln, sodass sich die Ubertragungsfunktion mit Hilfe der Matrizen A, B, C und D be-
schreiben lasst. Da die Nennerordnung gréBer als die Zahlerordnung der Ubertragungsfunktion ist
und die Vorschubachse nicht sprungféhig ist, gilt D = 0 und kann somit vernachlassigt werden
[LUTZ12].

Mit Zustandsrickfliihrung Uber die Rickfihrmatrix K, ergibt sich somit fir das System mit Zu-
standsregler nach Abbildung 2.14

z(t) = A-xz(t) + B - (us(t) + uc(t)) (5.4)
up(t) = =K, - x(t). (5.5)
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Fasst man Gl. 5.4 und 5.5 zusammen, erhélt man

z(t) = Ax - z(t) + B - us(t) (5.6)
mit der neuen Systemmatrix Ay des geregelten Systems nach

A=A -B-K,. (5.7)

Die Reglermatrix K, ermdglicht demnach ein Verschieben der Eigenwerte — und damit der Pol-
stellen in der komplexen Laplace-s-Ebene — des geregelten Systems, weshalb dies Polvorgabe
genannt wird. Je nach Lage beeinflusst dies die Systemcharakteristik, also den Grad der Stabilitat,
das Dampfungsverhalten, die Dynamik sowie die Rauschunterdriickung [LUNZ12b].

Nicht messbare Zustande aus dem Zustandsvektor z(¢) lassen sich — wenn das System beobacht-
bar ist [LUTZ12] — durch einen Beobachter anhand der bisherigen Systemein- und -ausgangs-
groBen schatzen und stehen danach als Z(¢) fir die Regelung zur Verfligung. Bei Systemen mit
stochastisch verrauschten Messgréf3en wird haufig ein Kalman-Filter [KALM60] als Beobachter
verwendet.

S
\

d{ identifiziertes Modell mit Rauschen | v

Abbildung 5.3: Verrauschtes System mit Kalman-Filter als Beobachter
Noisy system with Kalman filter as observer

Nach Abbildung 5.3 ergeben sich die Systemgleichungen fiir ein mit dem Prozessrauschen d(t)
sowie dem Messrauschen v(t) Uberlagertes System nach
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Seien d(t) und v(t) weiterhin mittelwertfreies, weiBes Rauschen mit unendlicher Varianz. Ver-
einfachend wird zusétzlich eine statistische Unabhangigkeit angenommen. Dann bestimmen die
Kovarianzmatrizen Qy, und Ry, die Starke des Rauschens

E{(v(t) - v(t)T)2} ~-Q (5.10)
E { (act)- d(t)T)Q} =Ry, (5.11)

Der geschétzte Zustandsvektor () als Ausgang des Kalman-Filters ergibt sich aus
() =A-3(t)+B-u(t) + Ky - (y(t) — C-z(t)). (5.12)

Bei der Wahl der Rickfihrmatrix Ky, des Kalman-Filters gilt es, den Schatzfehler e(t) zwischen
Realitat =(¢) und Schéatzung z(¢) in der Form

e(t) = x(t) — z(t) (5.13)
und der zugehdrigen Ableitung é(t)
é(t) = @(t) — x(t) (5.14)

moglichst zu minimieren. Die Gl. 5.8, 5.12 und 5.13 ergeben schlieBlich die Ableitung des Schatz-
fehlers é(t) in Abhangigkeit der Stérungen v(t) und d(t)

ét) = (A —Kp-C)-e(t) +d(t) — Kp - v(t). (5.15)

Fir den mittleren quadratischen Schétzfehler gilt nach [LUNZ12b] definitionsgeman

T
ZE{e?} =3 lim. QT/e?(t)dt. (5.16)
T

Das Ziel bei der Kalman-Filter-Berechnung ist die Bestimmung einer geeigneten Ruckfihrung Kj,,
die den mittleren quadratischen Fehler minimiert:

T
1
lim —/e?(t)dt : (5.17)
T

Nach [BRYS81] ist die Matrix Py, die Lésung der Matrix-Ricatti-Gleichung

A Py+P,-AT—P,.CT R, C-Py+Qp,=0. (5.18)



5.3 Optimalregler 77

Die Ruckfihrmatrix flir das Kalman-Filter ergibt sich schlieBlich aus
K,=P, -CT R, .. (5.19)

Im Ergebnis ist das Kalman-Filter in der Lage, basierend auf einem Modell der Vorschubachse und
den verrauschten Messwerten aus dem direkten Positionsmesssystem, zu beliebigen Zeitpunkten
den internen Zustandsvektor zu schatzen und fir die nachfolgende Zustandsregelung bereitzu-
stellen. Als Stellschrauben bleiben die Kovarianzmatrizen Qy, und Ry, als Klassifikation fiir das
Rauschen v(t) und d(t), da diese bei realen Prozessen, wie der Regelung einer Vorschubachse,
stets nur Annahmen sind.

Zur eigentlichen Schwingungsreduktion muss nun eine geeignete Reglermatrix K, nach Gl. 5.4
und 5.5 gefunden werden, die die Regelung der Vorschubachse stabilisiert. Wie bereits erwédhnt
|asst sich dies prinzipiell mittels Polvorgabe realisieren. Eine optimale Regelung ist demgegeniber
in der Lage, die Anforderungen an die Dynamik, Stabilitat aber auch der Wirkung auf die Stell-
und RegelgréBen optimal aufeinander abzustimmen [ABELOQ7]. Zur Bestimmung einer optimalen
Zustandsrickfihrung werden die Regelungsanforderungen stattdessen laut [LUNZ12b; ABELQO7]
mit Hilfe der Gite- oder Kostenfunktion .J in Abhéngigkeit der Parameter Q und R beschrieben:

J= 7(x(t)T -Q-a(t) +u®)” R-u(t)) dt. (5.20)
0

Bei Q und R handelt es sich um positiv definite Gewichtungsmatrizen', weshalb die Summanden
im Integral stets positiv sind. Q gewichtet den Einfluss der ZustandsgréBen z(t), wahrend R
die Wirkung der StellgréBen u(t), also die Abweichung zwischen Sollwert und Reglerausgang,
beeinflusst.

Fir ein Reglergesetz nach Gl. 5.5 lasst sich die optimale Rickfiihrmatrix K, bestimmen als
K.=R!.BT.P, (5.21)

wobei P die Lésung der Matrix-Ricatti-Gleichung (siehe auch Gl. 5.18) der Form
AT. P+P-A-P-B-R!BT.P+Q=0 (5.22)

ist [ABELO7].

Da es sich um einen linearen Regler mit quadratischer Optimierungsfunktion J handelt, wird der
so berechnete Regler in der Literatur als linear-quadratischer Regler (LQ-Regler) bezeichnet.

'Eine Matrix A ist genau dann positiv definit, wenn fiir einen beliebigen reellen Vektor = das Produkt =7 Az stets
positiv ist [BRONO1].
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Ahnlich wie beim Kalman-Filter 14sst sich das Verhalten durch Anpassen der Werte fiir Q und R
einstellen.

Kombiniert man den LQ-Regler mit einem Kalman-Filter zur Zustandsschatzung, wird von ei-
nem linear-quadratischem GauB-Regler (LQG-Regler) gesprochen [TEWA02].2 Das Blockschalt-
bild des Gesamtsystems bestehend aus Zustandsraummodell fir die Vorschubachse, Kalman-
Filter zur Zustandsschédtzung sowie LQ-Regler zur Zustandsregelung ist in Abbildung 5.4 darge-
stellt.

Abbildung 5.4: LQG-Regler als Kombination aus Kalman-Filter und LQ-Regler
LQG controller as combination of Kalman filter and LQ regulator

Im Fall der Vorschubachse vereinfacht sich der Zustandsvektor x(¢) auf einen Skalar, der die
aktuelle Position widerspiegelt. Dadurch reduzieren sich auch die Gewichtungsmatrizen Q sowie
R auf einfache Skalare. Fiir die Berechnung des LQG-Reglers ist folglich nur noch das Verhaltnis
zwischen Q und R. relevant, weshalb in weiteren Untersuchungen R. = 1 gesetzt und lediglich Q
variiert wird.

Das Berechnungsergebnis fiir das Ubertragungsverhalten der Werkzeugmaschinenvorschubachse
basierend auf dem identifizierten Modell mit und ohne LQG-Regler als Lageistwertfilter sowie die
Ubertragungsfunktion des LQG-Reglers an sich sind in Abbildung 5.5 links dargestellt. Es zeigt
sich, dass die Frequenziberhthung zwischen 10 und 20 Hz sehr gut gedampft wird, wodurch
der fir die Positionierung nutzbare Frequenzbereich signifikant erhdht wird. Interessant ist auch
der Frequenzgang des LQG-Reglers an sich, der sich nicht als Bandsperre oder Bandpass
klassifizieren lasst.

2Der Ausdruck GauB-Regler kommt daher, dass es durch das Kalman-Filter méglich ist, weiBes, GauR’sches Rauschen
Zu minimieren.
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Abbildung 5.5: Links: Simulationsergebnis mit LQG-Regler. Rechts: unterschiedliches Ubertra-
gungsverhalten bei guter und schlechter Parametrierung von Q.

Left: simulation of LQG controller. Right: different transfer behavior with good and
bad parameterization of Q.

Ein bekannter Nachteil bei Zustandsregelungen ist, dass haufig eine stationdre Abweichung bleibt
(d. h. der Gleichanteil ist ungleich eins). Des Weiteren kann eine ungeeignete Vorgabe der Q-Matrix
zu einem unerwiinschten Ubertragungsverhalten filhren, wie es in Abbildung 5.5 rechts dargestellt
ist. Bei unpassender Vorgabe von Q (gelbe Linie) wird die Frequenziiberh6hung bei 20 Hz nicht
ausreichend bedampft. Darliber hinaus liegt der gesamte niederfrequente Bereich oberhalb der
0-dB-Linie und ist damit fir die Lageregelung nicht geeignet. Da auch der Gleichanteil gréBer als
0dB ist, wird das System selbst im eingeschwungenen Zustand nie die Sollposition erreichen,
sondern es wird stets ein signifikanter Schleppfehler vorhanden sein.

Aus diesem Grund wird fir die Bestimmung eines geeigneten LQG-Reglers iterativ die Vorga-
be fir Q solange angepasst, bis ein optimales Q gefunden ist, welches schlieB3lich zu einem
Frequenzgang nahe der 0-dB-Linie ohne Uberschwingen fiihrt [BREC13a). Es hat sich gezeigt,
dass je nach Ausgangsfrequenzgang gelegentlich ein minimaler statischer Fehler mit LQG-Regler
bestehen bleibt. Dies l&sst sich mit einem Vorfaktor vor dem LQG-Regler beheben, der gerade dem
Kehrwert des Gleichanteils entspricht und den gesamten Frequenzgang in der Héhe verschiebt,
sodass ein Wert von 0dB bei der Frequenz f = 0Hz garantiert wird. Da die notwendige vertikale
Verschiebung tblicherweise gering ist, ist auch die dadurch entstehende Abweichung bei héheren
Frequenzen — etwa der Resonanzfrequenz — vernachlassigbar.



80 5 Schwingungsddmpfung fiir Werkzeugmaschinen

Grundsatzlich hat das Hinzufligen eines Elements in die Regelung nicht nur einen schwingungsre-
duzierenden Einfluss auf den Lageregelkreis. Durch die unvermeidliche Signallaufzeit im eingeflig-
ten Block ergibt sich auch eine leichte Zeitverzégerung. Im Werkzeugmaschinenachsverbund Iasst
sich dies wiederum mit der Reduzierung des K, -Faktors kompensieren [GROS06a]. Dies bedeutet,
dass durch die Verwendung des LQG-Reglers in einer Achse, bei den anderen, ungedampften
Achsen ebenfalls ein hdherer K, eingestellt werden kann, der jedoch etwas niedrigerer ist als der
der gedampften Achse. Dies ist notwendig, um beim Kreisformtest Kreise statt Ellipsen zu erhalten.
Genauere Untersuchungen dazu folgen in Abschnitt 7.1.3.

Zu beriicksichtigen ist des Weiteren die Systemordnung des LQG-Reglers, die der des identifizier-
ten Modells entspricht (vgl. Abbildung 4.12). Je genauer die Identifikation aufgrund einer héheren
Systemordnung ausfallt, desto héher wird auch die Ordnung des berechneten LQG-Reglers. Mit
héheren Ordnungen steigt allerdings der Rechenaufwand sowie das Risiko numerischer Fehler
und Quantisierungsrauschen bei der Filterung im Rechner, was nachteilig fir die Systemstabilitat
ist [CHEN10].

Um diesen mdglichen Nachteil zu vermeiden, wird nachfolgend eine Vereinfachung vorgestellt, die
die Systemordnung der Schwingungsdampfung wesentlich reduziert.

5.4 Vereinfachung zum Biquadfilter

Simplification as a Biquad Filter

Bei genauerer Betrachtung der Ubertragungsfunktion des LQG-Reglers in Abbildung 5.5 links
lasst sich eine Ahnlichkeit zu einem sog. Biquadfilter erkennen [TIET09]. Das Biquadfilter ist die
Kombination eines Hoch- und Tiefpassfilters jeweils zweiter Ordnung, wodurch ein System mit der
Gesamtordnung vier entsteht, die damit wesentlich niedriger ist, als die Systemordnung des in
Folge eines identifizierten Modells berechneten LQG-Reglers aus dem vorherigen Abschnitt. Wie
bei einem Bandpassfilter liegt die Eigenfrequenz des Hochpassfilters unter der des Tiefpassfilters.
Der Unterschied liegt jedoch darin, dass bewusst eine geringe Dampfung eingestellt wird um den
speziellen Frequenzgang zu erhalten. Abbildung 5.6 zeigt das Betragsspektrum eines Biquadfilters
zusammen mit den zugrunde liegenden Hoch- und Tiefpassfiltern.

Die Ubertragungsfunktion Gpq des Biquads ergibt sich demnach aus dem Produkt der Ubertra-
gungsfunktionen eines Hochpassfilters Gyyp und eines Tiefpassfilters Grp als

2 2 2
5%+ 2diwi - 5 4+ wy w3
GBq = Gup - GTp = .
BQ Hp = =TP ( w% s2+2d2w2-s+w§

?s +7118_|_|
1 ;2 2d25 1 ( ' )
w% w2
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Abbildung 5.6: Biquadfilter als Kombination aus Hoch- und Tiefpassfilter
Biquad filter as a combination of high and low pass filter

mit w; = 27 - f1 und we = 27 - fo und
d1: Dampfung des Hochpassfilters
f1: Eigenfrequenz des Hochpassfilters
do: Dampfung des Tiefpassfilters

fo: Eigenfrequenz des Tiefpassfilters.

Das Biquadfilter ist demnach Uber die vier Parameter d;, fi, do und f5 eindeutig beschrieben
[BREC13a]. Fir ein Biquadfilter in der benétigten Form gilt f; < f». Die Dampfung beider beteiligter
Filter ist zudem stets kleiner als 1/v2, um sowohl die Biegung unterhalb als auch oberhalb der
0-dB-Linie des LQG-Reglers abbilden zu kénnen.

Gegeniiber dem LQG-Regler hat der Biquad den Vorteil, dass er das statische Ubertragungsver-
halten dank eines Gleichanteils von eins garantiert nicht beeinflusst:

U’ + GG+ 1Y
S+ 322Gy +1)

ws

lim Gpq(jw) = lim (5.24)
Ebenfalls ist sichergestellt, dass die Amplitude bei hohen Frequenzen nicht zu sehr ansteigt —
und damit wom@églich héherfrequentes Rauschen verstarkt — da der Grenzwert nach Gl. 5.25
gegen das Quadrat des Verhéltnisses der Eigenfrequenzen der zugrunde liegenden Hoch- und

Tiefpassfilter strebt.

(jw)? + 28 (jw) + 1 2 2
lim GBQ<jw>=ggrgo< o )z (2) - () 6=
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Das zugehérige Biquadfilter fiir einen fur die x-Achse der Maschine nach Abschnitt 5.3 berechneten
LQG-Regler ist in Abbildung 5.7 im Frequenzbereich dargestellt. Bis 40 Hz wird das Ubertragungs-
verhalten des LQG-Reglers sehr gut durch den Biquad abgebildet. Lediglich die kleine Uberhdhung
bei 16 Hz im LQG-Regler kann das Biquadfilter nicht wiedergeben. Oberhalb von 40 Hz besitzt
der LQG-Regler einen komplexeren Verlauf, der jedoch fiir die eigentliche Schwingungsdampfung
in der Werkzeugmaschine nicht von Bedeutung ist. Dartiber hinaus wirken die mechanischen
Komponenten der Maschine wie ein nachgeschaltetes Tiefpassfilter, da sie nicht beliebig schnell
durch den Antriebsmotor bewegt werden kdnnen. Der flachere Amplitudengang beim Biquad sorgt
zudem daflr, dass das Rauschen im Positionsmesssystem bei héheren Frequenzen nicht verstarkt
wird.
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Abbildung 5.7: Biquadfilter als Ann&herung an den LQG-Regler
Biquad filter as an approximation of the LQG controller

Fir den Phasengang in Abbildung 5.7 gelten ahnliche Aussagen wie fir das Amplitudenspektrum,
wobei der Biquad dem LQG-Regler bis ca. 30 Hz sehr gut folgt und dartiber hinaus der komplexe
Phasengang des LQG-Reglers stark vereinfacht wird.

