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Vorwort 

Teil 2 enthält die Kapitel 3 – 6 des Fachbuches. Wie bereits in der Einführung zu Teil 1 

erwähnt, sind diese Kapitel vom Autor nicht vollständig fertiggestellet worden. Es sind 

Passagen vorhanden, in denen führender Text zu Bildern hilfreich wäre. Allerdings sind viele 

Bilder von solcher Aussagekraft, dass auch ohne erklärendenText ein Verständnis möglich 

ist.  

Von großem Nutzen für die Ausbildung sind die Beispiele und Aufgaben, die in den 

Kapiteln 5 und 6 mit den Lösungen enthalten sind. Sie geben einen Einblick in die 

Dimensionierung wesentlicher Baugruppen der Werkzeugmaschine. 

 

 

Berlin, Februar 2017 

Dr. Konrad Voge 
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3. Bearbeitungsaufgabe 
3.1. Prozess und Werkzeug 

 Werkzeuggeometrie 
 Prozesskräfte 
 Prozesskinematik 

3.2. Werkstück 
 Losgröße 
 Form und Abmessung 
 Genauigkeit 

 

 

Bild 3.1 Werkstückform und -größe und die Zuordnung von Maschinenarten 

 

3.3. Arbeitsraum 
 Abmessung 

 Bewegungsaufteilung 

 Kinematik 

  

ZYLINDER PRISMA Mehrspindeldrehautomat 

Flachbettdrehmaschine 

Karuselldrehmaschine 

Walzendrehmaschine Portalfräsmaschine 

Koordinaten- 
Bohr- und 
Fräsmaschine 

4-Seiten- 
Fräszelle 
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3.4. Analyse und Bewertung 
Statische Verformung eines Werkstücks beim Drehen 

Aufgabe: 

Für das Langdrehen eines Werkstücks sind zwei Varianten der Werkstückaufnahme sowie 
zugehörige Prozessdaten und Kenngrößen gegeben, siehe Bild 3.2. 

Es soll außerdem angenommen werden: 

 die dominierende Nachgiebigkeit ist die Biegung des Werkstücks, 

 die futterseitige Aufnahme des Werkstückes wirkt wie eine Einspannung, 

 die Aufnahme in der Reitstockpinole wirkt wie ein Loslager, 

 Rundlauf und Koaxialität von Spindel- und Reitstock-Achse sind einwandfrei, 

 die Zustellung des Drehmeißels erfolgt auf Nennmaß ܦ = 20݉݉. 

 

 

  
Bild 3.2 Werkstückaufnahmen für Langdrehen 

 Berechnen Sie den entstehenden Werkstückdurchmesser an den Positionen  

ଵݔ = 0 ݉݉ ଶݔ , = 20 ݉݉ ଷݔ , = 40 ݉݉ ସݔ , = 60 ݉݉  und ݔହ = 80 ݉݉  für 
beide Werkstückaufnahme-Varianten! 

 Berücksichtigen Sie dabei nur Fehler I. Ordnung! 
 Skizzieren Sie die entstehende Werkstückform für beide Varianten! 
 Die für die Lösung notwendigen Verformungsbeziehungen zeigt Tabelle 3.1. 

K

D

E-Modul Fp

Fp

Ff

Ff

Fc

Fc

"actio = 
 reactio"

D = 20 mm
K = 80 mm
E = 2,1 · 105 N/mm2

Fc = 260 N
Ff = 130 N
Fp = 130 N

x

Meißel Meißel

Pinole
Variante a Variante b

Futter Futter
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Tabelle 3.1 Verformungsbeziehungen 

Lösung: 

Grundüberlegungen: 

 Die Verformung führt zu einer Radius-Vergrößerung; d.h. der sich unter der 

jeweiligen Belastungssituation einstellende Durchmesser ist ܦ + 2݂. 

 Zu berücksichtigen ist nur ܨ , wenn man die Aussage auf Fehler I. Ordnung 

beschränkt. 

 Das Flächenträgheitsmoment ist:  ܫ = ସܦߨ 64 = 7854 ݉݉ସ⁄   
Variante a: (ݔ)ܦ = ܦ + 2 ܭ)ܨ − ଷ(ݔ ⁄ܫܧ3  

Das ergibt: 

 ሾ݉݉ሿ 0 20 40 60 80ݔ

 ሾ݉݉ሿ 20,027 20,011 20,003 20,0004 20ܦ

Variante b: (ݔ)ܦ = ܦ + ܭ)ଶݔܨ2ൣ − ଷ(ݔ ⁄ଶܭܫܧ4 ൧ ∗ (1 + ݔ ⁄ܭ3 ) 

Das ergibt: 

 ሾ݉݉ሿ 0 20 40 60 80ݔ

 ሾ݉݉ሿ 20 20,00058 20,00074 20,00022 20ܦ

Das führt zu folgender überhöhter Darstellung nach: Bild 3.3 

 

Bild 3.3 Darstellung der Ergebnisse 
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4. Anforderungen an die Hauptbaugruppen -
Zusammenstellung der Abhängigkeiten 

 

 

Bild 4.1 Anforderungsaspekte 

 

Bild 4.2 Optimierungsziele 

kundenspezifische 
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Gesetze 

komplexe 
Abhängigkeiten 
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Genauigkeit 
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Verfahren 

Anschaffung Betrieb 

Kosten 

Fertigg.zeit Teileanzahl 

Produktivität 
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Arbeitssicherheit 

Emissionen Betriebsstoffe 

Ökologie 

Umgebung 

Prozesssicherheit 

Wirtschaftlichkeit 

Sicherheit 

Verfügbarkeit 

Fkt.sicherheit Wartbarkeit 

Automatisierg. Flexibilität 

Anzahl und Vielfalt 

Konfigurierb.k. 

Fertigungsaufgabe 

Genauigkeit 

Genauigkeit Max! 

Fertigungskosten 
Fertigungszeit 

Produktivität 

Teileanzahl 

Zeit 
Max! 

Genauigkeit 
Fertigungskosten 

Kosten 
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Teil 
Min! 

Genauigkeit 
Fertigungszeit 

Ziel 

Randbedingungen 

Kriterium 

Produktivität Genauigkeit bei Einhaltung 
der geforderten höchstmögliche mit den 

geringsten Kosten 

Wirtschaftlichkeit = 
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4.1. Produktivität und Genauigkeit 
 

Produktivität kann wie folgt definiert werden: 

Produktivität ist eine volkswirtschaftliche Kennzahl für Leistungsfähigkeit. Sie bezeichnet 
das Verhältnis zwischen produzierten Gütern und den dafür benötigten Produktionsfaktoren 
[1]. 

Die Bildungsvorschrift und die Aussagefähigkeit von Produktionskennzahlen sind abhängig 
von den jeweils zugrundegelegten Zusammenhängen. Mögliche Bezugsgrundlagen können 
sein: Auftrag, Maschine, Teil, Prozess, Operation,… 

z.B. Produktivität gemessen an der Mengenleistung: 

ݐäݐ݅ݒ݅ݐ݇ݑ݀ݎܲ = ℎ݈ܽݖ݈݊ܽ݅݁ܶ ⁄ݐܼ݅݁  

Eine hohe Produktivität bedeutet nicht zugleich auch Wirtschaftlichkeit, da dies die 
Berücksichtigung der Kosten erforderlich macht! 

z.B.: ܹ݅ܿݏݐݎℎ݂݈ܽ݅ܿℎ݇݁݅ݐ = ݐݑݐݑܱ ⁄ݐݑ݊ܫ  

        = ݃݊ݑݐݏ݈݅݁݊݁݃݊݁ܯ ⁄݊݁ݐݏܭ  
 = ݐäݐ݅ݒ݅ݐ݇ݑ݀ݎܲ ⁄݊݁ݐݏܭ  

Entscheidend für die Aussagefähigkeit der Kennzahlen für Produktivität und 
Wirtschaftlichkeit sowie deren Beeinflussung sind die Bemessungsgrundlagen für Zeit und 
Kosten. 

 

Bild 4.3 Produktivität und Zeit 

Bild 4.3 zeigt den Zusammenhang von Produktivität und Zeit. Wird ein Fertigungsauftrag als 
Bezugsgrundlage angesehen folgt 

ݐäݐ݅ݒ݅ݐ݇ݑ݀ݎܲ = ℎ݈ܽݖ݈݊ܽ݁݅݁ܶ ݁ݐ݃݅ݐݎ݂݁݁݃ ⁄ݖݏ݃݊ݑ݈݃݁݁ܤ  

Dient die Zerspanungsoperation als Bezugsgrundlage folgt 

ݐäݐ݅ݒ݅ݐ݇ݑ݀ݎܲ = ݊݁݉ݑ݈ݒݏ݃݊ݑ݊ܽݏݎܼ݁ ⁄ݐ݅݁ݖݏݏ݁ݖݎܲ  bzw. 
ݐäݐ݅ݒ݅ݐ݇ݑ݀ݎܲ =  ݊݁݉ݑ݈ݒ݊ܽݏݐܼ݅݁

Nebenzeit Prozesszeit 

Ausführungszeit Rüstzeit 

Nutzungszeit 
(Belegungszeit) 

Instandhaltungs-
zeit 

Ruhe 
-zeit 

Gesamte Maschinenzeit 
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Bild 4.4 Produktivität und Kosten 

Für den in Bild 4.4 dargestellten Zusammenhang von Produktivität und Kosten sind Auftrag, 

Maschine, Teil, Prozess und Opeation mögliche Bezugsgrundlagen. Zum Beispiel bezogen 

auf einen Fertigungsauftrag folgt 

ݐℎ݈݇݁݅ܿ݅ݐℎ݂ܽܿݏݐݎܹ݅ = ݐäݐ݅ݒ݅ݐ݇ݑ݀ݎܲ ⁄ݏ݃݊ݑ݃݅ݐݎ݁ܨ   oder 

Pݐ݅ݒ݅ݐ݇ݑ݀ݎäݐ = ℎ݈ܽݖ݈݊ܽ݁݅݁ܶ ݁ݐ݃݅ݐݎ݂݁݁݃ ݐ݅݁ݖݏ݃݊ݑ݈݃݁݁ܤ) ∗ ⁄(݊݁ݐݏ݇ݏ݃݊ݑ݃݅ݐݎ݁ܨ . 

In Bild 4.5 bis Bild 4.10 sind weitere Zusammenhänge zwischen Produktivität und 
Fertigungsgrößen gezeigt 

 

 

Bild 4.5 Produktivität und Flexibilität 

 

Selbstkosten 
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zentrum 
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Fertigungs-
system 

starres 
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Transfer-
straße 
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Produktivität 
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maschinen 
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systeme 
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Bild 4.6  Produktivität und Energieeinsatz 

 

Bild 4.7 Produktivität und Genauigkeit 

 

Bild 4.8 Produktivität, Energieeinsatz und Genauigkeit – Beispiel Thermik: Grenzen der 
Produktivitätssteigerung 
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Werkstückgenauigkeit 
Werkstück- 

einfluss 
Werkzeug- 

einfluss 

Antriebs- 
belastung 

Prozess- 
belastung 

Arbeitsgenauigkeit 
(Bewegungsgenauigkeit) 

Produktivität Zeitspanvolumen 

Energieeinsatz 

Schnittleistung 

Fehler 
am TCP 

Verformungs- 
feld 

Temperatur- 
feld 

Wärme- 
ströme 

Verlust- 
leistung 

Wärmestrom 
Temperatur := Wärmestrom 

(Speicher- und Übertragg.eigenschaften von Struktur u. Umgebg.) 

Genauigkeit 

Thermische Dehnung 
:= Temperatur 

(Strukturgeometrie 
und -werkstoff) 

Maß und Form 
:= Thermische Dehnung 
(Bearbeitungsgeometrie) 

Wirtschaftlichkeit 

Grenzen der 
Produktivitätssteigerung 
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Bild 4.9 Produktivität, Energieeinsatz und Genauigkeit – Beispiel Thermik: Grenzen der 
Energieeinsparung 

 

 

Bild 4.10 Produktivität, Energieeinsatz und Genauigkeit – Beispiel Dynamik 

Produktivität 

Energieeinsatz Genauigkeit 

Wirtschaftlichkeit 

Zusatzmaßnahmen 

Umgebungseinfluss: 
DxTCP / DTUmgebung = 2 ... 6 mm/°K 

„Klimatisierung“ 

Einfluss der Hydraulik-Vorlauftemperatur 

„Kühlung“ 

Beharrungszustand 
bei Betr.bereitsch.: Dt = 1 ... 5 h 

„Beharrung“ 

Grenzen der 
Energieeinsparung 

Gesamtenergie-
verbrauch: 

100% 

Grundlast 
(Hydraulik, 
Kühlung, 

KSS-System): 
40 ... 80% 

Material- und Struktur-
Leichtbau 

Verringerung 
der Steifigkeit 

Steigerung der Vorschubgeschwindigkeit bzw. -beschleunigung 

z.B. Zerspanungsoperation als Bezugsgrundlage: 
Produktivität = Zerspanungsvolumen / Prozesszeit = Zeitspanvolumen 

Zeitspanvolumen (Fräsen): Q = ap  ae  vf  (ap: Schnittbreite, ae: Schnitttiefe, vf: Vorschubgeschwindigkeit) 

!
Fähigkeit zur Kompensation 

Schwingungen 

Linear-Direktantriebe 

dynamische 
Anregung 

Fähigkeit zur Korrektur 

größere Verformung 

Anstieg des 
Lastniveaus 

Parallelisierung 
der Antriebe 

größere Antriebskraft geringere Masse 
höhere Kraftanstiegsgeschwindigkeit 

v =  a dt , a = F / m , r = da/dt ∫ 
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4.2. Konsequenzen für die Hauptkomponenten spanender 
Werkzeugmaschinen 

In diesem Kapitel werden die sich ergebenden Konsequenzen aus der Steigerung der 

Produktivität auf die Hauptbaugruppen von Werkzeugmaschinen gezeigt. 

 

Bild 4.11 Schwerpunktforderungen an die Hauptbaugruppen 

 

Bild 4.12 Konsequenzen für Hauptantrieb und Hauptspindel – Innovationen  

 

Hauptantrieb 
und 

Hauptspindel 

höhere 
Drehzahlen! 

Gestell 
und Kinematik 

bessere 
Schwingungs- 

stabilität! 

Vorschubantrieb 
und Führung 

geringere 
bewegte 
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Beschleunigungen! 

Steuerung und 
Automatisierung 

kürzere Taktzeiten! 

Aktive 
Magnetlagerung 

Magnet- 
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Überwachung 
Regelung/Korrektur 

erweiterte 
Sensorik 

Haupt- 
spindel 

Leistungssteigg. 
optim. Kühlsyst. 

Keramikwälzkörp. 
adaptive Vorsp. 

Lagerungs- 
system 

Motor- 
spindel 

n d0 = 8 104...2 105 m/min 

nmax = 2 104...1 105 1/min 
Pmax = 5...100 kW 

höhere Schnittgeschwindigkeiten               höhere Drehzahlen der Hauptspindel! 
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Bild 4.13 Konsequenzen für Hauptantrieb und Hauptspindel – Motorspindel  

 

 

 

Bild 4.14 Konsequenzen für Vorschubantrieb und Führung – Innovationen 

 

(nach Weck) 

High-Speed-Kamera 
Bildverarbeitung 

Optische 
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höhere Vorschubgeschwindigkeiten             höhere Beschleunigungen der Vorschubantriebe! 
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Bild 4.15 Konsequenzen für Vorschubantrieb und Führung – Linearmotor  

 

 

 

Bild 4.16 Konsequenzen für Steuerung und Automatisierung – Innovationen 
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Bild 4.17 Konsequenzen für Steuerung und Automatisierung – Taktfrequenz 

In Bild 4.17 gelten folgende Beziehungen: 

,ଵݒ = 0,5 ∗ ,       ூܶை,ଵݒ = 0,5 ∗ ூܶை, 

,ଶݒ = 2 ∗ ,          ூܶை,ଶݒ = 2 ∗ ூܶை, 

Interpolationstakt:  ூܶை  (1 ݉ݏ …  (ݏ݉ 0,125
Lageregeltakt:   ܶோ  (0,5 ݉ݏ …  (ݏ݉ 0,0625
Stromregeltakt:  ௌܶ௧  (0,125 ݉ݏ …  (ݏ݉ 0,03125
Damit gilt ca.   ூܶை ≥ ܶோ ≥ 2 ∗ ௌܶ௧ 
 

 

Bild 4.18 Konsequenzen für Gestell und Kinematik – Innovationen 
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Gleitführg.     PSF Biegung     Zug/Druck 
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Bild 4.19 Konsequenzen für Gestell und Kinematik – Leichtbau 

  

100% 

Quelle: Portatec 

bewegte Masse 
(WZ-Seite) 

  Quelle: Makino (A77) 

Gußeisen 
(GGL) 

100% 

  Quelle: Mandelli (thunder) 

Gußeisen 
(GGL) 

50% 

Struktur-
konzept 

  Quelle: Hüller/Hille (Specht) 

Stahl 
(St) 

30% 

Material-
einsatz 

Quelle: Deckel-Maho (TriCenter) 

15% 

Parallel-
kinematik 

(10%)* 

Redundante 
Achsen 

Quelle: IWU / MIikromat 

* nur redundanter Anteil 
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5. Hauptantrieb und Hauptspindel 
 

 

Bild 5.1 Hauptantriebe zur Erzeugung der Schnittbewegung und Bereitstellung der 
Schnittleistung für den Zerspanungsprozess 

5.1. Anforderungen 

 

Bild 5.2 Anforderungen an Hauptantrieb und Hauptspindel 

Gleichstrom-, Synchron-, 
Asynchron-Motoren 
(drehzahlverstellbar 

geregelt) 

Motorspindeln, 
Torque-Motoren 

(rotatorische 
Direktantriebe) 

Asynchron-
Normmotoren 

(Konstantdrehzahl 
bzw. polumschaltbar) 

rotatorische Schnittbewegung 
(z.B. Drehen, Bohren, Fräsen) 

Spindel 

Getriebe 
zur Drehzahl- 

und Momenten-
anpassung 

Hauptantrieb 

Rotatorischer Antrieb Translatorischer Antrieb 

Synchron-, 
Asynchron-

Linearmotoren 
(geschwindigkeits-

verstellbar geregelt) 

Hydraulische-
Linearmotoren 

(Zylinderantrieb) 
(geschwindigkeits-

verstellbar geregelt) 

Getriebe   
zur Wandlung 
von Rotation 
in Translation 

translatorische Schnittbewegung 
(z.B. Hobeln, Stoßen, Räumen) 

Schlitten 

Schnittgeschwindigkeit Schnittkraft Genauigkeit Kosten 

Drehzahlbereich 

min. / max. Drehzahl 

Maximaldrehzahl 

Drehzahlkennwert 

Antriebsleistung 

max. Drehmoment 

Laufruhe 

Wuchtgüte 

Kostenanteil 

zulässige Belastung 

stat. u. dyn. Tragzahl 

Laufpräzision 

Genauigkeitsklasse 

Lagerpreis 

Lagersteifigkeit 

Lagerreibung 

Beschaffungspreis 

Umbauteileaufwand 

Schmierung 

Lebensdauer 

B = nmax / nmin 

vC FC 

n = vC / (p dW) 

Wartungsaufwand 

Energiekosten 

Herstellungskosten 

Antriebselemente Getriebe Motor Hauptspindel 

Spindellagerung Hauptspindel 

Lagerung 

Werkzeug 

Verlagerung D#

DL = FL / cL 

PC = FC  vC 

Mmax = Pmax /(2p nNenn) 

Kn = nmax  dL 

Fäqu = C / √ L 

p 

D  mU  rU  n2 
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5.2. Baugruppen und Auslegung 

5.2.1. Elektromotor 

 

Bild 5.3 Zusammenhang von Leistung, Moment und Drehzahl 

 

 

Vorteile: 

 einfacher und robuster Aufbau 
 geringer Wartungsaufwand 
 sehr großer Drehzahlverstellbereich bei konstanter Leistung 
 günstiger Preis 

Bild 5.4 Drehzahlgesteuerter Asynchronmotor als Kurzschlussläufer 

 

Pmax 

nnenn 

Mnenn 

P M 

M  =  9550  P / n     für M (Nm), n (min-1), P (kW) 

nmax nmin 

Drehzahlbereich:   B  =  nmax / nmin 

P     M 

n 

P = 2p n M 
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1 Statorgehäuse mit Kühlrippen  8 Flanschlagerschild 

3 Statorwicklung mit Wickelkopf  9 Lagerschild hinten 

4 Rotorblechpaket   11 Ventilatorflügel 

5 Kurzschlusskäfig mit Lüfterflügeln 12 Lüfterhaube 

Bild 5.5 Aufbau Kurzschlussläufer Motor 

 

 

 

Bild 5.6 Drehmoment-Kennlinie Asynchronmotor bei konstanter Frequenz 
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Bild 5.7 Drehmoment-Kennlinien des Asynchronmotors bei Frequenzregelung 

Bild 5.7 zeigt die Drehzahldarstellung durch Frequenzänderung für das Erregerfeld 

(Drehfeld) mit gleichzeitiger Anpassung der Spannung 

 

 

Bild 5.8 Motorauswahl nach statischen Gesichtspunkten 

Die Motorauswahl nach dynamischen Gesichtspunkten ist in Bild 5.8 dargestellt. Durch 

Verkürzung der Hochlauf- und Bremszeiten können die Nebenzeiten reduziert werden. 

Schneidwerkstoff 

WZ-Geometrie 

WZ-Durchmesser 
Werkzeug Werkstück 

WSt-Werkstoff Zustellwerte 

vc  ,  kc1.1 ,  mc d b  ,  h 

Fc =  kc1.1   b  h(1-mc) 

Pc  =  Fc    vc 

PM  =  Pc  /  hmech 

Drehzahlstellbereich Leistungs-Nutzbereich 

Extremwerte 
vorkommender 
Bearbeitungs-

situationen n  = vc / (p  d ) 

Erweiterung des Drehzahlstellbereiches über 
2- bis 4-stufige Schaltgetriebe 

BM nMmax 0 

BG 
BS nSmax 0 

Ermöglichung von Leistungsspitzen durch 
Berücksichtigung der Betriebsarten 

Betriebsarten nach DIN VDE 0530 

P   T 

t 

tB 

P   T 

t 

tB tSt 

P   T 

t 

tB 

Dauerbetrieb (S1)      Kurzzeitbetrieb (S2)     Aussetzbetrieb (S3) 
Überlastfaktor:       1,0                        z.B. 1,2                         z.B. 2,0 



23 

 

Es gilt die Differentialgleichung 

ௌߠ ∗ ݀߱ ⁄ݐ݀ = (߱)ெܯ − (߱)௦௧ܯ = ௦ܯ (߱) 

bzw. als Differenzengleichung für die Stelle ݅ 

ߨ2 ∗ ௌ߆ ∗ ݊߂ ݐ߂ = ெܯ − ௦௧ ܯ = ⁄௦ ܯ  

Bild 5.9 Motorauswahl nach dynamischen Gesichtspunkten 

5.2.2. Getriebe 

 

Bild 5.10 Mechanische Getriebe zur Drehzahl- und Momentenanpassung bzw. zur 
Wandlung von Rotation in Translation an WZM 

Beispiel Werkzeugwechsel: 

tTausch 
(z.B. 1,2s) 

Werkzeugtausch 
im Doppelgreifer 

n = 0 

n = nAP tBrems 

(?) 

tWP 

(z.B. 0,4s) 

Anfahrt der Werkzeug-
wechselposition mit 

Maschinenachse 

tWP 

(z.B. 0,4s) 

n = nAP 
n = 0 tHoch 

(?) 

Forderung: ( tBrems , tHoch ) < tWP 

Differential-
gleichung: QMred dw/dt = MM(w) – MLast(w) = MBeschl(w)#

Numerische 
Ermittlung 

des Hochlaufs n(t)   
bei nichtlinearer 

Motor- und 
Lastkennlinie: 

Differenzen-
gleichung: 2p  QMred Dni/Dti = MMi – MLasti = MBeschli 

MM(n) 

n 
0 

M 

MLast(n) 

Dni 

i 

MMi 

MLasti 

MBeschli 

t 

tHoch 

Dti 
n(t) 

Dti = 2p 
Dni  QMred 

MBeschli 

Wandlung von Rotation in Translation 

Drehzahl- und 
Momentenanpassung 

Getriebe 
gleichförmig übersetzend ungleichförmig übersetzend 

Umschlingung, 
Kugelscheiben, 

Reibrad 

Zahnrad                   
(Stirnrad, 
Kegelrad, 

Schneckenrad) 

Zugmittel                      
(Seil, 

Riemen, 
Kette) 

Gewindetrieb 

Ritzel-
Zahnstange 

Kurbel-
schwinge 

Schubkurbel 

Kniehebel 

Kurven-
scheibe 

Unrund-
Zahnräder 

gestuft stufenlos 
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Bild 5.11 Symboldarstellung und Arten gestufter Getriebe 

 

 

Bild 5.12 Stellbereich und Übersetzung am gestuften Getriebe 

Symboldarstellungen für die Getriebebaugruppen 
Getriebe 

mit stufenweise 
verstellbaren 

Abtriebsdrehzahlen 

Schieberad-
getriebe 

(nur lastfrei / 
im Stillstand 
schaltbar) 

Kupplungs-
getriebe 
(unter Last / 
bei Drehzahl 

schaltbar) 

Getriebe 
nein naus 

Drehzahlstellbereich: 

BG = naus max / naus min 

i1,2 

i2,3 

nein 

... 
...

iw-1,w 

naus 

Gesamt: 

iges = nein / naus = i1,2 i2,3 ... iw-1,w 

j = 1, ..., w ;          w: Wellenanzahl 

Welle j 

Welle j+1 
ij,j+1  

Paarung, Welle j zu Welle j+1: 

 ij,j+1 = nj / nj+1 

Übersetzung: nan 

nab 

zan, Dan 

zab, Dab 
i = nan / nab = zab / zan = Dab / Dan 

Paarung, allgemein: 
0,5 < i < 4     

z > 16 
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Bild 5.13 Getriebeplan und Drehzahlstufung am gestuften Getriebe 

 

Bild 5.14 Systematische Getriebeentwicklung – Aufbaunetz 

 

Drehzahlstufung: 

Stufenanzahl: 

z = R1,2 R2,3 ... Rw-1,w 
Rj,j+1:Anzahl der Radpaare 

zwischen Welle j und 
Welle j+1 

j0 = 1.06 

naus,k+1 = j  naus,k 

Drehzahlbildung: 

Geometrische Drehzahlreihen 
mit Reihenfaktor j als Potenz von 

z.B. 1.25 (4), 1.4 (6) 

6-stufiges 4-Wellengetriebe 

R1,2 

R2,3 

nein 

R3,4 

naus1...6 

Getriebeplan: 
Symbolische Zuordnung der 
Baugruppen 

Aufbaunetz: 
Symmetrische Aufteilung 

von Stufen- und Wellenanzahl 

6-stufiges 4-Wellengetriebe 

nein 

naus1...6 

Welle 

2 

1 

3 

4 

Stufe 1 2 3 4 5 6 
naus1...6 

nein 

j²

j²

j³ 

Einfach-Paarung 

Dreier-Block 

Zweier-Block 
z = 1 3 2 = 6 
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Bild 5.15 Systematische Getriebeentwicklung – Stufenaufteilung 

 

 

Bild 5.16 Systematische Getriebeentwicklung – Drehzahlbild 

Drehzahlbild: 
Zuordnung der konkreten 

Teilübersetzungen 

180      250     355     500     710    1000 naus1...6 = nSpind 

1400   2000 

nein = nmot 

z.B.: j = 1.4 

nmot       = 2000 1/min  
nSpind,min =   180 1/min 

i12= j2 

i23,max= j2²

i34,max= j3²

j²

j3²

naus1...6 

Aufbaunetz 

nein 

Z = 1  3  2 = 6 
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Bild 5.17 Beispiel: Gestufter Hauptantrieb für konventionelle Fräsmaschine – Aufbau  

 

Bild 5.18 Beispiel: Gestufter Hauptantrieb für konventionelle Fräsmaschine – 
Getriebeplan  

4 

3 

1 

2 

5 

Wellen 

1 3 = 3 

2 = 6 

2 = 12 

Stufen 

Hauptspindel 
Riementrieb 

Vorgelege 

Zahnkupplung 

Bremse 
Kupplung 
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Bild 5.19 Beispiel: Gestufter Hauptantrieb für konventionelle Fräsmaschine – 
Drehzahlplan 

 

 

Bild 5.20 Beispiel: Drehzahlgeregelter Hauptantrieb für NC-Drehmaschine – Aufbau  

Riementrieb 

Vorgelege 

Zahnkupplung 

Hauptspindel 

VDF 250 C (Boehringer) 

Bremse 

integrierte, hydrauilsche 
Futter-Spannung 

drehzahlstellbarer Motor 

elektrischer 
Antrieb 

Getriebe Hauptspindel 

Schieberad 
auf Keilwelle 

Festrad 
mit Passfeder Werkstück-

Spannfutter 
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Bild 5.21 Beispiel: Drehzahlgeregelter Hauptantrieb für NC-Drehmaschine – 
Übersetzungen  

 

Bild 5.22 Beispiel: Drehzahlgeregelter Hauptantrieb für NC-Drehmaschine – 
Drehzahlplan und Momentenverlauf  

  

VDF 250 C (Boehringer) 

Getriebe zur Erweiterung des Drehzahlstellbereiches 

nMmin ... nMmax 

i0 

i1 i2 i3 nSmin ... nSmax 

nSmin ... nSmax 

nMmin ... nMmax 

i0 = j2 

i1 = j-2 i2 = j 

i3 = j4 

MM PM 

MS 

nS 

nM 

nS 

nM 
nMnenn 

Getriebe zur Erweiterung 
des Drehzahlstellbereiches ... 

... und zur 
Verfügbarkeit 
des Maximal-
momentes 

bei Wegfall von i2 
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5.2.3. Hauptspindel 
 

 

Bild 5.23 Aspekte zur Einteilung von Hauptspindeln für WZM 

 

 

 

Bild 5.24 Anforderungen an Hauptspindeln und Lösungen 

angeflanschte 
Hülsen- 

Ausführung 

gestell-
integrierte 

Ausführung 

Pinolen- 
ausführung 

Hauptspindeln für WZM 

nach 
Maschinentyp 

nach 
Lagerungsart 

nach 
Momenteneinleitung 

nach 
Einbaubedingungen 

werkzeug-
tragend 

(z.B. Fräs-
maschinen) 

werkstück-
tragend 

(z.B. Dreh-
maschinen) 

direkt indirekt 

Wälz-
lagerung 

Gleit-
lagerung 

Aerostatik-
lagerung 

Magnet-
lagerung 

axial 
gekuppelter 

Motor 

Motor-
spindel 

hydrostatisch hydrodynamisch Bodenrad Riementrieb 

Genaue und reproduzierbare Aufnahme 
von Werkzeugen 

Werkzeugkegel               
(Geometrische Genauigkeit) 

Sichere Spannung von Werkzeugen 
zur Weiterleitung 

von Schnittmoment und Zerspankräften 

Werkzeugspannung          
(Fliehkraftwirkung) 

Momenteneinleitung 
vom Antrieb in die Hauptspindel 

Antriebskonzept               
(Querkraftwirkung) 

Sicherung genauer Drehbewegung 
bei Aufnahme der Bearbeitungskräfte 

Lagerung                    
(Steifigkeit) 
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Bild 5.25 Sicherung der geometrischen Genauigkeit bei der Werkzeugaufnahme 

 

 

Bild 5.26 Sicherung der Spannkraft bei der Werkzeugaufnahme 

Beispiel eines genormten Aufnahmedorns für Fräsmesserköpfe 

Koaxialität 

Symmetrie 

Rechtwinkligkeit gemittelte Rautiefe 

Morse-Kegel 

•   selbsthemmend 
•   nicht automatisierbar 

0,05 

Steil-Kegel 

• Spannkraftverlust 
durch fliehkraftbedingte Aufweitung 
bei hohen Drehzahlen 

0,3 

Hohlschaft-Kegel 

•   geringe Masse 
•   Spannkrafterhalt bei HSC 

0,1 
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Bild 5.27 Varianten zur Momenteneinleitung vom Antrieb in die Hauptspindel 

 

 

Bild 5.28 Komplexe Funktionalität: Beispiel Medienversorgung  

biegeentlastete Lagerung 

axiale Kupplung 

Motorspindel 

Bodenrad 

• Fluchtungsfehler 
• Übertragungssteife 
• Querkräfte 

Gesichtspunkte 
bei der Momenteneinleitung: 

 

(nach: Fischer AG)

Aufbereitung u. 
Dosierung der 

Lagerschmierung 

Frequenz- u. 
Spannungs-
Stellung des 

drehzahlgereg. 
Motors 

Schmiermittel-
rückfluß und 
-reinigung 

Öffnen 
der WZ-

Spannung 

Sperrluft für 
Dichtung u. 
Reinigung 
der WZ-

Aufnahme 

Temperatur-
sicherung             

an Motor und 
Spindellagerg. 

Zustands-
erfassung 

 
Überwachung 

 
Funktions-
sicherung 

Ansteuerung 
 

Steuerungs-
integration 

 
Regelung 
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Auslegung einer Spindel 

Statische Auslegung 

Im Folgenden werden die Beziehungen für die Auslegung einer Spindel nach statischen 

Gesichtspunkten (Bild 5.29) angegeben. 

 

 

Bild 5.29 Spindelauslegung nach statischen Gesichtspunkten 

Für die Berechnung der konzentrierten Steifigkeit (Federung) gelten die Gleichungen: 
ଵ

,ೡ
= ଵ

ಽ,ೡ
+ ଵ

ೆ,ೡ
 woraus  ܿ,௩ =

ಽ,ೡ∗ೆ,ೡ

ಽ,ೡାೆ,ೡ
 folgt.  

Weiterhin ist      ݔ,௩ = − ,௩ܨ ܿ,௩⁄ . 

Die verteilte Elastizität (Torsion, Biegung) wird wie folgt berechnet: 

ߣ = ݀ ߙ     ܦ = ܽ ⁄⁄ܮ ܬ      = ߨ ∗ ସܦ 64⁄  

Der erforderliche Durchmesser zur Aufnahme des Torsionsmomentes ܯ௧ ist  

௧ܦ = 17,2ට
ெ

ఛೠ∗(ଵିఒర)

య
    

Die Verformungen ݔ und ߮ berechnen sich aus 

ݔ =
ଶܮߙ

ܬܧ6
1)ߙ2ൣ + ܮொܨ(ߙ + (2 +  ൧ܯ(ߙ3

߮ =
ܮ

ܬܧ6
2)ߙൣ + ܮொܨ(ߙ3 + 2(1 +  ൧ܯ(ߙ3

Als starre Transformation (Belastung, Verfomung) gelten die Beziehungen: 

ொܨ = ܯ     ,ܨ = ܨ ∗ ݔ     ݓ = ݔ + ߮ ∗  .ݓ

ܨ = ܯ ⁄ܮ + ߙ ∗  ொܨ

w 

x 

F 
Mt 

E,ttzul 

L a 

d D 

cUh 

cLh ch cUv 
cv 

cLv 

D 
d 

L a Mt 
MB 

FQ 

xK 
jK 

E, ttzul 
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௩ܨ− = ܯ ⁄ܮ + (1 + (ߙ ∗ ߚ       ொܨ = (ܽ + (ݓ ⁄ܮ  

ݔ   = (1 + ௩ݔ(ߚ − ߚ ∗  ݔ
 

 

Bild 5.30 Optimaler Lagerabstand – Überlagerung der Nachgiebigkeiten 

 

Bild 5.31 Optimaler Lagerabstand – Optimierung 

+ 

Kippung der starren Spindel 
in der elastischen Lagerung 

xL=(1+b)xLv-bxLh 

xL=  [          +     ]  F 
(1+b)2   b2 

   cv       ch 

xL 

ch cv 

F 

xLv 

xLh 

L a+w 

Biegung der elastischen Spindel  
in der starren Lagerung 

xB = xK + jK w 
xB 

xK 

jK 

F 

a w L 

xB = [a2(1+a)+ag(2+3a) 
        +g2(1+3a)] F/cB 

a = a/L 

b = (a+w)/L 

g = w/L 

ch cv xK 

jK 

a w L 

x 

F 

cB = 
3EJ 

   L3 

EJ 

xL 

F 

xB 

= x  =  xL + xB 

x x       (1+b)2   b2   a2(1+a)+ag(2+3a)+g2(1+3a)] 
F         cv      ch                        cB 

=           +     + 

xL 

F 

xB 

L0 

xL 

F 

xB 

L1>L0 

xL 

F 

xB 

L2<L0 

LOpt 
L0 L1 L2 

xL 

xB 

L 

x 

dx/dL=0 

dx/dL = 0  liefert: 

L3
Opt =         [         +          ] 

6EJ 
cv 

LOpt 
a+w 

ch+cv 
ch 

Für 
ch/cv = 0,4 
(a+w)/L = 2/3 
d/D = 0,7 
E = 2,1 105N/mm2 

gilt: 

LOpt = 6,17 D    D/cv √ 
3 

Lopt      D        cv 
mm    mm   N/mm 

1250 

1000 

  750 

  500 

  250 

      0 
100      140      180      220    D [mm] 

Lopt 
[mm] 

cv [N/mm] 250 

750 
500 

1000 

1250 
1500 
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Dynamische Auslegung 

Mittels einer FEM´-Analyse können die Eigenfrequenzen und Schwingungsformen ermittelt 

werden. Es gilt 

ሾܯሿሼ݀ ݔ݀ ⁄ଶݐ݀ ሽ + ሾܥሿሼݔሽ = ሼ0ሽ mit ሼݔሽ = ሼܺሽ݁ఠ௧ 

(ሾܥሿିଵ)ሾܯሿ + 1 ߱ଶሾܧሿሼܺሽ = ሼ0ሽ⁄  

(ሾܣሿ + ሿ)ሼܺሽܧଶሾߣ = ሼ0ሽ 

 

Bild 5.32 Spindelauslegung nach dynamischen Gesichtspunkten – Eigenwerte  

 

Frequenzgang und Resonanz folgen aus  

ሾܯሿሼ݀ (ݔ݀) ⁄ଶݐ݀ ሽ + ሾܭሿሼ݀ݔ ⁄ݐ݀ ሽ + ሾܥሿሼݔሽ = ሼ݂ሽ  mit  

ሼ݂ሽ = ሼܨሽ݁ஐ௧      ሼݔሽ = ሼܺሽ݁(ஐ௧ିఝ),   wobei ሼ݂ሽ  und ݆Ωݐ  die 
harmonische Fremderregung bedeuten, siehe Bild 5.33. 

Der Einfluss der Fremderregung wird im Folgenden behandelt. Es werden die Anregung 
durch Momenteneinleitung, Wälzlagerung, durch den Eingriff einer Schneide, dem 
unterbrochenen Schnitt und letztlich die Erregung durch Massenkräfte wie Unwuchten in 
Werkzeug, Spindel, Motor und Getriebe behandelt. 

Eigenfrequenzen und Schwingungsformen 

[M]{d(dx)/dt²}+[C]{x} = {0} ,   {x} = {X}ejwt 

([C]-1[M]+1/w²[E]){X} = {0} , ([A]+l²[E]){X} = {0} 

Kippschwingung der starren Spindel 
in der Lagerung 

( w1 ) 

Biegeschwingung 
der elastischen Spindel 

( w2 ) 

Werkzeug-
schwingung 

( w3 ) 

nkrit= 1,57 
 EJ 

rAL4 

Biegekritische Drehzahl 
E,r

L A,J 

z.B. Balkenmodell mit konzentrierten Federn 

FEM-Analyse 

[M] , [C] 



36 

 

 

Bild 5.33 Spindelauslegung nach dynamischen Gesichtspunkten – Frequenzgang 

Im Folgenden wird die Spindelauslegung nach dynamischen Gesitchtspunkten durch 
unterschiedliche Erregungsarten beschrieben. Es sind die Fremderregung, die durch 
unterschiedliche Einflüsse zustande kommt und die Selbsterregung, da die 
Werkzeugmaschine ein schwingfähiges System darstellt. 

Fremderregung 

Es werden für die auftretenden Erregungsarten die Gleichungen zur Berechnung der 

Erregerfrequenzen ݂angegeben. 

1. Anregung durch Momenteneinleitung 

Bodenrad (Zahneingriff):    ݂ = ܼ ∗ ݊ௌ 60⁄  
Riementrieb: (Riemenstoß):   ோ݂ = ݊ௌ 60⁄  

Kupplung (Versatz):     ݂ = ݊ௌ 60⁄  

2. Anregung durch Schneideneingriff und unterbrochnem Schnitt 

Schneideneingriff (unterbrochener Schnitt): ௌ݂ = ܼௌ ∗ ݊ௌ 60⁄  

3. Anregung durch Wälzlagerung (nach [2]) 

Angetriebener Innenring:  ݂ = ܼௌ ∗ ݊ௌ 60⁄  
Käfig:     ݂ = 0,5 ∗ ݂ሾ1 − ௐܦ) ܶ⁄ ) ∗ cos  ሿߙ
Wälzkörper:   ௐ݂ = 0,5 ∗ ݂ሾ(ܶ ⁄ௐܦ ) − ௐܦ) ܶ⁄ ) ∗ cos   ଶሿߙ
Überrollen des Innenringes: ݂Ü = ( ݂ − ݂) ∗ ܼ  
Überrollen des Außenringes: ݂Ü = ݂ ∗ ܼ  

4. Massenkraft-Erregung (Anregung durch Unwuchten in Werkzeugmaschinen, 
Spindeln, Motor, Getriebe 

Frequenz:    ݂ = ݊/60  

! 1 

! 2   ! 3  
Frequenzgang und Resonanz [M]{d(dx)/dt²}+[K]{dx/dt}+[C]{x} = {f} 

{f} = {F}ejWt  ,   {x} = {X}ej(Wt-j) 

j#

W#

IXI 

p/2 
p#
2p/3 
2p#

w1   w2         w3 

Amplitude 

Phase 

Re(x) 

Im(x) 

IXI 

j#

W#

Ortskurve 

harmonische Fremderregung 
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Erregerkraft:   ܨ = 11 ∗ 10ି ∗ ݉ ∗ ݎ ∗ ݊ଶ  

5. Federkrafterregung (siehe Bild 5.34) 

Es bedeuten: 

ܽ Nenndruckwinkel ሾ°ሿ  

  ௐ Wälzkörperdurchmesser ሾ݉݉ሿܦ

   Erregerkraft ሾܰሿܨ

݉ Unwuchtmasse ሾ݇݃ሿ  

   Unwuchtradius ሾ݉݉ሿݎ

݊  Drehzahl der Unwucht ሾ1 ݉݅݊⁄ ሿ  
݊ௌ  Spindeldrehzahl ሾ1 ݉݅݊⁄ ሿ  
ܶ Teilkreisduchmesser ሾ݉݉ሿ 
ܼ Zähnezahl  
ܼௌ Anzahl der Werkzeugschneiden bzw. Schnittunterbrechungen  

 

 

 

 

 

Bild 5.34 Spindelauslegung nach dynamischen Gesichtspunkten – Fremderregung 

 

Selbsterregung 

In Bild 5.35 sind die Merkmale der Selbsterregung dargestellt. Für das Beispiel 
„Einstechdrehen“ ergeben sich folgende Zusammenhänge: 

ܨ = ݇ଵ,ଵ ∗ ܾ ∗ ℎଵି 

ܨ݀ ℎ⁄ = ݇ଵ,ଵ ∗ ܾ ∗ (1 − ݉) ∗ ℎି 

mit  ݀ℎ ⟹ ∆ℎ = ܨ∆:  ݔ = ݔ ∗ ݇ଵ,ଵ ∗ ܾ ∗ (1 − ݉) ∗ ℎି 

 

n 

IxI 

w0/2p#

x0 

Federkraft-Erregung 

] 

FU 

n 

IxI 

w0/2p#

Massenkraft-Erregung 
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Bild 5.35 Spindelauslegung nach dynamischen Gesichtspunkten – Selbsterregung 

5.2.4. Lagerung 

Lagerarten für Hauptspindeln 

 

Bild 5.36 Lagerarten für WZM-Hauptspindeln 

b 

nS 

stabil 

instabil 

Rattersack 
(geringe Produktivität) 

Ratterspitze 
(hohe Produktivität) 

„Ratterkarte“ 

schwingungsfähiges 
System 

(WZ-Hauptspindel-Gestell) 

Rückkopplung 
und Verstärkung        
(Zerspanungsprozess) 

c2 

FZ 

Fx 

Fy 

h 

x 

y 

c1 b²

Beispiel: Einstechdrehen 

dF / dh  =  k1.1 b (1-m) h-m 

dh => Dh = x :     DF  =  x k1.1 b (1-m) h-m 

F = k1.1 b h1-m 

Regeneratives 
Rattern 

j=0° 

j=180° 

Hybrid- 
lager 

Lagerungen für Hauptspindeln 

Radiallager Schräglager Axiallager 

hydrodynamisch 

hydrostatisch 

aerostatisch 

Kugellager 

Rollenlager 

Schrägkugellager 

Rillenkugellager 

Zylinderrollenlager 

Kegelrollenlager 

Gleitlager Wälzlager Magnetlager 
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Bild 5.37 Eigenschaften der Lagerarten im Grobvergleich 

 

Im Wesentlichen sind es folgende Argumente, die für die Wälzlagerung der Hauptspindel 

sprechen: 

 Wälzlager in der Ausführung Spindellager sind hochpräzise Maschinenelemente 
 Relativ preiswert 
 Geringer Bauraum 
 „Selbstregelung“ der Lage der wälzgelagerten Spindelachse (robustes System) 
 Geringes Haftreibmoment 
 sog. „Spindellager“(Schrägkugellager mit kleinem Druckwinkel) sind für hohe 

Drehzahlen geeignet 
 Drehzahlbereich zusätzlich durch Auslegung der Schmierung einstellbar 
 Drehzahlbereich und Steifigkeit zusätzlich durch Vorspannung einstellbar 
 durch angepasste Lagerauswahl und angepasste Lageranordnung ist ein weites 

Anwendungsfeld gestaltbar: 
o Spindeln mit hohen Drehzahlen und kleinen Prozesskräften 
o Spindeln für die Schwerzerspanung 

 

 

 

  

sehr gut 

gut 

mittel 

schlecht 

1)  Abhängigkeit von Schmiersystem und Wälzlagerart 

2)  unbegrenzt bei störungsfreiem Betrieb 

3)  mittel bei Öl-Schmierung 

Wälzlager 
Hydrodyn. 

Lager 
Hydrostat. 

Lager 
Aerostat. 

Lager 

Drehzahlkennwert 

Lebensdauer 

Laufgenauigkeit 

Dämpfung 

Steifigkeit 

Schmierung 
(Aufwand) 

Reibung 

Preis 
(Beschaffung, Wartung) 

Magnet-  
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1) 

2) 2) 2) 

3) 

3) 

(nach Weck) 
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Wälzlager 

 

Bild 5.38 Wälzlagerbauarten und Verspannungssysteme 

 

Gestaltung der Wälzlagerung von Hauptspindeln 

Die Gestaltung der Wälzlagerung von Hauptspindeln ist 

 drehzahl- und lastabhängig,  Bild 5.39, 
 prozessabhängig,   Bild 5.41, 
 abhängig vom Antriebs-Prinzip, Bild 5.42 

 

Bild 5.39  Beispiel für drehzahl- und lastabhängige Gestaltung; Quelle FAG 
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Bild 5.40 Beispiel für drehzahl- und lastabhängige Gestaltung; Quelle FAG 

 

 

Bild 5.41 Beispiele für prozessabhängige Gestaltung; Quelle FAG) 

 

Bild 5.42  Beispiele für antriebsabhängige Gestaltung ; Quelle FAG 

Im Folgenden sind fünf Beispiele für die Auslegung von Spindeln für Werkzeugmaschinen 

angegeben. 

Lagerung einer schnelllaufenden Drehmaschine 
für leichtere Prozesse 

Spindelköpfe von Drehspindeln 

Spindelkopf einer Frässpindel 

Spindelkopf einer Innenrund-Schleifspindel 

Motorspindel für Innenrundschleifen Konventionell getriebene Innenrund-Schleifspindel 
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Beispiel 1: 

Bohr- und Frässpindel für niedere Drehzahlen und mittlere Schnittmomente 

Die Hauptspindel ist für eine Antriebsleistung ܲ = 20 ܹ݇ und einen Drehzahlbereich 

݊ௌ = 11 … 2204 ݉݅݊ିଵ  gestaltet und ausgelegt. 

„Die Radial- und die Axialkräfte werden getrennt von entsprechenden Lagersätzen 
aufgenommen. Als Radiallager sind zweireihige Zylinderrollenlager eingebaut. Das zweiseitig 
wirkende Axial-Schrägkugellager nimmt die Axialkräfte der Spindel. Dieses Lager hat eine 
definierte Vorspannung; ein Anstellen ist also nicht erforderlich. Die Lagerung hat 
Ölumlaufschmierung. Die Labyrinthdichtung auf der Arbeitsseite besteht aus einbaufertigen, 
nicht berührenden Dichtelementen. Der innere Labyrinthring hält das Schmieröl zurück, der 
äußere Labyrinthring dichtet gegen die Schneidemulsion ab.“ (FAG) 

 

Bild 5.43 Bohr- und Frässpindel für niedere Drehzahlen und mittlere Schnittmomente, 
Antriebseinleitung über Bodenrad; Quelle FAG) 

Beispiel 2:  

Hauptspindel einer NC-Drehmaschine für hohe Drehzahlen und mittlere 
Schnittmomente 

Die Hauptspindel wurde für eine Antriebsleistung ܲ = 27 ܹ݇  und eine maximale 

Spindeldrehzahl ݊ௌ,௫ = 9000 ݉݅݊ିଵ gestaltet und ausgelegt. 

„Von der Lagerung wird, neben sehr hoher Drehzahleignung, hohe Steifigkeit und 
Führungsgenauigkeit der Arbeitsspindel verlangt. Eingebaut sind auf der Arbeits- und 
Antriebsseite Radial-Schrägkugellagersätze in Tandem-Anordnung. Die Lager sind leicht 
vorgespannt und haben erhöhte Genauigkeit. Die Lagerung hat kein Loslager; sie stellt ein 
starres Festlagersystem dar. Beide Lagersätze bilden zusammen eine O-Anordnung. Die 
Lagergröße ergibt sich aus der erforderlichen Spindelsteifigkeit, d. h. einem möglichst 
großen Spindeldurchmesser. Die Ermüdungslebensdauer wird zwar für die 
Dimensionierungsbetrachtung mit herangezogen, ist jedoch in der Praxis nicht entscheidend. 
Hauptspindellager fallen in der Regel nicht durch Werkstoffermüdung, sondern durch 
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Verschleiß aus; entscheidend ist die Fettgebrauchsdauer. Spindellager in der 
Universalausführung sind für den beliebigen Einbau in X-, O- oder Tandem-Anordnung 
bestimmt. Beim Einbau in X- oder O-Anordnung ergibt sich eine definierte Vorspannung. Die 
leichte Vorspannung genügt den üblichen Anforderun- gen. Durch gleich lange äußere und 
innere Distanzhülsen bleibt die in den Lagern eingearbeitete Vorspannung erhalten. Bei 
günstigem Lagerabstand gleichen sich axiale und radiale Wärmedehnungen der 
Arbeitsspindel aus, so dass die Lagervorspannung in jedem Betriebszustand unverändert 
bleibt. 

Mit etwa 35 % Hohlraumfüllung werden die Lager mit Wälzlagerfett auf Lebensdauer 
geschmiert. Zur Abdichtung dienen Labyrinthdichtungen mit definierten 
Spaltverhältnissen.“ (FAG) 

 

Bild 5.44 Hauptspindel einer NC-Drehmaschine für hohe Drehzahlen und mittlere 
Schnittmomente, Antriebseinleitung über Riemenscheibe ; Quelle FAG 

 

 

Beispiel 3: 

Frässpindel für hohe Drehzahlen und niedere Schnittmomente, Antriebseinleitung 
über querkraftentlastete Riemenscheibe 

Die Hauptspindel ist für eine Antriebsleistung ܲ = 2,6/3,14 ܹ݇  und Nenndrehzahlen 

݊ௌ,ே = 500 … 4000 ݉݅݊ିଵ gestaltet und ausgelegt. 

„Die Lagerung muss bei allen Drehzahlen im oben genannten Bereich betriebssicher laufen. 

So muss die Spindel beispielsweise bei 500 ݉݅݊ିଵund hoher Belastung radial und axial 
starr geführt sein. Andererseits dürfen sich die Lagerstellen bei der höchsten Drehzahl von 

4000 ݉݅݊ିଵ nicht so stark erwärmen, dass die Arbeitsgenauigkeit darunter leidet. Auf der 
Arbeitsseite der Frässpindel ist ein Radial-Schrägkugel-Spindellagersatz in Tandem-O-An-
ordnung mit mittlerer Vorspannung eingebaut. Die Lagergruppe ist über eine Mutter und 

Distanzbüchse mit 1,9 ݇ܰ vorgespannt. Das Rillenkugellager lagert die Spindel auf der 
Antriebsseite. Damit auch dieses Lager spielfrei läuft, wurde es mit Tellerfedern leicht 



 

vorgespannt. Das Fräsen erfordert biege
Spindeldurchmesser und auch die Größe der Lager fest. Die erforderliche Steifigkeit der 
Lager wird durch die gewählte Anordnung und Vorspannung erreicht. Die beiden an der 
Riemenscheibe angeordneten Schrägkugellager entlasten die Spindel von Krä
Antrieb. 
Die Lager haben Fettschmierung
Spindellagerung vor Umgebungseinflüssen.“ 

Bild 5.45 Frässpindel für hohe Drehzahlen und 
Antriebseinleitung über quer

 

Beispiel 4: 

Motorspindel einer HSC-Fräsmaschine für sehr hohe Drehzahlen und niedrige 
Schnittmomente 

Die Motorspindel wurde für eine Antriebsleistung 

Spindeldrehzahl ݊ௌ,௫ = 28000

„Die Lagerung muss für sehr hohe Drehzahlen und für die besonderen thermischen 
Betriebsbedingungen in einer Motorspindel geeignet sein. Hierfür eignen sich beson
Hybrid-Spindellager mit Keramikkugeln. Die Frässpindel muss axial und radial hochgenau 
spiel- frei geführt werden. Deshalb befindet sich an der Arbeits
Radial-Schrägkugel-Spindellagersatz in 

Anordnung über Federn (Federkraft 
elastisch gegeneinander angestellt. 
die spielfrei in einer Kugelbüchse gelagert ist, so dass axiale Längendehnungen der Welle 
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vorgespannt. Das Fräsen erfordert biege- und verdrehsteife Spindeln. Dadurch
Spindeldurchmesser und auch die Größe der Lager fest. Die erforderliche Steifigkeit der 
Lager wird durch die gewählte Anordnung und Vorspannung erreicht. Die beiden an der 
Riemenscheibe angeordneten Schrägkugellager entlasten die Spindel von Krä

Fettschmierung. Eine Spaltdichtung mit Spritzrillen und Fangnut schützt die 
Spindellagerung vor Umgebungseinflüssen.“ (FAG) 

Frässpindel für hohe Drehzahlen und niedere Schnittmomente, 
Antriebseinleitung über querkraftentlastete Riemenscheibe; Quelle FAG

Fräsmaschine für sehr hohe Drehzahlen und niedrige 

Die Motorspindel wurde für eine Antriebsleistung ܲ = 11 ܹ݇  und eine maximale 

28000 ݉݅݊ିଵ1 gestaltet und ausgelegt. 

„Die Lagerung muss für sehr hohe Drehzahlen und für die besonderen thermischen 
Betriebsbedingungen in einer Motorspindel geeignet sein. Hierfür eignen sich beson

Spindellager mit Keramikkugeln. Die Frässpindel muss axial und radial hochgenau 
frei geführt werden. Deshalb befindet sich an der Arbeits- und Gegenseite je ein 

Spindellagersatz in Tandem-Anordnung. Die Lagerpaare werd

über Federn (Federkraft 300 ܰ ), entsprechend einer mittleren Vorspannung 
angestellt. Das Lagerpaar auf der Gegenseite sitzt in einer Büchse, 

die spielfrei in einer Kugelbüchse gelagert ist, so dass axiale Längendehnungen der Welle 

und verdrehsteife Spindeln. Dadurch liegt der 
Spindeldurchmesser und auch die Größe der Lager fest. Die erforderliche Steifigkeit der 
Lager wird durch die gewählte Anordnung und Vorspannung erreicht. Die beiden an der 
Riemenscheibe angeordneten Schrägkugellager entlasten die Spindel von Kräften aus dem 

mit Spritzrillen und Fangnut schützt die 

 

niedere Schnittmomente, 
kraftentlastete Riemenscheibe; Quelle FAG) 

Fräsmaschine für sehr hohe Drehzahlen und niedrige 

und eine maximale 

„Die Lagerung muss für sehr hohe Drehzahlen und für die besonderen thermischen 
Betriebsbedingungen in einer Motorspindel geeignet sein. Hierfür eignen sich besonders 

Spindellager mit Keramikkugeln. Die Frässpindel muss axial und radial hochgenau 
und Gegenseite je ein 

Die Lagerpaare werden in O-

), entsprechend einer mittleren Vorspannung 
Das Lagerpaar auf der Gegenseite sitzt in einer Büchse, 

die spielfrei in einer Kugelbüchse gelagert ist, so dass axiale Längendehnungen der Welle 



45 

 

zwanglos ausgeglichen werden können. Lagergröße und Lageranordnung werden 
entsprechend der Drehzahlvorgabe und dem Spindeldurchmesser ausgewählt. Zu 
berücksichtigen sind auch die Motorwärme, die sich als größerer Temperaturunterschied 
zwischen Lagerinnenring und Lageraußenring auswirkt, und die Ringaufweitung, die sich 
durch die Fliehkraft aufgrund der hohen Drehzahl bemerkbar macht. Dies würde bei einer 
starren Lageranordnung die Vorspannung stark erhöhen. Durch die Federvorspannung 
werden beide Einflüsse problemlos ausgeglichen. Dadurch erreicht die Flächenpressung im 

Wälzkontakt des Lagers einen relativ niedrigen Wert von  = 2000 ܰ ݉݉ଶ⁄  und ergibt 
dauerfeste Lager. Die Einsatzdauer der Lagerung wird somit durch die Fettgebrauchsdauer 
bestimmt. Die Lager haben Fettschmierung mit Wälzlagerfett, das sich für die höheren 
thermischen Belastungen und für hohe Drehzahlen besonders eignet. Um das Fett vor 
Verunreinigungen zu schützen und dadurch die Fettgebrauchsdauer zu verlängern, erfolgt 
die Abdichtung der Lagerung über Labyrinthe, bestehend aus Spaltdichtung mit Spritzrillen 
und Fangnut.“ (FAG) 

 

Bild 5.46 Motorspindel einer HSC-Fräsmaschine für sehr hohe Drehzahlen und niedrige 
Schnittmomente; Quelle FAG 

 

Beispiel 5 

Motorspindel einer Drehmaschine für hohe Steifigkeiten und Drehzahlen 

Die Motorspindel wurde für eine Antriebsleistung ܲ = 18 ܹ݇  und eine maximale 

Spindeldrehzahl ݊ௌ,௫ = 4400 ݉݅݊ିଵgestaltet und ausgelegt. 

„Die Lager müssen eine hohe Steifigkeit haben und die Spindel radial und axial präzise 
lagern. Dies wird durch einen möglichst großen Wellendurchmesser und durch eine 
entsprechende Lageranordnung erreicht. Die Lager sind vorgespannt und haben eine 
erhöhte Genauigkeit. Desweiteren sind die besonderen thermischen Gegebenheiten einer 
Motorlagerung zu berücksichtigen. 

Auf der Arbeitsseite befindet sich ein Radial-Schrägkugel-Spindellagersatz in Tandem-O-
Tandem-Anordnung als Festlager. Auf der Gegenseite ist ein Zylinderrollenlager als Loslager 
angebracht. Die Spindellager werden mit leichter Vorspannung eingebaut. Das 
Zylinderrollenlager mit kegeliger Bohrung des Innenrings wird durch axiales Aufpressen auf 
den konischen Wellensitz der Spindel auf wenige Mikrometer Radialspiel eingestellt und 
erreicht bei Betriebstemperatur den gewünschten spielfreien Zustand. 
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Die Lager werden mit Wälzlagerfett auf Lebensdauer geschmiert. Das Fett muss sich 
speziell für höhere Temperaturen und hohe Drehzahlen eignen. Bei Spindellagern füllt man 
ca. 35 % und bei Zylinderrollenlagern ca. 20 % des Lagerhohlraums mit Fett. Die Abdichtung 
übernimmt ein Stufenlabyrinth mit Fangnuten und Abflussbohrungen. Eine Spaltdichtung 
schützt das Zylinderrollenlager vor äußeren Einflüssen.“ (FAG) 

 

Bild 5.47 Motorspindel einer Drehmaschine für hohe Steifigkeiten und Drehzahlen; 
Quelle FAG 

Schmierung von wälzgelagerten Hauptspindeln 

Die Aufgaben einer Schmierung bestehen in folgenden Punkten 

 Trennung der Kontaktpartner im Wälzlager-Laufbahn-Kontakt 
 Minderung des Verschleißes an der Oberfläche der relativ zueinander bewegten 

Körper: hier Wälzkörper und Laufbahn; dadurch längere Laufleistung und Erhaltung 
der Laufgüte 

 Verminderung der Reibung was die Verlustleistung verkleinert und den Einfluß einer 
thermischen Störquelle vermindert 

Bild 5.48 Elastohydrodynamischer 
Wälzkontakt  

Die Pressung für einen ungeschmierten 
Wälzkörper-Laufbahn-Kontakt folgt der 
Theorie von Hertz. Idealerweise trennt 
jedoch ein Schmierfilm die Kontaktpartner. 
Dadurch wird der Pressungsverlauf 
modifziert zum Pressungsverlauf des 
„Elastohydrodynamischen Wälzkontaktes 
(EHD)“. Dieser ist in Bild 5.48 dargestellt. 

Die Ursachen für diese Modifikation zum 
EHD-Kontakt sind erklärbar durch 
gekoppelte DGL-Systeme aus: 

 

 Navier-Stokesche Bewegungsgleichungen 
 Kontinuitätsbeziehung der strömenden Fluide 
 Verformungsgleichungen der Kontaktpartner nach Hertz 
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Die Genauigkeit in der Beschreibung des EHD-Kontaktes kann durch folgende 
Betrachtungen erhöht werden: 

 Viskositäts-Druck-Abhängigkeit des Fluides (Barus-Gleichung), 
 Viskositäts-Temperatur-Abhängigkeit des Fluides, 
 Dichte-Druck-Abhängigkeit des Fluides, 
 Energiegleichungen, 
 Wärmeübergangsbedingungen und  
 Temperaturen. 

Eine Zusammenfassung der EHD-Grundlagen aus ingenieurmäßiger Sicht ist in [3] und [4] 
zu finden. 

 

Bild 5.49 Arten der Schmierung an WZM-Hauptspindeln 

Fettschmierung (Depotschmierung) 

Bild 5.50 Fettschmierung 

Schmierfett ist ein konsistentes Gemisch aus 
Dickungsmitteln und Ölen. Es setzt während der 
Gebrauchsdauer Öl aus dem Dickungsmittel frei und 
gibt es an den Wälzkontakt ab. Fettschmierung ist das 
preiswerteste, zu bevorzugende Schmierverfahren. 
Fettschmierung benötigt keine zusätzliche 
Gerätetechnik und mit ihr wird i.A. der niedrigere 
Drehzahlkennwert erreicht (Vergleich: Öl-

Minimalmengen-Schmierung). Die Fettschmierung kann bei der Lagerherstellung bereits 
„eingebaut“ werden. In Bild 5.50 sind Beispiele für Lebenddauerschmierungen (for-life-
Schmierung) gezeigt. Die Lager sind mit abgedichteten Fettdepots versehen. Die Gestaltung 
von Fettdepots zeigt Bild 5.51. Ein Fettdepot das die Nachschmierung ermöglicht zeigt Bild 
5.52 

Schmierverfahren für WZM-Hauptspindeln 

Fettschmierung Ölschmierung 

Kühlschmierung Minimalmengen-Schmierung 

Depot- 
Schmierung 

Öl-Einspritz-
Schmierung 

Öl-Impuls-
Schmierung 

Ölnebel-
Schmierung 

Öl-Luft-
Schmierung 

                                                   Drehzahlkennwert  (106mm/min) 

       1,2 ... 1,5                        3                            1,5                     1,5 ... 2,5                  1,5 ... 2,5 

                            Derzeit in WZM-Hauptspindeln häufig angewendete Verfahren 

         +++++                           +                             +                            ++                            +++ 
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Bild 5.51 Gestaltung von Fettdepots Quelle: INA 

 

  

Bild 5.52 Nachschmierfähige 
Gestaltung; Quelle: SKF 

  

Bild 5.53 Gestaltung zum Einspritzen;  
Quelle: SKF) 

 

Bild 5.54 Gestaltung zur Öl-Luft-Schmierung 

Als Schmierung mittels Öl sind Öl-Einspritzschmierung, Öl-Impulsschmierung und Öl-
Luftschmierung üblich. Bild 5.54 zeigt als Beispiel die Möglichkeit der Öl-Luft-Schmierung. 

 

Gestaltung eines Fettdepots 
zwischen Lager und Dichtung 

durch eine winklige Stauscheibe 

Gestaltung der Stauscheibe so, 
dass das Fett in Lagernähe bleibt 

Gestaltungsvariante 
Nachschmierung 
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Bild 5.55 Drehzahlkennwert und dessen Beeinflussung an Wälzlagern 

Die Konstruktion und die Vorteile von Hybrid-Lagern sind in Bild 5.56 und Bild 5.57 

dargestellt. 

 

Bild 5.56 Konstruktion Hybridlager 

 

Positive Effekte von Hybrid-Lagern sind: 

 Niedrigere Dichte des Wälzkörperwerkstoffs bedeutet niedrigere Fliehkräfte und 
damit ein besseres Bohr.Roll-Verhältnis 

Schmierungs-
aufwand 

konstruktive 
Zusatz-

maßnahmen 

( nach Weck ) 
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 Bessere Tribologie der Paarung Stahl-Keramik hat niedrigere Werkstoff-und 
Schmierstoffbeanspruchung zur Folge 

 Niedrigerer Thermischer Ausdehnungskoeffizient von Keramik bedeutet eine 
geringere Änderung der Lagervorspannung während des Betriebes 

 Höherer Elastizitätsmodul der Keramik bedeutet eine höher Steifigkeit der Lager 

 Insgesamt: höhere (ࢊ ∗  Werte (

 

Bild 5.57 Innovation durch Hybrid-Spindellager 

 

Im Folgenden ist ein Beispiel für die Größenordnung von Lagerkräften einer nach Bild 5.58 

gelagerten Spindel gezeigt.  