Zur Bestimmung der Parameter eines Biquadfilters, welches dem Verlauf eines zuvor berechneten
LQG-Reglers entspricht, wird davon ausgegangen, dass die Ubertragungsfunktionen im niederen
Frequenzbereich bei 0 dB liegen. Die erste Abweichung nach unten wird beim Biquad durch das
Hochpassfilter bestimmt, woraufhin der Amplitudengang solange ansteigt, bis die Tiefpasswirkung
des Tiefpassfilters einsetzt. Der Betragsverlauf besitzt demnach ein Minimum und ein Maximum.
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Ebenso enthalt der LQG-Regler im relevanten Frequenzbereich ein Minimum und ein (lokales)

Maximum.

Zur Anpassung des Biquadfilters an die Ubertragungsfunktion eines vorgegeben LQG-Reglers

werden zunachst das Minimum und Maximum (vgl. Punkte in Abbildung 5.7) in Abh&ngigkeit der

Biquad-Parameter bestimmt. Betrachtet wird das Quadrat des Amplitudengangs des Biquadfilters

nach
22 | Wt | 4d%w? ddi 2 4
B(w) , -2 t+a+i 14 (G -2ty
Fw) = Aw) [Gro)l” = ot i ABT W o
-+t —5% 1+(722—*2)w2+7
w3 ws w3 wy ws Wy

_ 1+ Blw2 + BQW4

1 + Ajw? + A2w4

mit den Abklrzungen

Wi 1
4d3 2 1
A1: (w2 - 2)7 AQ_E
2 2 2

Fir die Bestimmung der Extrema wird die erste Ableitung F’(w)

B'(w)A(w) — A'(w)B(w)
(A(w))?

Fl(w) =

(2A1B2 — 2A231)L«J5 + (432 — 4A2)(JJ3 + (231 — 2A1)w

(A(w))?

mit Null gleichgesetzt. Da (A(w))? stets groBer als Null ist, vereinfacht sich dies zu
(2A1B2 — 2A2B1)w5 + (432 — 4A2)w3 + (2B1 — 2141)&) ; 0.
FOr w > 0 gilt weiterhin

(241B3 — 243 B1)w* + (4By — 442)w? + (2B1 — 24;1) = 0.

(5.26)

(5.27)

(5.28)

(5.29)

(5.30)

(5.31)

Dies lasst sich nach [BRONO1] mit Hilfe der allgemeinen Lésung flr quadratische Gleichungen

vom Typ az? + bz + ¢ = 0 nach

—b £ 4/b? — 4ac

2a

T2 =

(5.32)



84 5 Schwingungsddmpfung fiir Werkzeugmaschinen

mit a = (24182 — 2A2B1), b = (4Bs — 4A3) und ¢ = (2B; — 2A4;) sowie v = w? Idsen:

)  —(4By —44y) £ \/(432 —4A2)? —4(2A1 By — 249B1)(2B;1 — 24;) (5.33)
Win|max — 2(2A1By — 2A2By) ' .

Die zugehérigen Amplitudenwerte ergeben sich schlielich durch Einsetzen von wpi, und wiax in
Gl. 5.26.

Aufwandiger ist die Gegenrichtung, also die Bestimmung der Parameter di, fi1, d2 und f5 des
Biquadfilters in Abhangigkeit des durch den LQG-Regler vorgegebenen Minimums und Maximumes.
Dazu muss ein nichtlineares Gleichungssystem gelést werden, wozu im Rahmen dieser Arbeit ein
iteratives, numerisches Verfahren herangezogen wird.

Prinzipiell wird dazu der Abstand L.,;, zwischen den Minima des LQG-Reglers und eines be-
liebigen Biquadfilters sowie der Abstand L., zwischen beiden Maxima als Funktion der vier
Biguad-Parameter bestimmt. Der Mittelwert aus beiden, Litte1, dient als Gltemal der Anpassung
beider Kurven. Bei minimalem L,;:tc1 ist das Biquadfilter schlieBlich optimal an den LQG-Regler
angepasst.

Iterativ werden nun die Biquad-Parameter variiert, zu jedem berechneten Filter das Minimum
und Maximum nach GlI. 5.26 und 5.33 berechnet und mit den Extrema des zugrunde liegenden
LQG-Reglers verglichen.

Aufgrund der Unabhangigkeit der Biquad-Parameter untereinander ist es zielfihrend, mit einem
Ausgangsparametersatz zu starten und zunéchst nur einen Parameter (etwa f;) zu variieren. Der
Wert, bei dem die Abweichung L,itte1 minimal wird, wird festgehalten. Im nachsten Schritt wird ein
anderer Parameter (bspw. d;) iteriert, wahrend die anderen Werte konstant gehalten werden. Auch
hier wird wieder der Wert festgehalten, bei dem L;1to) minimal ist. Wiederholt man dies fiir die
restlichen Parameter (also etwa f> und ds), so erhédlt man schlieBlich die Parameterkombination
fiir ein Biquadfilter, welches einen Ubertragungsfrequenzgang besitzt, der dem des LQG-Reglers
am nachsten kommt.

5.5 Positionsabhangige Regelung

Position Dependent Control

Wie in Abschnitt 4.1 beschrieben, &ndert sich das Ubertragungsverhalten der Maschine in Ab-
héngigkeit verschiedener Parameter, wobei insbesondere die Position einen gro3en Einfluss auf
den Frequenzgang hat. Ublicherweise wird eine Regelung so ausgelegt, dass sie auch an der
kritischsten Position noch ausreichend gut funktioniert, wodurch allerdings an weniger kritischen
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Positionen etwas an Dynamik eingeb(iBt wird [GROS06a; GROS06b]. Wird die Regelung hingegen
um eine positionsabhéngige Komponente erweitert, lieBe sich das bestmégliche Regelungsergeb-
nis im gesamten Arbeitsraum und somit eine weitere Verbesserung des dynamischen Verhaltens
der Maschine erreichen.

Eine Moglichkeit ist es, die zunachst an diskreten Positionen bestimmten Reglerlibertragungs-
funktionen zu interpolieren, um eine quasi-kontinuierliche Anpassung der Schwingungsdampfung
zu erhalten. In Simulationen hat sich jedoch herausgestellt, dass eine wahrend des Betriebs
lineare Interpolation der Filterparameter (also der Koeffizienten b; und a; beim LQG-Regler sowie
der d; und f; beim Biquad) nicht zielflihrend ist. Dies liegt daran, dass bereits eine Abweichung
der Reglerparameter ab der flinften Nachkommastelle einen nicht zu vernachlassigenden Ein-
fluss auf die Systemstabilitdt und das Regelergebnis hat. Eine Interpolation sorgt flir gréBere
Unterschiede in den Parametern und ist somit fir die Werkzeugmaschinenregelung nicht geeig-
net.

Statt der kontinuierlichen Anpassung der Reglerparameter, bietet sich das sog. Gain-Scheduling
an. Es basiert auf der Idee, ein nichtlineares System an verschiedenen Betriebspunkten zu lineari-
sieren und wird ausflhrlich in [LEITOO] sowie [RUGHOO] beschrieben.

Fir Werkzeugmaschinen eignet sich nach Abschnitt 4.1 eine Aufteilung des Arbeitsraums in
mehrere Abschnitte [BREC17]. Da das Ubertragungsverhalten der x-Achse bei der Versuchs-
maschine nahezu unabhangig von der z-Achse ist, wird lediglich die x-y-Ebene in gleich grof3e
Rechtecke unterteilt (vgl. Abbildung 5.8). Fiir jedes Segment wird vereinfachend angenommen,
dass das Ubertragungsverhalten innerhalb dieser Grenzen annahernd gleich bleibt. An den
Bereichsmittelpunkten wird daraufhin der Flihrungsfrequenzgang gemessen, eine Ubertragungs-
funktion identifiziert und ein Lageistwertfilter nach Abschnitt 5.3 bzw. 5.4 berechnet, welches die
Schwingungen im Lageregelkreis gut ddmpft.

Arbeitspunkt

y-Achse

x-Achse

Abbildung 5.8: Beispielhafte Arbeitsraumaufteilung fir Gain-Scheduling nach [BREC17]
Exemplary workspace segmentation for gain scheduling
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Bei Verfahrbewegungen der Maschine wird bei einem Wechsel zwischen zwei Bereichen auch das
Lageistwertfilter der Regelung umgeschaltet. Um bei kurzen Bewegungen in der Umgebung einer
Bereichskante haufige Filterwechsel zu vermeiden, wird eine Hysteresekurve zwischengeschaltet.
Dies bedeutet, dass nicht allein aufgrund der absoluten Position, sondern auch in Abhangigkeit
des bisherigen Verlaufes zwischen den Filtern umgeschaltet wird.

Die GroBe eines Segments — und damit die Anzahl der verschiedenen Lageistwertfilter — ist
davon abhangig, wie stark sich das Ubertragungsverhalten der Maschine iiber die Position dndert.
Bei der Versuchsmaschine werden sowohl die x- als auch die y-Achse in sieben gleich grof3e
Strecken aufgeteilt, was einer Anzahl von 49 zu berechnenden Filtern entspricht. Der Aufwand
zur Erstellung der Filtermatrix halt sich in Grenzen. Die Messung des FUhrungsverhaltens einer
Position dauert an der Maschine nur wenige Sekunden. Die anschlieBende Filterberechnung am
Rechner nimmt ebenfalls nicht mehr als 30—60 s pro Position in Anspruch. Insgesamt ist somit ein
einmaliger Arbeitsaufwand von 45—90 min fiir die LQG-Regler- bzw. Biquadfiltererstellung fiir das
Gain-Scheduling einzuplanen.

Gleichzeitig bedeutet dies jedoch, dass die Filterberechnung nicht echtzeitfahig ist und somit
auf vorberechnete Filter zurtickgegriffen werden muss. Wéhrend sich die Systemidentifikation
nach [ISER10; SRIP87] mittels RLS-Algorithmus (recursive least squares) noch in jedem Abtast-
schritt durchflhren I&sst, ist fur die Berechnung des LQG-Reglers mehr Zeit notwendig. Hinzu
kommt, dass, wie im vorherigen Abschnitt beschrieben, die vorzugebende Matrix Q iterativ be-
stimmt werden muss, um einen geeigneten Ubertragungsfrequenzgang zu erhalten, der allen
Anforderungen an den Gleichanteil und die Dynamik gerecht wird. Die anschlieBende Berech-
nung der Parameter fir ein dem LQG-Regler entsprechendes Biquadfilter hingegen ist weniger
rechenintensiv.

5.6 Zwischenfazit

Intermediate Summary

In diesem Kapitel wurden mit dem LQG-Regler und dem darauf aufbauenden Biquadfilter zwei
Varianten entworfen, um das Schwingungsverhalten einer Werkzeugmaschinenvorschubachse zu
verbessern. Die Berechnungs- bzw. Simulationsergebnisse sind vielversprechend. Mit Hilfe des
Gain-Schedulings zur Berlicksichtigung der Positionsabhangigkeit ist ein verbessertes Ubertra-
gungsverhalten im gesamten Arbeitsraum der Maschine zu erwarten.

In den in Kapitel 7 folgenden Versuchen an der Maschine wird das Verhalten der Regler im ein- und
mehrachsigen Betrieb genauer untersucht, um die Leistungsfahigkeit der Schwingungsdampfung
am realen Objekt besser bewerten zu kénnen.
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6 Schwingungsdampfung fur Elektrofahrzeuge

Oscillation Damping for Electric Vehicles

Nachdem im vorherigen Kapitel MaBnahmen zur Schwingungsdampfung fiir Werkzeugmaschinen
vorgestellt wurden, sollen in diesem Abschnitt die niederfrequenten Schwingungen im elektrischem
Antriebsstrang eines Fahrzeugs regelungstechnisch reduziert werden. Hierzu werden zunachst be-
stehende sowie in dieser Arbeit entwickelte Varianten aus dem Werkzeugmaschinenumfeld auf ihre
Eignung zur Schwingungsdampfung im Fahrzeug untersucht und angepasst. Darlber hinaus wird
eine weitere Moglichkeit zur Schwingungsreduktion vorgestellt: die Regelung der Differenzdreh-
zahl zwischen An- und Abtrieb, die eine Weiterentwicklung der gewichteten Verwendung zweier
Messsysteme bei Werkzeugmaschinen darstellt (vgl. Abschnitt 2.2.2).

6.1 Ubertragung von WZM-Konzepten auf Elektrofahrzeuge

Transfer of Machine Tool Concepts to Electric Vehicles

6.1.1 Soll- und Istwertfilter
Set Point and Current Value Filters

Bei Werkzeugmaschinen kommt zur Schwingungsreduktion gelegentlich eine Glattung des Soll-
werts (bspw. in Form eines gleitenden Mittelwertfilters als Ruckfilter, vgl. Kapitel 2) zum Ein-
satz. Nachteilig ist hierbei der negative Einfluss auf die Dynamik. Wenn der Fahrer etwa flr
einen Uberholvorgang kurzzeitig eine hohe Beschleunigung benétigt, sollte er diese aus Si-
cherheitsgriinden wegen entgegenkommenden Verkehrs auch bekommen. Eine Glattung bzw.
Tiefpassfilterung des Fahrerwunschmoments wiirde hingegen den gesamten Antrieb trager werden
lassen.

Alternativ lassen sich auch Bandsperren als Sollwerffilter einsetzen. Diese haben den Vorteil, dass
der Grad der Dynamikreduktion je nach Breite und Lage des Sperrbandes lberschaubar ist. Des
Weiteren ist die Auslegung des Bandsperrfilters relativ einfach und bedarf lediglich der Kenntnis der
Resonanzfrequenz des Antriebsstrangs. Die Filterordnung ist daraufhin an die Steilheit der Uber-
héhung anzupassen. Lediglich die Wahl der Breite des Filters kann zu Problemen fihren. Ist diese
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zu grof3, reduziert sie ahnlich wie ein Tiefpassfilter die Systemdynamik, bei zu schmalen Werten
kann bei leichten Frequenzverschiebungen der Resonanzfrequenz — etwa bedingt durch auBBere
Einflisse auf den Antriebsstrang — keine ausreichende Dampfungswirkung mehr garantiert werden.
Nachteilig ist allerdings, dass mangels Messsignalriickfiihrung lediglich das Fihrungsverhalten
beeinflusst werden kann. Stérungen im Prozess, die erst nach der Sollwertberechnung entstehen
— etwa durch Rauschen oder sonstige externe Einflisse — kénnen mit einem Sollwertfilter nicht
reduziert werden.

Istwertfilter kommen bei Werkzeugmaschinen bisher hauptsachlich in den unterlagerten Re-
gelkreisen zum Einsatz. Siemens verwendet etwa flir sein Advanced Position Control (APC)
Bandpassfilter in der Drehzahlrickfihrung (vgl. Abbildung 2.12). Auf das Fahrzeug bezogen
bietet es sich an, ebenfalls das Drehzahlsignal bandpassgefiltert zurlickzufiihren, da dieses die
Information Uber die Schwingung enthalt. Mangels Drehzahlregelkreis im Fahrzeug l&sst sich der
Regelkreis stattdessen mit einem (einheitenbehafteten) Filterverstarkungsfaktor K zum Sollmo-
ment schlieBen (siehe Abbildung 6.1 oben links). Entgegen der in Abschnitt 5.2 beschriebenen
Verwendung einer Bandsperre in der Lagerickfihrung, entstehen in Abbildung 6.1 bei dem Band-
pass und dem Frequenzverlauf des Antriebsstrangs (vgl. Abbildung 4.26) keine zusétzlichen
ungewollten Frequenziberhéhungen. Stattdessen ist das Bandpassfilter in der Simulation in
der Lage, die Frequenztiberhéhung bei 6,5 Hz gut zu dampfen. Dies liegt auch daran, dass die
Ubertragungsfunktion des Antriebsstrangs einen anderen Verlauf aufweist als die zu einem PTo-
System vereinfachte Werkzeugmaschine (vgl. Abbildung 2.4). Zusammen mit der riickgefihrten
bandpassgefilterten Drehzahl ergibt sich dann der gedampfte Gesamtlbertragungsfrequenzgang.
Wichtig ist hier natlrlich — wie beim Sollwertfilter — dass die Mittenfrequenz, Giite, Ordnung und
Verstarkung des Filters zu der zu dampfenden Schwingung passen, um eine gute Dampfung zu
erreichen.