Frage: 

Welche maximalen Lagerkräfte sind an der Hauptspindel zu erwarten, wenn der 

Lagerabstand ܮ = 300 ݉݉ und die Auskragung ܽ = 200 ݉݉ betragen?  

Als maximale statische Prozesslasten werden ܨ௫ = ௬ܨ = ௭ܨ = 10 ݇ܰ angenommen. 

Lösung: 

Kräfte-und Momentengleichgewicht ergibt: 

௬ܨ − ܨ = ܨ     0 = ௬ܨ = 10 ݇ܰ 

௫ܨ− ∗ ܽ − ோܨ ∗ ܮ = ோܨ   0 = −(ܽ ⁄ܮ ) ∗ ௫ܨ = −6,67 ݇ܰ  
௫ܨ − ோ௩ܨ − ோܨ = ோ௩ܨ   0 = ௫ܨ − ோܨ = (1 + ܽ ⁄ܮ ) ∗ ௫ܨ = 16,67 ݇ܰ 
 

Steigerung der 
Maximaldrehzahl 
bei Fettschmierung 

Erhöhung der 
Gebrauchsdauer 

der Lagerung 

Wälzkörper = Keramik 
Laufringe = Stahl 

Werkstoffkenngrößen 
von 

Keramik (Siliziumnitrid)    
bezogen auf 

Wälzlagerstahl 

Dichte   0,41 

therm. Ausdehng.koeff.  0,28 

Elastizitätsmodul  1,58 

Querkontraktionszahl  0,87 

Vickers-Härte  2,28 

Biegebruchfestigkeit  0,26 

Bruchzähigkeit  0,35 

Wärmeleitfähigkeit  0,77 

elektr. Widerstand  1018 

Verbesserung der 
Notlauf-

eigenschaften 

Senkung der 
Betriebs-

temperatur 

Drehzahl 

Reibmoment Übertemperatur 
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Bild 5.58 Beispiel für Größenordnungen der Lagerkräfte 

 

5.3. Analyse und Bewertung 

5.3.1.  Beispiel: Aktiv magnetisch gelagerte Hauptspindel 
 

 

 

Bild 5.59  Prinzip einer aktiv magnetischen Lagerung; Quelle: Axomat GmbH 

Hier soll das komplexe Beispiel der Analyse und Bewertung einer aktiv magnetisch 
gelagerten Hauptspindel aus [5] wiedergegeben werden. 

„Magnetisch gelagerte Hauptspindeln können in Maschinen zur spanenden Fertigung 
eingesetzt werden. Vorteilhaft ist der Einsatz in Maschinen, in denen der Rotor mit hohen 
Drehzahlen betrieben werden soll, da zwischen Rotor und Stator kein mechanischer Kontakt 
besteht und so praktisch kein Verschleiß auftritt. Insbesondere aber ermöglicht die 
magnetische Lagerung das gezielte und gegebenenfalls auch winkelsynchrone Auslenken 
des Rotors. Dies kann beispielsweise bei der Unrundbearbeitung oder auch bei der 
Strukturierung von Oberflächen ausgenutzt werden. Demgegenüber wird die erweiterte 
Funktionalität, die höhere Präzision und die größere Flexibilität, die sich durch den Einsatz 
magnetisch gelagerter Spindeln erschließt, durch eine deutlich größere Systemkomplexität 
erkauft. Zur Ansteuerung der Magnetlager werden geeignete Leistungsverstärker, zur 
Ansteuerung des Motors ein Frequenzumrichter benötigt. Zudem sind Sensoren zur 
zeitaktuellen Erfassung der Lage des Rotors erforderlich, deren Signale in einem zyklischen, 
hier modellbasierten Reglerprogramm zur Berechnung der Soll-Stromstärken benutzt werden. 

Statische 
Prozesskräfte 

Spindel-
körper 

Radial- u. 
Axiallager 

Radial-
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FY 
FA 

FRh FRv 
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FX = FY = FZ = 10 kN 
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Diese sind für die Magnetlager nötig, um den Rotor positionieren oder entlang einer 
vorgegebenen Bahn bewegen zu können. 

Das Bild 5.60 Versuchsaufbau mit Magnetspindel, nach zeigt den Versuchsaufbau, wie er 
für die Analyse von Ausbohrprozessen eingesetzt wird. Die Spindel selbst wird in einem 
Spindelstock aufgenommen, parallel zur Spindelachse ist eine lagegeregelte Vorschubachse 
angeordnet. Auf deren Maschinentisch trägt eine Piezo-Kraftmessplattform das 
Werkstück [5].“  

 

 

Bild 5.60 Versuchsaufbau mit Magnetspindel, nach [5] 

 

Strukturmechanisches Teilmodell der Hauptspindel 

„Ein zentraler Punkt für die Auslegung und Bewertung einer Magnetspindel ist die Analyse 
der Eigenfrequenzen und -schwingformen des eigentlichen Spindelläufers und des 
eingesetzten Werkzeugträgers. Für die Auslegung der Spindelkonstruktion stellen sich aus 
der Sicht der Rotordynamik vor allem die folgenden Aufgaben: 

 Die Eigenfrequenzen des Rotors sollen möglichst hoch, zumindest jedoch außerhalb 
des Betriebsdrehzahlbereichs liegen, um eine Anregung durch Unwuchten oder den 
Schneideneingriff im Fertigungsprozess zu vermeiden.  

 Die Schwingungsknoten der unteren Biege-Eigenformen sollen möglichst in der Nähe 
der Messebenen und/oder der Lagerebenen liegen, um eine Anregung der Struktur 
durch die Regelung der Magnetlager zu vermeiden. Auf jeden Fall sollen 
Schwingungsknoten nicht zwischen Lagerebene und zugehöriger Messebene liegen, 
da dies zur Gegenphasigkeit zwischen Mess- und Stellgröße führt.  
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 Die Struktur soll insgesamt ausreichend gedämpft sein.  

Durch verschiedene konstruktive Maßnahmen können diese Aufgaben mehr oder weniger 
gut gelöst werden. Beispielsweise führt das Aufkleben von Messspuren, Zwischenringen 
sowie Motor- und Magnetlagerlamellenpaketen einerseits zu einer insgesamt guten modalen 

Dämpfung (Dämpfungsmaß in der Größenordnung von 0,015 < ܦ < 0,035, andererseits 

wird dadurch jedoch die versteifende Wirkung dieser üblicherweise aufgeschrumpften 
Komponenten deutlich reduziert.  Die für die Bewertung der Entwürfe erstellten FE-Modelle 
für die verschiedenen Konstruktionsvarianten von Spindelkörpern und eingesetzten 
Werkzeuge verwenden schubweiche Timoshenko-Balken.  

 

Bild 5.61 Schnitt durch das FEM-Modell der ursprünglichen Konstruktion sowie 
Vergleich berechneter und gemessener Eigenfrequenzen und -schwingformen, 
nach [5] 

 

Die erwähnten Klebefugen zwischen dem Stahlkörper des Rotors und den einzelnen, oben 
aufgeführten Hülsen sind nicht explizit modelliert, vielmehr werden die Fugen über die 
Reduktion der Steifigkeit der Umbauteile – im Sinne eines Traganteiles als Faktor auf den 
Elastizitätsmodul der Hülsenwerkstoffe (in der Größenordnung von (10 − 30%)  – 
approximiert.  
Die Darstellungen in Bild 5.61 und Bild 5.62 dokumentieren, wie mit einer modellgestützten 
Analyse Einfluss auf die konstruktive Ausführung des Spindelkörpers genommen werden 
kann. Der Vergleich einer ursprünglichen Konstruktionsvariante Bild 5.61 mit der letztlich 
ausgeführten Konstruktion Bild 5.62 zeigt, wie durch die insgesamt kompaktere Gestaltung 
und Anordnung der Bauteile die Eigenfrequenzen des Spindelrotors deutlich nach oben 
verschoben werden konnten [5].“ 
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Bild 5.62 Schnitt durch das FEM-Modell der ausgeführten Konstruktion sowie Vergleich 
berechneter und gemessener Eigenfrequenzen und –schwingformen, nach [5] 

 

„Die nachfolgend ausgeführten experimentellen Modalanalysen bestätigen zudem die im 
Modell vorhergesagten Frequenzen und Schwingformen in guter Übereinstimmung. 
Bemerkenswert ist an dieser Stelle, dass die Forderungen an die Lage der Schwingungs- 
knoten für die ersten beiden Moden sowohl für das vordere Radiallager – die Knoten liegen 
innerhalb des Lagers – als auch für das hintere Radiallager – die Knoten liegen in 
unmittelbarer Nähe des Sensors – weitgehend erfüllt werden. Im Ergebnis erlaubt die 
erreichte Lage der Eigenfrequenzen deutlich außerhalb des avisierten 

Betriebsdrehzahlbereiches 9000 − 18000 ݉݅݊ିଵ  den Ersatz eines elastischen 
Rotormodells durch ein (deutlich schneller zu berechnendes) Starrkörpermodell im später 
vorgestellten modellbasierten Regler für die Magnetspindel [5].“ 

Modell der Magnetlagerung 

„Für die Modellierung von Magnetlagern werden oft magnetische Netzwerke verwendet. Als 
Grundlage hierfür wird die Gültigkeit des Schnittgesetzes für den magnetische Fluss (die 
Summe der Flüsse durch eine geschlossene Fläche ist stets Null) und des Umlaufgesetzes 
für die magnetische Spannung (die Summe der magnetischen Spannungen entlang eines 
geschlossenen Pfades ist stets Null) vorausgesetzt. Dabei werden Streufelder nur 
eingeschränkt berücksichtigt, eine konstante magnetische Leitfähigkeit der Werkstoffe 
vorausgesetzt und homogene Felder innerhalb der Bereiche des Magnetkreises 
angenommen. Mit Hilfe der so gewonnenen Netzwerkgleichungen lassen sich die 

magnetischen Flüsse ߔin den einzelnen Lagerschenkeln ݇ in Abhängigkeit von der Position 
des Rotors im Lager sowie den Stromstärken in den Lagerspulen berechnen und in der 
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Folge – unter der Annahme eines homogenen Magnetfeldes – auch die Magnetkräfte an 
jedem Lagerpol bestimmen. Für die in der Magnetspindel eingesetzten dreipoligen, rein 

elektromagnetischen Lager ergeben sich die Kraftvektoren ሼܨሽ  dann prinzipiell nach 
Gleichung  (5.1)“ [5] 

ܓ۴ = ൫۰ܓ
 ∗ ൯ܙۯ ૄ    üܓ   ܚ = , , ⁄  (5.1) 

mit  ݀߶ ܣ݀ = ~ܤ (݅ ∗ ݊) ݈⁄⁄  

ሼܨሽ =  ܨ ∗ ሼܿݏ(ߙ)  ݊݅ݏ(ߙ)   0ሽ்



 

es bedeuten: 

݇  Index eines Lagerschenkels mit dem zugehörigen Spulenpaar 

݅  Strom im Spulenpaar ݇ 

݈  Luftspalt zwischen Rotor und Spulenjoch ݇ 
݊  Wicklungszahl der Spulen 

  Winkel der Lagerschenkel in der Lagerebeneߙ

   magnetische Flussdichteܤ

   Jochquerschnittܣ

 Permeabilität im Luftspalt  ߤ

 

Nichtlineares Reglermodell 

„Bei dem in der Magnetspindel eingesetzten Lageregler für die Magnetlagerung handelt es 
sich um eine sogenannte flachheitsbasierte Folgeregelung. Diese ist auf der Basis 
mathematischer Modelle hergeleitet. Bild 5.63 zeigt das Prinzip des gesamten modell- 
basierten Reglers, wie er auf der Reglerplatine implementiert ist. Der Trajektoriengenerator 
erzeugt aus vom Bediener vorgegeben Soll-Lageparametern für die Spindelachse die 
Referenztrajektorien für die Lagekoordinaten und deren erste und zweite Zeitableitungen. 
Diese Trajektorien werden benötigt, da die Gesamtdynamik des Systems begrenzt ist und im 
Umkehrschluss nur mit einer Vorsteuerung die gewünschte Bahnbewegung erzeugt werden 
kann. Auf der anderen Seite werden mit Hilfe eines Beobachters die gemessenen Ist- 
Positionsgrößen gefiltert und daraus die Lagekoordinaten der Spindel sowie deren aktuelle 
Geschwindigkeiten und Beschleunigungen rekonstruiert. Der Folgeregler berechnet dann 
aus dem Vergleich von gemessenen und rekonstruierten Lagegrößen die erforderlichen 
Sollbeschleunigungen. Unter Verwendung des inversen Starrkörpermodells lassen sich die 
Soll-Lagerkräfte und im Weiteren mit inversen Lagermodellen die Soll-Stromstärken 
bestimmen [5].“ 
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Bild 5.63 Schematische Darstellung der Regelung der magnetisch gelagerten Spindel, 
nach [5] 

 

Prozesskraftmodell für das Ausbohren 

„Für die modellgestützte Analyse von Fertigungsprozessen wird neben den bereits 
vorgestellten Teilmodellen der Maschinenstruktur auch ein geeignetes Abbild für die 
auftretenden Prozesskräfte benötigt. Als hier untersuchter Beispielprozess wird das 
Präzisionsausbohren mit einschneidigem Werkzeug herangezogen, es bietet erhebliches 
Potential als Substitution für die Kombination von Bohr- und nachfolgendem 
Innenrundschleifen. Das hierzu gewählte Zerspankraftmodell ist eine Kombination der 
bekannten empirischen Modellansätze nach Kienzle [6], Faasen [7] u. a. mit einem 
polytropen Kraftverlauf über der Spanungsdicke mit der zusätzlichen Berücksichtigung von 
sogenannten Schneidkantenkräften, wie sie z. B. Salomon, Altintas u. a. in einem linearen 
Kraftmodell verwenden – siehe auch Teil 1 Abschnitt 2.1.3. Diese Vereinigung trägt dem 
Umstand Rechnung, dass infolge der bei dieser Anwendung sehr kleinen 

Spanungsquerschnitte – und damit auch kleiner Spanungsdicken ℎௌ  – die 
Schneidkantenkräfte einen nicht mehr zu vernachlässigenden Anteil an der Gesamtkraft 

haben. Damit ergibt sich für die einzelnen Zerspankraftkomponenten ܨ  die Beziehung 
gemäß Gleichung  (5.2) [5].“ 

ܨ = ௌܾ ∗ ሾ݇ ∗ ݉ ∗ (ℎௌ ݉⁄ )ଵି + ݇ሿ    ݂üݎ   ݉ = ݂, ܿ,  (5.2) 

mit ௌܾ Spanungsbreite in mm, 

ℎௌ Spanungsdicke in ݉݉, 

݇ spezifische Schnittkraftkoeffizienten in ܰ ݉݉ଶ⁄  

݇ spezifische Koeffizienten der Schneidkantenkräften in ܰ ݉݉⁄ , 
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݉ spezifische Schnittkraftexponenten. 

„Die Besonderheit bei diesem Ausbohrprozess liegt in den relativ kleinen Arbeitseingriffen 

ܽ ≤ 0,2 ݉݉ . Diese liegen in der gleichen Größenordnung wie der Eckenradius der 

eingesetzten Wendeschneidplatte ( ݎ = 0,2 ݉݉ ), somit muss dieser Bereich der 
Schneidkantengeometrie im Modell berücksichtigt werden. Auf der anderen Seite sollen mit 
dem Gesamtmodell auch die dynamischen Wechselwirkungen zwischen der aktiv 
magnetisch gelagerten Spindel und dem Ausbohrprozess abgebildet werden. Diese beiden 
Aspekte verhindern eine geschlossene Berechnung der Prozesskräfte nach (*), vielmehr 
muss für das Prozessmodell eine diskretisierte Form angewendet werden, da sich der 
tatsächliche Spanungsquerschnitt kontinuierlich verändern kann. Das Bild 5.64 zeigt hierzu 
das Prinzip zur Modellierung und Berechnung der Kräfte für das Ausbohren. Die 
Diskretisierung des Werkstücks erfolgt durch zwei konturbeschreibende Matrizen, in denen 
jeweils Komponenten für die zeitaktuelle Oberfläche des Werkstückes hinterlegt sind. Zu 
jedem Simulationszeitschritt wird der aktuelle Spanungsquerschnitt durch eine 
Durchdringungsberechnung zwischen den Konturmatrizen und der Werkzeugkontur ermittelt. 
Dabei wird der gesamte Spanungsquerschnitt in einzelne Spansegmente mit diskreten 

Spanungsdicken ℎ  und Spanungsbreiten ܾ   zerlegt. Auf diese Spansegmente wird das 

Kraftmodell aus Gleichung  (5.2) in der Form von Gleichung (5.3) angewendet. Die 
orientierte Summation über alle Segmente und die drehwinkelabhängige Transformation 
nach Gleichung (5.4) führt dann auf den Prozesskraftvektor für den angenommenen 
Schneidenpunkt zwischen Werkzeug und Werkstück im globalen Koordinatensystem [5].“ 

,ܨ = ௌܾ, ቂ݇ ∗ ݉൫ℎௌ, ݉⁄ ൯
ଵି + ݇ቃ     (5.3) 

݂üݎ   ݉ = ݊  ݀݊ݑ  1,2,3 = 1, … , ܵ݁݃ 

൝
ܨ
௧ܨ
௭ܨ

ൡ = ∑ ቌ
݊݅ݏ ߙ 0 ݏܿ ߙ

0 1 0
ݏܿ ߙ 0 ݊݅ݏ ߙ

൩ ∗ ቐ
ଵ,ܨ

ଶ,ܨ

ଷ,ܨ

ቑቍ − ቐ
௫ܨ
௬ܨ

௭ܨ

ቑ

ௐ

 (5.4) 

= ቐ
௫ܨ
௬ܨ

௭ܨ

ቑ

ௐ௦௧

= 
ݏܿ ݐ߱ − ݊݅ݏ ݐ߱ 0
݊݅ݏ ݐ߱ ݏܿ ݐ߱ 0

0 0 1
൩ ∗ ൝

ܨ
௧ܨ
௭ܨ

ൡ 

 „Gemeinsam mit den in Zerspanversuchen identifizierten Prozesskraftkoeffizienten ݇ 
lassen sich die dynamischen Kräfte berechnen. Das Bild 5.65 zeigt dazu den Vergleich von 
über der Eingriffsdauer gemittelten Prozesskräften und deren Schwankungsbreiten für zwei 
ausgewählte technologische Datensätze aus Messung und Modellrechnung mit einer 
insgesamt recht guten Übereinstimmung [5].“ 
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Bild 5.64 Diskretisierte Modellierung der Prozesskräfte beim Ausbohren, nach [5] 

 

Bild 5.65 Experimentell und modellgestützt ermittelte Prozesskräfte beim Ausbohren, 
nach [5] 
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Bewertung der dynamischen Nachgiebigkeit der Spindel 

„Für den Aufbau des Gesamtmodells für die aktiv magnetisch gelagerte Spindel werden – 
neben den bereits vorgestellten Modellblöcken der mechanischen Komponenten – weitere, 
unmittelbar der Regelung und Magnetlagerung sowie der Prozessbeschreibung 
zugehörende Modellbestandteile benötigt. Diese sind in gleicher Weise wie die Mechanik-
Bibliothek entweder in „C“ oder in der MATLAB-Skriptsprache verfasst. Für eine einfache 
Handhabung sind alle für die simulationsgestützte Auslegung eines derartigen 
Gesamtsystems erforderlichen Modellblöcke in einer eigenständigen Modellbibliothek 
„Magnetspindel“ zusammengefasst. Mit der Zusammenstellung aller Modellkomponenten, 
deren Parametrierung und ihren Verknüpfungen untereinander existiert ein umfangreiches 
Simulationswerkzeug Bild 5.66 mit welchem sich das Systemverhalten im Zeitbereich 
analysieren lässt. In einem ersten Schritt sollen zur Verifikation der Modellqualität 
experimentell ermittelte und simulierte Nachgiebigkeitsfrequenzgänge miteinander verglichen 
werden. Um die Vergleichbarkeit beider Untersuchungen zu garantieren, sind die Mess- und 
die Erregerkoordinate im Versuchsaufbau möglichst nahe an der Werkzeugspitze platziert. 
Die Abtastrate und die Messdauer sind wieder in beiden Untersuchungen gleich parametriert. 
Für das Teilmodell des Spindelkörpers und des Werkzeugträgers wird eine modale 

Dämpfung für alle Eigenmoden von ܦ = 0,03 benutzt. Das Bild 5.67 zeigt ein Ergebnis 
dieser Untersuchungen [5].“ 

 

Bild 5.66 Simulationsmodell zur Analyse der Magnetspindel unter Matlab/Simulink, nach 
[5] 



60 

 

 

Bild 5.67 Nachgiebigkeitsfrequenzgänge des Gesamtsystems an der Werkzeugspitze 
aus Messung und Modell, nach [5] 

Analyse der Oberflächenqualität beim Ausbohren 
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Bild 5.68 Oberflächenqualität des einstufigen Ausbohrprozesses, nach [5] 

Im Folgenden soll die Anwendung des gezeigten Modells für die Analyse typischer 
Fertigungsprozesse demonstriert werden. Das beschriebene Modell der Kräfte beim 
Ausbohren beruht auf einer Diskretisierung des Werkstückes durch konturbeschreibende 
Matrizen. Wie bereits oben beschrieben, enthalten diese Matrizen die Informationen zur 
Werkstückoberfläche. Auf dieser Datenbasis aufbauend sind Prognosen der entstehenden 
Oberflächenrauheit aus wählbaren Profilschnitten sowie Aussagen zu Maß- und 
Formabweichungen für ein- und mehrstufige Ausbohrprozesse möglich. 

Das Bild 5.68 zeigt dies für einen einstufigen Ausbohrprozess. Dabei sind folgende 

Prozessparameter benutzt worden: 

 Drehzahl der Spindel ݊ = 10 000 ݉݅݊ିଵ, 
 Arbeitseingriff  ܽ = 0,10 ݉݉, 
 Zahnvorschub  ݂ = 0,10 ݉݉, 
 Radius der Bohrung  ݎ = 15 ݉݉. 

In der Bildmitte ist die Abwicklung der simulierten Oberfläche und dazu im Bild unten ein 
vergrößerter Auszug aus dieser Oberfläche dargestellt. Es ist zu erkennen, dass sich in der 
Oberfläche in erster Linie die Schneidengeometrie mit ihrem Eckenradius abformt. Des 
Weiteren bildet sich deutlich die Abdrängung des Werkzeuges gegenüber dem Werkstück 
infolge der Prozesskräfte ab, was letztlich zu einem zu kleinem Durchmesser im Fertigmaß 

der Bohrung führt.  

Bild 5.69 Oberflächenqualität des zweistufigen Ausbohrprozesses, nach [5] 
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Bild 5.68 zeigt oben schließlich den Verlauf der Oberflächenrauheit und die beiden 
Rauheitskennwerte im Vergleich eines aus der simulierten Oberfläche gewonnenen 
Profilschnitts sowie des gemessenen Profilschnitts. 

Zur Verbesserung der Oberflächenqualität und Maßhaltigkeit wird nun der Prozess zweistufig 
ausgeführt. Die Parameter sind folgendermaßen, für beide Prozessschritte gleich modifiziert: 

 Drehzahl der Spindel  ݊ = 12 000 ݉݅݊ିଵ, 
 Arbeitseingriff   ܽ = 0,05 ݉݉, 
 Zahnvorschub   ݂ = 0,05 ݉݉.  

 
Dabei bearbeitet der Vorschnitt die Bohrung in vergleichbarer Weise wie bei der zuvor 
gezeigten Anwendung. Der Fertigschnitt arbeitet dann im Rückhub auf der vormaligen 
Nebenschneide und glättet die Rauheitsspitzen. 
Das Bild 5.69 zeigt hierzu wieder die simulierte Oberfläche und den Rauheitsschrieb. Man 
erkennt eine deutlich verbesserte Oberflächenrauheit und eine Überlagerung der 
Oberflächen-Topographien des Vor- und Fertigschnittes. An der abgewickelten Darstellung 
der Oberfläche ist zudem ersichtlich, dass auch der gewünschte Zielradius der Bohrung 

ݎ = 15 ݉݉ nahezu exakt erreicht wird. Allerdings sind in diesem Genauigkeitsbereich die 
Spanbildung und die effektive Span- abfuhr von Bedeutung, um nicht durch verklemmte 

Späne rückwirkend die Oberfläche zu beschädigen. Der Unterschied in den ܴ-Werten lässt 
ein derartiges Verhalten vermuten. Mit weiteren technologischen Maßnahmen kann das 
Fertigungsergebnis weiter gesteigert werden. Als Zielvorgabe soll die Oberfläche Rauheiten 

ܴ ≤  erreichen, um z. B. die bereits avisierte Substitution des Innenrundschleifens ݉ߤ1
von Bohrungen durch einen Ausbohr- prozess durchführen zu können. Im folgenden Beispiel 
wird dies durch die Variation der Prozessparameter erreicht. Der Vorschnitt läuft weiterhin 
mit den Parametern des vorher- gehenden Beispiels, während für den Fertigschnitt der 

Zahnvorschub ݂ auf 0,0125 ݉݉ reduziert wird [5].“ 

 

 

5.3.2. Beispiele für Prüfungsaufgaben 

5.3.2.1. Merkmale von Hauptspindeln 

Aufgabe 1 

Bild 5.70 zeigt die Schnittdarstellung einer Hauptspindel. Ordnen Sie die für die 

Schnittdarstellung zutreffenden Merkmale zu, indem Sie in  

Tabelle 5.1 die richtigen Stellen ankreuzen. Die Lösung ist in  

Tabelle 5.2 angegeben. 
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Bild 5.70 Schnittdarstellung Hauptspindel  (Aufgabe 1) 

 

 Spindel für höhere 

Drehzahl 

Spindel für 

niedrige 

Drehzahl 

Frässpindel Drehspindel 

zutreffend?     

 
Wälzgelagerte 

Spindel 

Gleitgelagerte 

Spindel 

Radiallagerung 

vorrangig mit 

Zylinderrollenlagern  

Radiallagerung 

vorrangig mit 

Schrägkugellagern  

zutreffend?     

 direktangetriebene 

Spindel 

fremdgetriebene 

Spindel 

Spindel mit 

Flüssigkeitskühlung 

Spindel ohne 

Flüssigkeitskühlung 

zutreffend?     

 

Tabelle 5.1 Merkmale Hauptspindel (Aufgabe 1) 
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 Spindel für höhere 

Drehzahl 

Spindel für 

niedrige 

Drehzahl 

Frässpindel Drehspindel 

zutreffend?    X 

 
Wälzgelagerte 

Spindel 

Gleitgelagerte 

Spindel 

Radiallagerung 

vorrangig mit 

Zylinderrollenlagern  

Radiallagerung 

vorrangig mit 

Schrägkugellagern  

zutreffend? X  X  

 direktangetriebene 

Spindel 

fremdgetriebene 

Spindel 

Spindel mit 

Flüssigkeitskühlung 

Spindel ohne 

Flüssigkeitskühlung 

zutreffend?  X  X 

 

Tabelle 5.2 Lösung zu Aufgabe 1 

5.3.2.2. Anpassung der Arbeitspunkte des Hauptantriebs an den 

Drehprozess 

Aufgabe 2 

 

Bild 5.71 Walze mit Lagerzapfen 

Bild 5.71 zeigt eine Walze, die 
überdreht werden soll. Hierbei sollen 
der Außendurchmesser der Walze 

(Durchmesser ݀ௐ௭ = 450 ݉݉ ) 
und die Lagerzapfen dieser Walze 

(Durchmesser ݀ = 50 ݉݉ ) 

langgedreht werden. 

 

 

 

 

  



65 

 

Beide Durchmesser werden jeweils in einem zweistufigen Prozess überdreht: 
 Schruppen mit ܽ = 3 ݉݉, ݂ = 0,4 ݉݉ ݒ   ,ܷ = 15 ݉ ݉݅݊⁄⁄  

 Schlichten mit  ܽ = 0,5 ݉݉, ݂ = 0,1 ݉݉ ܷ, ݒ = 80 ݉ ݉݅݊⁄⁄  

Für die Schnittkraft gilt folgende Formel: 

ܨ = ܽ ∗ 1990
ே


∗ ቀ 


ቁ

,ହ
. 

 

Der Antriebsstrang der Drehmaschine besteht aus einem drehzahlregelbaren 

Hauptantriebsmotor, einem zweistufigen Getriebe mit den Schaltstellungen ܣ und ܤ und den 

zugehörigen Übersetzungen ݅ und ݅  sowie einem Riementrieb mit der festen Übersetzung 

݅௦௧. 

 
Die Leistungs-Drehzahl-Kennlinie des drehzahlregelbaren Hauptantriebsmotors ist in Bild 
5.71 ebenfalls angegeben.  

1. Berechnen Sie die Moment-Drehzahl-Funktionen an der Hauptspindel für beide 

Schaltstellungen und tragen Sie beide Graphen der ܯு௦൫݊ு௦൯-Funktionen in ein 

Moment-Drehzahl-Diagramm ܯு௦൫݊ு௦൯maßstäblich ein! 

2. Kreuzen Sie in der Tabelle 5.3 an, ob die folgenden Prozesse in Schaltstellung ܣ 

und/oder ܤdurchgeführt werden können: 

 Schruppen 

o des Durchmessers ݀ௐ௭ = 450 ݉݉ 

o des Durchmessers ݀ = 50 ݉݉ 

 Schlichten 

o des Durchmessers ݀ௐ௭ = 450 ݉݉ 

o des Durchmessers ݀ = 50 ݉݉ 

Tragen Sie weiterhin ein, welche zugehörigen Motor- und Hauptspindeldrehzahlen eingestellt 
werden müssen.  

Forderung: 

Berechnen Sie die Arbeitspunkte ൛ݐ݊݁݉ܯு௦,  ℎ݈ு௦ൟ für o. g. Zerspanprozesseܽݖℎ݁ݎܦ

und tragen Sie diese in das Diagramm in Bild 5.72 ein und begründen Sie daran, dass Ihre in 
Tabelle 5.3 eingetragenen Lösungen sowohl bezüglich des Momentes als auch bezüglich 
der Drehzahl in der/den angekreuzten Schaltstellungen realisierbar sind. 

Hinweise: 

 Es ist möglich, dass ein oder mehrere Bearbeitungsfälle mit beiden Schaltstellungen 
bearbeitet werden können. 

 Wirkungsgrad-Verluste sind zu vernachlässigen. 
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 ݀ௐ௭ 
oder 
݀  

ሾ݉݉ሿ 

Schaltstellung Motordrehzahl]
 ݊ெ௧  ሾܷ ݉݅݊⁄ ሿ 

Hauptspindeldrehzahl 
݊ு௦ ሾܷ ݉݅݊⁄ ሿ 

 (ankreuzen) (eintragen) (eintragen) 

 

Schruppen 

ݒ)

= 15 ݉ ݉݅݊⁄ ) 

 

450 
A    

B    

 

50 
A    

B    

 

Schlichten 

ݒ)

= 80 ݉ ݉݅݊⁄ ) 

 

450 
A    

B    

 

50 
A    

B    

Tabelle 5.3 Schaltstellungen / Motordrehzahlen 

Lösung: 

1. Die Momentenkennlinie an der Hauptspindel für die zwei Gesamtübersetzungen 

 Schaltstellung A: ݅௦ = 2 

 Schaltstellung B: ݅௦ = 8 

ist mit den folgenden Grundformeln skizzierbar: 

௧ܯ =


ଶగ
ு௦ܯ  = ௧ܯ ∗ ݅௦  ݊ு௦ = ݊ =



ೞ
 

(korrekte Skizzen Moment-Drehzahl-Funktionen, zunächst ohne Arbeitspunkte) 

2. Die Schnittkraft ist entsprechend der gegebenen Formel für: 

 Schruppen: 3002,75 ܰ 

 Schlichten: 177 ܰ 

Die Momente und Drehzahlen sind mit : 

ܯ = ܨ ∗
ௗ

ଶ
     ݊ = ݊ு௦ =

௩

గௗ
 

 Schruppen:  
o Walze:   ܯ = 675,6 ܰ݉      ݊ = 10,6 ܷ ݉݅݊⁄  
o Zapfen:  ܯ = 75,1 ܰ݉         ݊ = 95,5 ܷ ݉݅݊⁄  

 Schlichten: 
o Walze:   ܯ = 39,8 ܰ݉        ݊ = 56,6 ܷ ݉݅݊⁄  
o Zapfen:  ܯ = 4,425 ܰ݉      ݊ = 509,3 ܷ ݉݅݊⁄  
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Bild 5.72 Zusammenhang von Moment und Drehzahl der Hauptspindel 

Mit den eingetragenen Arbeitspunkten ergibt sich folgende Lösungstabelle. 