L Mso” e st Antriebsstrang i
- Antriebsstrang mit Filter
\ Bandpass

1 2 5 10 20 50 100
Frequenz [Hz]

N
o

Amplitude [dB]
o
1

o
o
T
1

Abbildung 6.1: Regelung mit bandpassgefilterter Drehzahlrtckfiihrung
Control with band filtered speed feedback
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6.1.2 Optimalregler
Optimal Control

Auch fir Fahrzeuge mit elektrischem Antriebsstrang ist der LQG-Regler aus Abschnitt 5.3 zur
Dampfung der niederfrequenten Schwingung prinzipiell geeignet. Bendtigt wird ein Zustands-
raummodell des Antriebsstrangs, welches in Matlab/Simulink aus dem Simulationsmodell in
Abbildung 4.24 erstellt werden kann. Dazu bedient sich das Matlab Linear Analysis Werkzeug
verschiedener Identifikationsalgorithmen nach [LEVY59; DENN87].

Die Algorithmen basieren im Wesentlichen darauf, zu analysieren, wie sich eine breitbandige
Systemanregung (etwa weif3es Rauschen als Fahrerwunschmoment) am Systemausgang (also
der Antriebs- bzw. Raddrehzahl) auswirkt. Das Modell lasst sich schlie3lich zu einem Zweimas-
senschwinger (entsprechend Gl. 2.5) mit dem aus Abbildung 4.26 bekannten Frequenzgang
reduzieren.

Bei der Werkzeugmaschine ist das Ziel der Regelung, die RegelgréBe (Istposition) moéglichst
an die FUhrungsgréBe (Sollposition) anzugleichen. Im Unterschied dazu handelt es sich beim
Fahrzeug bei der RegelgroBe um die Antriebsdrehzahl und bei der FihrungsgréBe um das
Fahrerwunschmoment. Der zeitliche Verlauf beider Gré3en muss sich demnach unterscheiden,
wobei die Drehzahl nach Gl. 2.16 proportional zum Integral des Moments ist. Wird der LQG-Regler
genauso berechnet wie fiir Werkzeugmaschinen, ergibt sich der Verlauf nach Abbildung 6.2. Bis
auf einen konstanten Faktor entspricht die Drehzahl nahezu dem Verlauf des Antriebsmoments.
Das bedeutet, dass der LQG-Regler in der Drehzahlriickflihrung die Istdrehzahl an das Sollmoment
— statt an dessen Integral — anpasst. Allerdings zeigt der Drehzahlverlauf mit LQG-Regler auch,
dass dieser in der Lage ist, die niederfrequente Schwingung zu dampfen.

2000 T T T T
— . q40 €
'€ 1500 [ Nist.oF €
E 0 £
2, 1000 F Nilst,LQG ohne HP g
< soll,Fahrer 120 €
R 500 / { \ , \ g
a 0 D Ne— | \ J \ J \ J \—o0 a

1 1 1 1 1 1 1

0 2 4 6 8 10 12 14 16
Zeit [s]

Abbildung 6.2: Simulation des Fahrzyklus ohne und mit LQG-Regler
Simulation of drive cycle without and with LQG controller
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Um mit dem LQG-Regler lediglich die Schwingungen zu dampfen, nicht jedoch das prinzipielle
Ubertragungsverhalten des Antriebsstrangs zu &ndern, bietet sich der Einsatz eines Hochpassfil-
ters mit niedriger Grenzfrequenz (hier ca. 2Hz) an, der hinter den LQG-Regler im Rickflhrungs-
zweig der Drehzahl geschaltet wird (siehe Abbildung 6.3 links unten). Dadurch wird nur noch der
fir die unerwiinschte Schwingung verantwortliche Frequenzbereich beeinflusst, da durch das
Hochpassfilter lediglich Anteile oberhalb von 2 Hz vom Sollmoment subtrahiert’ werden. Fir die
Sicherstellung des gewollten integrierenden Ubertragungsverhaltens ist es demnach ausreichend,
den Frequenzbereich der Drehzahl von 0—2 Hz von der Rickfiihrung — und damit der Verrechnung
mit dem Sollmoment — auszuschlieBen.

Das Simulationsergebnis flir den bereits bekannten Fahrzyklus mit LQG-Regler und nachgeschal-
tetem Hochpassfilter? ist in Abbildung 6.3 dargestellt. Die Schwingung im Drehzahlsignal wird
sehr stark reduziert und ist kaum mehr sichtbar. Ein groBer Nachteil ist jedoch die relativ starke
Zeitverzdgerung durch den LQG-Regler von ca. 0,2s, was fir den Fahrer im Fahrzeug nicht
hinnehmbar ist.

2000 I I T T T T T T T
= 1 | nist,OF 40 E‘
£ 1800 MstLaG £
=) — M E
= 1600 s soll,Fahrer 420 €
© o
N Msoi , Nist €
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S 1400 _—I—_T: 5
10 O

1200 ! ! | | | | | | |

5,0 5,5 6,0 6,5 7,0 7,5 8,0 8,5 9,0 9,5 10,0

Zeit [s]
Abbildung 6.3: Ausschnitt aus der Simulation des Fahrzyklus ohne (OF) und mit LQG-Regler (inkl.
Hochpassfilter)

Extract of a simulation of the drive cycle without (OF) and with LQG controller (incl.
high pass filter)

Als Stellschraube besitzt der LQG-Regler nach Gl. 5.20 die Vorgabe der Matrizen Q und R,
wobei letztere wie bei der Werkzeugmaschine vereinfachend stets gleich eins gesetzt wird. In
Abbildung 6.4 sind oben die berechneten Ubertragungsfunktionen fiir den Antriebsstrang inklu-
sive LQG-Regler (und Hochpassfilter) mit Vorgaben fir Q im Bereich von 1-25 dargestellt. Je
kleiner das Q, desto dynamischer wird das Gesamtsystem. Bei einem Q von 1 bleibt eine leichte
Uberhéhung von 2dB bei 4 Hz bestehen, die bei steigendem Q in einer sinkenden Frequenz und

'Es erfolgt zwar eine Addition im Knotenpunkt, jedoch werden im LQG-Regler die vom Kalman-Filter berechneten
Zustande mit einer negativen Rickflihrmatrix K, verrechnet.

2Im Folgenden impliziert zur vereinfachten Schreibweise beim Fahrzeug die Erwahnung des LQG-Reglers automatisch
das nachgeschaltete Hochpassfilter.
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Amplitude resultiert und unter die 0-dB-Linie féllt. Im unteren Teil der Grafik 6.4 ist der gleiche Aus-
schnitt aus dem simulierten Fahrzyklus wie in Abbildung 6.3 dargestellt fiir die jeweils berechneten
LQG-Regler. Die Ergebnisse im Zeitbereich passen zu denen aus dem Frequenzbereich. Je groBer
Q, desto trager reagiert das Fahrzeug. Bei Q = 1 bleibt lediglich eine zu vernachlassigende
Zeitverzbégerung von 0,03 s bestehen. Allerdings geht dies einher mit einer leichten Welligkeit
beim Wechsel vom Verzégern zum Beschleunigen (bei 7 und 9,2 s), was wiederum an der bereits
oben erwihnten Uberhdhung im Frequenzbereich liegt. Einen guten Kompromiss aus geeigneter
Dynamik und keinem Uberschwingen liefert die LQG-Variante mit Q = 10.
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Abbildung 6.4: Simulationen mit LQG-Regler bei verschiedenen Vorgaben fir Q
Simulations with LQG controller and different parameterizations for Q

Die Frequenzschriebe des fiir den Prifstand berechneten LQG-Reglers mit Q = 10, des Hoch-
passfilters (HP) und der Reihenschaltung aus LQG und Hochpass sind in Abbildung 6.5 ab-
gebildet. Offensichtlich bietet das Hochpassfilter wieder verschiedene Mdglichkeiten zur Ein-
flussnahme auf das Schwingungsdampfungsergebnis, indem Grenzfrequenz, Ordnung und Fil-
tertyp (also Bessel, Tschebyscheff, Cauer, Butterworth etc. [ZINK99]) angepasst werden kdn-
nen.

Zu erkennen ist weiterhin, dass der Verlauf nicht mehr wie in der Werkzeugmaschine einem
Biquadfilter entspricht. Aufgrund des reduzierten zugrunde liegenden Modells besitzt der LQG-
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Abbildung 6.5: LQG-Regler (Q = 10), Hochpassfilter (HP) und Reihenschaltung beider
LQG controller (Q = 10), high pass filter (HP) and serial combination of both

Regler flr das Elektrofahrzeug lediglich eine Ordnung von n = 5. Hinzu kommt die Ordnung des
Hochpassfilters mit n = 2. Auch zusammen betrachtet ist eine Reduktion der Gesamtordnung, wie
es bei der Werkzeugmaschine sinnvoll ist, hier nicht zwingend notwendig.

Fir die Berechnung des Kalman-Filters im LQG-Regler werden bisher stets konstante Werte flir
den Stéreinfluss angenommen. In Simulationen hat sich herausgestellt, dass eine genauere Wer-
tebestimmung nicht essentiell fir die Gesamtwirkung des LQG-Reglers ist, da sich in gewissem
Umfang Veranderungen der Vorgaben flr den Stéreinfluss durch eine andere Wahl von Q bei der
Auslegung des LQ-Reglers kompensieren lasst. Dies bedeutet, dass solange das Ubertragungs-
verhalten des gesamten LQG-Reglers als Kriterium fir eine geeignete Schwingungsdampfung
herangezogen wird, ist die Genauigkeit der Abbildung des Prozessrauschens des integrierten
Kalman-Filters unkritisch.

6.2 Regelung der Differenzdrehzahl

Control of Differential Rotational Speeds

Wie in Abschnitt 4.2 hergeleitet, entsteht die niederfrequente Lastwechselschwingung durch ein
Aufziehen der Antriebswellen zwischen Motor und Rad. Dies bedeutet, dass eine Winkeldifferenz
zwischen Rotorwelle und Rad auftritt. Gelingt es, beide Winkel stets gleich zu halten, ist der
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Antriebsstrang schwingungsfrei. Da dies auch flir die Drehzahlen (als Ableitung der Winkel) gilt,
lassen sich stattdessen auch die an- und abtriebsseitigen Drehzahlen zur Regelung verwenden.
Bereits in [LORES89] wird durch die direkte Riickkopplung der radseitigen Drehzahl eine Schwing-
ungsdampfung bewirkt. Ist im Fahrzeug ein Getriebe vorhanden, ist dessen Ubersetzung zu
beriicksichtigen, da die Differenzbildung zwischen Motor- und auf den Motor bezogenen Raddreh-
zahl relevant ist. Bei manchen Werkzeugmaschinensteuerungen gibt es bereits die Mdglichkeit,
einen gewichteten Mittelwert aus dem Motorgeber und der aus dem direkten Positionsmesssystem
abgeleiteten Drehzahl zu bilden und fir die Regelung zu verwenden (siehe Abschnitt 2.2.2). Auf
das Fahrzeug Ubertragen entspricht dies der Verwendung der motor- sowie radseitigen Drehzahl
und ist somit mit der Regelung der Differenzdrehzahl zwischen Antriebsmotor und Rad nach
[SUGI96; MENNO1; GOTTO03] vergleichbar.

Im Fahrzeug ist die Bestimmung der Antriebsdrehzahl unproblematisch, da diese Ublicherweise
als MessgréBe mit ausreichender Genauigkeit am Motor verfigbar ist. Schwieriger ist hingegen
die Bestimmung der Raddrehzahlen. Fahrzeuge besitzen zwar Ublicherweise einen Drehgeber im
ABS-Sensor der Rader, jedoch ist die Drehzahl niedrig aufgelést und meist durch die Anbindung
Uber den CAN-Bus im Fahrzeug mit einer nicht zu vernachlassigenden Zeitverzégerung belegt
[MENNO1].

Da der Einbau eines zusétzlichen radseitigen Drehgebers im Fahrzeug aus Kostengriinden keine
Option ist, bietet sich eine modellbasierte Bestimmung der Raddrehzahlen an. Hier zeigen sich die
Vorteile simulationsgestitzter Entwicklung — das in Abschnitt 4.2.3 fir den Antriebsstrang erstellte
Schwingungsmodell I&sst sich auch fiir die hier vorgestellte Regelung verwenden. Das Modell
berechnet aus dem Sollmoment die entsprechende radseitige Drehzahl unter Bertcksichtigung
des Antriebsmotors, des Getriebes und der Seitenwellen. Alternativ 1&sst sich direkt das Gber den
gemessenen Motorstrom in der Motorsteuerung berechnete Motoristmoment fir das Modell ver-
wenden, um mdgliche Abweichungen aufgrund der im Modell als PT-System stark vereinfachten
Antriebsmaschine zu eliminieren.

Im Gegensatz zu [MENNO1] wird bei der Regelung kein Luenberger Beobachter [LUEN64] verwen-
det, weshalb das Modell flir eine breit anwendbare Dampfungswirkung maéglichst robust gegeniber
Abweichungen im realen Betrieb wéahrend der Fahrt und Fahrzeuglebensdauer sein sollte. Aus
diesem Grund wird auf das vereinfachte Modell aus den Abbildungen 4.24 und A.8 und nicht
das detaillierte zurtickgegriffen. Durch die Vereinfachungen ist es zwar weniger genau, jedoch
robuster gegeniiber Anderungen nicht abgebildeter Einfliisse (etwa aufgrund von Temperatur oder
Verschlei3). Vorteilhaft ist zudem die geringe Rechenzeit, die erst eine Anwendung in Echtzeit
ermoglicht. Zur Berechnung des Solllastmoments wird im Modell in Abbildung A.8 bereits die
Differenzwinkelgeschwindigkeit zwischen Motor und &quivalenter Raddrehzahl berechnet, sodass
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IVl:;oll Fahrer Nist
—O) Fahrzeug

Nyt O L5ce] Antriebsstrang-
- modell

Abbildung 6.6: Blockschaltbild zur Regelung der Differenzdrehzahl
Block diagram for the control of differential rotational speeds

kaum Anderungen nétig sind fiir den Einsatz des Modells in der Regelung gegeniiber der reinen
Simulation.

In Abbildung 6.6 ist das Blockschaltbild zur Regelung der Differenzdrehzahl zwischen gemes-
sener Motor- und (auf den Motor bezogener) modellierter Raddrehzahl dargestellt. Die berech-
nete Differenz ngig = nist — nrad Wird mit dem einheitenbehafteten Verstarkungsfaktor kgig
(in Nms) multipliziert und vom Sollmoment Mo Fanhrer Subtrahiert. Da fur die Bestimmung der
Raddrehzahl ein Modell herangezogen wird, handelt es sich demnach um eine modellbasierte
Regelung.

Die berechnete Ubertragungsfunktion des Differenzdrehzahlmodells von gemessener Motordreh-
zahl nig zur Differenzdrehzahl ngig ist in Abbildung 6.7 dargestellt. Die rote Kurve bildet das
Gesamtverhalten aus Antriebsstrang mit Differenzdrehzahlmodell im Ruckfiihrungszweig (kurz
Diffdreh-Regler) und einem Wert fir kq;¢ von 1 Nms ab. Aufgrund der Form des Amplitudengangs
sieht es auch hier auf den ersten Blick nicht so aus, als kdnnte die Ubertragungsfunktion des
Differenzdrehzahimodells die Uberhdhung bei 6,5Hz im Antriebsstrang dampfen. Da sich das
Modell jedoch in der Ruckfihrung (und nicht in Reihe) befindet, ergibt sich dennoch eine gut
gedampfte Gesamtibertragungsfunktion.

Das simulierte Zeitverhalten der Differenzdrehzahlregelung flr verschiedene Parameter fiir den
in der Ruckfuhrung liegenden Verstarkungsfaktor kqig stellt Abbildung 6.8 dar. Zu sehen ist der
bereits oben verwendete Zeitausschnitt aus dem einfachen Fahrzyklus. Der Regler ist in allen
Varianten in der Lage, die Schwingung sehr gut zu reduzieren, wobei mit gréBerem kg;g auch die
Dampfung ansteigt. Bei einem kg;g bis vier ist, wie oben beim LQG-Regler, eine leichte Welligkeit
beim Wechsel zwischen Verzégern und Beschleunigen (7 und 9,2 s) zu erkennen, die bei kqig = 8
nicht mehr sichtbar ist. Allerdings steigt bei gréBerem Verstarkungsfaktor auch die Zeitverzégerung
zwischen ungedampfter und gedampfter Drehzahl, was fir den Fahrer unerwinscht ist. Es muss
im Betrieb also ein Kompromiss aus guter Dampfung und niedriger Zeitverzégerung gefunden
werden.
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Abbildung 6.7: Ubertragungsfunktionen des Antriebsstrangs ohne und mit Regelung der Differenz-
drehzahl sowie des Differenzdrehzahlmodells

Transfer function of the drive train without and with the control of differential rota-
tional speeds as well as the one of the differential speed model
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Abbildung 6.8: Simulationen mit Regelung der Differenzdrehzahl bei verschiedenen Vorgaben fiir
den Verstarkungsfaktor kgig

Simulations with the control of differential rotational speeds for different paramete-
rizations of the gain kg
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6.3 Zwischenfazit

Intermediate Summary

Die Potentiale der bandpassgefilterten Drehzahlriickfihrung und des LQG-Reglers zur Adaption an
die Torsionsschwingungen im Fahrzeug mit elektrischem Antriebsstrang wurden in diesem Kapitel
simulativ erdrtert. Mit dem Differenzdrehzahlregler wurde zudem eine bisher in Werkzeugmaschi-
nen nur stark vereinfacht vorhandene Variante fur die Drehschwingungen im Fahrzeug angepasst
und erweitert. Alle drei Algorithmen qualifizieren sich in Simulationen dafir, auch im Fahrzeug eine
geeignete Dampfungswirkung erwarten zu kénnen. Aus diesem Grund werden diese im nachsten
Kapitel anhand von Priifstandsversuchen weiter untersucht.

Das Schwingungsverhalten des Antriebsstrangs ist zwar nicht Gber alle Betriebspunkte linear,
dennoch wird zunachst von einem Gain-Scheduling, wie es bei der Werkzeugmaschine aufgrund
der Positionsabhangigkeit eingesetzt wird, abgesehen. Stattdessen wird mit Hilfe eines stark
vereinfachten Schwingungsmodells fiir eine robuste Regelung der modellbasierten Varianten
gesorgt.



97

7 Verifikation an Werkzeugmaschine und
Antriebsstrangprufstand

Verification at Machine Tool and Drive Train Test Stand

In diesem Kapitel werden die in den vorherigen Abschnitten entwickelten Algorithmen fur Werk-
zeugmaschine und Elektrofahrzeug exemplarisch an einem Bearbeitungszentrum sowie an zwei
Ausbaustufen eines Antriebsstrangprifstands fir Elektrofahrzeuge in Betrieb genommen und
genauer auf ihre Wirksamkeit hin untersucht.

7.1 Werkzeugmaschine

Machine Tool

Far Werkzeugmaschinen ist in Kapitel 5 eine Schwingungsdampfung basierend auf einem LQG-
Regler und des darauf aufbauenden Biquadfilters beschrieben. Nachdem diese in Simulationen
analysiert wurden, werden sie nun an dem in Abschnitt 4.1.1 vorgestellten Bearbeitungszentrum
untersucht. Zunachst wird nur das Verhalten im einachsigen Betrieb mit Schwingungsdampf-
ung betrachtet, bevor im Anschluss der Einfluss der Dampfung im mehrachsigen Fall verifiziert
wird.

7.1.1 Anpassung der Algorithmen an Versuchsaufbau
Adaptation of Algorithms for Test Setup

Um die entwickelten Algorithmen an der Maschine untersuchen zu kénnen, missen diese flr die
in Abschnitt 4.1.1 vorgestellte Versuchsumgebung angepasst werden. Sie besteht aus einem xPC-
Target-Rechner zur Ausflihrung der in Matlab/Simulink erstellten Regelungsmodelle in Echtzeit
mitsamt Hardware zur Messsignalmanipulation. Prinzipbedingt kommen lediglich zeitdiskrete
Algorithmen auf dem Rechner zur Anwendung, weshalb LQG-Regler und Biquadfilter (etwa nach
[OPPEO04]) diskretisiert werden miissen.
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Wie in [FRIE15] festgestellt wird, besitzt die Phasenmischkarte per se ein integrierendes Verhalten.
Die Algorithmen zur Schwingungsdéampfung missen demnach einmal differenziert werden, bevor
die Hardware die Posistionsistwerte verandert. Die zeitdiskrete Ableitung & zum Abtastzeitpunkt &
berechnet sich rekursiv als Produkt aus der Differenz des eigentlichen Zeitsignals x zum Zeitpunkt
k und dem Wert der Ableitung = zum vorherigen Abtastwert (k — 1) mit der Abtastrate f, nach
[OHM10]

i(k) = (z(k) —2(k — 1)) - fa, (7.1)
was sich als Blockschaltbild in Matlab/Simulink leicht implementieren lasst.

In [FRIE15] wird zudem herausgefunden, dass durch die Hardware eine unvermeidliche Verzdge-
rung von einem Abtastschritt entsteht. Zusammen mit der notwendigen Differenziation ergibt sich
somit eine Gesamtzeitverzdgerung von zwei Abtastschritten bei Verwendung der Filterhard- und
-software in der Lageriickfiihrung. Dies I&sst sich durch einen angepassten Ubertragungsfrequenz-
gang zumindest teilweise beriicksichtigen. Dazu wird die identifizierte diskrete Ubertragungsfunkti-
on mit z—2 multipliziert, bevor der zugehérige LQG-Regler berechnet wird. Um dann auf die im
Gesamtsystem wirkende Filtertbertragungsfunktion zu schlieBen, muss der berechnete Regler
wiederum mit der Zeitverzdgerung verrechnet werden. In Abbildung 7.1 ist der berechnete LQG-
Regler fir das aus der Messung des Fihrungsfrequenzgangs identifizierte Maschinenverhalten
dargestellt, wenn keine Anpassung an die doppelte Zeitverzégerung erfolgt (blaue Kurve). Zusétz-
lich ist der Ubertragungsfrequenzgang des fiir die Hardwareumgebung angepassten LQG-Reglers
abgebildet, um im Gesamtsystem ein gutes Schwingungsdampfungsverhalten zu erreichen (rot).
Bis ca. 12 Hz sind beide Kurven identisch. Bei der Maschinenresonanz (18 Hz) dampft die Hard-
warevorgabe starker als der eigentlich berechnete LQG-Regler. Ab 50 Hz sind die Unterschiede
zwischen beiden Kurven groBer. Die Phasengange unterscheiden sich nicht signifikant. Ahnliches
gilt auch fiir das daraus abgeleitete Biquadfilter.

Bei den Messungen mit aktiviertem Lageistwerffilter ist zu beriicksichtigen, dass die internen
Messmechanismen der Maschinensteuerung stets die manipulierten Istwerte erhalten. Aus diesem
Grund werden die tatsdchlich gemessenen Positionsistwerte des direkten Messsystems von dem
xPC-Target-Rechner fiir spatere Analysen aufgezeichnet, wahrend die manipulierten Werte an die
Maschinensteuerung weitergeleitet werden. Als Messwerte stehen demnach in der NC die Soll-
werte sowie die von der NC empfangenen manipulierten Positionen zur Verfligung. Dariiberhinaus
werden letztere ebenfalls zusammen mit den tatsgchlichen Istwerten sowie weiteren filterinternen
MessgrdéBen auf dem xPC-Target-Rechner gespeichert.
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Abbildung 7.1: Berechnete LQG-Regler ohne und mit Berticksichtigung der hardwarebedingten
Zeitverzdgerung

Calculated LQG controllers without and with regard to the hardware caused time
delay

Die Ubertragungsfunktion des LQG-Reglers samt Filterhardware Gy ergibt sich demnach aus dem
Verhéltnis aus manipuliertem und tatsachlichem Istwert (siehe Gl. 4.1) und enthélt implizit die dop-
pelte Verzégerung z~2. Die Variante ohne Filter berechnet sich nach GI. 5.1 zu

Goffcn OF
Gop = —————, 7.2
OF 1+ Goffen,OF ( )
wahrend nach Gl. 5.2 die Ubertragungsfunktion mit Filter
GO en
GuF ffen,OF (7.3)

- 1+ Goffen,OF ' GF

lautet. Wird Gl. 7.2 nach Ggen,0r aufgeldst und das Ergebnis in Gl. 7.3 eingesetzt, erhélt man die
Gleichung zur Bestimmung der Ubertragungsfunktion mit Lageistwertfilter Gy in Abhéngigkeit
der Messung ohne Filter Gor und der mittels Phasenmischkarte gemessenen Filterlibertragungs-
funktion Gg nach

_ Gor
l-l-GOF-(GF—l).

Gmr



100 7 Verifikation an Werkzeugmaschine und Antriebsstrangprtifstand

7.1.2 Einachsige Schwingungsdampfung
Single Axis Oscillation Damping

Messungen mit LQG-Regler

Zunachst werden der LQG-Regler sowie das Biquadfilter lediglich im einachsigen Fall an der
x-Achse der Versuchsmaschine betrachtet. Im ersten Anlauf wird der urspriinglich an der Maschi-
ne eingestellte K,-Faktor von 2 auf 3,5M/min.mm erhéht. AnschlieBend werden die notwendigen
Schritte zur Berechnung des LQG-Reglers durchgefiihrt, indem zunachst der Fiihrungsfrequenz-
gang der Maschine gemessen, am Rechner die entsprechende analytische Ubertragungsfunk-
tion identifiziert und zuletzt der LQG-Regler mit einer Variation der Q-Matrix iterativ bestimmt
wird.

Der Fuhrungsfrequenzgang ohne Filter (Gor) fir den Ky-Faktor von 3,5 M/min.mm, mit LQG-Regler
(Gur) sowie die Ubertragungsfunktion des LQG-Reglers samt Filterhardware (G) sind in Abbil-
dung 7.2 fir eine Position mittig im Arbeitsbereich dargestellt (die Messposition aus Werkstlicksicht
ist jeweils in den Diagrammen schematisch abgebildet).
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Abbildung 7.2: Maschine mit LQG-Regler bei Ky = 3,5 M/min.mm (der blaue Punkt markiert die TCP-
Position im Arbeitsraum der Maschine wahrend der Messung)

Machine with LQG controller at K, = 3,5™/min.mm (the blue dot marks TCP position
in the machine’s working space during measurement)

Ohne Filter (blau) sieht man die Uberhéhung zwischen 10 und 23 Hz, die durch den LQG-Regler
(gelb) sehr gut gedampft wird (rot). Die 3-dB-Reglerbandbreite betragt mit LQG ca. 22 Hz bei
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einem Amplitudenverlauf auf bzw. unterhalb der 0-dB-Linie. Der Phasengang ist bedingt durch
Messfehler verrauscht und fehlerbehaftet. Da die Filterlbertragungsfunktion in die Berechnung
der Ubertragungsfunktion mit LQG-Regler einbezogen wird, sind die Phasenstérungen in beiden
Kurven zu sehen. Es muss festgestellt werden, dass die Phase im Bereich von 5-18 Hz durch
den LQG-Regler etwas abgesenkt wird. Danach liegt die Phase mit Lageistwerffilter oberhalb
der Messung ohne Filter, was sich insbesondere beim Phasensprung von -180° auf +180° be-
merkbar macht.! Der Sprung setzt bei der filterlosen Variante bei 18 Hz ein, wéhrend er bei
der Variante mit LQG-Regler erst bei 20 Hz eintritt, was flir das Gesamtverhalten von Vorteil
ist.
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Abbildung 7.3: Maschine mit LQG-Regler bei Ky = 4 M/min.mm
Machine with LQG controller at K, = 4 ™/min-mm

Durch den LQG-Regler kann die Uberhdhung von ca. 7dB (= Faktor 2,2) im Frequenzbereich
demnach gut gedé@mpft werden. Nach dem guten Ergebnis mit einem K, von 3,5 ™ /min.mm wird
der LQG-Regler fir eine Position im unteren Bereich der y-Achse, mittig auf der x-Achse und fir
einen Ky-Faktor von 4 m/min.mm ausgelegt. Die Messung ohne Filter in Abbildung 7.3 zeigt eine
nochmals vergréBerte Amplitudenliberh6hung von 20 dB. Dies bedeutet, dass bei einer program-
mierten sinusférmigen Verfahrbewegung mit einer Frequenz von 18 Hz und einer bestimmten
Amplitudenvorgabe, die Maschine tatsachlich eine Bewegung mit der zehnfachen Amplitude durch-

'Die Phase ist wegen der 27-Periodiziat lediglich in einem Bereich von —180° bis +180° dargestellt. Bei einer
abgewickelten Phase wirde in Abbildung 7.2 der Phasensprung der roten Kurve mit Lageistwertfilter bei 20 Hz
dementsprechend nicht auftreten, sondern die Phase wirde unterhalb der —180°-Linie weiter laufen.
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fahrt, was bei Werkzeugmaschinen offensichtlich nicht akzeptabel ist. Mit LQG-Regler kann auch
diese Uberhdhung sehr gut gedampft werden. Die 3-dB-Reglerbandbreite wird auf knapp 26 Hz
vergroBert. Ansonsten verlauft auch hier die Phase ahnlich wie mit einem K, von 3,5M/min.mm.
Zwischen 5 und 18 Hz fallt die Phase mit LQG etwas gegenlber der Messung ohne Schwingungs-
dampfung ab, der Phasensprung von —180° auf +180° erfolgt mit LQG-Regler allerdings erst 4 Hz
spater.
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Abbildung 7.4: Ausschnitt aus der Messung mit LQG-Regler bei K, = 4 M/min.mm
Extract of the measurement with LQG controller at K, = 4™/min-mm

Einen Ausschnitt aus der gleichen Messung — hier im Zeitbereich — stellt Abbildung 7.4 dar. Wie in
Kapitel 2 erwahnt, werden die Sollwerte x4, zur Bestimmung des FUhrungsfrequenzgangs mit
Hilfe einer pseudo-zufélligen binaren Zahlenfolge (PRBS, hier mit einer Amplitude von 100 um)
generiert, um eine breitbandige Anregung der Vorschubachse zu gewahrleisten. Die tatséchlich
gemessenen Istwerte z;; liegen stets innerhalb der Sollwertvorgabe. Da die Vorschubachse nicht
beliebig schnell verfahren kann, sondern wie alle technischen Systeme ein Tiefpassverhalten
besitzt, kdnnen die sprungartigen Sollwerte nicht so schnell nachgefahren werden. Erst bei einer
langer gleichbleibenden Vorgabe, wie etwa ab 14,45 s, ist die Maschine in der Lage, die Sollposition
zu erreichen. Nach der Veranderung der Istwerte durch den LQG-Regler bzw. der Filterhardware,
werden die manipulierten Positionswerte z.,,, an die Maschinensteuerung Ubergeben, wo sie
weiterverarbeitet werden. Aufféllig ist, dass die manipulierten Werte durchaus gréBer (bspw. bei
14,46 s) oder kleiner (etwa bei 14,60s) als die Sollpositionen sein kénnen. Im Wesentlichen ist
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Abbildung 7.5: Maschine mit Biquadfilter bei K, = 4 M/min.mm
Machine with Biquad filter at K, = 4™/min-mm

Tman lediglich eine ZwischengréBe im Gesamtregelkreis — bei den tatsachlichen Istwerten z;g ist
kein Uberschwingen mehr vorhanden.