 ݀ௐ௭ 

oder 

݀  

ሾ݉݉ሿ 

Schaltstellung Drehzahl 

 

(ankreuzen) ݊ெ௧ሾ݉݅݊ିଵሿ 

 

݊ு௦ሾ݉݅݊ିଵሿ 

 

 

Schruppen 

ݒ = 15 ݉ ݉݅݊⁄  

 

450 

A    

B X 84,4 10,6 

 

50 
A X 191 95,5 

B X 764 95,5 

 

Schlichten 

(vୡ = 80 m min⁄ ) 

 

450 

A X 113 56,5 

B X 452 56,5 

 

50 
A X 1018,6 509,3 

B    

 

Tabelle 5.4 Ergebnissen Aufgabe 2 
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5.3.2.3. Hauptantrieb einer Großdrehmaschine 

Aufgabe 3: 

Auf einer Großdrehmaschine soll die Hauptspindel in einem stufenlos regelbaren Drehzahl-

bereich von  ܾ݅8000 ݏ ܷ ݉݅݊⁄ betrieben werden. Als Hauptantriebsmotor steht ein 
stufenlos regelbarer Asynchronmotor mit der gezeigten Drehzahl-Leistungs-Kennlinie zur 
Verfügung. 

 

Bild 5.73 Kennlinie geregelter Asynchronmotor 

Offensichtlich reicht der Drehzahlbereich des Motors  (30 ܾ݅3000 ݏ ܷ ݉݅⁄  ) nicht aus, 
um den gewünschten Drehzahlbereich der Hauptspindel abzudecken. 

 Entwerfen Sie einen Drehzahlplan und einen Getriebeplan eines zwischen Motor und 
Spindel angeordneten Schaltgetriebes, mit dem der Stellbereich des Motors auf die 
Erfordernisse an der Hauptspindel anpassbar wird. 

 Bedenken Sie dabei, dass die Übersetzungen einer Getriebestufe im Bereich von 
0,5 ≤ ݅ ≤ 1 liegen sollten. 

 Wählen Sie im Drehzahlplan eine logarithmische Teilung. 

 Skizzieren Sie Leistungs-Drehzahl-Kennlinie und Drehmoment-Drehzahl-Kennlinie, 
die sich an der Hauptspindel aus Ihrem Getriebeentwurf ergeben, für jede 
Schaltstellung in ein Diagramm. 

 Welche technologischen Vorteile ergeben sich aus eventuell resultierenden 
Überdeckungen? 

 
Lösung: 

Es ergibt sich folgender Bedarf für die Übersetzung am unteren und oberen Rand des 
Drehzahlbereiches: 

݅௨௧ =
ଷ

ଶ
= 15  ݅ =

ଷ

଼
= 3,75 

Da diese Übersetzungen unterschiedlich sind, ist ein Getriebe erforderlich. Mit den beiden 
Übersetzungen ergeben sich an der Spindel folgende Stellbereiche: 
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݅௨௧:      ݊ௌௗ = 2 … 200 ܷ ݉݅݊⁄  

݅:        ݊ௌௗ = 8 … 800 ܷ ݉݅݊⁄  

Unter Berücksichtigung von 0,5 ≤ ݅௭௨ ≤ 4 ergibt sich, dass eine zusätzliche Zwischenwelle 
mit einer festen Übersetzung eingefügt werden muss. Hier wurde als feste Übersetzung  

݅ଷ = 3,75  gewählt, so dass die beiden Getriebestufen Übersetzungen von ݅ଵ = 1   und  

݅ଶ = 4 haben müssen. 

 

Bild 5.74 Drehzahl- und Getriebeplan 

 

Mit diesen Übersetzungen ergibt sich für Leistung und Drehmoment: 

 

Bild 5.75 Kennlinien an der Hauptspindel 

Im Bereich der Überdeckung steht – je nach Schaltstellung – ein unterschiedliches Angebot 
an Drehmoment zur Verfügung. Schwere Bearbeitungen wird man im Bereich der 

Überdeckung mit der Schaltstellung ݅ଶ = 4  fahren. Leichtere Bearbeitungen können 

dagegen mit ݅ଵ = 1 gefahren werden. Das hat nebenbei den Vorteil, dass die Motor- und die 
Zwischenwelle niedertouriger drehen, was unter Umständen zu einem ruhigeren 
Maschinenlauf führt. 
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5.3.2.4. Hauptantrieb einer Drehmaschine 

Aufgabe 4: 

Von dem Hauptantriebsmotor für eine Drehmaschine, der speziell für den Feldstellbetrieb 
ausgelegt ist, sind folgende Daten bekannt: 

 Drehzahlregelbarer Asynchronmotor 

Nennleistung ெܲ௧  = 11 ܹ݇ 

Nenndrehzahl ݊ெ௧  = 500 ݉݅݊ିଵ 

Maximaldrehzahl ݊ ெ௧ ௫ = 3000 ݉݅݊ିଵ 

 Zwischen dem Motor und der Hauptspindel ist ein Riementrieb angeordnet mit der 
Übersetzung ݅ோ = 1 

 Annahmen zum Wirkungsgrad 

 Riementrieb ߟோ = 0,97 

 Hauptspindel ߟௌ = 0,97 

1. Berechnen Sie das Nenndrehmoment des Motors und das größte an der 
Hauptspindel nutzbare Drehmoment. 

2. Ist eine Bearbeitung von Wellen in einem Drehdurchmesserbereich von d୫୧୬ =
20 mm bis d୫ୟ୶ = 50 mmmit einer für den gewählten Schneidwerkstoff optimalen 
Schnittgeschwindigkeit von vୡ = 350 m min⁄ problemlos möglich? Begründen Sie 
Ihre Feststellung. 

3. Was könnte maschinenseitig mit dem geringsten Aufwand geändert werden, damit 
die gegebene optimale Schnittgeschwindigkeit im gesamten Durchmesserbereich 
erreicht wird? 

4. Welche Konsequenzen ergeben sich aus der Lösung 3 für das maximale 
Drehmoment an der Hauptspindel? 

 

Lösung: 

1. Aus den gegebenen Größen ergibt sich für Motor und Hauptspindel: 

ܲ = ܯ ∗ =   ெ௧ ܯ   ߱ ெܲ௧  ߨ2 ∗ ݊ெ௧      ⁄ = 210,1 ܰ݉ 

ௌ ௫ܯ     = ெ௧ ܯ ∗ ோߟ ∗ ௌߟ ∗ ݅ோ = 198,7ܰ݉ 

2. Die geforderte Schnittgeschwindigkeit erfordert für den Drehdurchmesserbereich 
folgende Drehzahlen: 

݊୫୧୬   = ݒ ௫݀ߨ = 2228,2 ݉݅݊ିଵ⁄  

݊୫ୟ୶   = ݒ ݀ߨ = 5570,4 ݉݅݊ିଵ⁄  
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Im Umkehrschluss liegt der minimal erzielbare Drehdurchmesser mit der 
geforderten Schnittgeschwindigkeit bei: 

݀ = ݒ ⁄ௌ ௫݊ߨ = ݅ோݒ ⁄ெ௧ ௫݊ߨ  

3. Möglich wäre eine Änderung des Übersetzungsverhältnisses des Riementriebs, 
damit die erforderliche Maximaldrehzahl der Hauptspindel erreicht wird: 

݅ோ  = ݊ெ௧ ௫ ݊ௌ  = 0,53856⁄  

4. Die Änderung der Übersetzung führt zur Verkleinerung des maximalen 
Drehmoments an der Hauptspindel auf: 

ௌ ௫ܯ = ெ௧ ܯ ∗ ோߟ ∗ ௌߟ ∗ ݅ோ  = 106,5 ܰ݉ 

mit einer Nenndrehzahl an der Spindel von ݊ௌ = 928,4 ݉݅݊ିଵ. 

 

5.3.2.5. Hauptantrieb einer Fräsmaschine 

Aufgabe 5: 

Der Hauptantrieb einer Universal-CNC-Fräsmaschine (Bild 5.76) ist konventionell aufgebaut. 

Er besteht aus folgendem Antriebszug 

 Drehzahlregelbarer Asynchronmotor mit folgenden Daten für den Dauerbetrieb
 ܵ1 =  :ܦܧ 100%

 Nenndrehmoment    ܯெ௧  = 90 ܰ݉ 

 Minimaldrehzahl    ݊ெ௧  = 100 ݉݅݊ିଵ 

 Nenndrehzahl     ݊ெ௧  = 1000 ݉݅݊ିଵ 

 Maximaldrehzahl    ݊ெ௧  = 6000 ݉݅݊ିଵ 

 Im Bereich ݊ெ௧   ܾ݅ݏ  ݊ெ௧ :  konstantes Moment  

 Im Bereich ݊ெ௧   ܾ݅ݏ  ݊ெ௧ ௫  konstante Leistung 

 

 Schaltbares zweistufiges Getriebe 

 Übersetzung Stufe 1  ݅ଵ = 1 

 Übersetzung Stufe 2  ݅ଶ = 2 

 Wirkungsgrad  ߟ = 0,9 

 Feste Riemenübersetzung 

 Übersetzung   ݅ = 1,2 

 Wirkungsgrad   ߟ = 0,95 
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Bild 5.76 Konventioneller Antriebszug des Hauptantriebes einer Fräsmaschine 

 Zeichnen Sie den Drehzahlplan dieses Antriebszuges. 

 Entwickeln Sie Momenten-Drehzahl-Kennlinien und die Leistungs-Drehzahl-
Kennlinien) ܯௌ(݊), ௌܲ(݊) an der Hauptspindel für beide Schaltstellungen. 

 Welches Schnittmoment ist für den folgenden Messerkopf-Fräsprozess erforderlich? 

 Ist dieser Prozess in beiden Schaltstellungen ݅ଵ und ݅ଶ  des Getriebes ausführbar? 

 

Bild 5.77 Messerkopf-Fräsprozess 

 Spindeldrehzahl    ݊ௌ = 400 ݉݅݊ିଵ  

 Vorschub pro Zahn    ௭݂ = 0,1 ݉݉ 

 Zustellung    a= 5 ݉݉ 

 halbe Fräsbreite    (߮ଵ = 0, ߮ଶ = ߮ = ߨ 2⁄ ) 

 mittlere spezifische Schnittkraft   ܭ = 5300 ܰ ݉݉ଶ⁄  

 (Hinweis: dieser Wert ist hier bereits berechnet; er hängt von der mittleren 
Spanungsbreite ℎ , dem Hauptwert der spezifischen Schnittkraft ܭଵ,ଵ und dem 
Anstiegswert ݉ ab) 
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 Zähnezahl des Fräsers      ݖ = 12 

 Fräserdurchmesser      ݀ = 60 ݉݉ 

 Gleichung der mittleren Schnittkraft pro Fräserzahn: ܨ௭ 

 ܨ,௭ =
ଵ

ఝෝ
∗ ܽ ∗ ௭݂ ∗ (cos ߮ଵ − cos ߮ଶ) ∗  ܭ

Lösung: 

1. Vorteilhafterweise wählt man eine logarithmische Teilung, es bietet sich hier an, als 

Reihenfaktor ߮ den Wert der Übersetzung ݅ଶ = 2 zu wählen (was gleichbedeutend mit 
der Basis des Logarithmus ist). 

Die Übersetzungen der Getriebestufen sind dann: 
 ݅ଵ = 1   = ߮ 

 ݅ଶ = 2   = ߮ଵ 

 ݅ = 1,2 = ߮,ଶ 

Der Exponent gibt an, wie viele „Sprossen“ der Drehzahlleiter übersprungen werden. 
Das ergibt folgenden Drehzahlplan 

 

|Stellbereich Spindel mit ݅ଵ         | 

|Stellbereich Spindel mit ݅ଶ       | 

Bild 5.78 Stellbereiche von Motor und Spindel 
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2. Aus den grundsätzlichen Zusammenhängen von Drehmoment und Leistung sowie zu 
Übersetzungen und Wirkungsgraden ergibt sich die Kennlinien nach Bild 5.79

 

Bild 5.79 Kennlinien 

 

3. Die mittlere Schnittkraft pro Zahn errechnet sich mit den gegebenen Werten zu: 

 ܨ,௭ =
ଵ

ఝෝ 
∗ ܽ ∗ ௭݂ ∗ (cos ߮ଵ − cos ߮ଶ) ∗ ܭ = 1678ܰ 

Diese Kraft wirkt an jedem im Eingriff befindlichen Fräserzahn am Durchmesser ݀ 2⁄ , 

zudem sind mehrere Zähne im Eingriff: 

ݖ =
ො߮

ߨ2
ݖ = 3 

und damit: 

ܯ = ௌܯ = ,௭ܨ
݀

2
ݖ = 152 ܰ݉ 

Dieser Prozess ist im Dauerbetrieb ܵ1 100% ܦܧ nur in der Schaltstellung ݅ଶ = 2 (der 
größeren Übersetzung) führbar. 

Dies erkennt man, wenn man das Moment ܯ = ௌܯ bei der erforderlichen 

Spindeldrehzahl ݊ௌ = 400 ݉݅݊ିଵ n die Spindelkennlinie einträgt. 

 

Bild 5.80 Arbeitspunkt des Prozesses in der Momenten-Drehzahl-Kennlinie der 
Hauptspindel 



75 

 

 

5.3.2.6. Hauptantrieb einer CNC-Fräsmaschine 

Aufgabe 6: 

Der Hauptantrieb einer CNC-Fräsmaschine soll neu konzipiert werden. Zwei Antriebs-
varianten werden dazu näher betrachtet. Die Leistungs- und Momenten-Kennlinien der 
Hauptspindeln sind zu ermitteln. Für beide Antriebe werden regelbare AC-Motoren mit den 
gleichen technischen Parametern aber in unterschiedlichen geometrischen Bauformen 
verwendet. Im Stillstand ist das Motorhaltemoment gleich dem Nennmoment. 

 Motornennmoment:     ܯெ௧  = 250 ܰ݉ 

 Motornenndrehzahl:     ݊ெ௧  = 1500 ݉݅݊ିଵ 

 Drehzahl-Stellbereich mit konstanter Leistung: ܨܤ = 5 

1. Bei der ersten Variante bildet der AC-Motor mit einem zweigängigen Schaltgetriebe, 
das die Übersetzungen ݅ீଵ = 4  und ݅ீଶ = 1 besitzt, eine Antriebseinheit. Die 
Verbindung mit der Hauptspindel erfolgt über einen Riementrieb mit der Übersetzung 
݅ோ = 1,25 .Der Wirkungsgrad des gesamten Hauptantriebs wird konstant mit ߟ௧ =
0,8 angenommen. Bestimmen Sie alle für die Darstellung der beiden Kennlinien für die 
Spindelseite erforderlichen Größen und skizzieren Sie deren Verlauf. 

 

2. Die zweite Antriebsvariante ist eine Frässpindel mit integriertem AC-Motor (Motor-
spindel). Schätzen Sie selbst die Größe des mechanischen Wirkungsgrades für diesen 
Hauptantrieb ab, und begründen Sie Ihre Wahl. Wie sehen dann die beiden Kennlinien 
aus? 

3. Nennen und erklären Sie die Unterschiede in den Kennlinien der beiden Haupt-
spindeln. 

 

Lösung: 

1. ݊ெ௧ ௫ = ிܤ ∗ ݊ெ௧  = 7500 ݉݅݊ିଵ 

 Stützstellen der Kennlinien für die Getriebestufe 1 (erste Variante): 

݊ௌ = 0 ݉݅݊ିଵ            ܯௌ = 1000 ܰ݉         ௌܲ = 0 ܹ݇  
݊ௌ = 300 ݉݅݊ିଵ       ܯௌ = 1000 ܰ݉         ௌܲ = 31,46 ܹ݇ 

݊ௌ = 1500 ݉݅݊ିଵ     ܯௌ = 200 ܰ݉           ௌܲ = 31,46 ܹ݇ 

(Für die Darstellung des hyperbolischen Verlaufs der Momentenkennlinie werden 

weiter Stützstellen benötigt!) 

 Stützstellen der Kennlinien für die Getriebestufe 2 (zweite Variante): 

݊ௌ = 0 ݉݅݊ିଵ              ܯௌ = 250 ܰ݉          ௌܲ = 0 ܹ݇ 

݊ௌ = 1200 ݉݅݊ିଵ       ܯௌ = 250 ܰ݉         ௌܲ = 31,46 ܹ݇ 

݊ௌ = 6000 ݉݅݊ିଵ       ܯௌ = 50 ܰ݉            ௌܲ = 31,46 ܹ݇ 
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2. Wegen des fehlenden Getriebes an der Motorspindel ist der Wirkungsgrad ߟ ≈ 1. 

݊ௌ = 0 ݉݅݊ିଵ                     ܯௌ = 250 ܰ݉          ௌܲ = 0 ܹ݇ 

݊ௌ = 1500 ݉݅݊ିଵ              ܯௌ = 250 ܰ݉          ௌܲ = 39,27 ܹ݇ 

݊ௌ = 7500 ݉݅݊ିଵ              ܯௌ = 50 ܰ݉             ௌܲ = 39,27 ܹ݇ 

 
3. 

 Spindelnenndrehzahlen: Die Motorspindel hat die Nenndrehzahl des Motors, da es 
keine Getriebestufe zwischen Motor und Motorspindel gibt. Entsprechend der 
Getriebeübersetzung (Riementrieb und 1. Gang) ist die Nenndrehzahl der 
Hauptspindel der ersten Variante 5mal kleiner als die Motornenndrehzahl. 

 Spindelmaximaldrehzahlen: Durch die konstante Riemenübersetzung (݅ோ = 1,25) ist 
die maximale Spindeldrehzahl bei der ersten  Variante nur 6000 ݉݅݊ିଵ  gegenüber 
der Motorspindel mit maximal 7500 ݉݅݊ିଵ. 

 Spindelleistungen: Die Leistung der Motorspindel ist etwas höher als die Leistung der 
Hauptspindel der ersten Variante, da die Leistungsverluste vom Getriebe und 
Riementrieb entfallen. 

 Spindelnennmomente: Das Spindelnennmoment ist bei der Hauptspindel der ersten 
Variante durch die Getriebeübersetzung bedeutend größer als das 
Spindelnennmoment der Motorspindel. Mit den konkreten Werten der Übersetzung und 
des Wirkungsgrades ist das Nennmoment 4mal so groß. 

 Bereich konstanter Spindelleistung: Bei der erstenVariante beginnt der Bereich der 
konstanten Spindelleistung schon bei der Drehzahl 300 ݉݅݊ିଵ , während bei der 
Motorspindel dieser Bereich erst bei 1500 ݉݅݊ିଵ  beginnt. 

5.3.2.7. Radiale Steifigkeit einer Hauptspindel 

Aufgabe 7: 

 

Bild 5.81 Querschnitt einer Motorspindel; Quelle:IBAG 
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Anhand eines vereinfachten Berechnungsmodells mit schubweichen Balken (Timoshenko-
Balken) soll der Einfluss der einzelnen Konstruktionsparameter dieser Hauptspindel auf die 
radiale Nachgiebigkeit am Spindelkopf untersucht werden. 

 ଷܦ                   ଶܦ                               ଵܦ

        ଶܦ                                ଵܦ

 ெଷܧ                  ெଶܧ                              ெଵܧ

 ଷߥ                    ଶߥ                                   ଵߥ

 ଷߢ                     ଶߢ                                  ଵߢ

 

Bild 5.82 Modell der Motorspindel 

 Spindelkörper (Abschnitt zwischen den Lagern) 
 Außendurchmesser ܦଵ = 45 ݉݉ 
 Innendurchmesser ܦଵ = 20 ݉݉ 
 Elastizitätsmodul ܧெଵ =  ܽܲܩ 210
 Querkontraktionszahl ߥଵ = 0,2 
 Schubkoeffizient (Formzahl) ߢଵ = 1,601 
 Abstand zwischen Lagern ܾ = 195 ݉݉ 

 Spindelkörper (Abschnitt an der Spindelnase) 
 Außendurchmesser ܦଶ = 40 ݉݉ 
 Innendurchmesser ܦଶ = 25 ݉݉ 
 Elastizitätsmodul ܧெଶ =  ܽܲܩ 210
 Querkontraktionszahl ߥଶ = 0,2 
 Schubkoeffizient (Formzahl) ߢଵ = 1,829 
 Abstand zur Spindelnase ܽ = 70 ݉݉ 

 Lagerung (inklusive des Anteils der Umbauteile) 
 Lagersteifigkeit vorn ܿ௩ = 320 ܰ ⁄݉ߤ  
 Lagersteifigkeit hinten ܿு = 240 ܰ ⁄݉ߤ  

 Werkzeug aus Hartmetall 
 Außendurchmesser ܦଷ = 12 ݉݉ 
 Elastizitätsmodul ܧெଷ =  ܽܲܩ 600
 Querkontraktionszahl ߥଷ = 0,23 
 Schubkoeffizient (Formzahl) ߢଵ = 1,111 
 Länge des Werkzeugs ݓ = 75 ݉݉ 
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Hinweis: Zur Berechnung des Schubkoeffizienten ߢ kann für zylindrische Bauteile folgende 
Näherungsbeziehung verwendet werden: 

ߢ =
10
9

+
32
9

∗
ܦ

ଶ ∗ ܦ
ଶ

ܦ)
ଶ + ܦ

ଶ)ଶ 

1. Wie groß ist die Nachgiebigkeit der Hauptspindel (ܰ = ݕ ⁄ܨ ) an der Werkzeug-
schneide? Berücksichtigen Sie bei der Berechnung alle relevanten Verformungs-
anteile: 

 Verlagerung in den Spindellagern, 

 Biegung und Querkraftschub im Spindelkörper sowie 

 Biegung und Querkraftschub im Werkzeug. 

2. Berechnen Sie die resultierende Verformung am Werkzeugschneidenpunkt für eine 
Prozesskraft ܨ = 100 ܰ . Wie groß ist jeweils der Anteil von Spindellagerung, 
Spindelkörper und Werkzeug an der Gesamtverformung? 

Lösung: 

1. Durch Freischneiden von Lagerung, Spindel und Werkzeug sowie dem abschnitts-
weisen Aufstellen der Verformungsbeziehungen erhält man die drei Komponenten 
der Nachgiebigkeit: 

ܰ =
ݕ

ܨ
= ൬

ܽ + ݓ
ܾ

൰
ଶ

∗
1

ܿு
+ ൬

ܽ + ݓ + ܾ
ܾ

൰
ଶ

∗
1
ܿ௩

 

ௌܰ =
ଵݕ + ଶݕ

ܨ
=

1
ଵܫெଵܧ

∗
ܾ(ܽ + ଶ(ݓ

3
+

ଵߢ

ଵܣெଵܩ
∗

(ܽ + ଶ(ݓ

ܾ
+ 

+
1

ଶܫெଶܧ
∗

ܽ(ܽଶ + ݓ3ܽ + (ଶݓ3

3
+

ଶߢ

2ݍܣெଶܩ
∗ ܽ 

 

ܰௐ =
ௐݕ

ܨ
=

1
ଷܫெଷܧ

∗
ଷݓ

3
+

ଷߢ

ଷܣெଶܩ
∗  ݓ

ܰ௦ = ܰ + ௌܰ + ܰௐ 

2. Aus  

ݕ = ܰ ∗ ݅    ݐ݅݉     ܨ = ,ܮ ,ܵ ܹܼ,  ݏ݁ݎ

folgt: 

ݕ =  ݉ߤ 1,180−
ௌݕ =  ݉ߤ 7,648−

ௐݕ =  ݉ߤ 23,328−
௦ݕ =  ݉ߤ 32,157−
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5.3.2.8. Optimaler Lagerabstand 

Aufgabe 8: 

Für die Konfiguration aus Aufgabe 5 in Abschnitt 5.3.2.5 soll der statisch optimale Lager-
abstand bestimmt werden. 

1. Überlegen Sie zunächst, welche der obigen Parameter für den optimalen 
Lagerabstand relevant sind. Für welche Parameterverhältnisse muss auf das Einhalten 
des „optimalen Lagerabstandes“ geachtet werden? 

2. Berechnen Sie den optimalen Lagerabstand ܾ௧als Lösung der Extremwertaufgabe 
ௗே()

ௗ
= 0. 

Lösung: 

1. 

 die Lagersteifigkeiten, 

 die Steifigkeit der Spindel zwischen den beiden Lagern (beschrieben durch Quer-
schnitt, Trägheitsmoment, Werkstoffkennwerte), 

 die Kraglänge zwischen Kraftangriffspunkt und vorderem Lager 

 Die Bedeutung des optimalen Lagerabstandes ܾ  sinkt mit steigendem Flächen-
trägheitsmoment ܫ, d.h. seine Einhaltung ist vor allem bei biegeweichen Spindeln 
anzustreben. 

2. 

Zur Bestimmung des optimalen Lagerabstandes muss die Nachgiebigkeit nach ܾ 

differenziert werden: 

݀ ܰ௦

ܾ݀
=

=
(ܽ + ଶ(ݓ

ଵܫெܧ3
−

ܽ)ଵߢ + ଶ(ݓ

ଵܾଶܣெܩ +
2(ܽ + ݓ + ܾ)

ܿ௩ܾଶ −
2(ܽ + ݓ + ܾ)ଶ

ܿ௩ܾଷ −
2(ܽ + ଶ(ݓ

ܿுܾଷ  

Nullsetzen und Umformen führt auf die kubische Gleichung: 

0 = ቈ
(ܽ + ଶ(ݓ

ଵܫெܧ3
 ∗ ܾଷ − ቈ

ܽ)ଵߢ + ଶ(ݓ

ଵܣெܩ
+

2(ܽ + (ݓ

ܿ௩
 ∗ ܾ − ቈ

2(ܽ + ଶ(ݓ

ܿ௩
−

2(ܽ + ଶ(ݓ

ܿு
 

0 = ܾଷ − (ଵܫெܧ3) ∗ ቈ
ଵߢ

ଵܣெܩ
+

2
ܿ௩(ܽ + (ݓ

 ∗ ܾ − 6 ൬
1
ܿ௩

+
1

ܿு
൰ ∗  ଵܫ

Für die Aufgabe ist hier nur die reelle Lösung interessant: 

ܾ௧ = 140,57 ݉݉ 
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Leitfaden zur Lösung kubischer Gleichungen: 

Gegeben ist die allgemeine kubische Gleichung (5.5) der Form: 

0 = ଷݔܽ + ଶݔܾ + ݔܿ + ݀ (5.5) 

Jede kubische Gleichung hat im Bereich komplexer Zahlen drei Lösungen, wobei eine 
Lösung stets reell ist. Die anderen beiden sind entweder auch reell oder konjugiert komplex.  

Die allgemeine kubische Gleichung wird nun durch ܽ dividiert und mittels Substitution  (5.6) 
auf die reduzierte Form (5.7) gebracht. 

ݔ = ݕ −


ଷ
 (5.6) 

0 = ଷݕ + ݕ +  (5.7)  ݍ

mit    =
ଷିమ

ଷమ   und  ݍ =
ଶమ

ଶయ −


ଷమ +
ௗ


  

Man erhält also aufgrund der geschickten Substitution ein kubische Gleichung ohne quadra-

tisches Glied, wobei ݕ zur gesuchten Lösungsvariable wird. Als nächstes muss – ähnlich wie 
bei quadratischen Gleichungen – eine Diskriminante berechnet werden, deren Vorzeichen 
über das weitere Vorgehen entscheidet. 

ܦ = ቀ

ଶ
ቁ

ଶ
+ ቀ

ଷ
ቁ

ଷ
 (5.8) 

1. Fall ܦ > 0: 

 

Ist die Diskriminante größer Null, so gibt es eine reelle und zwei konjugiert komplexe 
Lösungen. Nach der Berechnung der Kubikwurzeln von 

 

ݑ = ට−



+ ܦ√


ݒ  = ට−




− ܦ√


  (5.9) 

erhält man (5.10). 

ଵݕ = ݑ + 2,3ݕ        und  ݒ = − ݒ+ݑ
2

± ݒ−ݑ
2

√3 ∗ ݅ (5.10)

  
Nach der Rücksubstitution mit Gleichung  (5.6) bekommt man die endgültigen Lösungen. 

2. Fall ܦ = 0: 
Die Diskriminante kann auf zwei Arten Null werden. Dies tritt einerseits ein, wenn  gilt: 

 = ݍ = 0 (5.11) 

Folglich ist ݕଵ = ଶݕ = ଷݕ = 0 und die Ausgangsgleichung hat die dreifache Lösung. 

ଵݔ = ଶݔ = ଷݔ = −


ଷ
 (5.12) 

Andererseits ist ܦ = 0 wenn gilt: 

ቀ

ଶ
ቁ

ଶ
= − ቀ

ଷ
ቁ

ଷ
≠ 0 (5.13) 

Hier gibt es dann drei reelle Lösungen, von denen zwei miteinander übereinstimmen: 
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ଵݕ = ඥ−4ݍయ
ଶ,ଷݕ     = ඥݍ 2⁄య

 

Die Rücksubstitution mit  (5.6) ergibt wieder das Endergebnis. 
 
3. Fall: ܦ < 0 

In diesem Fall existieren drei verschiedene reelle Lösungen Gleichung ((5.14) 

ଵ,ଶ,ଷݕ = 2ට−


ଷ
∗ cos ቀఝ

ଷ
+ ݇ ∗ 120°ቁ (5.14) 

mit   ݇ = 0,1,2  und  ߮ = cos ቌ ି

ଶ∗ටିቀ

య

ቁ
య
ቍ

ିଵ

 

Um die endgültigen Lösungen zu erhalten, darf auch hier die Rücksubstitution mit Gleichung 
 (5.6) nicht vergessen werden. 

 

5.3.2.9. Steifigkeit an Spindelstock und Hauptspindel einer Fräsmaschine 

Aufgabe 9: 

Bei einer messtechnischen Untersuchung der statischen Steifigkeit am TCP (tool center 
point) wurde das dargestellte Kraft-Verlagerungsdiagramm bezüglich der y-Richtung der 
Maschine aufgenommen. 

 

Bild 5.83 Kraft-Verlagerungsdiagramm 
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1. Wie groß ist die Steifigkeit ܿ௩,், die am TCP vorliegt? 

Berechnen Sie die statische Relativverlagerung ்ݕ , die sich zwischen Werkzeug 
und Werkstück ergibt, wenn bei einem Fräsprozess eine mittlere Kraft von 

௬,௧௧ܨ = 400 ܰ wirkt. 

2. Die Verlagerung am TCP setzt sich aus der Verformung des Systems Spindel-Lager-
Werkzeug sowie der Kippung des Spindelstocks zusammen. Die für die Kippung 
relevanten Größen sind bekannt: 

 Abstand der Führungswagen  ݈ଵ = 500 ݉݉ 

 Abstand untere Führungswagen – TCP ݈ଶ = 600 ݉݉ 

 Steifigkeit eines Führungswagens  ܿௐ = 430 ܰ ⁄݉ߤ  

Berechnen Sie den Verlagerungsanteil ݕ , welcher aus der Kippung des 

Spindelstocks resultiert sowie den Verlagerungsanteil ݕௌ  des Spindel-Lager-

Werkzeug-Systems. Welcher Anteil dominiert die Nachgiebigkeit am TCP? 

 

Lösung: 

1. Geradengleichung 

ܿ௬,் =
Δܨ௬

Δ்ݕ
=

150 ܰ
݉ߤ 12,5

= 12 ܰ ⁄݉ߤ  

Verlagerung 

்ݕ =
௬ܨ

ܿ௬,்
=

400 ܰ ∗ ݉ߤ
12 ܰ

=  ݉ߤ 33,3

2. Die Verlagerung am TCP ergibt sich aus der Summe der einzelnen 

Verlagerungskomponenten 

்ݕ = ݕ +  ௌௗݕ

Der Anteil der Kippung lässt sich aus den gegebenen Steifigkeiten sowie den 
gegebenen Hebelverhältnissen nach Bild 5.84 berechnen 

 

 ܨ

 

 ௨ܨ

Bild 5.84 Hebelverhältnisse 

l1

l2

y

yo

yu

yKipp_TCP Fy
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Die transformierten lokalen Verlagerungen führen auf 

,்ݕ = ݕ + ௨ݕ) − (ݕ ൬
݈ଵ + ݈ଶ

݈ଵ
൰ = ௨ݕ ൬

݈ଵ + ݈ଶ

݈ଵ
൰ − ݕ ∗

݈ଶ

݈ଵ
 

Das Momentengleichgewicht um die oberen Wagen führt auf 

௬(݈ଵܨ + ݈ଶ) = ௨ܨ ∗ ݈ଵ 

௨ܨ = ௬ܨ
݈ଵ + ݈ଶ

݈
1 = 800 ܰ 

Die Belastung des oberen Wagens ergibt sich aus dem Kräftegleichgewicht 

௬ܨ = ௨ܨ +  ܨ

ܨ = ௬ܨ − ௨ܨ = ௬ܨ ൬1 −
݈ଵ + ݈ଶ

݈ଵ
൰ = ௬ܨ−

݈ଶ

݈ଵ
= −480 ܰ 

Für die Verformung der Wagen gilt 

ݕ =
ி

ଶ∗ೈೌ
= ݕ   ݉ߤ 0,588− =

ிೠ

ଶ∗ೈೌ
=  ݉ߤ 1,023

Einsetzen in die Gleichung für die Transformation der lokalen Verlagerungen führt auf: 

,்ݕ =
௨ܨ

2 ∗ ܿௐ
ቆ

݈1 + ݈2

݈1
ቇ −

ܨ

2 ∗ ܿௐ
ቆ

݈2

݈1
ቇ 

,்ݕ =
௬ܨ

2 ∗ ܿௐ
൬

݈ଵ + ݈ଶ

݈ଵ
൰

ଶ

+
௬ܨ

2 ∗ ܿௐ
൬

݈ଶ

݈ଵ
൰

ଶ

=
௬ܨ

2 ∗ ܿௐ
∗

(݈ଵ + ݈ଶ)ଶ + ݈ଶ
ଶ

݈ଵ
ଶ  

,்ݕ =  ݉ߤ 2,92

Damit ergibt sich für den Anteil aus der Verformung von Spindel-Lager-Werkzeug 

ௌௗݕ = ்ݕ − ݕ = ݉ߤ 33,3 − ݉ߤ 2,92 =  ݉ߤ 30,4

Der Verformungsanteil des Systems Spindel-Lager-Werkzeug ist etwa um den Faktor 10 

größer als der Verformungsanteil, der aus der Kippung des Spindelstockes resultiert. Die 

Nachgiebigkeit am TCP wird also von der Nachgiebigkeit des Systems Spindel-Lager-

Werkzeug dominiert. 