Messungen mit Biquadfilter

Nach den erfolgreichen Versuchen mit LQG-Regler wird nun das daraus abgeleitete Biquadfilter
néher untersucht. Abbildung 7.5 stellt fir einen K, von 4 m/min.mm an der gleichen Position wie
zuvor in Abbildung 7.3 im unteren Arbeitsraum in der Mitte der x-Achse bei gleicher Ausgangs-
Ubertragungsfunktion der Vorschubachse Gor die Messergebnisse mit Biquadfilter dar. Wie der
LQG-Regler ist auch das Biquadfilter in der Lage, die Amplitudentiberhéhung von bis zu 20dB im
Bereich von 10-23 Hz vollstéandig auf 0 dB zu dampfen. Gegenlber dem LQG-Regler steigt mit
Biquadfilter die 3-dB-Reglerbandbreite leicht um 1 Hz auf 27 Hz. Nach einer Absenkung bei 30 Hz
steigt die Amplitude bei 33 Hz wieder leicht an, ohne jedoch gréBer als 0dB zu werden, sodass
stets eine dampfende Wirkung der Vorschubachse erhalten bleibt. Dies ist auf den vereinfachten
Amplitudengang des Biquadfilters gegeniiber dem berechneten LQG-Regler zuriickzuflhren. Wah-
rend der LQG auch oberhalb von 30 Hz noch einen komplexeren Verlauf besitzt (vgl. Abbildung 7.3),
bleibt das Biquadfilter konstant bei knapp 12 dB. Der Phasengang des Biquadfilters unterscheidet
sich nur marginal von dem des LQG-Reglers, wobei auch hier die zunachst phasenabsenkende
Wirkung bis 18 Hz mit anschlieBendem phasenanhebenden Einfluss durch den Biquad &hnlich
dem LQG vorzufinden ist.
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Abbildung 7.6: Rampenférmige Verfahrbewegung der x-Achse mit Biquadfilter nach [BREC13a]
Ramped movement of the x-axis with Biquad filter

Neben den rauschartigen Anregungen ist nattrlich das eigentliche Positionierverhalten typischer
Verfahrbewegungen der Maschine von Interesse. Zu diesem Zweck ist in Abbildung 7.6 eine ram-
penférmige Verfahrbewegung von 0 auf 2mm der x-Achse bei dem urspriinglich parametriertem
Ky von 2 m/min.mm ohne Filter sowie mit Gberhéhtem K, -Faktor von 4 m/min.mm ohne und mit Biquad-
filter fUr eine Position in der linken unteren Ecke des Arbeitsraums (aus Sicht des Werkstticks)
abgebildet. Die NC beginnt bei 20 ms mit der Sollbewegung, 17 ms spéter setzt sich die Maschine
in Bewegung, unabhangig davon, ob das Lageistwerftfilter aktiviert ist oder nicht. 190 ms nach dem
Beginn der Sollbewegung erreicht die Vorschubachse mit einem K, von 2™ /min.mm die Endposition.
Bei einem K,-Faktor von 4 m/min.mm ohne Filter wird die Sollposition zwar wesentlich schneller
erreicht, allerdings mit einem schwach gedampften Uberschwingen, welches auch nach einer
Sekunde Messzeit noch nicht abgeklungen ist. Mit angepasstem Biquadfilter wird der Sollwert
etwas spater erreicht (nach 90 ms), jedoch ohne Uberschwingen und mehr als doppelt so schnell
wie im Ausgangszustand der Maschine mit niedrigerem K, -Faktor.

Wichtig fur die Betrachtung von Regelkreisen ist die Stabilitat des Systems. Zur Stabilitdtsanalyse
kann nach NvyQuisT die Ortskurve des offenen Regelkreises herangezogen werden. Wahrend im
Bodediagramm die komplexen Werte der Ubertragungsfunktion als Betrag und Phase dargestellt
werden, werden sie in der Ortskurve in Real- und Imaginarteil aufgeteilt und in ein Diagramm
gezeichnet. Dadurch ist nicht mehr direkt ersichtlich, zu welcher Frequenz die entsprechenden
Zahlenwerte gehéren. Wird der kritische Punkt (-1; j-0) von der Ortskurve des offenen Regelkreises
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Abbildung 7.7: Ortskurve der offenen Regelkreise der Maschine ohne Lageistwertfilter, mit LQG-
Regler und mit Biquadfilter bei K, = 4 ™/min.mm

Nyquist plot of open control loops of the machine without current value filter, with
LQG controller and with Biquad filter at K, = 4™/min-mm

nicht umkreist, so ist der geschlossene Regelkreis BIBO-stabil (Bounded Input Bounded Output).
Dies bedeutet, dass bei einer begrenzten EingangsgréBe auch stets eine begrenzte Ausgangsgré-
Be resultiert und sich das System nicht beliebig aufschwingt [NYQU32]. Fir die Maschine bei K, =
4 m/min.mm ohne Filter, mit LQG-Regler sowie mit entsprechendem Biquadfilter sind in Abbildung 7.7
die Ortskurven der aus den Messungen berechneten offenen Regelkreise dargestellt. Es fallt
auf, dass die Maschine ohne DampfungsmafBnahme zwar stabil ist, da der kritische Punkt nicht
umkreist wird, jedoch ist der Abstand zum kritischen Punkt recht gering. Dies bedeutet, dass kaum
ein Stabilitdtsrand vorhanden ist und die Maschine etwa durch erhéhten Verschleil3 oder Tempera-
turgefalle leicht instabil werden kann. Mit LQG-Regler oder Biquadfilter ist dies nicht mehr kritisch
— der Abstand der Kurven vom kritischen Punkt nimmt durch die DampfungsmaBnahmen zu. Der
Unterschied zwischen den Messungen mit LQG und Biquad im unteren Diagrammbereich kann fir
die Stabilitdtsanalyse vernachlassigt werden. Dies entspricht im Bodediagramm den niedrigen
Frequenzen bis ca. 4 Hz und ist auf die in diesem Bereich relativ grob aufgeléste Messung des
Flhrungsfrequenzgangs zurlickzufihren (vgl. Abschnitt 4.1.2).

Positionsabhédngige Regelung

Eine konsequente Weiterentwicklung der firr einzelne Punkte funktionierenden Schwingungs-
dampfung mit LQG-Regler oder Biquadfilter ist die Erweiterung um ein Gain-Scheduling, wie in
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Abschnitt 5.5 beschrieben. An 49 gleichverteilten Punkten im Arbeitsraum bzw. der x-y-Ebene
der Maschine wird dazu fiir einen K,-Faktor von 4 m/min.mm das Ubertragungsverhalten vermessen
und die entsprechenden lokal agierenden Regler ausgelegt. Dass sowohl der LQG-Regler als
auch das Biquadfilter an den jeweils ausgelegten Positionen gut funktionieren, konnte bereits an
den bisherigen Beispielmessungen gezeigt werden. Interessant ist deshalb, wie sich die Maschi-
ne an den Positionen zwischen den Auslegungspunkten verhélt. Da von einer Interpolation der
Regler abgesehen wird, wird mittig zwischen zwei Auslegungspositionen zwischen den Reglern
abrupt umgeschaltet, wobei eine Hysterese daflir sorgt, dass bei kleinen Bewegungen im Um-
feld des Umschaltpunktes die Regler nicht zu oft hin- und hergeschaltet werden. Abbildung 7.8
stellt exemplarisch den Fihrungsfrequenzgang mit LQG-Regler an zwei verschiedenen Posi-
tionen zwischen insgesamt jeweils vier Auslegungspunkten (zwei in der Horizontalen und zwei
in der Vertikalen) dar. Im oberen Diagramm ist der Auslegungspunkt fir den LQG-Regler ca.
40 mm in x-Richtung nach rechts und ebenso viel in y-Richtung nach unten verschoben. Der
Regler des unteren Diagramms wurde fiir eine Position 50 mm nach rechts und 50 mm nach oben
ausgelegt.

Bei der Position im oberen Diagramm funktioniert die Dampfung offensichtlich trotz nicht perfekt
ausgelegten LQG-Reglers sehr gut. Die positionsbedingten Anderungen im Ubertragungsverhalten
der Maschine sind hier nicht so grof3, als dass sie zu Problemen im Betrieb fliihren wirden. Es
lasst sich auch kaum ein Unterschied zu einer genau firr eine bestimmte Position ausgelegten
Reglerparametrierung feststellen. An einer anderen Position, weiter nach rechts oben im Arbeits-
raum, wird das Uberschwingen zwar ebenfalls stark bedampft, jedoch nicht komplett auf die
0-dB-Linie reduziert (siehe Abbildung 7.8 unten). Es bleibt eine maximale Uberhdhung von ca.
1,8 dB bestehen, welche die Bearbeitungsqualitét beeintrachtigen kann.

Trotz der relativ fein aufgel6sten Reglermatrix aus 7-7 aquidistanten Messpunkten kann es dem-
nach passieren, dass das Lageistwertfilter an nicht dafiir ausgelegten Positionen aufgrund von
Anderungen im Maschinenverhalten nicht immer das beste Dampfungsergebnis liefert. Ein Gain-
Scheduling mit Biquadfilter statt LQG-Regler liefert hier vergleichbare Ergebnisse. Beide Varianten
haben offensichtlich Verbesserungspotential was die Robustheit gegenliber Parameterschwan-
kungen angeht. Statt der starr aufgeteilten Reglermatrix lasst sich dies durch eine intelligentere
Aufteilung des Arbeitsraums verbessern, indem kritische Bereiche feiner aufgelst werden, wah-
rend andere Positionen eine grobere Aufteilung ermdéglichen.

Bei der Implementierung der Filteribertragungsfunktionen in Simulink ist zu beriicksichtigen, dass
die verwendeten Blécke standardmafig mit Null vorbelegte Initialzustande besitzen, was insbe-
sondere bei Zeitverzdgerungselementen — und damit bei allen diskreten Ubertragungsfunktionen
mit einer Ordnung gréBer als eins — wichtig ist. Das bedeutet, dass die Ausgabe fir eine der Sys-
temordnung entsprechenden Anzahl an Abtastschritten nicht die korrekten Ausgabewerte liefert.
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Abbildung 7.8: FUhrungsfrequenzgang mit LQG-Regler an verschiedenen Positionen zwischen
vier Auslegungspunkten bei einem K, von 4 m/min.mm mit gutem (oben) und nicht so
gutem (unten) Dampfungsergebnis

Command frequency response with LQG controller at different positions between
four setup points at K, = 4m/min.mm with good (top) and not so good (bottom) dam-
ping
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Da beim Gain-Scheduling haufig zwischen verschiedenen Ubertragungsfunktionen umgeschaltet
wird, kann dies prinzipiell zu numerischen Fehlern und somit Stérungen in der Verfahrbewegung
fihren. Dies kann durch eine geeignete Implementierung in Simulink vermieden werden, indem
samtliche fiir das Gain-Scheduling genutzten Ubertragungsfunktionen in einer parallelen Struktur
angeordnet und wahrend der Laufzeit kontinuierlich mit den aktuellen Istpositionen belegt werden.
Somit sind nach kurzer Zeit bereits alle Blécke im eingeschwungenen Zustand und liefern die ihren
Koeffizienten entsprechenden korrekten Ausgabewerte. Wird schlieBlich erst nach der parallelen
Struktur der manipulierte Istwert ausgewéhlt, der von der der Position entsprechenden Filter-
Ubertragungsfunktion berechnet wurde, so kénnen die numerischen Stérungen aufgrund falsch
vorbelegter Funktionsblécke vermieden werden. Trotzdem bleiben beim Umschalten zwischen zwei
Filterlibertragungsfunktionen die gewlinschten Unterschiede im Ausgangssignal bestehen. Bedingt
durch die relativ feinmaschige Reglerauslegung kénnen diese im Betrieb jedoch vernachlassigt
werden.

7.1.3 Schwingungsdampfung im Mehrachsbetrieb
Oscillation Damping for Multiple Axes

Fur die quantitative Untersuchung des Maschinenverhaltens im Mehrachsbetrieb bieten sich
Kreisformtests an, bei denen die Maschine bspw. mit der x- und y-Achse zusammen einen Kreis
abfahren und mittels internem oder externem Messsystem auf ihre Genauigkeit hin untersucht wer-
den. Kreismessungen in der Ausgangssituation der Maschine sowohl mit einem K, von 2 m/min.mm
als auch mit dem Uberhdhten Wert von 4 m/min.mm sind bereits in Abbildung 4.8 auf S. 48 dargestellt.
Bei letzterem K, kommt es zu einem signifikanten Schwingen in der Istposition, insbesondere
in x-Richtung der Maschine. Wird nun das Biquadfilter in der x-Achse eingeschaltet und der
Kreisformtest mit unveranderter y-Achse wiederholt, ergibt sich das Bild aus Abbildung 7.9. Die
Schwingung der x-Achse ist zwar verschwunden, statt eines Kreises ergibt sich jedoch eine Ellipse.
Dies liegt, wie in Abschnitt 5.3 beschrieben, an der durch das Lageistwerffilter hinzukommenden
Signallaufzeit im Lageregelkreis der gedampften Achse. Empirisch 1&sst sich ermitteln, dass bei
einem K, von 4 m/min.mm mit Biquadfilter ein K, von 3,47 m/min.mm in der y-Achse ohne Filter einge-
stellt werden muss, um keine Ellipse, sondern einen Kreis zu erhalten. Fir die x-Achse bedeutet
dies wiederum, dass zwar ein K, von 4 m/min.mm eingestellt ist, die reale Dynamik jedoch tatsachlich
einem Wert von 3,47 ™/min-mm entspricht.

Aus diesem Grund ist in Abbildung 7.10 der gemessene Kreis ohne Filter bei einem K, von
3,47 m/min.mm fUr die x- und y-Achse quasi als neue Ausgangslage fir die Schwingungsbetrachtung
aufgezeichnet. Auch bei diesem Ky -Faktor sind erwartungsgeman Schwingungen in der x-Richtung
zu erkennen, die allerdings nicht ganz so stark sind, wie bei K, = 4 M/min.mm (vgl. Abbildung 4.8).
Dies entspricht wiederum dem Verhalten, welches bereits in den Fuhrungsfrequenzgéngen mit
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110 7 Verifikation an Werkzeugmaschine und Antriebsstrangprtifstand

dem sehr &hnlichen K, von 3,5M/min.mm in vorherigen Abbildungen (4.4 und 7.2) dargestellt
wird.

Des Weiteren zeigt Abbildung 7.10 das Verhalten der Maschine beim Kreisformtest, wenn die x-
Achse mit Ky = 4 m/min.mm und Biquadfilter betrieben wird, wahrend die y-Achse ohne Filter bei einen
Ky von 3,47 m/min.mm |&uft. Die Kreise beider Messungen liegen nun gut Gbereinander und haben
ihre elliptische Form verloren. Ein Einfluss auf die Spitzen in den 90°-Ecken ist durch das Filter
— wie zu erwarten — nicht auszumachen. Die Schwingungen, die sich mafBgeblich in x-Richtung
zeigten, kénnen durch das Biquadfilter jedoch sehr gut reduziert werden.

Das Lageistwertfilter reduziert demnach den K, von 4 auf 3,47 ™ /min.mm, also um einen Faktor
von 0,87. Versuche haben ergeben, dass bei einem Ausgangs-K, von 3,5 M/min.mm mit Schwing-
ungsdéampfung der K, der y-Achse ebenfalls um den Faktor 0,87 reduziert werden muss (auf
3,03 m/min.-mm), um mafhaltige Kreise zu erhalten.

Es sei festgehalten, dass zur Demonstration der Robustheit bei den Kreisformtests eine statische
Lageistwertfiltervariante gewahlt wird. Es erfolgt also keine Anpassung des Filters zur Laufzeit
mittels Gain-Scheduling, obwohl durch den Kreisdurchmesser von ca. 300 mm ein relativ grof3er
Verfahrbereich in x- und y-Richtung abgedeckt wird. Trotzdem zeigen die Messungen gute Ergeb-
nisse. Die Schwingungsdé@mpfung funktioniert auch im mehrachsigen Fall gut. Nachteile durch das
Biquadfilter sind anhand der Kreismessungen nicht auszumachen.

Zusammengefasst ergeben sich sowohl mit LQG-Regler als auch mit dem daraus abgeleitetem
Biquadfilter gute Ergebnisse in der Schwingungsdédmpfung. Beide Varianten sind in ihrer Wirkung
relativ gleichwertig. Ein I&ngerer Einsatz im Produktivbetrieb mit wechselnden Arbeitsablaufen
einer Werkzeugmaschine, der im Rahmen dieser Arbeit nicht geleistet werden kann, muss zeigen,
ob eine Variante der anderen vorzuziehen ist. Der LQG-Regler hat den Vorteil, dass dieser unter
Umsténden noch genauer an den benétigten Ubertragungsfrequenzgang angepasst werden kann,
wahrend das Biquadfilter durch seinen einfacheren Aufbau und die geringere Systemordnung
theoretisch numerisch robuster ist.

7.2 Antriebsstrangprufstand

Drive Train Test Stand

Nach den Untersuchungen an der Werkzeugmaschine werden die in Kapitel 6 vorgestellten
Varianten zur Schwingungsdampfung — namentlich die Rickfihrung der bandpassgefilterten
Drehzahl, der LQG-Regler (mit Hochpass) sowie die Regelung der Differenzdrehzahl — fiir den in
Abschnitt 4.2.1 beschriebenen Antriebsstrangprifstand fir Elektrofahrzeuge implementiert und
anhand schwingungskritischen Fahrsituationen nachempfundener Ablaufe auf ihre Tauglichkeit hin
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verifiziert. In den betrachteten Fahrmandvern werden sowohl die Schwingungsanregung durch den
Antrieb, also Beschleunigungs- und Verzégerungssituationen (Tip-In und Tip-Out), als auch auf3e-
rer bzw. lastseitiger Anregung bei Bordsteiniiberfahrten und ABS-Bremsung untersucht. Bei allen
Messungen wird mittels der Abtriebsmaschinen oder des Rollenprifstands der der Fahrsituation
entsprechende Fahrwiderstand als Lastmoment aufgebracht.