5.3.2.10. Eigenfrequenzen an einer Hauptspindel 

Aufgabe 10: 

Zur Lagerung von Hauptspindeln kommen neben der konventionellen Wälzlagerung auch 
alternative Prinzipien zum Einsatz. Für spezielle Anwendungen, bei denen z.B. die 
Spindelachse gezielt aus ihrer Null-Lage ausgelenkt werden soll, werden Magnetlagerungen 
verwendet. Dabei wird über eine aktive Lageregelung der Luftspalt zwischen der Spindel und 
den Umbauteilen eingestellt. 
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Bild 5.85 Schnittansicht durch eine magnetisch gelagerten Hauptspindel 

An einer solchen aktiv magnetisch gelagerten Hauptspindel sollen die unteren Eigen-
frequenzen untersucht werden. Im Unterschied zu konventionellen Wälzlagerungen ist die 
erreichbare dynamische Steifigkeit in magnetisch gelagerten Systemen aufgrund der 
Geschwindigkeit der Lageregelung und der erreichbaren Magnetkräfte einerseits deutlich 
begrenzt und andererseits in keinem Fall konstant. 

Für einen ausgewählten Arbeitspunkt der Lageregelung kann eine konstante Ersatzsteifigkeit 
der Lagerung angenommen werden. Desweiteren soll – aufgrund der deutlich höher liegenden 
Eigenfrequenzen der Spindelbiegung – von einem starren Spindelkörper ausgegangen 
werden. 

 

 

Bild 5.86 Ersatzmodell 

Durch den Anbau eines Werkzeuges an die 
Spindel ändern sich sowohl die 
Trägheitseigenschaften als auch die Lage 
des Schwerpunktes ݓ. Wie ändern sich die 
Eigenfrequenzen, wenn die folgenden 
Parameter gelten? 
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Berechnen Sie die unteren Eigenfrequenzen für das Ersatzmodell unter Verwendung 
folgender Parameter: 

 Masse des Spindelrotors    ݉ௌ = 12,20 ݇݃ 

 Massenträgheitsmoment im Schwerpunkt  ܬௌ = 2710,38 ݇݃ܿ݉ଶ 

 Abstand des vorderen Lagers zum Schwerpunkt ܮ௩ = 144,7 ݉݉ 

 Abstand des hinteren Lagers zum Schwerpunkt ܮு = 94,3 ݉݉ 

 Ersatzsteife vorderes Lager    ܿ௩ =  ݉ߤ 5,4

 Ersatzsteife hinteres Lager    ܿு =  ߤ 4,5

 Masse des Werkzeugs    ݉ௐ = 830 ݃ 

 Massenträgheitsmoment im Schwerpunkt  ܬௐ = 9,1112 ݇݃ܿ݉ଶ 

 Abstand des Werkzeugschwerpunkts zum Schwerpunkt der Spindel ݏௐ = 314 ݉݉ 

 

Durch einen Parametrierungsfehler im Lageregler verschiebt sich die erste Eigenfrequenz 
deutlich nach unten. Wie groß sind dann die Ersatzsteifigkeiten der Lagerung, wenn das 
Verhältnis der Lagersteifigkeiten (ܿ ܿு⁄ ) konstant bleibt? 

Erste Eigenfrequenz    ଵ݂ =  ݖܪ 83,17

 

Lösung: 

1. Aus der Differentialgleichung leitet sich die Gleichung zur Berechnung der Eigen-
kreisfrequenz her. Im hier vorliegenden Fall ist das Differentialgleichungssystem 
entkoppelt, so dass die beiden Eigenfrequenzen jeweils als Ein-Massen-Schwinger 
betrachtet werden können, und zwar als translatorische Schwingung in ݕ-Richtung und 
als rotatorische Schwingung um die ݔ -Achse. Mit der Transformation der Einzel-
steifigkeiten in jeweils eine resultierende translatorische Steifigkeit bzw. Kippsteifigkeit 
folgt: 

௧݂ଵ =
1

ߨ2
ඨ

ܿ + ܿு

݉ௌ
=  ݖܪ 143,37

݂ଵ =
1

ߨ2
ඨ

ܿ ∗ ܮ
ଶ + ܿு ∗ ுܮ

ଶ

ௌܬ
=  ݖܪ 119,61

2. Zur Lösung müssen zunächst die Trägheitseigenschaften (݉ீ௦und ீܬ௦) sowie der 
Schwerpunkt ݓ neu bestimmt werden: 

݉ீ௦ = ݉ௌ + ݉ௐ = 13,03 ݇݃ 
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ݓ =
݉ௐ

݉ீ௦
ௐݏ = 20 ݉݉ 

௦ீܬ = ௌܬ + ଶݓ ∗ ݉ௌ + ௐܬ + ௐݏ) − ଶ(ݓ ∗ ݉ௐ = 3485,71 ݇݃ܿ݉ଶ 

Mit dem gleichen Lösungsweg und unter Berücksichtigung der geänderten Parameter 
und des nunmehr nach vorn verschobenen Schwerpunktes ݓ (und damit geänderter 
Schwerpunktabstände der Lager) ergibt sich: 

௧݂ଵ =  ݖܪ 138,73

௧݂ଶ =  ݖܪ 101,85

3. Durch geeignetes Umstellen der zweiten Gleichung aus Lösung 1 (da es sich bei der 
ersten Eigenfrequenz um die Frequenz der Kippschwingung handelt) und Verwendung 
des Steifigkeitsverhältnisses ߛ folgt: 

ߛ = ܿ ܿு⁄  

ܿு =
ܿ ∗ ܮ

ଶ + ܿு ∗ ுܮ
ଶ

ܮ
ଶ + ߛ ∗ ுܮ

ଶ = 3,0 ܰ ⁄݉ߤ  

ܿ = ߛ ∗ ܿு = 3,6 ܰ ⁄ߤ  
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6. Vorschubantriebe und Bewegungssysteme 

 

Bild 6.1 Vorschubantriebe 

 

Bild 6.2 Hauptarten von geregelten Vorschubantrieben und Führungen an WZM 
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6.1. Anforderungen 

 

Bild 6.3: Anforderungen an Vorschubantrieb und Führung 

6.2. Baugruppen und Auslegung 

 

Bild 6.4: Spezifikationsmöglichkeiten geregelter elektro-mechanischer Vorschubachse 
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n / v 

Wandler 
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vf 
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6.2.1. Regelung 

 

Bild 6.5 Grundaufbau der Regelung des Vorschubantriebs 

 

 

Bild 6.6 Struktur der Standard-Lageregelung (Kaskadenregler) 

Für die Standard-Lageregelung nach Bild 6.6 gelten folgende Beziehungen: 

ݔ∆ = ௦ݔ − ௦௧ݒ        ௦௧ݔ = ௦௧ݔ݀ ⁄ݐ݀ ݒ∆      = ௦ݒ − ௦௧ݔ     ௦௧ݒ = ܶ ∗ ߮௦௧ 

ெܯ = ெܭ ∗ ெܨ   .ெ bzwܫ = ிܭ ∗  ெܫ

ܨ = ெܯ ܶ⁄   bzw.   ܨ =  ெܨ

௦ݒ = ௩ܭ ∗ ௦ܫ und    ݔ∆ = ܭ ∗ ൬∆ݒ +
ଵ

்
∗   ൰ݐ݀ݒ∆
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In den Bild 6.6 undBild 6.7 ist die Funktionsweise der Lageregelung eines Vorschubantriebes 

dargestellt. Bild zeigt die Sollwerterzeugung. Die Geschwindigkeitskomponenten ݒ(௫,௬) 

verhalten sich zur Bahngeschwindigkeit ݒ   wie die Koordinatendifferenzen ∆ݔ)ݔ, (ݕ  zur 

Streckenlänge ܮ: 

,ݔ)∆ (ݕ = ,ݔ) ଶ(ݕ − ,ݔ)  ଵ(ݕ

ܮ = ඥ∆ݔଶ +  ଶݕ∆

(௫,௬)ݒ ⁄ݒ = ,ݔ)∆ (ݕ ⁄ܮ  

௫ݒ = ݔ∆) ⁄ܮ ) ∗  ݒ

Im Interpolationsschritt ூܶை  (IPO-Takt) wird mit der Achskomponente ݒ௫ aus dem vorherigen 
der nächste Sollwert gebildet: 

(݅)௦ݔ = ݅)௦ݔ − 1) + ௫ݒ ∗ ூܶை 
 

 
Bild 6.7 Funktionsweise der Lageregelung des Vorschubantriebes – Sollwerterzeugung  

Die Istwerterfassung durch das Messsystem ist in Bild 6.8 dargestellt. Im Takt des 

Messsystem-Zeitschrittes ்ܶ (Tastzeit) wird mit der Lageauflösung ܺெ des Messsystems aus 
dem vorherigen der nächste Istwert gebildet (Lagediskretisierung): 

(݅)௦௧ݔ = ݅)௦௧ݔ − 1) + ݇ ∗ ܺெ                ݇ = ±0,1,2, … 

Proportional der Lageabweichung (Schleppabstand) 

ௐݔ = ݔ∆ = ௦ݔ −  ௦௧ݔ

Wird mit der Geschwindigkeitsverstärkung ܭ௩ die Sollgeschwindigkeit ݒ௦ gebildet nach 

௦ݒ = ௩ܭ ∗  .ௐݔ

Als Werte von ܭ௩   sind anzusetzen für: 

Kugelgewindetrieb: ܭ௩ = 20 … ଵିݏ 70 = 1,2 … 4,2 
 ⁄


 

Lineardirektantrieb: ܭ௩ = 200 … ଵିݏ 400 = 12 … 27 
 ⁄
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Bild 6.8 Funktionsweise der Lageregelung des Vorschubantriebes – Istwerterfassung  

 

 

Bild 6.9 Einfluss der Geschwindigkeitsverstärkung auf die Bahnabweichung 

 

Geschwindigkeitsverstärkung zu groß 

t 

x 

xist(Kv_zu_klein) 

xsoll 
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Die Geschwindigkeitsverstärkung ist so einzustellen, 
dass ein Positioniervorgang (Rampe) möglichst schnell, 
aber unbedingt überschwingfrei ausgeführt wird! 

Geschwindigkeitsverstärkungen der Achsen ungleich 

Die Geschwindigkeits-
verstärkungen der an der 
Bahnerzeugung beteiligten 
Achsen müssen unbedingt 
auf gleiche Werte 
eingestellt werden! 

x 
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Sollbahn 
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x 

y 
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Sollbahn 

Istbahn 
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Bild 6.10  Einfluss der Geschwindigkeitsverstärkung auf die Bahnabweichung - für Gerade, 
Kreis und Ecke 

 

Bild 6.11 Einfluss der Geschwindigkeitsverstärkung an der Rampe – ohne Vorsteuerung 
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Bild 6.12 Einfluss der Geschwindigkeitsverstärkung an der Rampe – ohne und mit 
Geschwindigkeitsvorsteuerung 

 

Bild 6.13 Einfluss der Geschwindigkeitsverstärkung an der Wende – ohne und mit 
Geschwindigkeitsvorsteuerung 

  

    Rampe: 
xSoll = 0,01 m 
vSoll = 0,1 m/s 
aSoll = 5 m/s2 
rmax = 100 m/s3  

Lageabweichung 
(Schleppabstand) 

Lageabweichung 
(Schleppabstand) 

Soll ≈ Ist Soll      Ist 

ohne 
Geschwindigkeits-

vorsteuerung 

mit 100% 
Geschwindigkeits-
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Lageabweichung 
(Schleppabstand) 

Lageabweichung 
(Schleppabstand) 

Soll      Ist 

ohne 
Geschwindigkeits-

vorsteuerung 

mit 100% 
Geschwindigkeits-

vorsteuerung 

      Wende: 
vSoll = 0,1 m/s 
aSoll = 5 m/s2 
rmax = 100 m/s3  

Soll ≈ Ist 
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6.2.2. Messsystem 

 

Bild 6.14  Beispiele für Wegmesssysteme 

 

 

Bild 6.15 Klassifizierung der Messsysteme 

Mechanisch, 
mit graviertem Stahlmaßstab 
und Nonius 

Elektrisch, induktiv 

Opto-elektrisch, mit geätztem Glasmaßstab und Fotodioden 
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Strahlteiler- und Reflektorprismen 
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rotatorisch  
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Standardmäßig in 
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Bild 6.16 Photoelektrische Linearsysteme 

 

 

Bild 6.17 Maßstab und Messkopf 

  

Dichtlippen     Montagefuß        Signalleitungsanschl.                 Lichtquelle 

Präzisionskupplung  Abtastwagen 
DIADUR-     Foto- 
Maßstab  elemente 

Bildquelle:  
www. heidenhain.de 
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6.2.3. Antrieb 

 

Bild 6.18 Asynchron-Servomotor 

 

Bild 6.19  Funktionsprinzip des Synchron-Linearmotors 

Als lineare Antriebe finden 
 Zahnstangen, 
 Kugelgewindespindeln, 
 Zylinder (Hydraulik), 
 Linearmotoren und 
 Riemen/Ketten 

Verwendung. 

Die Vorteile des Linearmotors bestehen im Folgenden: 

 Hohe Präzision – bis 0,1 ݉ߤ 

 Hohe Dynamik – (gute Dämpfung, kurze Einschwingzeit) 
 Große Hübe – beliebig lange Verfahrwege realisierbar 
 Hoher Gleichlauf – einfache Regelbarkeit 
 Flexibilität – mehrere unabhängige Läufer auf einer Achse 
 Montagefreundlich – geringe Bauteilanzahl 
 Spielfrei – kein Übersteuern 
 Verschleißfrei – berührungsloser Antrieb 
 Schnelligkeit – hohe Geschwindigkeit und Beschleunigung 

! Luftkühlung 

! Leistung von 3,7 bis 100 kW 

! Drehzahlen max. bis 12000 min-1 

Abdeckung 

Linearführung Sekundärteil 
(feststehend) 

Primärteil 
(bewegt) 

Medienzuführung 
(Energie, Kühlung) 

Meßsystem 
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Strom-
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flossener 
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Magnet-
feld 

Kraft 

. . . . 
N     S    N     S     N    S     N     S    N     S 

Sekundärteil 
(magnettragend, feststehend) 

Primärteil 
(leitertragend, bewegt) 

Magnetfeld 

Antriebskraft 
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Bild 6.20 Beispiele für Bauformen und Anordnungsmöglichkeiten 

Bild 6.21 Problematik des Linearmotors 
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Bild 6.22 Entstehung der Schwingungsanregung 

 

 

Bild 6.23 Möglichkeiten zur Reduzierung der Schwingungsanregung 

 

 

Bild 6.24 Reduzierung der Schwingungsanregung durch Impulsentkopplung (links) und 
Impulskompensation (rechts) 

• hohe Kraftanstiegsgeschwindigkeiten 
der Lineardirektantriebe 
ermöglichen das Erreichen 
hoher Beschleunigungen 
und Beschleunigungsänderungen 
(Ruck) 

• direkte Anbindung 
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an Gestell und Schlitten 
führen zu unmittelbarer Krafteinleitung 
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Bild 6.25 Varianten der Impulskompensation 

 

6.2.4. Mechanik 

 

Bild 6.26 Varianten des Kugelgewindetrieb 
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100 

 

6.2.4.1. Kugelgewindetrieb 

 

Bild 6.27 Komponenten des KGT 

 

Bild 6.28 Vorschubantrieb mit KGT – Auslegungsforderungen 

Verfahrweg ݔ௫    ீܮ 
Geschwindigkeit ݒ    ݊ெ ௫ , ݅, ℎ, ݊ௌ ௫(ܭ , ݊௧)l 
Beschleunigung ܽ௫   ݅, ℎ, ெ ௫ܯ ⁄ௗܬ  

Lastaufnahme ܨௌ ௫   ܨௌ ,  lܥ

Lebensdauerܥ    ܮ 

Antriebskraft ܨ ௫ = ,݅  ௌ ௫ܨ ℎ,  ெ ௫ܯ

Genauigkeit ∆ܭ    ݔ௩(߱௫), ܿ௫ 
 

Distanzring zur Vorspannung 

Kugelgewinde-Mutter Kugelgewinde-Spindel 

Kugeln 

Kugelrücklaufkanal 

Mutterhalter 

Lagerbock 

Radial-Axial-
Lager 

Radial-Lager 

Umlenkstück 
zur Wälzkörper-
rückführung 
(Kugelumlauf) 

Mutter 

Mutterflansch 

Wälzprofil 
(Gewinde) 

Spindel 

Sitz für die 
Spindellagerung 
(axial / radial) 

Momenten-
einleitung 
(Kupplung bzw. 
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Für den Kugelgewindetrieb nach Bild 6.28 gelten folgende Beziehungen für die Auslegung: 

Verfahrweg ݔ௫ : (ீܮ − (ெܮ > ீܮ  ௫ݔ > ௫ݔ +   .ெܮ

Aus ߮ௌ = ߮ெ ݅⁄  und ݔ = (ℎ ⁄ߨ2 ) ∗ ߮ௌ folgt ݔ =


ଶగ
߮ெ . 

Bild 6.29 zeigt die konstruktive Ausführung eines Kugelgewindetriebes. 

 

Bild 6.29 Vorschubantrieb mit KGT 

Für die Eilgeschwindigkeit ݒ gilt:  ݒ ℎ⁄ ≤ ݊ௌ ௫ ≤ ݊ெ ௫ ݅⁄ . Dabei ist zu 

prüfen, dass  ݊ௌ ௫ ≤ ܭ)ሾ݊݅ܯ ⁄ܦ ), ݊௧ሿ  eingehalten wird. Der Drehzahlkennwert ܭ 
folgt aus ܭ = ݊௫ ∗ ݉݉ Er soll kleiner als 150 000 . ܦ ݉݅݊⁄  sein (entspr. Katalog). Bild 
6.30 zeigt, wie sich im Laufe der Jahre der Drehzahlkennwert verändert hat. 

Bild 6.30: Vorschubantrieb mit 
KGT – Maximaldrehzahl 

Die kritische Drehzahl ݊௧  ist 
abhängig vom Abstand der 
Drehfrequenz zur ersten 
Biegeeigenfrequenz. In Bild 
6.31 sind Beispiele gezeigt, 
welchen Einfluss die 
Radiallagerung und die Stellung 
der Mutter auf die 
Eigenfrequenzen und die 

Schwingungsformen haben. 

 

 

Bild 6.31 Vorschubantrieb mit KGT – Auslegungsbeziehungen: Maximaldrehzahl 
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Bild 6.32 Vorschubantrieb mit KGT – Auslegungsbeziehungen: Maximaldrehzahl 

Bild 6.32 zeigt ein Auslegungsbeispiel für einen Kugelgewindetrieb. 

݊௧ = ݊ 

݊ = ݂ ∗
݀ଶ

݈
ଶ ∗ 10 (݉݅݊ିଵ) 

݊ = 0,8 ∗ ݊ (݉݅݊ିଵ) 

݊ Kritische Drehzahl      (݉݅݊ିଵ)  

݊ Zulässige Betriebsdrehzahl     (݉݅݊ିଵ)  

݂ Beiwert, der von der Lagerung bestimmt wird 

݀ଶ Kerndurchmesser (siehe Maßtabellen)   (݉݉)  

݈ெ Kritische Länge für vorgespannte Mutternsysteme  (݉݉)  

݈௦ Abstand Lager-Lager      (݉݉)  

Die Maximalbeschleunigung ܽ௫ lässt sich nach folgenden Beziehungen ermitteln: 

ெܯ = ௗܬ ∗ ሷ߮ ெ 
ௗܬ = ெܬ + ெீܬ + (1 ݅ଶ⁄ ) ∗ ሾீܬௌ + ௌܬ + (ℎ ⁄ߨ2 )ଶ ∗ ்݉ሿ 
ܽ = ሷݔ = ሾℎ ⁄(݅ߨ2) ሿ ∗ ሷ߮ ெ 

Wegen ݀ ݀⁄ = 0 folgt 

݅௧, = ඥሾீܬௌ + ௌܬ + (ℎ ⁄ߨ2 )ଶ ∗ ்݉ሿ ܬ) + ⁄(ெீܬ  

Da auch ݀ ݀ = 0⁄  gilt, folgt 

ℎ௧, = ඥሾ(ܬெ + (ெீܬ ∗ ݅ଶሿ (்݉ ⁄ଶߨ4 )⁄  
Für das Maximalmoment ist die Bedingung 

ெ௫ܯ = 2 ∗ ߨ ∗ ௗܬ ∗ ܽ௫ ℎ⁄  
einzuhalten. 

Quelle: 
Rexroth 
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Für mittlere Vorschubachse: 

்݉ = 1000 ݇݃     
=    ܮ 1 ݉  
=   ܦ 40 ݉݉ 
 
⇒    ℎ = 40 ݉݉ 
         ݅ = 1 
          

Bild 6.33 Vorschubantrieb mit KGT – Auslegungsbeziehungen: Maximalbeschleunigung 

 

Bild 6.34 Vorschubantrieb mit KGT – 
Auslegungsbeziehungen: Lastaufnahme; (Quelle: 
Rexroth) 

 
In Bild 6.34 sind die Bedingungen bezüglich der 

Lastaufnahme ܨௌ ௫ dargestellt. Es ist zu prüfen, ob die 

Bedingung  ܨௌ ௫ ≤ ݅ܯ ,ௌ ܨ) ܥ ܵ⁄ )  eingehalten 

ist. Dabei sind ܥ  die Statische Tragzahl (entsprechend 

Katalog) und ܵ  der Statische Tragsicherheitsfaktor 

(ܵ = 4) .Desweiteren wird die Knickkraft ܨௌ  .wie 

folgt berechnet: 
 
 

ܨ = ி݂
݀ଶ

ସ

݈
ଶ 10ସ ሾܰሿ                   ܨ =

ܨ

2
 ሾܰሿ 

Dabei bedeuten: 

 ,  Theoretisch zulässige axiale Spindelbelastungܨ

 ,  Im Betrieb zulässige axiale Spindelbelastungܨ

݂  Beiwert, der von der Lagerung bestimmt wird, 

݀ଶ  Kerndurchmesser ሾ݉݉ሿ, nach Maßtabellen 

݈  nicht gestützte Gewindelänge. 
 

Bezüglich der Lebensdauer ܮ ist die dynamische Tragzahl ܥ nachzuweisen. Es muss gelten 

ܥ ≥ ä௨௩ܨ ඥܮ ሾܷ݉݀ݎ. ሿ 100⁄య . 

Die Kraft ܨä௨௩ wird aus  

ä௨௩ܨ = ඨ|ܨ|ଷ ∗ (݊ ݊⁄ )


∗ ߬
య  

mit 

] 

10          20           30           40          50           60          70 
  h (mm) 

     i  
   0,2          0,4         0,6          0,8         1,0          1,2          1,4 

0,95 

0,90 

0,85 

0,80 

0,75 

50       

40          

30           

20        

10 

iopt,a 
hopt,a
(mm) 

Quelle: 



104 

 

݊ = |݊| ∗ ߬



 

und  ܮ  ሾܵ݀ݐ. ሿ = .ݎሾܷ݉݀ ܮ ሿ (60 ∗ ݊ ሾܷ݉݀ݎ ݉݅݊⁄ ሿ)⁄ , 

߬ = ݐ ܶ⁄  

Die Zeitintervalle ݐ  sind in Bild 6.35 abgebildet. 

 
Bild 6.35 Vorschubantrieb mit KGT – Auslegungsbeziehungen: Lebensdauer 

 
In Bild 6.36 ist der Zusammenhang zwischen Antriebskraft und Verschiebegeschwindigkeit 
dargestellt. Es gelten die Beziehungen 

 ௫ܨ =  ,ௌ ௫ܨ
 ௫ܨ = ௭ܨ + ோܨ + ்݉ ∗ ܽ. 

Das Antriebsmoment muss der Beziehung 

ெ ௫ܯ ≥ ൣℎ ൫2ߨ ∗ ⁄௦൯ߟ ൧ ∗   ௫ܨ

genügen. Das Beispiel in Bild 6.36 zeigt den Einfluss mehrerer Parameter auf die 

Reibungskraft ܨோ. 
 

 

Bild 6.36 Vorschubantrieb mit KGT – Auslegungsbeziehungen: Antriebskraft 
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Die Zusammenhänge bez. der Genauigkeit bei indirekter Lagemessung sind in den folgenden 

Gleichungen zusammengestellt. 

௦௧ݔ = (ℎ ߨ2 ∗ ݅⁄ ) ∗ ߮,   Δݔ௦௧௧ = ܨ ܿ௫⁄ , 

1 ܿ௫⁄ = 1 ܿ⁄ + 1 ܿௌ⁄ + 1 ܿெ⁄  

ܿ௫ =
ܿ ∗ ܿௌ ∗ ܿெ

ܿ ∗ ܿௌ + ܿ ∗ ܿெ + ܿௌ ∗ ܿெ
 

ܿௌ =
ߨ ∗ ܧ ∗ ଶܦ

ீܮ4
> 2ܿ௫ 

Mit  ∆ݔ௧ ≥ ߙ ∗ ܮ ∗ Δܶ   folgt  ∆ݔ ⁄ݔ > ߙ ∗ ∆ܶ ≈ 10ିହ ∗ ∆ܶ 

 

  

Bild 6.37 Vorschubantrieb mit KGT – Auslegungsbeziehungen: Genauigkeit (Indirekte 
Lagemessung) 

 

In Bild 6.38 ist die Auslegungsbeziehung für die direkte Lagemessung gezeigt. 

Es gilt für die Genauigkeit ∆ݔ:  ߱௫ = ඥܿ௫ ݉௫⁄  
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Weiterhin ist ∆ݔௗ௬ ≥ ݒ ⁄௩ܭ . Bezüglich der Reglerstabilität gilt 

௩ܭ ≤ ߱ ⁄ܦ2   und  ߱௫ > 2߱. 

Daraus folgt ߱௫ > ܦ4 ∗  ௩ܭ

Mit ܦ = 0,8 … 0,9 ∶ ௩ܭ    < ߱௫ 3⁄  
 
 

   

 

Bild 6.38 Vorschubantrieb mit KGT – Auslegungsbeziehungen: Genauigkeit (Direkte 
Lagemessung) 

In Bild 6.39 und Bild 6.40 ist der Ablauf der Auslegung eines Kugelgewindetriebes 
schematisch dargestellt. Einmal eine Auslegung als statisch orientierter Ablauf nach DIN und 
zum anderen ein Auslegungsablauf unter Berücksichtigung der dynamischen Anforderungen. 
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Bild 6.39 Vorschubantrieb mit KGT – Statisch orientierter Auslegungsablauf nach DIN 

 

Statisch orientierter 
Auslegungsablauf nach DIN 
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Bild 6.40 Vorschubantrieb mit KGT – Auslegungsablauf nach dynamischen 
Anforderungen 

 

In Bild 6.41 ist eine Beispielaufgabe gegeben nach der die folgenden Größen zu berechnen 

sind: 

 Positionsabweichung, 
 Umkehrspanne, 
 Kleinste stellbare Schrittweite und 
 Einfluss von Gewindesteigung und Ort der Winkelmessung 
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Bild 6.41 Beispielaufgabe – Genauigkeit des KGT: Aufgabenstellung 

Folgende Größen sind bekannt: 

Zahnriementrieb: ܦଵ = ଶܦ   ݉݉ 70 = 90 ݉݉   ܿோ = 5 ܰ ⁄݉ߤ  

Gewindespindel:  ܧ = 2,1 ∗ 10ହ ܰ ݉݉ଶ⁄ ܩ    = 8,2 ∗ 10ସ ܰ ݉ ଶ⁄  

ܮ  = ܦ   ݉݉ 1000 = 25 ݉݉   ℎ = (20,40) ݉݉ 

ܣ  = 533,4 ݉݉ଶ   ்ܫ = 3,835 ∗ 10ସ ݉݉ସ  

 ்ܿ = 0,02 ܰ݉ ⁄݀ܽݎߤ ௭ܥ    = 150 ܰ ⁄݉ߤ  

Reibkraft: ܨோ = 4 ∗ 80 ܰ 

 

Die Berechnung soll unter Vernachlässigung von  

 Steigungsfehlern, 
 Thermisch bedingten Verformungen und  
 Vernachlässigung von dynamischen Effekten 

vorgenommen werden. 

Der Lösungsansatz ist in Bild 6.42 gezeigt. 

 

Bild 6.42 Beispielaufgabe – Genauigkeit des KGT: Lösungsansatz 
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Zur Überwindung des Bewegungswiderstandes wird der gesamte Antriebszug vom Motor bis 
zum Schlitten verspannt und entsprechend elastisch verformt. Die dazu erforderliche 

Motordrehung ߮ெ wird vom Messsystem entsprechend  

ݖ∆ = ሾ(ℎ ⁄ߨ2 ) ݅⁄ ሿ ∗ ߮ெ  
als Ist-Weg interpretiert, ohne dass eine Schlittenbewegung ausgeführt wird! 
 