Im Gegensatz zur Werkzeugmaschine wird die Schwingungsdampfung am Elektroauto ohne
zusatzliche Hardware zur Messwertmanipulation umgesetzt, sondern schwingungsreduzierte
Momentensollwerte in einem HiL-System (Hardware in the loop) generiert, die von der in der
Motorleistungselektronik vorhandenen Momentenregelung umgesetzt werden. Aus diesem Grund
sind keine zusétzlichen Totzeiten — wie mit Phasenmischkarte bei der Werkzeugmaschine —
in der Reglerauslegung zu berticksichtigen. Fir den realen Prifstand kénnen daher die glei-
chen Parameter flir die Dampfungsalgorithmen verwendet werden, wie sie auch in dem zuvor
erstellten Prifstandssimulationsmodell zur Anwendung kommen. Fir die Feineinstellung wer-
den am Prifstand die Grenzfrequenzen der Bandsperre, die Q-Matrix des LQG-Reglers sowie
der Verstarkungsfaktor fur den Differenzdrehzahlregler variiert, um bestmdgliche Ergebnisse zu
erzielen.

Der schwingungstechnische Ausgangszustand des Antriebsstrangprifstands wird in Abschnitt 4.2.2
beschrieben. Fir den Fahrzyklus aus Abbildung 4.18, bestehend aus relativ steilen Momenten-
springen auf 50 Nm und Abbremsen mit Rekuperationsmoment von -5 Nm, sind in Abbildung 7.11
Messungen mit riickgefihrtem, bandpassgefiltertem Drehzahlsignal (oben), mit LQG-Regler und
Hochpassfilter (mittig) sowie mit der modellbasierten Regelung der Differenzdrehzahl (unten)
dargestellt.

Alle drei Varianten démpfen die Schwingungen beim Beschleunigen im Drehzahlverlauf recht gut.
Mit Bandpassfilter wird allerdings die maximale Drehzahl bei den jeweiligen Beschleunigungs-
endpunkten (bei 2,5 und 7,5 s) nicht erreicht, das Fahrzeug bleibt also immer etwas langsamer
als ohne Schwingungsdampfung. Beim Abbremsen liegen die Drehzahlverlaufe mit Bandpass
ziemlich genau auf den Kurven ohne Filter, mit leicht geringeren Minimaldrehzahlen gegen Ende
der Rekuperationsphase. Jeweils am Anfang einer Beschleunigungsphase kénnen die Schwingun-
gen jedoch nicht vollstandig ausgel6scht werden. Bspw. bleibt im Bereich von 3,54 s eine leichte
Schwingung, zwar mit wesentlich geringerer Amplitude als ohne Bandpass, jedoch immer noch
sichtbar, bestehen.

Dieses Verhalten ist beim LQG-Regler etwas besser. Die Schwingungen werden schon mit Beginn
der Beschleunigungsphase (nach 1-2 leichten Schwingperioden) besser gedampft. Dadurch ist
der Drehzahlverlauf jedoch nicht so ,bauchig”, da anfangs durch den LQG etwas langsamer
beschleunigt wird. Die erreichte Endgeschwindigkeit liegt jedoch nahezu gleichauf mit der damp-
fungsfreien Ausgangssituation und damit héher als beim Bandpassfilter. Auch das Verzdégern
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Abbildung 7.11: Momentenvorgabe mit Rekuperationsmoment: Ausgangszustand des Prifstands

und mit aktiviertem Bandpassfilter (oben), mit LQG-Regler (Mitte) und mit Diffe-
renzdrehzahlregler (unten)

Torque command with recuperation momentum: initial state of test stand and with
activated bandpass filter (top), with LQG controller (middle) and with control of
differential speed (bottom)
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verlauft mit LQG linearer als in der ungedampften Variante, wobei die Minimaldrehzahl nahezu
identisch zur Ausgangsmessung ohne Filter ist.

Genauer betrachtet unterscheidet sich der Drehzahlverlauf mit modellbasiertem Differenzdreh-
zahlregler (siehe Abbildung 7.11 unten) von den beiden anderen Varianten. Die Schwingungen
werden insgesamt auch hier sehr gut gedampft. Beim Anfang der Beschleunigung treten mit Diffe-
renzdrehzahlregler jedoch die wenigsten Schwingungen im Vergleich auf, wobei der Unterschied
zum LQG-Regler relativ gering ist (vgl. Verlauf zwischen 3,5—4 s). Lediglich der Abstand zwischen
mit Differenzdrehzahlregler gedampfter und ungedéampfter Drehzahl ist anfangs noch gréBer als
beim LQG-Regler. Die Enddrehzahlen nach dem Beschleunigen sind allerdings wieder auf dem
Niveau des LQG-Reglers und damit genau wie beim ungedampften Fahrzeug. Daflir verzdgert
das Fahrzeug mit Differenzdrehzahlregler anfangs schwacher, spater jedoch starker als ohne
Filterung.

Der bereits aus Abbildung 4.16 bekannte einfache Fahrzyklus wird flir den néchsten Vergleich
leicht modifiziert, indem dieser so skaliert wird, dass das maximale Antriebsmoment auf 100 Nm
steigt. Des Weiteren entfallt das Rekuperationsmoment, sodass das Abbremsen lediglich ein
Antriebsmoment von 0 Nm impliziert, wobei aufgrund des aktivierten Fahrwiderstands das Fahr-
zeug trotzdem abgebremst wird. In Abbildung 7.12 oben sind die Messungen des gesamten
Fahrzyklus ohne Filter, mit Bandpassfilter, mit LQG-Regler und mit Differenzdrehzahlregler in
einem Diagramm dargestellt. Die Unterschiede zu Abbildung 4.16 liegen maf3geblich am nun vom
Antriebsstrang zu iberwindenden Fahrwiderstand. In der Ubersicht sind — zwar von den anderen
Kurven etwas Uberdeckt — die Drehzahlschwingungen fiir den dampfungsfreien Fall, insbesondere
in Beschleunigungsphasen, zu erkennen. Auch hier eignen sich prinzipiell alle drei verwendeten
Algorithmen zur Schwingungsdampfung.

Im Unterschied zur vorherigen Untersuchung (vgl. Abbildung 7.11) sind im vergréBerten Ausschnitt
in Abbildung 7.12 unten im ungedampften Zustand auch Schwingungen beim Abbremsen zu
sehen. Dies ist darauf zurlickzufiihren, dass im vorherigen Fall ein Rekuperationsmoment von
-5 Nm dafir sorgt, dass das Fahrzeug aktiv abgebremst wird und der Motor ein Moment entgegen
der bisherigen Fahrtrichtung aufbringt, wahrend nun der Antrieb das Moment lediglich auf Null
regelt. Stattdessen sorgen nur die systemimmanente Reibung sowie die von den Lastmaschinen
aufgebrachten Fahrwiderstande fir ein Abbremsen des Prifstands. Die Schwingungsfrequenz in
der Beschleunigungsphase betragt 6,6 Hz, wahrend sie beim Abbremsen mit 5,9 Hz etwas darunter
liegt. Des Weiteren sind im unteren Ausschnitt die Unterschiede zwischen den Dampfungsvarianten
leichter zu erkennen. Die Beschleunigungsphase entspricht im Wesentlichen dem vorherigen
Versuch, bei dem das Bandpassfilter anfangs noch zu leichten Schwingungen neigt, wahrend diese
vom LQG-Regler und per Regelung der Differenzdrehzahl nahezu komplett gedampft werden.
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Abbildung 7.12: Modifizierter Fahrzyklus ohne Rekuperationsmoment mit 100 Nm max. Antriebs-
moment (oben) und vergrdBertem Ausschnitt (unten)

Modified drive cycle without recuperation and with 100 Nm of max. drive torque
(top) and zoomed extract (bottom)
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Insbesondere letzterer reagiert anfangs etwas trager, erzeugt am Ende jedoch eine hdhere
Drehzahl als die dampfungsfreie Variante.

Wéhrend also der LQG- und der Differenzdrehzahlregler Vorteile in den Beschleunigungsphasen
haben, erzeugt das Bandpassfilter eine etwas bessere Schwingungsdampfung beim Abbremsen
(vgl. Bereich von 8-9s). Die Schwingung wird mit Bandpass nahezu komplett ausgeldscht. Des
Weiteren liegt der Drehzahlverlauf nur leicht unterhalb der Kurve ohne Dampfung. Bei den anderen
beiden Varianten wird zundchst zeitlich verzégert abgebremst, wobei zum Ende hin der Dreh-
zahlgradient etwas steiler nach unten zeigt, sodass alle vier Drehzahlkurven nahezu die gleiche
minimale Drehzahl zum gleichen Zeitpunkt erreichen. Die Darstellung des Abbremsvorgangs beim
LQG und Differenzdrehzahlregler tuscht etwas, da deren Drehzahlverldufe nah beieinander liegen,
die (gedampften) Schwingungen jedoch leicht phasenverschoben zueinander sind, sodass die
Amplituden bei beiden Varianten gré3er wirken, als sie tatséchlich sind.

Dennoch scheint das beim LQG-Regler und Differenzdrehzahlregler zugrunde liegende lineare
Modell besser zur Beschleunigungsphase zu passen — und aufgrund der in Abschnitt 4.2 beschrie-
benen Nichtlinearitdten im Antriebsstrang — nicht so gut zur Abbremsphase. Beim Bandpassfilter
ist es offensichtlich anders herum (vgl. Abbildungen 6.1 und 6.4). Der gewahlte Durchlassbereich
passt besser zur Abbrems- als zur Beschleunigungsphase. Obwohl alle Varianten bei dieser
Messung ihre Schwéachen haben, funktionieren sie doch relativ gut mit leichten Vorteilen bei den
modellbasierten Reglern (also LQG- und Differenzdrehzahlregler). Der Unterschied zwischen
Differenzdrehzahl- und LQG-Regler ist gering.

Bereits in den Abschnitten 4.2 und 6.2 wird beschrieben, dass die niederfrequenten Schwin-
gungen im Fahrzeug aus der Torsion des Antriebsstrangs zwischen Rad und Antrieb resultieren
und diese bei einer Reduzierung des Differenzwinkels (und damit auch der Differenzdrehzahl)
gedampft werden kdénnen. Fir den LQG-Regler sind in Analogie zu Abbildung 4.17 die mit den
am Prifstand vorhandenen zusatzlichen Drehgebern am Motor und rechtem Rad gemessenen
Drehzahlen in Abbildung 7.13 oben fiir den Fall ohne Filter sowie mit LQG-Regler dargestellt. Die
Raddrehzahlen sind fir einen besseren Vergleich mit der Getriebelbersetzung multiplizert, um
die dem Antrieb aquivalente Drehzahl zu erhalten. Da sich die Drehzahlen zwischen linkem und
rechtem Rad kaum unterscheiden, ist der Ubersichtlichkeit wegen lediglich die rechte Raddrehzahl
abgebildet.

Bei der Messung ohne Filter in Abbildung 7.13 oben ist sehr gut die Gegenphasigkeit zwischen
An- (npittig,or) und Abtrieb (nyechts,0F - 7) zu erkennen. Rad und Antrieb schwingen um ca. 180°
phasenverschoben zueinander. Mit LQG-Regler wird die Schwingung nahezu komplett gedampft.
Sowohl die an- wie die abtriebsseitigen Drehzahlverlaufe weisen kaum noch Schwingungen auf,
was die Theorie der differenzdrehzahlbedingten Schwingungen bestatigt.
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Abbildung 7.13: Gleiche Messung wie Abb. 7.12: Darstellung der antriebs- und radseitig verbauten
Drehgeber (oben) sowie Momentensoll- und -istwert (unten)

Same measurement as in fig. 7.12: display of rotational speed sensors of drive
and load (top) as well as torque set point and current value (bottom)
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Alle hier entwickelten und untersuchten Dampfungsvarianten basieren auf einer Manipulation der
schwingungsbehafteten Antriebsdrehzahl und anschlieBender Rickfihrung auf das vom Fah-
rer vorgegebene Sollmoment. Dies bedeutet wiederum, dass sich das tatsachliche, dem Motor
tbergebene Sollmoment von dem Fahrerwunschmoment unterscheidet. In Abbildung 7.13 unten
sind daher neben dem bereits oben dargestellten Fahrerwunschmoment (M1 Fanrer), Welches im
filterfreien Zustand genau dem Motorsollmoment entspricht, zusétzlich das der Motorregelung vor-
gegebene Sollmoment M1 1. nach der Verrechnung mit den vom LQG-Regler vorgegebenen
Werten sowie das vom Motor tatséchlich aufgebrachte (geglattete) Istdrehmoment Mg 1,qc abge-
bildet. Der Vollstandigkeit halber sind zusétzlich die bereits bekannten motorseitigen Drehzahlver-
laufe ohne und mit LQG-Regler eingezeichnet. Wie erwartet liegen die Motorsoll- und -istmomente
nah beieinander, wobei die Istwerte den Sollwerten nacheilen. Der tatsachliche Verlauf des Sollmo-
ments mit LQG unterscheidet sich jedoch recht stark von dem Fahrerwunschmoment. Aufféllig ist,
wie durch den LQG-Regler die Schwingungen in der Istdrehzahl auf das Sollmoment Ubertragen
werden, was besonders gut beim Vergleich der roten mit der griinen Kurve im Bereich zwischen
11,4 und 11,8 s zu erkennen ist. Dies sorgt letztlich fir die wunschgeméfBe Schwingungsdampfung.
Far den Fahrer und die Lebensdauer der Mechanik ist eine Schwingung im Motormoment zu
vernachlassigen, es kommt eher darauf an, keine Verdrehungen im Antriebsstrang — und damit
einhergehend eine schwingungsfreie Drehzahl — zu erzeugen.

Ein Versuch, der so nur am Antriebsstrangprifstand mit Lastmotoren anstelle der Rader méglich
ist und am Rollenprifstand nicht ohne Weiteres zu realisieren ist, ist die Nachbildung einer
Bordsteintberfahrt. Simuliert wird das Verhalten eines Fahrzeugs, welches mit einer bestimmten
Geschwindigkeit einen Bordstein herunter fahrt. Fir eine kurze Zeit drehen die Rader frei in
der Luft ohne Rollwiderstand ehe sie auf dem Boden aufkommen und wieder StraBenkontakt
herstellen. Am Prifstand wird dies dadurch nachgebildet, dass zunéchst die Fahrwiderstande als
Lastmoment auf den Antriebsstrang wirken, dann schlagartig auf Null sinken und nach kurzer
Zeit wieder voll angelegt werden. Dadurch wirken zwei kurz aufeinanderfolgende Sté3e auf die
Antriebsmechanik, die diese zum Schwingen anregen kénnen.

In Abbildung 7.14 sind Messungen einer solchen mit dem Prifstand simulierten Bordsteiniberfahrt
abgebildet. Das Antriebsmoment bleibt konstant bei 50 Nm, wahrend das auf den Antrieb umge-
rechnete Lastmoment nach 4 s fiir 100 ms auf Null abgesenkt und danach wieder aufgebracht
wird. Zur besseren Ubersicht sind die resultierenden Drehzahlverlaufe ohne Filter, mit Bandpass,
mit LQG-Regler und mit Differenzdrehzahlregler jeweils um einen anderen Wert in y-Richtung
verschoben. Die absoluten Drehzahlwerte unterscheiden sich also, jedoch sind die relativen Un-
terschiede in den Kurven jeweils korrekt. Dadurch Gberlagern sich nicht alle Kurven und es kann
jedes Ergebnis fiir sich betrachtet werden. Allen Messungen gemein ist, dass durch den Einbruch
des Lastmoments die Drehzahlen — aufgrund der quasi durchdrehenden Rader — fiir kurze Zeit
stark ansteigen.
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Abbildung 7.14: Mit Pritfstand simulierte Bordsteiniiberfahrt. Drehzahlen zur besseren Ubersicht
jeweils unterschiedlich stark in y-Richtung verschoben.

With test stand simulated curbstone crossing. Rotational speeds are differently
moved in y-direction for better overview.