 

Zug-Druck-Anteil 

Gewindespindel: ܿ௭ௌ 

Axiallagerung:  ܿ௭ 
ݖ∆ = ௌܨ ܿ௭⁄  

ௌܨ =  ௐܨ

ܿ௭ = ܿ௭ௌ ∗ ܿ௭ ൫ܿ௭ௌ + ܿ௭൯⁄  

ܿ௭ௌ = ܧ ∗ ܣ ൗݖ  

 
 

Torsionsanteil 

Gewindespindel: ்ܿௌ 

Spindelanschluss:  ்ܿ 
∆߮ோ் = ௌܯ ்ܿ⁄  

ௌܯ = (ℎ ⁄ߨ2 ) ∗  ௐܨ

்ܿ = ்ܿ ∗ ்ܿௌ/൫்ܿ + ்ܿௌ൯ 

்ܿௌ = ܩ ∗ ்ܫ ൗݖ   

entspricht einer ݖ-Bewegung von 

Δ்ݖ = Δ߮ோ் ∗ (ℎ ⁄ߨ2 ) 

Zahnriemenanteil 

Zug-Trum: ܿோ 

ௌܯ = ோܨ ∗ ଶܦ 2⁄ = ௐܨ ∗ (ℎ ⁄ߨ2 ) 

ோܨ = ௐܨ ∗ (ℎ ⁄ߨ2 ) ଶܦ) 2⁄ )⁄  

Δݕ = ெݕ − ோݕ = ோܨ ܿோ⁄  

Δ߮ெோ = Δݕ ଵܦ 2⁄⁄  

entspricht einer ݖ-Bewegung von 

Δݖோ = Δ߮ெோ ∗ (ℎ ⁄ߨ2 ) ݅⁄  

Es gilt: 

ݖ∆ = ሾ(ℎ ⁄ߨ2 ) ݅⁄ ሿ ∗ ߮ெ = Δݖ + Δ்ݖ + Δݖோ 
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ℎ(݉݉) 20 40 

ݖ
݈ൗ  0 0,5 1 0 0,5 1 

Nachgiebigkeit am Schlitten (10ିଶ ∗ ݉ߤ ܰ⁄ ) 

ݖ∆ ⁄ௐܨ  0,67 1,15 1,64 0,67 1,15 1,64 

்ݖ∆ ⁄ௐܨ  0,05 0,21 0,37 0,20 0,85 1,49 

ோݖ∆ ⁄ௐܨ  0,10 0,10 0,10 0,40 0,40 0,40 

ݖ∆ ⁄ௐܨ  0,82 1,46 2,11 1,27 2,40 3,53 

Positionsabweichung (݉ߤ) bei ܨௐ = 4 ∗ 80 ܰ = 320 ܰ 

± ∆ܲ 2,6 4,7 6,8 4,1 7,7 11,3 

Umkehrspanne (݉ߤ) bei ܨௐ = 4 ∗ 80 ܰ = 320 ܰ 

ܷ = 2 ∗ ∆ܲ 5,2 9,4 13,6 8,2 15,4 22,6 

Kleinste stellbare Schrittweite (݉ߤ) bei ܨௐ = 4 ∗ 80 ܰ = 320 ܰ 

 6 10 14 9 16 23 (ௌ௧௧ݖ)݊݅ܯ

Einfluss der Gewindesteigung 

Relative Nachgiebigskeitanteile am Schlitten (%) 

Zug-Druck 82 79 78 53 48 47 

Torsion 6 14 17 16 35 42 

Riemen 12 7 5 31 17 11 

 

Tabelle 6.1 Ergebnisse Auslegung Vorschubantrieb mit Kugelgewinde-Trieb 

 

Die Ergebnisse der Berechnung sind in Tabelle 6.1 zusammengestellt. Den Einfluss der 

Gewindesteigung zeigen Bild 6.43 und Tabelle 6.1. Auf der ݖ߂ -Achse ist der Ausdruck 

ௌ்ݖ߂ ൫்ݖ߂ௌ + ⁄(%)ௌ൯ݖ߂  aufgetragen. Der relative Anteil der Torsion am gesamten 

Spindelanteil wird nach 

ܵܶݖ߂ ൫ܵܶݖ߂ + ൯ൗܵܦܼݖ߂ = (100%) 1 + 1,928 ∗ ቀܦ
ℎൗ ቁ

2
൨ൗ  

berechnet. 
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Bild 6.43 Beispielaufgabe – Genauigkeit des KGT: Ergebnis (Einfluss der Steigung) 

 

 

Bild 6.44 Beispielaufgabe – Genauigkeit des KGT: Ergebnis (Positionsabweichung) 

6.2.4.2. Ritzel-Zahnstange 

Bild 6.45 zeigt Anwendungsbeispiele und das Wirkprinzip dieser Antriebsart. In den Bild 
6.46 bisBild 6.48 werden die Auslegungsbeziehungen bezüglich Maximalgeschwindigkeit, 
Maximalbeschleunigung und Antriebskraft gezeigt. 
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Bild 6.45  Komponenten, Varianten und Anwendungen 

 

 

Bild 6.46 Vorschubantrieb mit Ritzel-Zahnstange – Auslegungsbeziehungen: 
Maximalgeschwindigkeit 
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Bild 6.47 Vorschubantrieb mit Ritzel-Zahnstange – Auslegungsbeziehungen: 
Maximalbeschleunigung 

 

 Bild 6.48 Vorschubantrieb mit Ritzel-Zahnstange – Auslegungsbeziehungen: 
Antriebskraft 
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6.2.4.3. Ausführungsvarianten im Vergleich 

 

Bild 6.49  Vergleichsvarianten 

 

Bild 6.50 Vorschubantrieb mit KGT – Lagerungsvarianten nach [8] 

Verstellweg – Vorschubkraft – Genauigkeit 

Piezostapel Kugelgewindetrieb Ritzel-Zahnstange Linearmotor 

Beschleunigung 

Wandlung Getriebeübersetzung Spindelsteigung 

getriebene Spindel Antrieb getriebene Mutter 

Lagerung fest – los fest – fest 
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Bild 6.51 Vorschubantrieb mit KGT – Antriebsvarianten: Aufbau, nach [8] 
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Bild 6.52 Vorschubantrieb mit KGT: Getriebene Mutter – Antriebsvarianten: Aufbau, 
nach [8] 
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Bild 6.53 Vorschubantrieb mit KGT – Antriebsvarianten: Auswahl, nach [8] 

 

Bild 6.54 Verstellwegbereiche der Antriebsarten von Vorschubachsen, nach [8] 

nach der maximalen Beschleunigung: 
Minimierung des auf die Motorwelle reduzierten 

Trägheitsmomentes  Min(JredS,JredM) 

nach der maximalen Geschwindigkeit: 
Maximierung der zulässigen Spindeldrehzahl      

nmax < Min(KD/D,wBieg/2p) 

mm 
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Bild 6.55 Verstellwege und Geschwindigkeiten von Vorschubachsen für Dreh- und 
Fräsmaschinen, nach [8] 

Im Folgenden wird ein Vergleich zwischen dem Kugelgewindetrieb und dem 
Lineardirektantrieb bezüglich des Beschleunigungsvermögens geführt. Folgende 
Fragestellung soll beantwortet werden: 

 Wie groß ist die erreichbare Linearbeschleunigung Abhängigkeit von der 
Schlittenmasse? 

 Welchen Einfluss haben Gewindesteigung und Getriebeübersetzung? 

Folgende Daten sind bekannt: 

 Gewindespindel: 

 Werkstoff    Stahl (ߩ = 7,85 ∗ 10ଷ  ݇݃ ଷ⁄ ) 

 Abmessungen   ܮ = ܦ    ݉݉ 1000 = 40 ݉݉ 

 Steigungseinfluss bei   ݅ = 1 für ℎ = 20, 30, 40  ݉݉ 

 Übersetzungseinfluss bei   ℎ = 30 ݉݉ für ݅ = 1, 2, 3, 4 

Annahmen: 

Vereinfachend sind für die Drehträgheiten der spindelseitigen Riemenscheibe der nicht mit 

,ܮ ௌௌܬ beschriebenen Spindelanteile (Anschlussstück für Lagerung) ܦ = 0,2 ∗  ௌ sowie für dieܬ

Drehträgheiten von Motor und motorseitiger Riemenscheibe ܬெ + ௌெܬ = 0,1 ∗  .ௌ anzusetzenܬ
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Bild 6.56 Vergleich des Beschleunigungsvermögens von KGT- und Lineardirektantrieb 

Lösung: 

Für den Kugelgewindetrieb gilt: 

Bezüglich der Motorachse: 

ெܯ = ܽெ ∗ ௗܬ + ሾℎ ⁄(ߨ2) ሿ ∗  ܨ

ܽெ = ெݓ݀ ⁄ݐ݀ ெݓ         ; = ݆݀ெ ⁄ݐ݀  

ௗܬ = ெܬ + ௌெܬ + (1 ݅ଶ⁄ ) ∗ ሾܬௌௌ + ௌܬ + (ℎ ⁄ߨ2 )ଶ ∗ ݉ሿ 

Die Transformation auf die Schlittenachse erfolgt zu: 

Beschleunigung des Schlittens: ܽ = ሾℎ ߨ2) ∗ ݅)⁄ ሿ ∗ ܽெ 

Vom Motor aufgebrachte Kraft: ܨெ = ߨ2) ∗ ݅ ℎ⁄ ) ∗  ெܯ

Die Beschleunigung ergibt sich damit zu: 

ܽ ெܨ) − ⁄(ܨ = ሾℎ ߨ2) ∗ ݅ ℎ⁄ )⁄ ሿଶ ⁄ௗܬ  
 

Für den Linearantrieb gilt: 

Motorachse = Schlittenachse: 

ெܨ = ݉ ∗ ܽ +  ܨ
ܽ = ݒ݀ ;ݐ݀ ݒ        = ݔ݀ ⁄⁄ݐ݀   

Die Beschleunigung ergibt sich damit zu: 

ܽ ெܨ) − ⁄(ܨ = 1 ݉⁄  
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Einfluss von Gewindesteigung und Übersetzung beim Kugelgewindetrieb: 

ሾܽ ெܨ) − (ܨ ∗ 10ଷ⁄ ሿ (݉ ⁄ଶݏ ) ܰ⁄  
Für ݅ = 1  ergibt sich: 
ܽ ெܨ) − (ܨ ∗ 10ଷ⁄ = 25300 ∗ ℎଶ (2,5648 + 25,3 ∗ ℎଶ ∗ ݉)⁄  ሾ(݉ ⁄ଶݏ ) ܰ⁄ ሿ  
 mit ℎ ሾ݉ሿ und ݉ ሾ݇݃ሿ 
Für ℎ = 0,03 ݉  ergibt sich: 
ܽ ெܨ) − (ܨ ∗ 10ଷ⁄ = 22,8 (2,3676 + 0,1973 ∗ ݅ଶ + 0,0228 ∗ ݉)⁄  mit ݉ ሾ݇݃ሿ 

Für den Lineardirektantrieb folgt: 
ܽ ெܨ) − (ܨ ∗ 10ଷ⁄ = 1000 ݉⁄  mit ݉ ሾ݇݃ሿ 

Bild 6.57 zeigt deutlich die Unterschiede zwischen den beiden Antriebsarten. 
 
 

 

Bild 6.57 Vergleich des Beschleunigungsvermögens von KGT- und Lineardirektantrieb - 
Ergebnis 

  

Einfluss der Gewindesteigung Einfluss der Getriebeübersetzung 
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6.2.5. Führung 

 

Bild 6.58 Einteilung und Verbreitung der Linearführungen 

 

6.2.5.1. Gleitführungen 

 

Bild 6.59 Funktionsweise der Gleitführungen 
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Hydrodynamische Gleitführung 

 

Bild 6.60  Hydrodynamische Gleitführung – Druckaufbau und Tragkraft 

Die Berücksichtigung der seitlichen Leckölverluste kann nach Tabelle qay erfolgen. 

ܾ ⁄ܮ  0,5 1,0 2,0 4,0  

߰′′ 0,20 0,45 0,70 0,85 1,00 

Tabelle qay Hydrodynamische Gleitführung – seitliche Leckölverluste 

Die Tragkraft des Schmierfilms ܨ wird näherungsweise nach 

ܨ ≈ 0,15
ߟ ∗ ݒ ∗ ଶܮ ∗ ܾ

ℎ
ଶ ∗ ߰ᇱᇱ 

mit  ℎ ≈ 2 …  .݉ߤ 8

Für Gleitbahnöle gilt ein Zähigkeitsbereich von 

ߟ = 30 … 80 ∗ 10ିଷ ݏܰ  ݉݉ଶ⁄ . 

Die Dimensionierung einer Hydrodynamischen Gleitführung erfolgt nach der zulässigen 

Flächenpressung ௭௨ (Bild 6.61). Die erforderliche Breite der Gleitbahn wird nach  

ܾ =
ி

ೠ∗
  berechnet. Dabei ist ܮ die Länge der Führung und ௭௨ ≈ ß 10⁄ . Werte 

für ß und den zu erwarteten Verschleiß sind für ausgewähte Werkstoffpaarungen in  
Tabelle 6.2 zusammengestellt. 
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Gleitpaarung ß ሾܰ ݉݉ଶ⁄ ሿ Verschleiß ሾ݉ߤ ݇݉⁄ ሿ 

Stahl            - Grauguß 1 … 2 0,002 

Grauguß     - Grauguß 3 … 4 0,01 … 0,02 

Bronze        - Grauguß 4 … 5 0,04 … 0,05 

Kunststoff   - Grauguß 8 … 10 0,06 

 
Tabelle 6.2 Flächenpressung und Verschleiß an Hydrodynamischen Gleitführungen 

 

 

Bild 6.61 Hydrodynamische Gleitführung – Gestaltung  

Die Verhältnisse an einer hydrostatischen Gleitführung zeigt Bild 6.62 
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Bild 6.62 Hydrodynamische Gleitführung – Reibung und Stick-Slip 

 

Hydrostatische Gleitführung 

 

Bild 6.63 Hydrostatische Gleitführung 
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FT = pT Aeff  
mit 
pT=              Q   wird  FT  1/h3 

12 h Lab 
   b h3 
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Ölversorgungssysteme 

) ( ) ( pT = pPumpe 
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6.2.5.2. Wälzführungen 

 

Bild 6.64 Arten von Wälzführungen 

Offene Wälzführung 

 

Bild 6.65 Offene Wälzführung 

 

Rollreibung 
(unverspannt: 

m = 0,001 ... 0,004) 
 

kein Stick-Slip 
 

Spielfreiheit 
und 

hohe Steifigkeit 
durch 

Vorspannung möglich 
 

einfache Montage 
 

geringer 
Schmiermittelbedarf 

 
Standardelemente 

flach, Baulänge,                   
Käfigwandern, 

Umgriff 

Offene 
Wälzführung 

Bauraum, 
Preis, 

Verspannung 

Umlauf- 
schuhe 

Standard 
(Kugeln, Rollen), 

allseitige Vorspannung, 
steife Lastaufnahme 

Profilschienen-
führung 

Wälzkörpergeschwindigkeit 
= Käfiggeschwindigkeit 

= v/2 

Schlittengeschwindigkeit 
= v 

Kinematische Verhältnisse 

Grundformen 
Flachführung  Prismenführung 

Beispiel einer Prismenführung 

V-Führungsleiste 

M-Führungsleiste 
Rollen im Käfig 

Wälzkörper 
(Kugel, Rolle) Käfig 

Laufbahn 
(zB. am Schlitten) 

Laufbahn (zB. am Bett) 
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Rollenumlaufschuhe 

 

Bild 6.66 Umlaufschuhe 

Profilschienenführung 

 

Bild 6.67  Profilschienenführung – Aufbau  

Laufbahnseite 

Schlittenseite 

Rollen 

Käfig Rollen-
umlaufschuh 

Seitenführung 

Umgriffführung 

Tragführung 
Beispiel 
einer komplett 
vorgespannten 
Schlittenführung 
mit Rollen-
umlaufschuhen 

<<< 

Rollen-
Profilschienenführung 

(RPSF) 

Kugel-
Profilschienenführung 

(KPSF) 
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Bild 6.68 Profilschienenführung – KPSF und RPSF 

 

Bild 6.69 Profilschienenführung – Ausführungsvarianten, nach [9] 

 

<<< 

Wagen-
verschraubung 

Führungswagen 
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(mit Abdeckkappe) 
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Laufbahn 

Ausführungs-
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Bild 6.70 Profilschienenführung – Kommerziell angebotene Bauformen, nach [9] 

 

 

Bild 6.71 Profilschienenführung – Steifigkeit, nach [9] 

 

 

Steifigkeitsverhältnis 
von Kugel und Rolle 

Druckbelastung Zugbelastung 

Baugröße Baugröße 
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Bild 6.72 Profilschienenführung – Lebensdauerberechnung 

 

Bild 6.73 Profilschienenführung – Dynamische Tragzahl 

L/LBez 

0,5 

10 

Für 90% Erlebenswahrscheinlichkeit 
bei  Fmax < 0,5 C ,  Fmax < C0 ,  LHub > 2 LFW 

Fmax/C 

Auslegung von Profilschienenführungen 
nach der Lebensdauer 

L/Lbez = (C/Fmax)r 

Rolle:  r = 10/3 

Kugel:  r = 3 

Nominelle Lebensdauer 

Bezugslebensdauer 
(Lbez = 105 m) 

Dynamische Tragzahl 

Maximale Belastung 
(Dynamisch äquivalente Last) 

Belastungs-
einrichtung 

Kraftmessung 

PSF-Prüflinge 

Schlitten und 
dessen Führung 
sowie Antrieb 
zur Bewegung 
der Prüflings-
schienen 

Prüflings-Schiene (bewegt) 

Prüflings-Wagen (feststehend) 

Kraftmessplattform 

Konstante, mittige Belastung: F = 0,5 C 
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Die Dynamische Tragzahl ܥ  ist die Grundlage der Lebensdauerberechnung für 
Profilschienenführungen. Sie ist in den Katalogen der Hersteller zu finden. Sie kann jedoch 
auch aus Konstruktionsdaten und Beiwerten berechnet werden nach: 

ଵܥ = ܾெ ∗ ݂ ∗ ݈௧

ଵ
ଷൗ

∗ ݅, ∗ ܼ௧

ଶ
ଷൗ

∗ ݀
ଶ,ଵ ∗ cos  ߙ

mit    ݂ = ߣ ∗ 24,5 ∗ ൬
ଶ∗

ଶ∗ିௗ಼
൰

,ସଵ

  [Quelle:ISO 14728-1] 

Dabei bedeuten 

  ݉ ଵ: dynamische Tragzahl KPSF bei Bezugslebensdauer von 10ହܥ

ܾ:  Tragzahlbeiwert; Maximalwert von ܾ ist 1,3 

݂:  geometrie-, herstellergenauigkeits- und werkstoffabhängiger Faktor 

݈௧:  Laufbahnlänge 

݅:  Anzahl der tragenden Kugelreihen 

ܼ௧:  Anzahl der tragenden Kugeln in einer Reihe 

݀:  Kugeldurchmesser 

 Nennberührungswinkel  :ߙ

 ist 0,9 ߣ Reduktionsfaktor; Maximalwert von  :ߣ

 :  Laufrillenradiusݎ

 
Im Folgenden ist ein Beispiel für die Auslegung einer Profilschienenführung gezeigt. 
 
Aufgabe: Bewertung der Lebensdauer und Tragsicherheit für zwei unterschiedliche 

Betriebsregime (A) und (B) 

Es sind die Lebensdauerangaben als Laufweg und Betriebsstunden zu 
vergleichen! 

Die Führungen sind mit ݇ = 1, 2, 3, 4 gekennzeichnet 

 
 
Bild 6.74 Beispiel für die Lebensdauerberechnung an PSF – Aufgabenstellung   

X Y 

Z 

X 

. 
mW 

FP 

LW 

X Y 

Z FP 

LS 

mS 

Z 

Y 

X 

2 1 

3 4 

FP 

X 

Führungsanordnung 

Führung:  K-PSF BG30
 (r = 3; Xv = 0,08

Anordng.:  LW = 600 mm;
Trägheiten: mW = 300 kg

mS = 400 kg 
Prozess:  FP  mit  xP = 2
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Folgende Parameter sind gegeben: 

Führung: K-PSF BG 30; Vorspannklasse  C2 

ݎ = 3;   ܺ = 0,08; ܥ    = ܥ   ;ܰ 000 40 = ௭ܮ   ;ܰ 800 57 = 10ହ ݉ 
Anordnung: ܮௐ = ௌܮ   ;݉݉ 600 = 450 ݉݉ 
Trägheiten: ݉ௐ = 300 ݇݃ mit ݔௌௐ = ௌௐݕ = ௌௐݖ ;0 = 300 ݉݉ 

݉ௌ = 400 ݇݃  mit ݔௌௌ = ௌௌݕ = ௌௐݖ    ;0 = 75 ݉݉ 
Prozess: ܨ mit ݔ = ݕ ;݉݉ 250 = ݖ ;݉݉ 200 = 450 ݉݉ 
 
Der Ablauf der Auslegung ist in Bild 6.75 gezeigt. Für jeden Schritt der Berechnung sind die zu 
berechnenden Größen angegeben. 
Die Betriebsbedingungen sind in  

Tabelle 6.3 und in Bild 6.76 zusammengestellt. 

  Schritt 1: Ausgangsparameter 

Führungsanordnung:  ܮௌ , ܮௐ 

Bewegungszyklus:   ݖ, ݐ , ݏ , ݒ , ܽ  

Belastung:    ீܨ , , ܨ  ܨ

 Schritt 2:  ܨ;  ܨ   

ܨீ = ݉ ∗ ݃  Gewicht in ܵ(ݔௌ , ,ௌݕ   (ௌݖ

,ݔ)ܲ    Prozess inܨ ,ݕ   (ݖ

ܨ = ݉ ∗ ܽ  Beschleunigung in ܵ(ݔௌ, ,ௌݕ   (ௌݖ

 Schritt 3:  ܨ 

ܨ = |ܨ| +   |ܨ|

(݇: Führungswagen; ݅: Bewegungsphase) 

 Schritt 4:  ܨ 

Vorspannkraft:  ܨ = ܺ ∗  (: Faktor Vorspannklasseܺ)  ܥ

Entlastungskraft:  ܨ = 2,8 ∗  (dynamische Tragzahl :ܥ) ܨ

ܨ > ܨ :ܨ > ܨ  :ܨ =   ܨ

ܨ  = ቂ൫ܨ ⁄ܨ ൯
ଷ ଶ⁄

∗   ቃܨ

 Schritt 5 : ܨä௨ 

ä௨ܨ = ට∑ ൣ൫ܨ൯


∗ ൧௭ݓ
ୀଵ

ೝ
  

Festlegung der Betriebsbedingungen 

Belastungen durch Kräfte und Momente 

Kombinierte äquivalente Lagerbelastung 

Berücksichtigung der Vorspannung 

Dynamisch äquivalente Lagerbelastung 
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(Kugel: ݎ = 3; Rolle: ݎ = 10 3⁄  

ݓ : Weganteil der Phase i) 

  Schritt 6:  ܮ 

ܮ = ܥ) ⁄௫ܨ ) ∗ ௭ܮ     ;௭ܮ =   ä௨൯ܨ൫ݔܽܯ

(Bezugslebensdauer: ܮ௭ = 10ହ ݉ 

 Schritt 7:  ܵ 

ܵ = ܥ ⁄ܨ ௫ܨ   ;0ݔܽ݉ =   ൯ܨ൫ݔܽܯ

 (: Statische Tragzahlܥ)

Bild 6.75 Profilschienenführung – Auslegungsablauf 

 
Entsprechend der in Bild 6.75 angegebenen Schritte wird nachfolgend das Beispiel der 
Auslegung einer Profilschinenführung abgehandelt. Für das zu berechnende Beispiel werden 
die Betriebsbedingungen nachfolgend festgelegt. 

Gesamtmasse und resultierender Schwerpunkt: 

݉ = ݉ௌ + ݉ௐ = 700 ݇݃ 

(ܺ, ܻ, ܼ)ௌ = ሾ(ܺ, ܻ, ܼ)ௌௌ ∗ ݉ௌ + (ܺ, ܻ, ܼ)ௌௐ ∗ ݉ௐሿ ݉⁄ = (0;  0;  0,171) ݉ 

Gewichts-und Beschleunigungskräfte: 

ܨீ = ݉ ∗ ݃ = 7000 ܰ mit ݃ = 10 ݉ ⁄ଶݏ  
ܨ = ݉ ∗ (ܣ)ܨ   ;ܽ = (ܤ)ܨ   ;ܰ 700 = 7000 ܰ 

Weg- und Zeitanteile: 

ݔ =  Δݔ;   ݔ(ܣ) = (ܤ)ݔ = ݓ  ;݉ 0,8 = Δݔ ⁄ݔ  

ݐ =  Δݐ;   ݐ(ܣ) = ;ݏ 49,3 (ܤ)ݐ   = ;ݏ 5,2 ߤ    = Δݐ ⁄ݐ   

  

Nominelle Lebensdauer 

Statische Tragsicherheit 
S 
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1. Festlegung der Betriebsbedingungen 

Betriebsregime A:  

Phase i 
 ݃݊ݑݐݏ݈ܽ݁ܤ

ሾܰሿ 

ܺ 

ሾ݉ሿ 

Y 

ሾ݉ሿ 

Z 

ሾ݉ሿ 

 (ݐ)ݔ

ሾ݉ሿ 

 ݐ ݓ

ሾݏሿ 

 ݑ

Beschleunigung 1 
ீܨ = −7000 

ܨ =   −700 
0 0 0,171 0,125 0,156 0,5 0,010 

Konstante Fahrt 2 ܨீ = −7000 0 0 0,171 0,150 0,188 0,3 0,006 

Bremsen 3 
ீܨ = −7000 

ܨ =      700 
0 0 0,171 0,125 0,156 0,5 0,010 

Bearbeitung 

 
4 

ீܨ = −7000 

ܨ = −7000 

0 

0,25 

0 

0,2 

0,171 

0,450 
0,400 0,500 48,0 0,974 

Betriebsregime B: 

Phase i ݃݊ݑݐݏ݈ܽ݁ܤ ሾܰሿ 
ܺ 

ሾ݉ሿ 

Y 

ሾ݉ሿ 

Z 

ሾ݉ሿ 

 (ݐ)ݔ

ሾ݉ሿ 
 ݓ

 ݐ

ሾݏሿ 
 ݑ

Beschleunigung 1 
ீܨ = −7000 

ܨ = −7000 
0 0 0,171 0,2 0,25 0,2 0,04 

Bremsen 2 
ீܨ = −7000 

ܨ =     7000 
0 0 0,171 0,2 0,25 0,2 0,04 

Bearbeitung 3 
ீܨ = −7000 

ܨ = −  700 

0 

0,25 

0 

0,2 

0,171 

0,450 
0,4 0,50 4,8 0,92 

 

Tabelle 6.3 Beispiel für die Lebensdauerberechnung an PSF 

In Bild 6.76 sind für die Betriebsregime A und B die Werte bezüglich des Positionierens mit 

ݔ∆ = 400 ݉݉ dargestellt. Bild 6.77 beschreibt den Zustand Bearbeiten. 
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Bild 6.76 Beispiel für die Lebensdauerberechnung an PSF Positionieren  

 

Bild 6.77 Beispiel für die Lebens-
dauerberechnung an PSF Bearbeiten 

Bearbeiten mit ∆ݔ = 400 ݉݉ und  

Betriebsregime A: 

ݒ  = 0,5 ݉ ݉݅݊⁄  

ܨ  = 7000 ܰ 
Betriebsregime B: 

ݒ  = 5 ݉ ݉݅݊⁄  

ܨ  = 700 ܰ 
 

 

 

 

  

0                    0,2                 0,4 s 

für v=120m/min  

für a=10m/s2 

t 

t 

x(t) 

400 
mm 

200 

0 

0 

v(t) 

     120 
m/min 

60 

0                    0,2                 0,4 s 

für v=30m/min  

für a=1m/s2 

x(t) 

400 
mm 

200 

0 

0 

v(t) 

     30 
m/min 

15 

0              0,5      0,8           1,3 s 

0              0,5      0,8           1,3 s 

t 

t 

125 

275 

Positionieren mit  Dx = 400 mm  und 
(A):  amax = 1 m/s2              (B):  amax = 10 m/s2 
        vmax = 30 m/min                      vmax = 120 m/min 

 

 0                2               4 s  für  (B) t 
0               20             40 s  für  (A) 

x(t) 

400 
mm 

200 

0 

t 0                2               4 s  für  (B) 
0               20             40 s  für (A) 

0 

vf(t) 

     0,6 
m/min 

0,2 

6 

2 
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2. Belastung durch Kräfte und Momente 

 

 

 

Bild 6.78 Beispiel für die Lebensdauerberechnung an PSF – Belastungen durch Kräfte 
und Momente  

Für die in Bild 6.78 skizzierten Belastungen gelten die folgenden Gleichungen. 

ଵܨ = ிீܨ− 4⁄ + ሾ ௌܼ ⁄(ௐܮ2) ሿ ∗ ܨ + ሾܼ ⁄(ௌܮ2) ሿ ∗  ܨ
ଶܨ = ிீܨ− 4⁄ − ሾ ௌܼ ⁄(ௐܮ2) ሿ ∗ ܨ + ሾܼ ⁄(ௌܮ2) ሿ ∗  ܨ
ଷܨ = ிீܨ− 4⁄ + ሾ ௌܼ ⁄(ௐܮ2) ሿ ∗ ܨ − ሾܼ ⁄(ௌܮ2) ሿ ∗  ܨ
ସܨ = ிீܨ− 4⁄ − ሾ ௌܼ ⁄(ௐܮ2) ሿ ∗ ܨ − ሾܼ ⁄(ௌܮ2) ሿ ∗  ܨ

ଵܨ = −(1 2⁄ ) ∗ ሾ(ܺ ⁄ௐܮ ) + (1 2⁄ )ሿ ∗  ܨ
ଶܨ =    (1 2⁄ ) ∗ ሾ(ܺ ⁄ௐܮ ) − (1 2⁄ )ሿ ∗  ܨ
ଷܨ = −(1 2⁄ ) ∗ ሾ(ܺ ⁄ௐܮ ) + (1 2⁄ )ሿ ∗  ܨ
ସܨ =    (1 2⁄ ) ∗ ሾ(ܺ ⁄ௐܮ ) − (1 2⁄ )ሿ ∗  ܨ

(ܲ)ଵ,ଶܨ =     ሾܼ ⁄(ௌܮ2) ሿ ∗  ܨ

(ܲ)ଷ,ସܨ = −ሾܼ ⁄(ௌܮ2) ሿ ∗  ܨ

(ܽ)ଵ,ଷܨ =     ሾ ௌܼ ⁄(ௐܮ2) ሿ ∗  ܨ

(ܽ)ଶ,ସܨ = −ሾ ௌܼ ⁄(ௐܮ2) ሿ ∗  ܨ

(ܲ)ଵ,ଷܨ = −(1 2⁄ ) ∗ ሾ(ܺ ⁄ௐܮ ) + (1 2⁄ )ሿ ∗  ܨ

(ܲ)ଶ,ସܨ = (1 2⁄ ) ∗ ሾ(ܺ ⁄ௐܮ ) − (1 2⁄ )ሿ ∗  ܨ

(ܩ)ଵ,ଶ,ଷ,ସܨ = − ீܨ 4⁄  

Die zur Berechnung verwendeten Kräfte sind in Tabelle 6.4 zusammengestellt, siehe auch 

Bild 6.79. Die Belastung der Lager ist in Tabelle 6.6 und Bild 6.80 angegeben. 

X Y 

Z 

X 

LW/2 LW/2 

FXa 

F2,4Z F1,3Z 

ZS 

FZG 

F1,2,3,4Z(G) = 

F1,3Z(a) = (ZS/(2

F2,4Z(a) = -(ZS/(2

F2Y 

Z 

Y 

X 

2 1 

3 4 

FYP 

F4Y F3Y 

F1Y 

XP 

LW/2 LW/2 

LS/2 

X Y 

Z FYP 

X 
F3,4Z F1,2Z 

ZP 

LS/2 
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Bild 6.79 Beispiel für die Lebensdauerberechnung an PSF – Belastungen durch Kräfte 
und Momente 

 

Betriebsregime A: 

݇ → 

݅ ↓ 

 ሾܰሿܨ ሾܰሿܨ

1 2 3 4 1 2 3 4 

1 1650 1850 1650 1850 0 0 0 0 

2 1750 1750 1750 1750 0 0 0 0 

3 1850 1650 1850 1650 0 0 0 0 

4 -1750 -1750 5250 5250 3208 290 3208 290 

Betriebsregime B: 

݇ → 

݅ ↓ 

 ሾܰሿܨ ሾܰሿܨ

1 2 3 4 1 2 3 4 

1 750 2750 750 2750 0 0 0 0 

2 2750 750 2750 750 0 0 0 0 

3 1400 1400 2100 2100 321 29 321 29 

 

Tabelle 6.5 Beispiel für die Lebensdauerberechnung an PSF – Belastungen durch Kräfte 
und Momente 

(A)  
 i       k      1           2           3
1  1650     1850     1650
2  1750     1750     1750
3  1850     1650     1850
4               -1
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3. Kombinierte äquivalente Lagerbelastung 

Die Werte für die kombinierte äquivalente Lagerbelastung sind inTabelle 6.6, mit den in Bild 

6.80 skizierten Definitionen zusammengestellt. Es gilt  

ܨ = |ܨ| +  |ܨ|

 

Bild 6.80 Beispiel für die Lebensdauerberechnung an PSF - Kombinierte äquivalente 
Lagerbelastung 

 Betriebsregime A: Betriebsregime B: 

݇ → 

݅ ↓ 

 ሾܰሿܨ ሾܰሿܨ

1 2 3 4 1 2 3 4 

1 1650 1850 1650 1850 750 2750 750 2750 

2 1750 1750 1750 1750 2750 750 2750 750 

3 1850 1650 1850 1650 1721 1429 2421 2129 

4 4958 2040 8458 5540 - - - - 

Tabelle 6.6 Beispiel für die Lebensdauerberechnung an PSF – Kombinierte äquivalente 
Lagerbelastung 

4. Berücksichtigung der Vorspannung 

Der Einfluss der Vorspannung und Entlastung wird wie folgt berücksichtigt: 

Vorspannung:  ܨ = ܺ ∗ ܥ = 3200 ܰ 
Entlastung:  ܨ = 2,8 ∗ ܨ = 8960 ܰ 

Weiterhin gilt   ܨ <  ܨ

Die effektiven Lagerkräfte werden dann unter Berücksichtigung der Vorspannung nach 

FLki = IFYki
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 ܨ = ൣ൫ܨ ⁄ܨ ൯ + 1൧
ଷ ଶ⁄

∗  ܨ

berechnet. Die so berechneten Kräfte enthält Tabelle 6.7 für die Betriebsfälle (A) und (B). 

 Betriebsregime A: Betriebsregime B: 

݇ → 

݅ ↓ 

 ሾܰሿܨ ሾܰሿܨ

1 2 3 4 1 2 3 4 

1 4123 4241 4123 4241 3610 4781 3610 4781 

2 4182 4182 4182 4182 4781 3610 4781 3610 

3 4241 4123 4241 4123 4165 3995 4581 4406 

4 6195 4353 8673 6588 - - - - 

Tabelle 6.7 Tabelle tzu– Berücksichtigung der Vorspannung  

Die maximale statische Belastung ܨ௫ =  , ൯ für den jeweiligen Betriebsfall (Aܨ൫ݔܽܯ

B) wird aus Tabelle 6.7 ausgewählt und ergibt für 

Betriebsfall A:  ܨ௫(ܣ) = 8673 ܰ, 
Betriebsfall B:  ܨ௫(ܤ) = 4781 ܰ. 

5. Dynamisch äquivalente Lagerbelastung 

Die dynamisch äquivalente Lagerbelastung ܨä௨ wird aus den Kräften ܨ nach  

ä௨ܨ = ඨ ቂ൫ܨ൯
ଷ

∗ ቃݓ


య
 

berechnet, wobei ݓ  die zugehörigen Weganteile bedeuten. 

Betriebsfall A: 

݇ 1 2 3 4 

 5377 4269 7132 5641 

 

Betriebsfall B: 

݇ 1 2 3 4 

 4221 4140 4434 4342 

Tabelle 6.8 Beispiel für die Lebensdauerberechnung an PSF - Dynamisch äquivalente 

Lagerbelastung (Lagerbelastung ܨä௨ ሾܰሿ)  
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Wie aus Tabelle Tabelle 6.8 hervorgeht, ist der an Stelle ݇ = 3  (Bild 6.81) befindliche 
Führungswagen in beiden Betriebsfällen am am stärksten belastet. Wegen 

௫ܨ    =  .ä௨ ൯ܨ൫ݔܽܯ

Damit ist  ܨ௫(ܣ) = 7132 ܰ  und  ܨ௫(ܤ) = 4434 ܰ 

 

Bild 6.81 Dynamisch äquivalente Lagerbelastung 

Letztlich sind für das Beispiel noch die nominelle Lebensdauer und die statische 

Tragsicherheit zu berechnen. 