Ganz oben ist der Drehzahlverlauf ohne DampfungsmafBnahme abgebildet. Gut zu erkennen
sind bereits die leichten Schwingungen vor dem ersten Stof3, die nach dem Wiedereinsetzen der
Fahrwiderstande jedoch bei einer Frequenz von 7,5 Hz starker angeregt werden. Erst bei Sekunde
7,5 (hier nicht abgebildet) ist die Schwingung nahezu abgeklungen. In den vorherigen Versuchen
lieferte das Bandpassfilter in der Rickfihrung gute Dampfungsergebnisse. Leichte Frequenzver-
schiebungen der Schwingungen in diesem Versuch verschlechtern jedoch das Betriebsverhalten
dieser Dampfungsvariante. Bereits vor der eigentlichen Bordsteinliberfahrt ist der Drehzahlverlauf
mit Bandpassfilter von einer Schwingung Uberlagert, die nach dem Sprung nicht schwacher wird
und auch nach einer Versuchsdauer von 8 s noch nicht abgeklungen ist. Der Differenzdrehzahlreg-
ler hingegen ist in der Lage, die Schwingung gut zu dadmpfen. Es ergibt sich ein glatter Verlauf.
Auffallig ist bei diesem allerdings der zweigeteilte Drehzahlsprung bei bzw. nach der Bordstein-
Uberfahrt. Bis zum Wiedereintritt des Fahrwiderstands steigt die Drehzahl zwar an, allerdings nicht
so stark wie bei den anderen Varianten. Nachdem der Fahrwiderstand wieder eingeschaltet wird,
ist jedoch ein zweiter Drehzahlsprung zu erkennen. Dieser ist darauf zuriickzuflihren, dass durch
den Differenzdrehzahlregler nach dem Wiedereinsetzen des Fahrwiderstands ein im Vergleich
zu den anderen Varianten relativ hohes Sollmoment an den Antrieb Ubergeben wird, der dieses
umsetzt und das Fahrzeug schlieBlich beschleunigt. Der LQG-Regler dampft die Schwingung
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besser als das Bandpassfilter, jedoch minimal schlechter als der Differenzdrehzahlregler. Daftir
entfallt der zweistufige Sprung in der Drehzahl bei und nach der Bordsteintberfahrt, was fiir den
Fahrer aus Komfortgriinden die bessere Alternative ist.

Auch bei diesem Versuch sind die modellbasierten Regler im Vorteil gegeniiber dem einfachen
Bandpassfilter. Wiirde das Bandpassfilter nachjustiert werden, wirde es auch hier bessere Ergeb-
nisse produzieren. Ziel ist es jedoch, mit einer Einstellung jeder Dampfungsvariante samtliche Ver-
suche durchzufliihren, da dies dem realitdtsnahen Einsatz im Fahrzeug entspricht. Eine manuelle,
fahrsituationsabhangige Filterparametrierung ist auch spater im Fahrzeug nicht méglich. Notwendig
ist jedoch eine einmalige fahrzeugspezifische Anpassung der Regler.

Nach den Versuchen am Antriebsstrangprifstand mit Lastmaschinen wird der Aufbau zu einem
Halbfahrzeug auf einem Rollenprifstand umgebaut (vgl. Abbildung 4.15). Statt der Lastmotoren
(und der zugehorigen Wellenverlangerungen) befinden sich nun Rader bestehend aus Leichtme-
tallfelge und Reifen an den Seitenwellen (siehe Abschnitt 4.2.1).

Wegen des veranderten Versuchsaufbaus missen die Dampfungsvarianten nachjustiert wer-
den. Fir den LQG-Regler werden die Parameter des Massenschwingersimulationsmodells nach
Abschnitt 4.2.3 angepasst und somit eine neue Regleriibertragungsfunktion mit Kalman-Filter
und LQ-Regler berechnet (siehe Kapitel 6). Das gleiche Modell kann im Anschluss fiir den Diffe-
renzdrehzahlregler weiterverwendet werden. Die Grenzfrequenzen des Bandpassfilters bedirfen
ebenfalls einer Anpassung an die leicht verdnderte Resonanzfrequenz des Halbfahrzeugs auf
dem Rollenpriifstand. Diese Anderungen sind auch bei der spateren Inbetriebnahme im jeweiligen
Fahrzeugtyp einmalig durchzufiihren.

Um zu Uberpriifen, wie robust die Regler nach dem Einstellen auf Parameterschwankungen
reagieren, werden am Rollenprifstand verschiedene Fahrzeugmassen simuliert, wobei die Damp-
fungsalgorithmen fir die urspriingliche Masse von 1130 kg ausgelegt bleiben. Dadurch kénnen
Einflisse durch unterschiedliche Zuladungen oder Personenzahlen untersucht werden. Bei den
modellbasierten Reglern sorgt die Masseanderung fiir eine kinstlich verschlechterte Modellgi-
te. Bei der Bandsperre kénnen Frequenzverschiebungen aufgrund der Masseanderungen das
Dampfungsergebnis beeinflussen. Fir die verschiedenen Messungen werden unterschiedliche
Massescheiben auf der Priifstandswelle fixiert, die somit die Tragheit der Fahrzeugmasse nachbil-
den. In Abbildung 7.15 sind mehrere Messungen flr eine Momentenvorgabe der Antriebsmaschine
dargestellt. Simuliert werden Fahrzeugmassen von 915, 1130 und 1540kg, also zusétzlich zur
Standardmasse héhere und niedrigere Fahrzeugmassen. Es sei erwéhnt, dass fir die Versuche
auch die Fahrwerksfedern entsprechend der simulierten Fahrzeugmassen vorgespannt werden,
um einen realitdtsnédheren Rad-Fahrbahnkontakt zu erzeugen. Alle drei Massen werden jeweils
in den Varianten ohne Filter, mit Bandpassfilter, mit LQG-Regler und mit Regelung der Differenz-
drehzahl untersucht. Der prinzipielle Verlauf ist bei allen Massen erwartungsgeman dhnlich. Bei
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Abbildung 7.15: Momentenvorgabe am Rollenprifstand mit verschiedenen simulierten Fahrzeug-

massen

Torque command on a chassis dynamometer with different simulated vehicle
masses
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der niedrigsten Masse wird — bei identischem Antriebsmoment — die héchste Endgeschwindigkeit
erreicht (4500 Y/min entsprechen einer Fahrzeuggeschwindigkeit von ca. 77 km/h, vgl. FuBnote 7
auf S. 60). Je héher die Fahrzeugmasse ist, desto weniger wird bei gleichem Antriebsmoment
das Fahrzeug beschleunigt. Wie bereits am Antriebsstrangprifstand sind besonders Schwingun-
gen jeweils zu Beginn der Beschleunigungs- und Abbremsphase im dampfungsfreien Fall zu
erkennen.

In Abbildung 7.15 unten ist der Zeitbereich zwischen 10,2 und 12,5s vergréBert dargestellt.
Alle drei Dampfungsalgorithmen beruhigen das niederfrequente Schwingungsverhalten des An-
triebsstrangs, wobei die bandpassgefilterte Rickfihrung der Drehzahl insbesondere die erste zu
erkennende Schwingungsperiode (bei 10,75 s) bei allen Massen am schlechtesten dampft. Auch
danach bleibt gerade bei m = 915kg eine leicht gedampfte, aber kontinuierliche Drehzahlschwin-
gung bestehen. Die modellbasierten Regler sind hingegen robust genug auch fir ein bepacktes
Fahrzeug (mit einer Zuladung von 410 kg). Sowohl der LQG- als auch der Differenzdrehzahlregler
zeigen ein robustes Verhalten bei allen hier dargestellten Versuchen und dampfen trotz veréanderter
Massebedingungen gut.

Eine extreme Fahrsituation beim Fahrzeug stellt die Vollbremsung dar. Durch den heute Ublichen
ABS-Bremseingriff wird das Fahrzeug mit vielen kurzen Sté3en zum Stillstand gebracht. Die Std3e
sorgen ihrerseits jedoch flir eine wiederholte Schwingungsanregung des Antriebsstrangs. Die
Trommelbremsen am Prifstand sind wie im Auto in Radn&he angebracht (vgl. Abschnitt 4.2.1). Am
Prifstand erzeugt ein Aktuator je Bremse den Bremsdruck, der die Bremsbacken an die Trommel
presst und damit die Rotation der Welle abbremst. Als Nachbildung des Antiblockiersystems
werden die Bremsen links und rechts jeweils synchron mit einer bestimmten Frequenz ein- und
ausgeschaltet. Die Frequenz ist im Fahrzeug abhangig von der Fahrsituation und durch die
Bremsmechanik sowie die Abtastrate der Bremsregelung limitiert.

Messungen mit einer ABS-Bremsfrequenz von 5Hz sind in Abbildung 7.16 oben abgebildet.
Das Halbfahrzeug wird in diesem Versuch auf eine bestimmte Geschwindigkeit beschleunigt,
ehe ein konstantes Rekuperationsmoment von —-32 Nm das Fahrzeug bereits leicht abbremst.
Daraufhin setzen bei Sekunde 20 die ABS-Bremseingriffe an beiden Seiten ein. Die Drehzahl
bricht direkt ein. Aufgrund der tragen Massen am Prufstand (wie auch am realen Fahrzeug)
beschleunigt der Antriebsstrang wieder leicht, wenn der Bremsdruck auf Null fallt. Nach 0,1 s wird
der Bremsdruck wiederum aufgebaut, wodurch der Prifstand abgebremst wird. Es entsteht eine
durch das Bremsmuster aufgepragte Schwingung in der Antriebsdrehzahl. Ohne Filter ergibt sich
eine Schwingungsamplitude von ca. 415 Y/min. Das Bandpassfilter kann diese um fast die Halfte
auf 217 Y/min reduzieren. Mit LQG-Regler reduziert sich die Amplitude auf gut ein Drittel (140 Y/min),
der Differenzdrehzahlregler gar auf weniger als ein Viertel (100 Y/min).
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Abbildung 7.16: ABS-Bremseingriffe mit 5 Hz (oben) und 10 Hz (unten)

ABS brake engagements with 5 Hz (top) and 10 Hz (bottom)



7.2 Antriebsstrangprtifstand 123

In Abbildung 7.16 unten ist ein &hnlicher Versuch abgebildet. Jedoch betragt die ABS-Eingriffsfre-
quenz nun 10 statt 5Hz. Zum besseren Vergleich beider Versuche sind die Zeitausschnitte mit
jeweils 1,5s gleich lang. Durch die héhere Bremsfrequenz wird auch die eingepragte Schwingung
auf die Motordrehzahl héherfrequenter. Wahrend im vorherigen Fall die geringe Anregungsfre-
quenz noch in der Umgebung der fiir die Schwingungsdéampfung relevanten Frequenz liegt und die
Algorithmen daher selbst die extern eingepragte Schwingung reduzieren, ist dies bei 10 Hz nicht
mehr der Fall. Das Bandpassfilter kann keinen positiven Einfluss mehr auf das Schwingungsver-
halten des Antriebs ausiiben. LQG- und Differenzdrehzahlregler verhalten sich nahezu identisch
zueinander und reduzieren die Schwingungsamplitude noch um ca. 40 %. Modellbasierten Reglern
wird Ublicherweise keine hohe Robustheit unterstellt. Dennoch sind die beiden Dampfungsvarianten
in der Lage, die Schwingungsamplituden beim ABS-Eingriff zu reduzieren.

Bei den Fahrzeugherstellern werden neue Funktionen stets auch mit den einhergehenden Kos-
ten und Aufwanden bewertet. Durch die hier vorgestellten regelungstechnischen Erweiterungen
werden keine zuséatzlichen Komponenten im Fahrzeug benétigt. Lediglich die Rechenleistung
der Motorsteuerung muss leistungsfahig genug sein, die Algorithmen in Echtzeit auszufihren,
was jedoch aufgrund der vereinfachten Simulationsmodelle wenig kritisch ist. Eine Option Kosten
zu sparen ware der Einsatz eines glnstigeren, aber dadurch weniger gut auflésenden Motorge-
bers. In Versuchen wird der Geber daher kiinstlich verschlechtert, indem der Drehzahl typische
Stérungen wie Rauschen und hdherharmonische Schwingungen Uberlagert werden. Dies &n-
dert zwar an der eigentlichen Dampfungswirkung der drei Varianten kaum etwas, allerdings
Ubertragen sich beim LQG- und Differenzdrehzahlregler die Stérungen auf das Motorsollmo-
ment. Durch die héherfrequenten Momente wird der Motor zuséatzlich beansprucht und erzeugt
unter Umstanden Gerausche bei der Momentengenerierung, die sich allerdings nicht als Torsi-
onsschwingung in der Mechanik ausbreiten. Beim Bandpassfilter werden bedingt durch seine
Tiefpasscharakteristik die héherfrequenten Rauschanteile ausgefiltert. Schaltet man ein Tiefpass-
filter hinter LQG- oder Differenzdrehzahlregler, sollten sich auch damit die Stérungen beheben
lassen.

Um zu klaren, ob es evtl. sinnvoll ist, am Fahrzeug hochaufgel6ste Drehgeber am Rad zu in-
stallieren, werden zusatzlich zum modellbasiertem Differenzdrehzahlregler auch Versuche mit
Ruckfuhrung der tatsachlich gemessenen Differenzdrehzahl zwischen rad- und antriebsseitigem
Geber durchgefihrt. Trotz der vermeintlich genaueren Werte durch eine gemessene gegeniber
einer modellierten Differenzdrehzahl ist die DAmpfungswirkung nicht besser. Im Gegenteil sor-
gen die modellbasierten Werte fiir ein besseres Schwingungsverhalten. Ein Grund dafir ist der
Rauschanteil der realen Messwerte. Werden zwei verrauschte GroBen im Zeitbereich miteinander
verrechnet, kann sich das Rauschen verstarken und zu unerwiinschten Ergebnissen flhren. Dies
lieBe sich zwar durch eine geeignete Signalverarbeitung zur Rauschreduzierung verbessern,
ist in diesem Fall jedoch nicht erforderlich, da es auch modellbasiert ohne zuséatzlichem Geber
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funktioniert. Zusatzlich werden weitere Stérungen, etwa in Form von héherfrequenten Schwingun-
gen gemessen, die jedoch den Fahrkomfort nicht beeintrachtigen. Trotzdem werden diese von
der Differenzdrehzahlregelung ausgeregelt, was jedoch bei héheren Frequenzen aufgrund von
Signallaufzeiten stattdessen zu einem Aufschwingen fiihren kann. Daher ist es bei keinem der hier
untersuchten Dampfungsalgorithmen notwendig, zuséatzliche Sensorik ins Fahrzeug einzubringen,
wodurch Kosten, Bauraum und Gewicht eingespart werden kénnen.

7.3 Fazit zu Schwingungsdampfungsvarianten

Conclusion of Oscillation Damping Variants

In diesem Kapitel wurden Messungen sowohl an der Werkzeugmaschine als auch an zwei Aus-
baustufen eines Fahrzeug-Antriebsstrangprifstands vorgestellt. Der fiir die Werkzeugmaschine
entwickelte LQG-Regler und seine Vereinfachung, das Biquadfilter, funktionieren gut und sind in
der Lage, das dynamische Verhalten der Maschine wesentlich zu verbessern. Bei Berlicksichti-
gung mehrachsiger Verfahrbewegungen ergibt sich eine realisierte Erhéhung des K, -Faktors um
den Faktor 1,75, was rein rechnerisch zu einer ebenso hohen Verbesserung des Schleppfehlers
sowie besserer Dynamik fiihrt. Verbesserungspotential liegt im positionsabhangigen Wechsel der
Reglerparameter. Durch eine feinere bzw. intelligentere Aufteilung der vorberechneten Ubertra-
gungsfunktionen, in Abhangigkeit der tatséchlichen Abweichungen des Ubertragungsverhaltens
der Maschine im Arbeitsraum, ist ein noch besseres positionsabhangiges Dampfungsergebnis zu
erwarten. Nicht zu vernachlassigen ist die Tatsache, dass dies mit Hilfe eines steuerungsexternen
Systems geschieht. Dadurch lassen sich prinzipiell auch &ltere Maschinen unabhangig von ihrem
Steuerungstypus um eine Schwingungsdampfung erweitern.

Die guten Ergebnisse aus der Werkzeugmaschine lassen sich auch auf Torsionsschwingungen im
elektrischem Antriebsstrang von Pkws Ubertragen. Alle drei untersuchten Dampfungsalgorithmen
sind prinzipiell fir die Schwingungsreduktion geeignet. Die bandpassgefilterte Rickfihrung der
Antriebsdrehzahl auf das Fahrerwunschmoment hat den Vorteil der einfachen Parametrierung.
Der LQG-Regler zeigt neben der Regelung der Differenzdrehzahl das beste Dampfungsergebnis.
Beide benétigen ein Modell des Antriebsstrangs, welches sich jedoch anhand weniger Messungen
parametrieren lasst. Im Anschluss zeigen die modellbasierten Regler eine gute Robustheit ge-
genlber Schwankungen der Fahrsituationen. Lediglich der zweistufige Drehzahlanstieg bei der
Bordsteinlberfahrt stellt eine Schwachstelle beim Differenzdrehzahlregler dar, die insbesondere
beim LQG-Regler nicht auftritt.
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8 Zusammenfassung und Ausblick

Summary and Outlook

8.1 Zusammenfassung

Summary

Diese Arbeit beschaftigt sich mit der Dampfung von Schwingungen in den beiden mechatronischen
Systemen Werkzeugmaschine und Elektrofahrzeug. Nach einem Uberblick tiber den Stand der
Technik zur Schwingungsdampfung wurden die Schwingungsentstehung und ihre Auswirkungen
zunachst fir Werkzeugmaschinen und im Anschluss fur Fahrzeuge mit elektrischem Antriebsstrang
analysiert.

Darauf aufbauend wurden Simulationsmodelle angefertigt, die insbesondere die in dieser Arbeit
relevanten Schwingungsphanomene abbilden. Bei der Werkzeugmaschine wird die erste Eigenfre-
quenz des Lageregelkreises adressiert, die die Dynamik der Vorschubachse und, bedingt durch Ab-
hangigkeiten mehrachsiger Verfahrbewegungen, der Gesamtmaschine begrenzt.

Beim Elektroauto wirken insbesondere die niederfrequenten Torsionsschwingungen im Antriebs-
strang stérend. Es wurde gezeigt, dass diese durch ein gegenseitiges Aufziehen zwischen Antrieb
und Abtrieb hervorgerufen werden. Dies wirkt sich in einer schwingungsbehafteten Antriebsdreh-
zahl aus. Eine Schwingungsreduktion muss demnach die Differenzdrehzahl zwischen Motor und
Rad reduzieren. Antriebsstrangschwingungen reduzieren den Fahrkomfort der Insassen, indem sie
ein Ruckeln insbesondere beim Beschleunigen und Abbremsen herbeifiihren. Des Weiteren kén-
nen Schwingungen zu einer Reduzierung der Lebensdauer oder einer zuvor entsprechenden Uber-
dimensionierung der betroffenen mechanischen Komponenten fihren.

Im Fokus dieser Dissertation stand zunachst die Entwicklung eines verbesserten Algorithmus zur
steuerungsexternen Schwingungsdampfung fur Werkzeugmaschinen. Die Hardwarevoraussetzun-
gen fur ein externes Lageistwertfilter wurden in vorangegangenen Arbeiten geschaffen. Mit dem
LQG-Regler wurde in Kapitel 5 eine Schwingungsdampfung aus der Klasse der Optimalregler fiir
eine Werkzeugmaschinenvorschubachse entwickelt. Der Frequenzgang wurde im Anschluss zur
Vereinfachung der Regelstruktur und der Reduktion der Systemordnung mit dem Vorteil einer Ver-
ringerung des Risikos numerischer Fehler durch ein Biquadfilter approximiert. Mittels eines darauf
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aufbauenden Gain-Schedulings konnte zudem das positionsabhangige Verhalten der Maschine
berlcksichtigt werden.

Messungen an der Werkzeugmaschine belegen, dass sowohl mit dem LQG-Regler als auch
mit dem daraus abgeleiteten Biquadfilter die erste Eigenfrequenz des Lageregelkreises einer
Vorschubachse gut gedampft werden kann. Auch im mehrachsigen Betrieb wurde in Form von
Kreisformtests eine gute Dampfungswirkung bescheinigt. Der effektive Ky-Faktor kann durch den
LQG-Regler sowie das Biquadfilter um 75 % angehoben werden, was eine ebensolche Reduktion
des Schleppfehlers bedeutet.

Da die Schwingungsphanomene bei Werkzeugmaschine und Elektrofahrzeug Ahnlichkeiten haben
und im gleichen Frequenzbereich liegen, wurden Entwicklungen aus dem Werkzeugmaschinenum-
feld auf Fahrzeuge mit elektrischem Antriebsstrang Ubertragen. Anders als in der Werkzeugma-
schine gibt es beim Auto keinen kaskadierten Lage-, sondern lediglich einen (nicht-kaskadierten)
Momentenregelkreis. Aus dem Fahrerwunschmoment erzeugt der Motor schlie3lich eine An-
triebsdrehzahl, die wiederum einer bestimmten Fahrzeuggeschwindigkeit entspricht. Da sich die
Torsionsschwingungen in der Antriebsdrehzahl bemerkbar machen, eignet sich diese nach einer
weiteren Verarbeitung zur Rickflihrung auf die FihrungsgréBe. Zusatzlich zum in dieser Arbeit flr
die Werkzeugmaschine entwickelten LQG-Regler wurde deshalb eine bandpassgefilterte Riickflh-
rung der Drehzahl sowie die Regelung der Differenzdrehzahl zwischen An- und Abtrieb erstellt bzw.
adaptiert und an einem Antriebsstrangprifstand in Betrieb genommen.

Auch Ubertragen aufs Fahrzeug ergab sich am Antriebsstrangpriifstand eine gute Dampfungs-
wirkung des LQG-Reglers. Das Bandpassfilter und die Regelung der Differenzdrehzahl liefern
ebenfalls gute Ergebnisse, wobei jede Variante ihre Starken und Schwachen hat. Das Bandpassfil-
ter ist von der Parametrierung her recht einfach, dafiir sind die Dampfungsergebnisse der beiden
modellbasierten Regler besser. Der Differenzdrehzahlregler funktioniert bis auf leichte Nachteile
bei der Bordsteinuberfahrt sehr gut. Neben der Werkzeugmaschine vermag es der LQG-Regler
auch am Elektrofahrzeug, die Schwingungen in allen untersuchten Fahrversuchen effektiv zu
reduzieren und stellt damit eine sehr gute Mdglichkeit zur Schwingungsdampfung mechatronischer
Systeme dar.
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8.2 Ausblick
Outlook

Fir die Beriicksichtigung der Positionsabhéngigkeit im Ubertragungsverhalten der Vorschubachse
wurde in dieser Arbeit ein Gain-Scheduling vorgeschlagen, welches den Arbeitsraum in einzelne,
gleich groBBe Abschnitte aufteilt. Je nach Achsposition wird schlieB3lich — unter Berticksichtigung
einer Hysteresekurve — zwischen den vorberechneten Ubertragungsfunktionen des Lageistwert-
filters umgeschaltet. Hier besteht Verbesserungspotential. Durch eine intelligentere Aufteilung
des Arbeitsraums zur Reglerumschaltung lieBe sich die Anzahl der Wechsel der Ubertragungs-
funktionen sowie das Uberschwingen mit Filter an bisher unzureichend gedadmpften Positionen
reduzieren. Dazu muss das Maschinenverhalten im Vorfeld genauer analysiert werden. An kri-
tischen Stellen wird eine entsprechend angepasste Reglerlbertragungsfunktion ausgelegt. Fir
weniger kritische Bereiche lasst sich hingegen der Zustandigkeitsbereich eines angrenzenden
Reglers erweitern. Alternativ ware der Entwurf einer adaptiven Regelung mit selbstlernenden
Algorithmen ein interessanter Ansatz.

Insbesondere Vorschubachsen, die die Werkstlcke tragen, unterliegen gréBeren Schwankungen
der Belademasse durch hohe Zerspanraten der Bauteile. Fir diese Achsen ware daher zuséatzlich
zur Berlcksichtigung der Positionsabhangigkeit die Berlicksichtigung der Werkstlickmasse von
Vorteil. Die Masse lieB3e sich entweder Uber zusatzliche Sensoren oder durch eine intelligente Ver-
arbeitung des zugrunde liegenden NC-Programms, etwa mit der CAM-Software, zu verschiedenen
Zeitpunkten erfassen.

Sowohl bei der Werkzeugmaschine als auch im Fahrzeug wére eine automatische Inbetriebnahme
der Dampfungsalgorithmik wiinschenswert. So wiirde das versuchsgestiitzte Anpassen des Simu-
lationsmodells sowie die darauf folgende Auslegung der Reglerparameter durch einen Experten
entfallen.

Bisher wurden die SchwingungsdédmpfungsmaBnahmen lediglich anhand von Luftschnitten an der
Werkzeugmaschine untersucht. Dies misste um tatsachliche Zerspanversuche erweitert werden.
Daraufhin sollten die DAmpfungsergebnisse anhand einer Beurteilung der Oberflachenqualitat
des Werkstlicks genauer analysiert werden. AuBerdem stehen Langzeitversuche aus, die einen
fehlerfreien Betrieb auch Uber einen langeren Zeitraum bei wechselnden Betriebsbedingungen
verifizieren.

Annliches gilt fir die Reglervarianten fiir Elektrofahrzeuge, die im Rahmen dieser Arbeit an einem
Antriebsstrangprifstand untersucht werden. Sie missen sich noch in Fahrversuchen mit einem
tatséchlichen Fahrzeug in verschiedenen Fahrsituationen bewahren.
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Summary and Outlook

Summary

This thesis deals with the damping of oscillations in two mechatronical systems, machine tool
and electric vehicle. After surveying the state of the art in oscillation"=damping technology,
oscillation formation and its impact for machine tools and vehicles with electric drive trains were
analyzed.

Against this background, simulation models were created that replicate the specific vibration
phenomena relevant to this thesis. For machine tools, this addresses the first eigenfrequency of
the position-control loop that limits the dynamic of the feed drive and, based on interdependencies
in multi-axes movements, the complete machine as well.

Regarding the electric vehicle, low-frequent torsional oscillations are particularly disturbing. It
was shown that these are generated by mutual winding between drive and wheel. This results
in an oscillation afflicted drive speed. Thus, a reduction in oscillations requires a reduction
of the differential speed between motor and wheel. Drive-train vibrations compromise driving
comfort of the occupants by causing jerking, particularly during acceleration or deceleration.
Furthermore, oscillations result in reduced durability or a prior oversizing of the inflicted mechanical
components.

The initial focus of this dissertation was the development of an improved algorithm for a controller-
external oscillation damping for machine tools. The hardware requirements for an external
current-position filter were provided in previous works. With the LQG controller in chapter 5, an
optimal-control class oscillation damping was developed for the transfer behavior of a machine-tool
feed drive. The frequency response was later approximated by a biquad filter to lower the system
order and therefore the likelihood of numerical errors. By means of additional gain scheduling, the
machine’s position-dependent behavior can be accounted for.

Measurements on a machine tool showed that the LQG controller and the derived biquad filter
are capable of properly reducing the first eigenfrequency of the feed drive’s position-control loop.
For multi-axial movements, too, circle tests revealed a positive damping effect. Due to the LQG
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controller and biquad filter, the effective K, factor can be increased by 75 % which implies an equal
reduction of the positioning error.

Since oscillation phenomena in machine tools and electric vehicles are similar and located within
the same frequency range, developments from the field of machine tools were adapted to vehicles
with an electric drive train. Unlike machine tools, cars have no cascaded position-control loop
but merely a single (non-cascaded) torque-control loop. The drive converts the driver’s desired
torque to a rotational drive speed, which in turn corresponds to a specific velocity of the vehicle.
Since torsional oscillations affect the rotational speed of the drive, this value is, after further
processing, well-suited for feedback on the reference variable. In addition to the LQG controller,
bandpass-filtered feedback of the drive’s rotational speed as well as the controlling of the differential
speed of drive and wheel were created and adapted, and put into operation in a drive-train test
stand.

When applied to a car, the drive-train test stand showed a positive damping effect of the LQG
controller. The bandpass filter and the controlling of differential speed likewise yield good results,
with certain advantages and drawbacks for each variant. The bandpass filter is easy to parame-
terize, while the damping is somewhat better with the model-based controllers. The controlling
of differential speed works quite well, except for minor problems with road-curb traverse. In the
machine tool as well as in an e-car, the LQG controller is capable of an effective reduction of
oscillations in all examined drive tests and therefore emerges as a highly suitable option for the
damping of oscillations in mechatronic systems.

Outlook

Both the LQG controller and the derived biquad filter generally work well with machine tools.
For the consideration of positional dependency in the transfer behavior of the feed drive, this
thesis proposes a gain scheduling which divides the work space into several sections of equal
size. Depending on axis position and taking into account a hysteresis, the precalculated transfer
functions of the current value filter are switched. This leaves room for improvement. A more
intelligent partitioning of the work space for controller switching could reduce the number of
transfer-function switches and increase the oscillation reduction with filter in positions that are
currently insufficiently damped. To this end, machine behavior must be analyzed in more detail.
An adjusted controller"=transfer function can then be designed for critical positions. For less
critical areas, the scope of adjacent controllers can be expanded. Alternatively, the design of a
self-learning adaptive controller would be an interesting approach.
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Particularly feed drives that work pieces are mounted on are subject to larger fluctuations in
load mass due to high removal rates of the machining operations on the parts. For these axes,
additional consideration of work piece mass would be advantageous. The mass could either be
measured by additional sensors or calculated by an intelligent processing for different points of
time of the NC program, for example using the CAM software.

For machine tools as well as for vehicles, an automatic self-tuning setup of the damping algorithms
is desirable. This would supersede the trial-based parameterization of the simulation model and
the subsequent design of the controllers by an expert.

So far, measures of oscillation damping have only been tested by means of air cuts on the machine
tool. This should be extended to actual chip-removal tests, followed by further evaluation of the
surface quality of the machined part. Furthermore, long-term tests that verify flawless operation
under alternating conditions are currently outstanding.

Similar remarks apply to the controller variants for electric vehicles that have been analyzed in
this thesis by means of a drive-train test stand. Their potential remains to be evaluated in different
driving situations involving a real car.
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A Anhang

Appendix

A.1 Angepasstes Ruckprofil
Adjusted Jerk Profile

Beschl. Geschw. Position

Ruck

Zeit Und F’hésen

Abbildung A.1: Siebenphasenprofil zur Sollwertgenerierung nach [DIET08]
Seven phases profile for set point generation
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A Anhang

A.2 Abhangigkeit der z-Achse von der Tischbeladung
Z-Axis’ Dependency of the Table’s Mass

40

20

Amplitude [dB]
o

mit Beladung
m—— ohne Beladung

Phase [°]

-90

-180 -

Abbildung A.2:

5 10 20 50
Frequenz [HZz]

FOhrungsfrequenzgang der z-Achse mit und ohne Tischbeladung von m = 500 kg
mit K, = 4,5m/min~mm bei Z=300mm

Command action of z-axis with and without a mass of m = 500kg on the table
with K, = 4,5m/min-mm atZ =300mm
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A.3 Antriebsstrangprufstand

Drive Train Test Stand

Getriebeelement

Erste Ubersetzungsstufe

Zweite Ubersetzungsstufe
Differentialkafig
Innenverzahnung Antriebswellen
Zwischenwelle
Getriebeeingangswelle
Parkarretierung

Aktuator der Parkarretierung
Anzeige fur Parkarretierung

= © 00 N O O &~ W N =

0 Getriebegehause

Abbildung A.3: Einzelkomponenten des am Prifstand verwendeten Getriebes
Single components of the gear used for the test stand
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Abbildung A.4: Antriebsstrangpriifstand in Schallschutzkabine mit Steuerungszentrale fir An- und
Abtriebsmotoren

Drive train test stand in sound proof cabin with control for drive and load motors
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Symbol

11

Abbildung A.5: Zahlenwerte der Komponenten des Antriebsstrangprifstands

Bezeichnung
Antriebswelle kurz

Antriebswelle lang
Gelenk
Gleichlaufwelle
Gelenk
Kardanwelle
Gelenk

Verbindungsflansch

Lagerwelle

Schleppmotor

Tragheit
J [kgm?]

0,00005
0,0003
0,0012
0,0002
0,023
0,012
0,005
0,0019

0,015

2,2

Steifigkeit
k [Nm/rad]

3,4-103
3,1-103
5-108

38-10°
9-106

8,8:10°
5,6-108
8,1-10°

3,63-105

Values of the drive train test stand’s components

Dampfung
¢ [Nms/rad]

0,004
0,01
0,08
0,063
9

2

2,3
5,2

11
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Abbildung A.6: Modellierter Wellenstrang des Antriebsstrangpriifstands
Modelled shaft train of the test stand
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Gleichstrommaschine Laufrolle
|

Schwungscheibensatz
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i)

Bildquelle: ika

Abbildung A.7: Schematischer Aufbau des Rollenpriifstands
Schematic of chassis dynamometer

Démpfung und Federsteifigkeit fiir Torsionsschwinger

w_diff b

Démpfung M_Motor >.
M_Last

w_Motor_ist

Discrete-Time Steifigkeit
Integrator1

M = J * d?phi/dt?
w = dphi/dt

w_Motor

Discret
Integrator

Getriebeiibersetzung Getriebeiibersetzung

Abbildung A.8: Torsionsschwingermodell zur Erzeugung der Lastwechselschwingungen
Torsional oscillator modell for generation of load change oscillations