6. Nominelle Lebensdauer 

Nominelle Lebensdauer ܮ  :ܮ = ܥ) ⁄௫ܨ )ଷ ∗   ௭ܮ

Mit ܨ௫(ܣ) = 7132 ܰ  und  ܨ௫(ܤ) = 4434 ܰ  folgt mit  ܥ = 40 000 ܰ  und 
௭ܮ  = 10ହ ݉ (siehe Aufgabenstellung) die nominelle Lebensdauer für 

Betriebsfall A:  (ܣ)ܮ = 17640 ݇݉ 
Betriebsfall B:  (ܣ)ܮ = 73420 ݇݉ 
 

7. Statische Tragsicherheit 

Die Statische Tragsicherheit wird aus ܵ = ܥ ୫ୟ୶ܨ ⁄  berechnet. Mit ܥ = 57 800 ܰ 

(siehe Aufgabenstellung und Punkt 4.) folgt für die Betriebsfälle: 

Betriebsfall A:  ܨ௫(ܣ) = 8673 ܰ ܵ(ܣ) = 6,7  
Betriebsfall B:  ܨ௫(ܤ) = 4781 ܰ ܵ(ܤ) = 12,1  
 

8. Zusammenstellung der Ergebnisse 

Lebensdauer als Laufweg:  ܮ = ܥ) ⁄௫ܨ )ଷ ∗  ௭ܮ

Fmax = Ma

am stärksten

 Fmax(A) =  7
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(ܣ)ܮ = 17640 ݇݉ 
(ܣ)ܮ = 73420 ݇݉ 

Lebensdauer als Betriebsstunden: ܮ = ܮ ⁄ݒ  

(ܣ)ܮ = 304 000 ℎ 
(ܤ)ܮ = 130 000 ℎ 
Mittlere Geschwindigkeit:  ݒ = ∑ ݑ) ∗ )ݒ   

(ܣ)ݒ = 0,967 ݉ ݉݅݊⁄  
(ܤ)ݒ = 9,4 ݉ ݉݅݊⁄  

Mit den Werten für die mittleren Geschwindigkeiten ݒ(ܣ,  aus den Bewegungsphasen(ܤ

und ݑ(ܣ, ) nach Schritt 1 - Festlegung der Betriebsbedingungen. Die Werte zur Berechnung  

von ݒ sind nochmals in Tabelle 6.9angegeben. 

 → 1 2 3 4 

 0,5 15 30 15 (ܣ)ݒ

 0,974 0,01 0,06 0,01 (ܣ)ݑ

 0 5 60 60 (ܤ)ݒ

 0 0,92 0,04 0,04 (ܤ)ݑ

Tabelle 6.9 Werte für ݒ und ݑ 

Aus den o.g zusammengestellten Ergebnissen ergeben sich folgende Verhältnisse: 

௨௪ ()

௨௪ ()
=

ଵ

ସ,ଶ
; 

௧௦௦௧௨ௗ ()

௧௦௦௧௨ௗ ()
=

ଶ,ଷ

ଵ
; 

ீ௦௪ௗ௧ ()

ீ௦௪ௗ௧ ()
=

ଵ

ଽ,
; 

 

6.2.5.3. Vergleich von Gleit- und Wälzführungen 

In diesem Abschnitt wird die Häufigkeit der Anwendung von Gleit- und Wälzführungen 
verglichen. Für die Grafik in Bild 6.82 wurden 62 Maschinenhersteller befragt. Die Aussagen 
beziehen sich auf 11911 hergestellte Werkzeumaschinen. 
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Bild 6.82 Häufigkeit des Einsatzes der Führungsarten in WZM, nach Heisel, 1998 

Bild 6.83 Häufigkeit des Einsatzes der Führungsarten in WZM,[10]  

Quelle: Weck 
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PSF Profilschienenführung  

Bild 6.84 Entwicklung der Einsatzhäufigkeit von Gleit- und Wälzführungen [11] 

 

Bild 6.85 Steifigkeit der 
Führungsarten, nach[11] 

In Bild 6.85 bedeuten: 

1 hydrostatisches System mit 
Stromregelventil 

2 Gleitfläche geschliffen 
3 Doppelnadelkäfig 
4 Gleitfläche geschabt 
5 hydrostatisches System mit 

Pumpe in Tasche 
6 Rollenumlaufschuh 
7 hydrostatisches System mit 

Kapillar 
8 aerostatisches System mit 

Blende 
 
 
 

Verlagerung 

In Bild 6.86 sind die Eigenschaften von Gleit-und Wälzführungen gegenübergestellt. 

hydrostatisch 

hydrodynamisch 

Sonstige 

PSF 

hydrostatisch 

hydrodynamisch 

Sonstige 

PSF 

hydrostatisch 

hydrodynamisch 

Sonstige 

PSF 

0            10            20           30           40           50           60           70           80 %  

Gleitführungen 
Wälzführungen 

1981 

1995 

2003 
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Bild 6.86 Eigenschaften und Kosten von Gleit- und Wälzführungen 

 

6.2.6. Abdeckung 

 

Bild 6.87 Eigenschaften von Abdeckungen 

20% 

80% 

40% 
30% 

F
e

rt
ig

un
g

 
M

o
n

ta
g

e 

M
a

te
ri

a
l 

G
le

itf
üh

ru
ng

 
W

äl
zf

üh
ru

ng
 

Kosten 

100% 

70% 

Herstellkosten 
Betriebskosten 
Montage 
Steifigkeit 
Dämpfung 
Präzision 
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Zuverlässigkeit 
Verschleiß 
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(PSF) (hydrodynamisch) 
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Gestaltung: 
! eben 
! satteldachförmig 

! rund 
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Eigenschaften von Abdeckungen: 

Vorteile von Abdeckungen an Führungen sind 

 Schutz „empfindlicher“ Bauteile vor Spänen, Kühlmittel u.s.w., 
 Erhöhte Dämpfung. 

Nachteile sind 

 Häufig deutlich erhöhter Bedarf an Bauraum, 
 Masseerhöhung, 
 Verfahrkrafterhöhung durch Reibung, 
 Verschleißanfälligkeit und 
 Einfluss auf Maximalgeschwindigkeit und –beschleunigung. 

 

Bild 6.88 Arten von Abdeckungen 

 

Faltenbalg (hier kombiniert), 
abzudeckendes Element: 

eben 

Rollo, 
abzudeckendes Element: 
eben 

Teleskopfedern/-faltenbälge, 
abzudeckendes Element: 

rotationssymmetrisch 

x-y-Abdeckung 
mit Rollos, 

abzudeckendes 
Element: 

eben 
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Bild 6.89 Dichtsysteme 

6.3. Analyse und Bewertung 

6.3.1. Beispiel: Vorschubachse mit KGT in Einzelachse – 
Achsverbund – Maschine  

 

Bild 6.90 Modellebenen und Untersuchungsbereiche 

Besendichtung Kunststoff-Dichtlippe 

Halbzeuge mit 
Kunststoff-Dichtlippe 

Halbzeuge mit 
Kunststoff-Dichtlippe Kunststoff-Dichtlippe 

mit zusätzlichem Porösmaterial 

Einzelachse 

Wechselwirkung 
von Mechanik und Regelung 

an der Einzelachse 
(Parametereinfluss) 

Achsverbund 

Wechselwirkung 
im Achsverbund 

in der Ebene 
(Kontureinfluss) 

Wechselwirkung 
von Vorschubachsen 

und Maschinenstruktur 
(Randbedingungseinfluss) 

Maschine 
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Einzelachse 

Wechselwirkung von Mechanik und Regelung an der Einzelachse 

 

Bild 6.91 Simulationsmodell der Regelung 

 

 

Bild 6.92 Simulationsmodell des Vorschubantriebs mit KGT 

Simulationsmodell der Regelung 
(Matlab/Simulink) 

Standard-Kaskadenregler 

Geschwindigkeits- 
Vorsteuerung 

Beschleunigungs- 
Vorsteuerung 

Simulationsmodell des Vorschubantriebs mit Kugelgewindetrieb 
 (Matlab/Simulink) 

Rotationsanteile des Antriebszuges  Mutter-Spindel-Kontakt 
(Transformation) 

Translationsanteile 
des Antriebszuges  

Schlittenbewegung 
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Bild 6.93 Einfluss der Axialsteife und Reibung auf den STEP-RESPONSE-Test 

 

 

Bild 6.94 Einfluss der Axialsteife und Reibung auf die Position beim Wendevorgang 

cax = cax0 
m = m0 

cax = 0,5 cax0 cax = 2 cax0 

m = 0,5 m0 m = 2 m0 

ohne 
Geschwindigkeits- 

und Beschleunigungs- 
vorsteuerung 

cax = cax0 
m = m0 

cax = 0,1 cax0 
m = 5 m0 

cax = 5 cax0 
m = 0,1 m0 
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Bild 6.95 Einfluss der Axialsteife und Reibung auf die Lageabweichung beim 
Wendevorgang 

 

 

Bild 6.96 Einfluss der Axialsteife und Reibung auf die Geschwindigkeit beim 

Wendevorgang 

  

cax = cax0 
m = m0 

cax = 0,1 cax0 
m = 5 m0 

cax = 5 cax0 
m = 0,1 m0 

cax = cax0 
m = m0 

cax = 0,1 cax0 
m = 5 m0 

cax = 5 cax0 
m = 0,1 m0 
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Achsverbund 

Wechselwirkung im Achsverbund in der Ebene 

 

 

Bild 6.97 Achsverbund und Konturen in der x-y-Ebene 

 

Bild 6.98 Einfluss der Reibung auf den KREIS-Test 

Wechselwirkung 
im Achsverbund 

in der Ebene 
(Kontureinfluss) 

Ecke 

Kreis 

Y-Achse 

X-Achse 

RKreis = 0,02 m 
vBahn  = 3,77 m/min 

m = m0 m = 0,5 m0 m = 2 m0 

10 mm 
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Bild 6.99 Einfluss der Geschwindigkeits- und Beschleunigungsvorsteuerung auf die 
ECKEn-Fahrt 

 

Maschine 

Wechselwirkung von Vorschubachsen und Maschinenstruktur 

 

Bild 6.100 Simulationsmodell der Maschine 

ohne 
Geschwindigkeits- 

und Beschleunigungs-
vorsteuerung 

mit 
Geschwindigkeits- 

vorsteuerung 

mit 
Geschwindigkeits- 

und Beschleunigungs-
vorsteuerung 

X-Achse 

Elastische 
Gestellbaugruppen 

Y-Achse 
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Bild 6.101 Auswirkungen der Strukturdynamik auf die ECKEn-Fahrt 

6.3.2. Beispiel: Vorschubachse mit Lineardirektantrieb und 
Impulskompensation 

Mit dem folgenden Beispiel soll ein Simulationsmodell unter Matlab/Simulink aufgebaut und 
am Experiment beurteilt werden, das die dynamischen Eigenschaften eines 
Lineardirektantriebs abbildet. Die Inhalte sind dabei weitestgehend [12] entnommen. 

6.3.2.1. Modellfindung 

Gestell als SDoF-System mit verstellbarer Steife 

 

Bild 6.102 Gestell-Eigenschaften des Versuchsstandes, (Eigenfrequenz) nach [12] 

 

Mit Geschwindigkeits- 
und Beschleunigungsvorsteuerung 
 
vsoll = 6 m/min 
asoll = 0,5 m/s2 

rmax = 200 m/s3 
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Bild 6.103 Gestell-Eigenschaften des Versuchsstandes (Masse), nach [12] 

 

 

Bild 6.104 Vergleich von gemessenen und simulierten Gestellnachgiebigkeits-
frequenzgängen, nach [12]) 

 

Rastkraft und Kraftwelligkeit 

„Bei eisenbehafteten Synchron-Linearmotoren treten zwei Arten von periodischen 
Kraftschwankungen in Abhängigkeit von der Relativposition zwischen Primär- und 
Sekundärteil auf: die Rastkraft und die Kraftwelligkeit. Die Rastkraft ist eine magnetische 
Störkraft, die durch die Anziehung zwischen den Permanentmagneten des Sekundärteils und 
dem Primärteil entsteht, während die Kraftwelligkeit ein elektromagnetischer Effekt ist, der 
eine periodische Variation der Kraftkonstanten verursacht, wenn ein Motorstrom fließt. Da 
hier nur die Charakteristik der Kraftschwankung und nicht die Ermittlung der exakten 
Ursachen für die Berücksichtigung im Simulationsmodell von Interesse ist, wird die 
Kraftwelligkeit experimentell ermittelt. Dabei wird davon ausgegangen, dass die 
dynamischen Antriebskräfte beim Verfahren mit konstanter Geschwindigkeit vernachlässigt 
werden können, so dass am Schlitten nur die Reibkraft sowie Kraftwelligkeit und Rastkraft 
wirken. Die Kraftschwankungen sind geschwindigkeits- und richtungsabhängig. Zur 



154 

 

Identifikation wurden daher die Vorschubkräfte eines Motors beim Verfahren mit konstanter 
Geschwindigkeit für unterschiedliche Geschwindigkeiten und jeweils für beide 
Verfahrrichtungen gemessen. Anschließend wurde die Vorschubkraft über dem Verfahrweg 
aufgetragen und eine Fourier-Transformation (FFT) dieses Signals durchgeführt. Diese FFT 
liefert für jede Geschwindigkeit und Richtung die Amplituden und Phasenlagen der drei 

charakteristischen Kraftschwankungen bei den Ortsfrequenzen ଵ݂…ଷ so wie die Reibkraft ܨோ 
bei Ortsfrequenz ݂ = 0 ݉݉ିଵ, Bild 6.105.“ [12] 
 
Bild 6.105 Amplituden-Ortsfrequenzgang der 
Kraftschwankungen des Linearmotors, nach [12] 

„Die Periodenlängen ଵܶ…ଷ der Kraftschwankungen 

sind die Polteilung des Linearmotors ܶ und Teiler 

davon: 

ܶ = 1 ݂⁄ = ߬ ݅⁄  mit ݅ = 1,2,3 
Zur mathematischen Beschreibung der 
Kraftschwankung für die weitere Verwendung in 
der Simulation wurden die Amplituden und Phasen 
der Kraft bei den drei o. g. Ortsfrequenzen für 

beide Verfahrrichtungen über der Schlittengeschwindigkeit aufgetragen. Für eine einfache 
Handhabung der Richtungsabhängigkeit wurden die Amplituden- und Phasenverläufe der 

beiden Verfahrrichtungen jeder Ortsfrequenz gemittelt und als Polynome ܣଵ…ଷ, ߮ଵ…ଷ 
abgebildet. Die Differenz zu den o.g. Amplituden- und Phasenverläufen wurde durch 

Korrektur-Polynome ܣோଵ…ଷ, ߮ோଵ…ଷ  beschrieben. Die geschwindigkeits-, richtungs- und 
positionsabhängige Kraftschwankung berechnet sich dann zu 

,ݔ)ௌܨ (ݒ =  2 ∗ ሾܣ + (ݒ)݊݃݅ݏ ∗ ሿܣ
ଷ

ଵ
∗ cos ቆ

݅ ∗ ߨ2
߬

ݔ) − (ݔ + ߮ + (ݒ)݊݃݅ݏ ∗ ߮ቇ 

Die Reibkraft wurde, analog zu den Polynomen ܣଵ…ଷ, aus dem Verlauf der Kraftamplitude 

über der Geschwindigkeit bei Ortsfrequenz ݂ = 0 ݉݉ିଵ  ermittelt und als Polynom 

,ݔ)ோܨ (ݒ

=  2 ∗ ሾܣோ + (ݒ)݊݃݅ݏ ∗ ோሿܣ
ଷ

ଵ
∗ cos ቆ

݅ ∗ ߨ2
߬

ݔ) − (ݔ + ߮ோ + (ݒ)݊݃݅ݏ ∗ ߮ோቇ 

abgebildet. 

Diese Beschreibungen der Kraftschwankung sowie der Reibkraft liefern für niedrige 
Verfahrgeschwindigkeiten eine sehr gute, bei hohen Geschwindigkeiten eine für die 
Simulation ausreichende Übereinstimmung der gemessenen und berechneten Kräfte, Bild 
6.105.“ [12] 
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Bild 6.106 Berechnete und gemessene Kraftschwankungen, nach [12] 

Simulationsmodell 

 

Bild 6.107 Basismodell, nach [12] 
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„Zur dynamischen Simulation der Vorschubachse mit Matlab/Simulink wurde zunächst ein 
Basismodell mit einem Einzelantrieb erstellt, Bild 6.106. Das Gestell wurde als 
Einmassenschwinger abgebildet und entsprechend der gemessenen und approximierten 
Eigenschaften parametriert. 

Das im Matlab/Simulink-Modell (Bild 6.107) als Nutzantrieb bezeichnete Makro enthält die in 
Bild 6.108 gezeigte Reglerstruktur des Antriebs, welche auf der Antriebsregelung basiert, die 
auch dem Steuerungsregler zugrunde liegt. 

 

Bild 6.108 Reglerstruktur des Nutzantriebs in Matlab/Simulink, nach [12] 

Die drei Phasen der verwendeten Lineardirektantriebe sind sternförmig beschaltet. Es wird 
davon ausgegangen, dass die am Ausgang des Stromreglers anliegende Klemmspannung 
am Linearmotor über die inneren Widerstände und Induktivitäten in einen Gesamtstrom 
umgesetzt wird: 

(ݐ)ݑ = ଵଶܮ ∗ (݀݅ ⁄ݐ݀ ) + ܴଵଶ ∗ ݅ 

Transformiert in den Frequenzbereich und aufgelöst nach ݅ ⁄ݑ , was das Übertragungsglied ݑ 

nach ݅ darstellt, ergibt sich:  

Das ist die Beschreibung eines PT1-Gliedes mit der Verstärkung 1 ܴ⁄  und der Zeitkonstante 
ܮ ܴ⁄ . Der Motor (Übertragungsglied „Motor”) wurde somit als PT1-Glied mit der Verstärkung 
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݇ெ = 1 ܴଵଶ⁄ = 1 3,2Ω⁄ = 0,3125 ܣ ܸ⁄  

݅
ݑ

=
1

ܴଵଶ
∗ ൮

1

1 +
ଵଶܮ
ܴଵଶ

∗ ݆߱
൲ 

Das ist die Beschreibung eines PT1-Gliedes mit der Verstärkung 1 ܴ⁄  und der Zeitkonstante 

ܮ ܴ⁄ .. Der Motor (Übertragungsglied „Motor”) wurde somit als PT1-Glied mit der Verstärkung 

݇ெ = ଵଶܮ ܴଵଶ⁄ = 1 3,2Ω⁄ = 0,3125 ܣ ܸ⁄  

sowie mit der Zeitkonstante 

ெܶ = ଵଶܮ ܴଵଶ⁄ = ܪ0,01406 3,2Ω = ⁄ݏ 0,0044  

modelliert. 

Das Übertragungsglied „Reib- und Rastkraft” enthält die Funktion für die Rastkraft und 

Kraftwelligkeit auf Basis der oben beschriebenen Polynome, Bild 6.109.“ [12] 

 

Bild 6.109 Teilmodell „elastisch gedämpfte Reibstelle“, [12] 

„Eine elastische, gedämpfte Reibstelle dient der Abbildung des Verhaltens der Reibstelle 
beim Anfahren bzw. Anhalten sowie bei Änderung der Bewegungsrichtung. Sie wurde als 
verschiebbares Feder-Dämpfer-System modelliert, das bis zur gemessenen Reibkraft 
vorgespannt und dann in diesem Zustand verschoben wird,Bild 6.110. Beim Unterschreiten 
der Reibkraft wird die Feder wieder entspannt. 

 

Bild 6.110 Prinzip-Darstellung der Reibstelle, nach [12] 
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Das entsprechende Teilmodell ist in Bild 6.111 gezeigt. 

 

Bild 6.111 Teilmodell „elastisch gedämpfte Reibstelle“, [12] 

Zur Parametrierung der Reibstelle wurde ein Schlitten bei ausgeschaltetem Antrieb per Hand 
beschleunigt und beim Auslaufen Position und Geschwindigkeit gemessen. Die Steifigkeit 
und Dämpfung der Reibstelle wurde dann im Simulationsmodell so angepasst, dass 
vergleichbare Geschwindigkeitsverläufe des Auslaufens und Ausschwingens in Messung 
und Simulation erreicht werden, Bild 6.112. 

 

Bild 6.112 Simulierter und gemessener Geschwindigkeitsverlauf beim Auslaufen des 
Schlittens, nach [12] 

Im vergrößerten Ausschnitt der Geschwindigkeits-Zeit-Verläufe in Bild 6.112 ist zu erkennen, 
dass die Schwingung zu Beginn des gemessenen Ausschwingvorganges (blaue Kurve; bis 

ݐ ≈  sehr stark und im weiteren Verlauf nur noch schwach gedämpft ist. Zur Abbildung (ݏ 4,9
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dieses Verhaltens wurde eine gestufte Dämpferkennlinie mit einer Dämpfungskonstanten 

von ݀ோଵ = ݏܰ 6100 ݉⁄ bei Geschwindigkeiten oberhalb einer Grenzgeschwindigkeit von 

௭ீݒ = 0,0001 ݉ ⁄ݏ sowie einer Dämpfungskonstanten von ݀ோଶ = ⁄ݏܰ 300  

unterhalb von ீݒ௭ hinterlegt. Die Steifigkeit der Reibstelle von ܿோ = 0,85 ܰ ⁄݉ߤ  wurde 
aus Ausschwingfrequenz und Schlittenmasse ermittelt. Mit diesen Werten ergibt sich der in 
Bild 6.113 dargestellte Reibkraftverlauf des Simulationsmodells. 

 

Bild 6.113 Kennlinie der Reibstelle im Simulationsmodell, nach [12] 

Im Übertragungsglied „Schlittenmasse” wird aus der auf den Schlitten wirkenden Kraft und 
der Schlittenmasse die Schlittenbeschleunigung berechnet, aus der durch Integration 
Geschwindigkeit und Weg des Schlittens ermittelt werden,Bild 6.114. 

Bild 6.114 Teilmodell 
„Schlittenmasse“, nach 
[12] 

Das Übertragungsglied 
„Messkopf” quantisiert das 
kontinuierliche, zwischen 
Gestell und Schlitten 
gemessene Wegsignal mit 
der Messsystemauflösung 

im Steuerungstakt und differenziert es, um die Geschwindigkeit zu erhalten – analog zur 
Signalverarbeitung in der Steuerung,Bild 6.115. 

 

Bild 6.115 Teilmodell „Messkopf“, nach [12] 
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Über die Konstante „Steifigkeitsverstelleinrichtung” wird dem Makro „Gestell” die Position der 
Steifigkeitsverstelleinrichtung vorgegeben, woraus in „Gestell” die oben ermittelten und als 
Polynom hinterlegten Gestelleigenschaften Masse, Steifigkeit und Dämpfung berechnet 
werden (Bild 6.114). Die Modellierung der Gestellmasse entspricht der Schlittenmodellierung 
(Bild 6.114).“ [12] 

Das Teilmodell „Gestell“ ist in  Bild 6.116 dargestellt. 

 

Bild 6.116 Teilmodell „Gestell“, nach [12] 

Modellerweiterung mit der Impulskompensation 

Die Erweiterung des Basismodells (Bild 6.114) für die Impulskompensation besteht aus dem 
Sollstromfilter (Bandpass 2. Ordnung) sowie Masse (einschließlich Reibung und 
Kraftschwankung), Regelkreis und Messsystem (Messkopf 2) des Kompensationsantriebs 
(siehe Bild 6.117; Modellerweiterung hell hinterlegt). 

Für die Filter wurden digitale Butterworth-Filter (IIR-Filter) 2. Ordnung mit der z-Übertra-
gungsfunktion 
 

(ݖ)ܪ = (ܽ + ܽଵ ∗ ݖ + ܽଶ ∗ (ଶݖ (ܾ + ܾଵ ∗ ⁄(ଷݖ  
 
und den Koeffizienten nach Tabelle 6.10 
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Tiefpass Hochpass 

ܽ =
݇ଶ

1 + √2݇ + ݇ଶ
 ܽ = −

1 + ܿ
2

 

ܽଵ =
2݇ଶ

1 + √2݇ + ݇ଶ
 ܽଵ = 0 

ܽଶ =
݇ଶ

1 + √2݇ + ݇ଶ
 ܽଶ =

1 + ܿ
2

 

ܾ =
1 − √2݇ + ݇ଶ

1 + √2݇ + ݇ଶ
 ܾ = −ܿ 

ܾଵ =
2(݇ଶ − 1)

1 + √2݇ + ݇ଶ
 ܾଵ = ݀ ∗ (1 − ܿ) 

Tabelle 6.10 Koeffizienten für die Übertragungsfunktion 

 

mit  ݇ = tan ቀߨ ∗
ಸ

ೄ
ቁ ,  ܿ =

୲ୟ୬൬గ∗
ಳ
ೄ

൰ିଵ

୲ୟ୬൬గ∗
ಳ
ೄ

൰ାଵ
  und ݀ = − cos ቀ2ߨ ∗

ಸ

ೄ
ቁ 

verwendet. Dabei sind ݂ீ  die Grenzfrequenz, ݂ die Bandbreite und ௌ݂ die Abtastfrequenz 
(Kehrwert der Abtastzeit). 
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Bild 6.117  Simulationsmodell mit Impulskompensation, nach [12] 

6.3.2.2. Modellqualität 

Abbildungsqualität der Gestelleigenschaften 

„Bei den Messungen zur Bestimmung der Gestelleigenschaften wurden alle Schlitten fest mit 
dem Gestell verbunden und die an der Schwingung beteiligte Masse sowie die Dämpfung 
bestimmt. In der Simulation werden die Schlittenmassen von der Gestellmasse abgezogen. 
Neben den Fehlern aus der Polynombildung führt diese Vorgehensweise zu geringfügigen 
Verschiebungen der Gestelleigenfrequenz. In Bild 6.118 ist der gemessene und der 

simulierte Gestellbeschleunigungsverlauf für einen Verfahrvorgang mit ݒ௦ = 0,5 ݉ ⁄ݏ , 

ܽ௦ = 40 ݉ ⁄ଶݏ ௦ݎ , = 10000 ݉ ⁄ଷݏ  und ݔௌ = 0 gegenübergestellt und die 
Abweichungen kommentiert. Diese Verschiebungen können sich beim Vergleich von 



163 

 

Messung und Simulation ebenso auswirken wie unterschiedliche Bremszeitpunkte.“ (Müll09) 

 

Bild 6.118  Simulierte und gemessene Gestellbeschleunigung, nach [12] 

Abbildungsqualität des Antriebsverhaltens 

„Die Abbildungsqualität des Antriebsverhaltens soll nachfolgend am Beispiel eines 

Verfahrvorgangs um 100 ݉݉ mit Sollgeschwindigkeit ݒ௦ = 0,5 ݉ ⁄ݏ , 

Sollbeschleunigung ܽ௦ = 40 ݉ ⁄ଶݏ  sowie Sollruck ݎ௦ = 10000 ݉ ⁄ଷݏ  gezeigt 
werden. Verglichen wird das gemessene Verhalten eines Einzelantriebs alternativ mit 
Steuerungsregler oder Antriebsregler sowie das entsprechende simulierte Verhalten. 
Folgende Reglereinstellungen wurden verwendet: Proportionalverstärkung des 

Lageregelkreises ݇ = ଵିݏ 61,5 , Proportionalverstärkung des Geschwindigkeits-

regelkreises kp = 160As/m, Nachstellzeit des Geschwindigkeitsreglers ேܶ = ݏ݉ 5  sowie 

Geschwindigkeits- und Beschleunigungsvorsteuerung 100 %.  

 

Bild 6.119 Simulierter und gemessener Motorkraftverlauf, nach [12]) 

Beim Vergleich der Motorkraft in Bild 6.119 ist eine sehr gute Übereinstimmung von 
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Simulation und Messung mit Antriebsregler zu erkennen, während die Motorkraft beim 
Steuerungsregler deutlich stärker abweicht. 

Dementsprechend verhält sich auch die Übereinstimmung des Geschwindigkeitsverlaufs, 
Bild 6.120. Simulation und Messung mit Antriebsregler weisen ähnliche Verläufe auf, 
während die Achse mit Steuerungsregler stärker überschwingt und die Schwingung 
langsamer abklingt. 

 

Bild 6.120 Simulierter und gemessener Geschwindigkeitsverlauf, nach [12] 

Auch hinsichtlich der Gestellantwort wirkt sich die geringere Dämpfung des Antriebs mit 
Steuerungsregler negativ aus. Zwar ist die Anfangsbeschleunigung des Gestells aufgrund 
vergleichbarer Amplituden der Beschleunigungs- bzw. Bremskraft und damit auch die 
Gestellschwingung mit der Eigenfrequenz fast gleich. Diese wird aber beim Antrieb mit 
Steuerungsregler von der Schwingung aus dem Regelkreis überlagert,Bild 6.121.“ [12] 

 

Bild 6.121 Simulierte und gemessene Gestellbeschleunigung bei Anregung durch den 
Antrieb, nach[12] 
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6.3.3. Beispiele für Prüfungsaufgaben 

6.3.3.1. Vorschubantrieb einer Fräsmaschine 

Aufgabe 1 

Der Vorschubantrieb einer Fräsmaschine ist auf Basis eines Kugelgewindetriebes (KGT) 
konzipiert. Das Bild 6.122 zeigt den prinzipiellen Aufbau einer solchen Achse. 

 

Bild 6.122 Vorschubachse 

Folgende Daten sind bekannt: 

 Synchron-Servomotor: 
 Konstantes Moment im gesamten Drehzahlbereich 

 Maximaldrehzahl  ݊ெ௧ ௫ = 3000 ݉݅݊ିଵ  
 Trägheit Motorläufer ܬெ௧ = 0,002 ݇݃݉ଶ  

 Zahnriementrieb: 
 Übersetzung ݅ = 2 

 Trägheit treibende Scheibe ܬோௌ ଵ = 0,001 ݇݃݉ଶ 

 Trägheit getriebene Scheibe ܬோௌ ଶ = 0,004 ݇݃݉ଶ 

 Kugelgewindetrieb: 

 Steigung KGT ℎீ் = 10 ݉݉ 
 Trägheit der Spindel ܬீ் ௌ = 0,002 ݇݃݉ଶ 

 zu beschleunigende Massen (Alternativ-Betrachtung): 

 Maschinenschlitten ݉ெௌ = 300 ݇݃ 

 Kreuzschieber  ݉ௌ = 1000 ݇݃ 

Die zu betrachtende Fräsmaschine hat ein Pick-Up-Werkzeugwechselsystem, d.h. sie muss 
mit Ihren Vorschubachsen zur Werkzeugwechselposition in möglichst kurzer Zeit fahren. 
Diese Zeit umfasst die Beschleunigungs-, Konstantgeschwindigkeits- und Bremsphase in der 

Zeit ݐோ (vereinfachte Annahme von Rampenfunktionen) sowie einen 

Sicherheitsaufschlag ݐௌ = ݏ 0,2 . Die (symmetrische) Beschleunigungs- und Brems-

phase soll mit einer Beschleunigung von ܽଵ = ܽଷ = 2,5 ݉ ⁄ଶݏ  erfolgen. Für eine Fahrt zur 

Wechselposition ist repräsentativ eine Entfernung von 500 ݉݉ zu untersuchen. 
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Bild 6.123 Universalfräsmaschine 

1. Wie groß ist die erreichbare Maximalgeschwindigkeit an der translatorischen Masse bei 
݊ெ௧ ௫? 

2. Berechnen und skizzieren Sie die Rampenfunktion als: 

 Weg-Zeit-Funktion des Maschinentisches, 

 Geschwindigkeits-Zeit-Funktion des Maschinentisches, 

 Beschleunigungs-Zeit-Funktion des Maschinentisches und 

 Drehzahl-Zeit-Funktion des Servomotors. 

3. Berechnen Sie die notwendige Höhe des Beschleunigungs- und Bremsmomentes des 
Servomotors für die Alternativen: 

 Einzelachse mit , ݉ெௌ und  

 in x ݔzu beschleunigende Kreuzschieberanordnung mit ݉ௌ. 

Lösung: 

௫ݒ .1 = ݊ெ௧ ௫
಼ಸ


= 250 ݉݉ ⁄ݏ  

2. Vorschub-Servomotore haben eine symmetrische Kennlinie (Vier-Quadranten-
Betrieb), d.h. sie erlauben in etwa gleiche positive und negative Beschleunigungen. 
Das führt in Phase 1 und 3 zu gleichen Wegen und Zeiten der gleichmäßig 
beschleunigten Bewegung. Mit den gegebenen Werten ergibt sich: 

ଵݐ = ଷݐ =
௫ݒ

ܽଵ
= ଵݏ        ݏ 0,1 = ଶݏ =

ܽଵ

2
ଵݐ

ଶ = 12,5 ݉݉ 

 In der Konstantgeschwindigkeitsphase muss den verbleibenden Restweg 
zurückgelegt werden:  ݐଶ = ݔ) − ଵݏ − (ଶݏ ⁄௫ݒ =  ݏ 1,9
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 Mit diesen Daten lassen sich die Kennlinien skizzieren. 

3. Zur Auslegung des Motormoments muss die resultierende Trägheit auf die 
Motorwelle reduziert werden: 

ௗܬ = ெ௧ܬ + ோௌ ଵܬ +
1
݅ଶ ቈܬோௌ ଶ + ீ் ௌܬ + ൬

ℎ ீ்

ߨ2
൰

ଶ

݉௧ 

ௗ(݉ெௌ)ܬ = 0,0047 ݇݃݉ଶ 

ௗ(݉ௌ)ܬ = 0,0051 ݇݃݉ଶ 

 Man erkennt, dass bei der relativ kleinen Steigung von 10 ݉݉ trotz der großen 
Variation der zu beschleunigenden Masse noch kein entscheidender Einfluss auf 
das zu beschleunigende rotatorische Trägheitsmoment besteht. Damit ergeben sich 
notwendige Beschleunigungsmomente der beiden unterschiedlichen Achsvarianten, 
die sich nur geringfügig unterscheiden: 

ܯ = ௗܬ ∗ ሷ߮ = ௗܬ
ߨ2 ∗ ݊ெ௧ ௫

ଵݐ
 

(ெௌ݉)ܯ = 14,7 ܰ݉ 
(ௌ݉)ܯ = 16,1 ܰ݉ 

6.3.3.2. Wegmessung an Vorschubachsen 

Aufgabe 2: 

1. Worin besteht der Unterschied im Aufbau einer lagegeregelten Vorschubachse mit 
direkter bzw. indirekter (Weg-)Lagemessung? Skizzieren Sie den prinzipiellen 
Unterschied der beiden Gestaltungsvarianten. 

2. Welche Konsequenzen ergeben sich aus diesen beiden Konzepten für die Auslegung und 
das Verhalten einer Vorschubachse? 

Lösung: 

1. 
 direkte (Weg-)Lagemessung: Das Messsystem befindet sich unmittelbar zwischen 

(translatorisch oder rotatorisch) bewegtem Werkzeug- bzw. Werkstückträger und der 
tragenden Gestellbaugruppe (z.B. Schlitten und Bett). 

 indirekte (Weg-)Lagemessung: Bei Antrieben mit indirekter Lagemessung sitzt das 
rotatorische Messsystem in aller Regel auf der Motorwelle und misst somit nicht 
unmittelbar an der bewegten Baugruppe. 

2. 

 Das Übertragungsverhalten der nicht in den Messvorgang einbezogenen 
mechanischen Komponenten muss bekannt sein. 

 Die Genauigkeit wird von der Genauigkeit des Messsystems sowie von 
geometrischer Genauigkeit, Steife und thermisch bedingter Verformung der 
mechanischen Antriebsglieder bestimmt. 
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 Das führt bei indirektem Messsystem und gleich parametrierten Reglern zu einer 
niedrigeren axialen Steife, da die mechanische Baugruppen „hinter“ dem 
Messsystem liegen. 

 Demgegenüber erfasst ein direktes Messsystem auch die eventuell auftretenden 
Schwingungen der mechanischen Schwingerkette, was zur Selbsterregung 
(Anfachung der mechanischen Schwingungen über den Lageregler) führen kann. 

 

6.3.3.3. Regelung von Vorschubachsen 

Aufgabe 3 

1. Skizzieren Sie aus den Teilsystemen Lageregler, Geschwindigkeitsregler, Stromregler 
und –steller, Synchron-Servomotor, Elastomerkupplung, Kugelgewindetrieb, linear 
geführter Maschinentisch und Wegmesssystem die Blockschaltbilder für: 

 eine lagegeregelte Vorschubachse mit direktem Wegmesssystem bzw. 

 eine lagegeregelte Vorschubachse mit indirektem Wegmesssystem. 

2. An welcher Stelle im Blockschaltbild ist der ݇௩-Faktor wirksam, und welche physikalische 
Einheit hat er? 

3. Für die Vorschubachse (mit direktem Wegmesssystem) ergibt sich bei einer 
programmierten Rampenfahrt (Sollweg-Zeit-Vorgabe) der in Bild 6.124 dargestellte 
Istweg-Zeit-Verlauf der Achsbewegung. 

 Bestimmen Sie näherungsweise den in der Steuerung eingestellten ݇௩-Faktor. 

 

Bild 6.124 Weg-Zeit-Verlauf 
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Lösung: 

1., 2. 

 

Bild 6.125 Blockschaltbilder 

 

3. ݇௩ =
௩ೞ

∆௫
 

mit   ݒ௦ ≈ ௦௧ݒ ≈
ସ 

ଶ,ଷ ௦
= 17,4 ݉݉ ݏ = 1043 ݉݉ ݉݅݊⁄⁄  

und  ∆ݔ ≈ 5 ݉݉ 

 

6.3.3.4. Schlittenantrieb einer CNC-Drehmaschine 

Aufgabe 4 

Entwerfen Sie den Schlittenantrieb der Z-Achse einer CNC-Präzisionsdrehmaschine. Der 
Vorschubantrieb ist leistungsmäßig für konstantes Moment auszulegen, d.h. die 
Vorschubspindel ist bei allen Arbeitsvorschüben mit dem gleichen Moment belastbar. 
Folgende Daten sind bekannt: 

 Vorschubkraft ܨ௩ = 1000 ܰ 

 Vorschubgeschwindigkeit ݒ = 0 … 20 ݉݉ ݉݅݊⁄  

 Maximale Beschleunigung ܽ௫ = 5 ݉ ⁄ଶݏ  

 Masse des Gesamtschlittens ݉ௌ = 200 ݇݃  
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 (inklusive WZ mit WZ-Halter) 

 Schlittenführung als Profilschienenführung 

 Reibung der Profilschienenführung ߤௐி = 0,015 

 (bei Berücksichtigung aller Reibkräfte am Wagen; 

 reine Wälzreibung ߤௐ = 0,001) 

 Kugelgewindespindel (42CrMo4) 

 ൫݀ݔℎௌ൯ = ;5ݔ32  20ݔ32 ݎ݁݀  10ݔ32   

 mittlerer Durchmesser  ݀ெ = 29 ݉݉ 

 Elastizitätsmodul  ܧெ =  ܽܲܩ 202

 Dichte  ߩெ = 7,84 ݇݃ ܿ݉ଷ⁄  

 z-Hub des Schlittens ݖ = 1000 ݉݉ 

 Länge der Spindelmutter ܫௌெ = 150 ݉݉ 

 Überlauflänge ݈Ü = 100 ݉݉ 

 (für Sicherheitsreserve, Endschalter etc.) 

 mögliche Motornenndrehzahlen je nach Typ: 

 ݊ெ௧  = 2000;  ଵି݊݅݉ 4500 ݎ݁݀ 3000

 mögliche Motorstillstandsdrehmomente: 

 ܯெ௧  = 0,25; 0,5; 0,66; 0,75; 1,3; 2,6 ܰ݉ 

 (je nach Typ bei  60 ܭzulässiger Wicklungsübertemperatur) 

 Übersetzung des Zahnriementriebes ݅ோ = wählbar im Bereich 1 … 2 

 Wirkungsgrad des Kugelgewindetriebes ߟீ் = 0,90 

 Wirkungsgrad des Zahnriementriebes ߟோ = 0,98 

1. Skizzieren Sie eine Prinzipdarstellung des Vorschubantriebes. Vergessen Sie das Mess-
system nicht. 

2. Welche Einflussfaktoren begrenzen die mögliche Auswahl der Spindel? 

3. Welche Parameter werden durch die Auswahl der Spindelsteigung beeinflusst? 

4. Bestimmen Sie die erforderlichen Drehzahlen für die Kugelgewindespindeln und die 
biegekritischen Drehzahlen für die typischen Lagerungsarten gemäßBild 6.126. 

5. Bestimmen Sie das Lastmoment an der Kugelgewindespindel für die beiden Bewegungs-
phasen: 

 Beschleunigung/Bremsen des Schlittens mit ܽ௫  unter Wirkung der Trägheiten und 
der Reibung bzw. 

 Fahrt mit konstanter Geschwindigkeit unter Wirkung der Vorschubkraft und der 
Reibung. 
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 Wählen Sie eine Spindel und eine geeignete Getriebeübersetzung für den 
Riementrieb aus?  

 Welches Lagerungsprinzip wählen Sie für die Kugelgewindespindel aus? 

 Bestimmen Sie das Lastdrehmoment für den Motor, und wählen Sie einen 
geeigneten Motor aus. 

 Verwenden Sie zur Bestimmung der biegekritischen Drehzahl die Koeffizienten aus 
Bild 6.126. 

߱௧ = ߣ ∗ ට
ாಾ∗ூ್

ఘಾ∗∗ೄ
ర    ݊௭௨ = ఠೖೝ

ଶగ
∗ 0,8 

 

1. Prinzipdarstellung 

 

Bild 6.126 Prinzipdarstellung des Vorschubantriebes 

2. Lösung: 

Die Auswahl der Spindelsteigung wird begrenzt durch: 
 verfügbare Motorcharakteristik (Drehzahl und Motormoment), 

 Belastungsgrößen (Vorschubkraft, Reibung, Beschleunigung etc.), 

 biegekritische Drehzahl (bestimmt durch Spindelabmessungen und Lagerungsart) 
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Aus der geforderten Vorschubgeschwindigkeit ergeben sich für die drei Spindelsteigungen 
diese benötigten Drehzahlen: 

݊ௌ ௫ =
௫ݒ

ℎௌ
= ൝

4000 ݉݅݊ିଵ

2000 ݉݅݊ିଵ

1000 ݉݅݊ିଵ
ൡ 

Die Berechnung der biegekritischen Drehzahl erfordert: 

 die Gesamtlänge der Spindel ݈ௌ  (also mindestens Verfahrweg + Mutterlänge + 
Überlauflänge), 

 das Flächenträgheitsmoment gegen Biegung, 

 die Masse der Spindel. 

und ergibt für die vier Lagerungsvarianten aus Bild 6.126: 

݊௭௨ = ఒ

ଶగ
∗ ට

ாಾ∗ூ್

ఘಾ∗∗ೄ
ర ∗ 0,8  =൞

568,26 ݉݅݊ିଵ

1775,81 ݉݅݊ିଵ

2752,51 ݉݅݊ିଵ

3977,82 ݉݅݊ିଵ

ൢ  

Das Lastmoment an der Kugelgewindespindel während der Bewegung mit konstanter 
Geschwindigkeit ergibt sich für die drei Spindelsteigungen zu: 

ௌܯ = ܨ) + ௐிߤ ∗ ݉ௌ ∗ ݃) ∗
ೄ

ଶగ
∗

ଵ

ఎ಼ಸ
  = ൝

0,91 ܰ݉
1,82 ܰ݉
3,64 ܰ݉

ൡ 

Das Lastmoment an der Kugelgewindespindel während der Beschleunigungsphase ergibt 
sich (unter Vernachlässigung der Riemenscheibe) für die drei Spindelsteigungen zu: 

ௌܬ = ெߩ ∗
ߨ

32
∗ ݀

ସ ∗  ௌܮ

௦ܬ = ெߩ + ݉ௌ ∗ ൬
ℎௌ

ߨ2
൰

ଶ

 

ሷ߮ = ܽ௫ ∗
ߨ2
ℎௌ

 

ௌܯ = ቀܬ௦ ∗ ሷ߮ + ிߤ ∗ ݉ௌ ∗ ݃ ∗
ೄ

ଶగ
ቁ ∗

ଵ

ఎ಼ಸ
  = ൝

5,66 ܰ݉
4,20 ܰ݉
4,83 ܰ݉

ൡ 

Die benötigten Drehmomente (mit dem Minimum bei einer Steigung von 10 ݉݉) erfordern 
dieAuswahl des Motors mit ܯெ௧ = 2,6 ܰ݉ bei einer Riemenübersetzung von ݅ோ = 2. Aus 
dieser Konfiguration folgt zwingend die Motordrehzahl von 4500 ݉݅݊ିଵ. Die erforderliche 
Spindeldrehzahl von 2000 ݉݅݊ିଵ 1 benötigt wegen der biegekritischen Drehzahl eine 
Lagerung gemäß Bild 6.126, mindestens Variante 3. 

ெ௧ܯ = ௌܯ ∗
1

ோߟ ∗ ݅ோ
= 2,114 ܰ݉ 
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6.3.3.5. Genauigkeit der Schlitten-Positionierung 

Aufgabe 5: 

Das Bild 6.127 zeigt die Positionsabweichungen der ݔ-Achse einer Universalmaschine. An 

dieser Maschine wird die Bewegung der ݔ -Achse auf der Werkzeugseite und die Bewegung 

der ݕ -Achse auf der Werkstückseite realisiert. Die Positioniergenauigkeit der ݔ -Achse wird 
also nicht durch eine 
Verfahrbewegung der ݕ  -Achse 
beeinflusst. 

Bild 6.127 Positionierabweichung 

 

Auf dieser Maschine sollen 4 
Bohrungen in ein Werkstück 
eingebracht werden. Der 
Abstand der Bohrungen 1 - 2 
bzw. 3 - 4 ist dabei mit einem 

Stichmaß von jeweils 200 ݉݉ 
und einer Toleranz von 
±0,01 ݉݉  zu fertigen. Das 
Werkstück wurde so 

aufgespannt, dass die ݔ -Achse zum Setzen der Bohrungen die Positionen  

ݔ = 150 ݉݉  bzw. ݔ = 350 ݉݉ anfahren muss. 

 

Bild 6.128 Position der Bohrungen im Maschinenkoordinatensystem 

 

Für die Bearbeitung sollen zwei unterschiedliche Anfahrstrategien untersucht werden: 
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Bild 6.129 Bohrungsanordnung 

Berechnen Sie für beide Anfahrstrategien die Maßabweichungen der Bohrungsabstände 1 –

 2 und 3 – 4, die sich jeweils aufgrund der mittleren einseitigen Positioniergenauigkeit der ݔ-

Achse! 

Lösung: 

Lösung entsprechend der Skizze oder nach analoger Rechnung. Je ein Punkt pro 

Bohrungsabstand. 

 

Bild 6.130 Anfahrstrategien – Lösung 
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6.3.3.6. Dynamische Belastung der Schlittenführung 

Aufgabe 6 

Das Bild 6.131 zeigt die Schwerpunktlagen und den Kraftangriffspunkt des Antriebes für eine 
Vorschubachse. 

 

Bild 6.131 Schwerpunktlagen und Kraftangriffspunkt 

Diese Vorschubachse wird mit ܽ = 10 ݉ ⁄ଶݏ  beschleunigt. Die Beschleunigungsphase 

dauert so lang an, dass anfängliche Schwingungen abgeklungen sind und somit von einer 
statischen Belastung ausgegangen werden kann. Für die Steifigkeit eines 

Profilschienenwagens wird der ܿௐ = 500 ܰ ⁄ߤ  angegeben. Der Schlitten und die 

Bettbaugruppe sollen als ideal starr angenommen werden. 

1. Berechnen Sie den Neigungswinkel des Tisches, der sich während der 
Beschleunigungsphase einstellt! 

2. Bei einem Bahnprofil, das eine hohe Achsdynamik erfordert - wenn also schnelle 
Änderungen der Achsbeschleunigung auftreten – kann dieser Lastfall nicht als rein 
statisch aufgefasst werden. Die dynamischen Beschleunigungskräfte werden dann das 
System aus Massenträgheiten und Steifigkeiten der Führungswagen zu Schwingungen 
anregen. 

Skizzieren Sie für das hier dargestellte System die Schwingform, die durch die Antriebskräfte 
vornehmlich angeregt wird! 

 

Lösung: 

Zunächst muss der resultierende Schwerpunkt für Schlitten und Werkstück berechnet 
werden. 

ௌ ௦ݖ =
்݉ ∗ ்ݖ + ݉ௐௌ் ∗ ௐௌ்ݖ

݉௦
= 0,114 ݉ 
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oder: Berechnung mit Einzelkräften 

Die Gesamtmasse aus Schlitten und Werkstück liefert eine Trägheitskraft von  

݉௦ ∗ ܽ. 

Diese Kraft greift am Massenschwerpunkt an, muss aber auch vom Antrieb 
aufgebracht werden. Für die Berechnung der Auflagerreaktionen an den 
Führungswagen gilt folgende Prinzipskizze 

 

Bild 6.132 Kräfte am Führungswagen 

Für das Kräfte- und Momentengleichgewicht gilt 

݉௦ ∗ ܽ ∗ ൫ݖௌ ௦ + ൯ݖ + ଶܨ ∗ ܾ = ଵܨ ∗ ܾ 

 

oder Gleichung für res. Moment:  ܨଶ =  ଵܨ−

Umstellen nach den Auflagerreaktionen liefert 

ଵܨ = ଶܨ− = 3000 ܰ  

oder:  richtiges Moment. 

An den Auflagern wird eine Steifigkeit aus der Parallelschaltung der Federn zweier 
Führungswagen wirksam: 

ܿ௦ ଵ = ܿ௦ ଶ = 2 ∗ ܿௐ = 1000
ܰ

݉ߤ
 

oder: resultierende Kippsteifigkeit. 

Da die Neigung symmetrisch zur Tischmitte erfolgt, kann der Neigungswinkel aus der 
Verformung an einem Auflager und dem halben Wagenabstand ermittelt werden 

(oder:߮ = ܯ ܿ⁄  ). 

߮ = ଵ݂

ܾ
= ଵ݂

ܿ௦ ଵ ∗ ܾ
= 1,2 ∗ 10ିହ 

Sinnvolle Darstellung der Schwingform – Kippen des Schlittens in den Federn der 
Führungswagen. 
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6.3.3.7. Schlittenführung eines Bearbeitungszentrums 

Aufgabe 7: 

An einer horizontalen Vorschubachse muss die Profilschienenführungen ausgelegt werden. 
Dazu soll zunächst die im Bild 6.133 dargestellte Einbau- und Belastungssituation vorliegen. 

Folgende Daten sind gegeben: 

 Masse des Schlittens ݉ ௌ = 400 ݇݃ 

 Masse des Werkstücks ݉ௐ = 500 ݇݃ 

 Führungsbreite ܾிü = 400 ݉݉ 

 Wagenabstand ݈ிü = 600 ݉݉ 

 

 Schwerpunkt des Schlittens ௌܵ ௫ = 0 ݉݉ 

 ௌܵ ௬ = 20 ݉݉ 

 ௌܵ ௭ = 0 ݉݉ 

 Schwerpunkt des Werkstücks ܵௐ ௫ = −90 ݉݉ 

 ܵௐ ௬ = 524 ݉݉ 

 ܵௐ ௭ = 144 ݉݉ 

 

 

 

Bild 6.133 Einbau- und Belastungssituation 

1. Wie verteilt sich die resultierende Gewichtskraft auf die einzelnen Führungswagen? 
Berechnen Sie die auf die Führungswagen wirkenden Kräfte unter der Annahme, dass 
der Maschinentisch ideal starr ist. 
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2. Welche Kräfte müssen von den Führungswagen während eines Arbeitszyklus auf-
genommen werden, wenn der Arbeitszyklus, wie im folgenden 
Geschwindigkeitsdiagramm (Bild 6.134) dargestellt, in drei Phasen ablaufen soll? 

 

Bild 6.134 Geschwindigkeits-Diagramm 

 

Lösung: 

1. Ein zentraler Lösungsansatz besteht in der Definition des Koordinatensystems in der 
Führungsebene und der Transformation aller Lastgrößen in dieses 
Koordinatensystem. 
Berechnung des resultierenden Schwerpunkts für den Angriff der Gewichtskraft: 

ܵோ =
∑ ∗ௌ

∑ 
   = ൝

−50 ݉݉
300 ݉݉
80 ݉݉

ൡ  

 

Berechnung des resultierenden Lastgrößen (ܨோund ܯோ) in der Führungsebene: 

ܽ = ൝
0

−݃
0

ൡ  ܨோ = ∑ ݉ ∗ ܽ ோܯ   = ܵோ ∗   ோܨ

Unter der Maßgabe eines starren Schlittens verteilen sich die resultierenden 

Lastgrößen auf die vier Führungswagen (Spaltenindex ݅ = 1 … 4) über die jeweiligen 

Hebelarme ݈ௐ, wie folgt: 

݈ௐ =

ۏ
ێ
ێ
ێ
ۍ
ܾிü

2
ܾிü

2
−

ܾிü

2
−

ܾிü

2
0 0 0 0

݈ிü

2
−

݈ிü

2
−

݈ிü

2
݈ிü

2 ے
ۑ
ۑ
ۑ
ې
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ௐ ௫,ܨ =
ிೃೣ

ସ
+

ெೃ

ସ∗ೈ,
ௐ ௬,ܨ   =

ிೃ 

ସ
+

ெೃ  ೣ

ସ∗ೈ ,
+

ெೃ 

ସ∗ೈ ೣ,
 

ௐܨ = ቂ
0 0 0 0

−1066,84 −2244,04 −3347,66 −2170,46ቃ 

2. Unter Verwendung der oben stehenden Gleichungen mit einer nunmehr geänderten 

Beschleunigung ܽ für Beschleunigungs- und Bremsphase ergeben sich diese Kräfte 
in den Führungswagen: 

mit ܽଵ = ቐ

0
−݃

௩

௧భ

ቑ bzw.  ܽଷ = ቐ

0
−݃

௩

௧య

ቑ 

ௐ ଵܨ =  375,0 −375,0 −375,0 375,0
1183,16 −4494,04 −5597,66 79,54

൨ ሾܰሿ 

ௐ ଷܨ =  −125,0 125,0 125,0 −125,0
−1816,84 −1494,04 −2597,66 −2920,46

൨ ሾܰሿ 

Die ݖ-Komponenten der resultierenden Kräfte verteilen sich natürlich nicht auf die Wagen, 

sondern werden von der Vorschubspindel aufgenommen! 

6.3.3.8. Nominelle Lebensdauer einer Profilschienenführung 

Aufgabe 8: 

Für obige Profilschienenführung (Abschnitt 6.3.3.7) soll die nominelle Lebensdauer bestimmt 
werden. 

Die „Nominelle Lebensdauer“ ist die mit 90%-iger Erlebenswahrscheinlichkeit erreichbare 
rechnerische Lebensdauer einer Gruppe von offensichtlich gleichen Lagern unter gleichen 

Laufbedingungen (gekürzte Definition). Sie kann als erreichbarer Laufweg ܮ  mit der 
folgenden, im Wesentlichen empirisch gewonnenen Formel berechnet werden: 

ܮ = ൬
ܥ
ܲ

൰
ଷ

∗  ܮ

Dabei bedeuten: 

 ܥ dynamische Tragzahl in ݇ܰ (Katalogangabe, vom Hersteller im Wesentlichen 
empirisch ermittelt), 

 ܲ Dynamisch äquivalente Führungsbelastung, 

 ܽ Lebensdauerexponent: Kugelführung: ܽ = 3, Rollenführung: ܽ = 10 3⁄  

 ܮ Bezugslebensdauer (bei den meisten Herstellern eine Wegstrecke von 
10ହ ݉ ) 



180 

 

Die Berechnung der äquivalenten Führungsbelastung erfolgt für jede Koordinatenrichtung ݆ 

als Lastkollektiv über alle Zykluskomponenten ܲ , gewichtet über den jeweiligen Laufweg ܵ , 

nach: 

ܲ = ∑ ห ܲห   ܲ = ට
∑ ||ೌ∗ௌ

∑ ௌ

ೌ
      j=x,y,z 

1. Berechnen Sie die dynamisch äquivalente Belastung für jeden Führungswagen für den 
Fall, dass eine Kugelschienenführung eingesetzt wird. 

2. Wählen Sie aus dem Katalogauszug Tabelle 6.11 eines Führungsherstellers eine 
Profilschienenführung aus, für die mindestens eine nominelle Lebensdauer (Laufweg) 
von ܮ = 20000 ݇݉ zu erwarten ist. 

Lösung: 

1. Zur Berechnung der Lebensdauer werden zunächst die Weganteile ݏ für die äquiva-

lente Führungsbelastung ܲ benötigt. 

ଵݏ =
ݒ
2

∗ ଶݏ     ଵݐ = ݒ ∗ ଷݏ     ଶݐ =
ݒ
2

∗  ଷݐ

Nach dem Einsetzen in die Gleichung für die äquivalente Führungsbelastung erhält 
man mit der Lösung aus obiger Aufgabe (Abschnitt 6.3.3.7) und ܨௐ ଶ =  :ௐܨ

ܽ = 3 

ܲ = ∑ ห ܲห   ܲ = ට
∑ ||ೌ∗ௌ

∑ ௌ

ೌ
   ݆ = ,ݔ ,ݕ ݅  ݖ = 1 … 3 

ܲ = ሾ1182,59  2354,95   3447,16   2270,54ሿ 

2. Mit der Lebensdauergleichung erhält man für jeden Führungswagen die erforderliche 
dynamische Tragzahl ܥ: 

୰ୣܥ  = ඨ
ܮ

100 ݇݉
∗ ܲ

ೌ

 

ܥ = ሾ6,92   13,77   20,16   13,28ሿሾ݇ܰሿ 

Damit ist eine Führung mindestens der Baugröße 25 auszuwählen 

  



181 

 

Größe 
Dynamische 

Tragzahl ܥ 

Statische 

Tragzahl ܥ 

Breite des Schienen-

fußes ܣଶ 

Höhe von Schiene 

mit Wagen ܪ 

 ሾ݇ܰሿ ሾ݇ܰሿ ሾ݉݉ሿ ሾ݉݉ሿ 

15 7,8 13,5 15 24 

20 18,8 24,4 20 30 

25 22,8 30,4 23 36 

30 31,7 41,3 28 42 

35 41,9 54,0 34 48 

Tabelle 6.11 Auszug aus dem Katalog der Firma Bosch Rexroth AG Kugelführung 
Standardwagen aus Stahl, Standardbreite 

 

6.3.3.9. Führung an einer Vertikal-Fräsmaschine 

Aufgabe 9: 

An einer Vertikal-Fräsmaschine muss die Führung für den Spindelkasten ausgelegt werden. 
Für die exemplarische Berechnung sollen die in Bild 6.135 dargestellten Abmessungen 
herangezogen werden. 

 Masse des Spindelkastens  ݉ௌ = 800 ݇݃ 

 Schwerpunkt des Spindelkastens ܵ௬ = 100 ݉݉ 

 Führungsbreite  ܾிü = 580 ݉݉ 

 Wagenabstand  ݈ிü = 600 ݉݉ 

 Hauptabmessungen  ℎௌ் = 2000 ݉݉ 

 ℎଵ = 1500 ݉݉ 

 ℎଶ = 1000 ݉݉ 

 ݐଵ = 770 ݉݉ 

 ݐଶ = 1070 ݉݉ 
Neben diesen Maschinenangaben soll folgender Musterprozess berücksichtigt werden (die 
Prozesskraftkomponenten sind bereits auf die Spindelnase transformiert): 

 Prozesskraftkomponenten  ܨ ௫ = 10 ݇ܰ 

 ܨ ௬ = 6 ݇ܰ 

 ܨ ௭ = 3,5 ݇ܰ 

 



182 

 

 

Bild 6.135 Führung Vertikalfräsmaschine-Abmessungen 

1. Berechnen Sie die auf die Führungswagen wirkenden Kräfte unter der Annahme, 
dass der Spindelkasten ideal starr ist. 

2. Berechnen Sie die dynamisch äquivalente Belastung für jeden Führungswagen 
für den Fall, dass eine Rollenschienenführung eingesetzt wird. 

3. Wählen Sie aus dem Katalogauszug Tabelle 6.12 eines Führungsherstellers eine 
Profilschienenführung aus, für die mindestens eine nominelle Lebensdauer 
(Laufweg) von ܮ = 5000 ݇݉ zu erwarten ist. 

 

Größe 
Dynamische 

Tragzahl ܥ 

Statische 

Tragzahl ܥ 

Breite des Schienen-

fußes ܣଶ 

Höhe von Schiene 

mit Wagen ܪ 

 ሾ݇ܰሿ ሾ݇ܰሿ ሾ݉݉ሿ ሾ݉݉ሿ 

25 26,9 53,2 23 36 

35 56,3 113,5 34 48 

45 92,3 184,8 45 60 

55 128,9 248,6 53 70 

Tabelle 6.12 Auszug aus dem Katalog der Firma Bosch Rexroth AG Rollenführung 
Standardwagen aus Stahl, Standardbreite 
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Lösung: 

1. Auf dem in der Lösung zur vorangegangenen Aufgabe (Abschnitt 6.3.3.8) aufgezeigten 
Weg und dem neuen Lastkollektiv 

ܵ = ൝
0

ଵݐ − ଶݐ

ℎଶ − ℎଵ

ൡ = ൝
0

−300
−500

ൡ ሾ݉݉ሿ   ௌܵ = ൝
0

ܵ ௬ + ܵ௬

0
ൡ = ൝

0
−200

0
ൡ ሾ݉݉ሿ 

ௌܨ = ݉ௌ ∗ ൝
0
0

−݃
ൡ   ܨோ = ܨ + ோܯ     ௌܨ = ܵ ∗ ܨ + ௌܵ ∗   ௌܨ

ergibt sich für die Führungswagenbelastung: 

ௐܨ = ቂ
−1666,67 6666,67 6666,67 −1666,67
7019,21 1153,21 −4019,21 1846,79 ቃ ሾܰሿ 

2., 3. Bei der hier angesetzten konstanten Belastung für die Führungswagen erübrigt sich die 
Berechnung der äquivalenten Führungsbelastung, und es gilt ܲ =  :ௐܨ

ܽ = 10 3⁄  

ܲ = ห ܲห


       ݆ = ,ݔ ,ݕ  ݖ

ܲ = ሾ8685,87 7819,87 10685,87 3513,46ሿሾܰሿ 

ܥ = ሾ28,087 25,287 34,554 11,361ሿሾ݇ܰሿ 

Damit ist eine Führung mindestens der Baugröße 35 auszuwählen. 

6.3.3.10. Hydrostatische Führung 

Aufgabe 10: 

Eine hydrostatische Führung wird mit dem System „eine Pumpe je Tasche“ mit Öl versorgt. 

Eine einzelne Tasche des Führungssystems besitzt eine effektive Fläche ܣ =

2500 ݉݉ଶ , eine Abströmbreite ܾ = 200 ݉݉  und eine Abströmlänge ݈ = 5 ݉݉ . Das 

verwendete Öl weist eine Viskosität von  ߟ = 2 ∗ 10ି ݏܰ  ݉݉ଶ⁄  auf. 

Durch die bewegte Baugruppe wird die Tasche mit einer Gewichtskraft von ீܨ = 1000 ܰ 
belastet. Wenn nur diese Gewichtskraft auf die Tasche wirkt, stellt sich eine Spalthöhe 

ℎ =  .ein ݉ߤ 50

1. Berechnen Sie den Volumenstrom, den die Pumpe liefert. 

2. Der von der Pumpe gelieferte Maximaldruck ist auf ௫ =   .begrenzt ݎ50ܾܽ

Welche maximale Tragkraft ܨ௫  kann dieses System aus Pumpe und Tasche 
aufbringen?  
Welche Spalthöhe stellt sich an der Tragfähigkeitsgrenze ein? 
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Welche Steifigkeit besitzt die Tasche an der Tragfähigkeitsgrenze? 

Lösung: 

1. Für den Volumenstrom an der Tasche gilt:   ܳ =


ோೌೞ
 

Und für den hydraulischen Widerstand der Tasche: ܴ = ଵଶ∗ఎ∗

∗య  

Das führt auf       ܳ = ிಸ∗∗య

∗ଵଶ∗ఎ∗
  

ܳ = 83,33 
݉݉ଷ

ݏ
 

2. Die maximale Traglast ergibt sich aus Maximaldruck und effektiver Taschenfläche 

௫ =
ிೌೣ


௫ܨ     = ௫ ∗ ܣ = 12,5 ݇ܰ  

Mit dem Maximaldruck lässt sich auch der Zusammenhang zur Spalthöhe an der 
Tragfähigkeitsgrenze herstellen. 

ܳ =
ೌೣ∗∗

య

ଵଶ∗ఎ∗
    ℎ = ට

ଵଶ∗ொ∗ఎ∗

ೌೣ∗

య
 =  ݉ߤ21,5

Für die Steifigkeit gilt:  ܿ = − ௗி

ௗ
 

ܨ =  ∗ ܣ = ܳ ∗ ܴ ∗ ܣ =
12 ∗ ߟ ∗ ݈ ∗ ܳ ∗ ܣ

ܾ ∗ ℎଷ  

−
ܨ݀
݀ℎ

=
36 ∗ ߟ ∗ ܳ ∗ ܣ

ܾ ∗ ℎସ  

ܿ(ℎ) = 1741
ܰ

݉ߤ
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7. Abürzungen 
 

EHD  Elastohydrodynamischer Wälzkontakt 

FFT  Schnelle Fourier Transformation 

IIR  Butterworth-Filter 

KGT  Kugelgewindetrieb 

KPSF  Kugel-Profilschienenführung 

PSF  Profilschienenführung 

PT1-Glied Übertragungsglied in der Regelungstechnik 

RPSF  Rollen- Profilschienenführung 

TCP  Tool Center Point 

WZM  Werkzeugmaschine 
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