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Geleitwort

Stufenlose  Traktorfahrantriebe mit hydrostatisch-mechanischer Leistungsver-
zweigung erlangten seit der Serieneinfiihrung des Fendt ,,Vario” (1996) von Europa
ausgehend Bedeutung. Bei stufenlosen Pkw-Getrieben fiihrte man im Gegensatz dazu
Umschlingungsgetriebe ein, insbesondere in Deutschland durch Audi/Luk mit
Zugkette Prinzip PILV. Diese "Kettenwandler" erreichen auch ohne
Leistungsverzweigung hervorragende Wirkungsgrade, was sie fir Traktoren inter-
essant macht. Sie haben leider hier auch Schwichen: Die Leistung je Strang ist nicht
beliebig zu steigern, ihre Spreizung ist begrenzt, mit dem Wandler allein ist ein aktiver
Stillstand nicht méglich und die Verstellzeiten sind relativ lang. Attraktiv bleiben ihr
Wirkungsgradpotenzial und ihr einfacher Aufbau. Daher versucht man, die genannten
Nachteile durch geschickte Kombinationen mit Zahnradgetrieben abzuschwichen.

Die Kopplung eines Kettenwandlers mit einem nachgeordneten gestuften Gruppen-
wabhlgetriebe ist dafiir ein besonders einfacher Ansatz (siehe Miinchner Forschungs-
traktor). Dieses Konzept hat aber wegen der Wandler-Vollverstellung bei Gruppen-
wechsel aus heutiger Sicht relativ lange Umschaltzeiten. Das Prinzip des i’>-Getriebes
kdnnte dieses Problem elegant 16sen (siehe Miinchner Autarker Hybrid und Entwick-
lungen an der ETH Ziirich), fihrt aber wegen der Auslegung nach dem langsamen
Bereich bei Traktoren zu einer nicht akzeptablen Ausnutzung des Wandler-Leistungs-
potenzials. Andere L3sungen schlagen die Kombination eines direkten Fahrbereichs
mit einem leistungsverzweigten vor. Auch dabei kann man - dhnlich wie beim
i>-Getriebe - eine Bereichsumschaltung im Synchronpunkt ohne Wandlerverstellung
erreichen. Derartige Getriebesysteme sind Gegenstand dieser Arbeit.

Herr Resch untersucht nach einem Uberblick iiber den technischen Stand die Grund-
lagen der Leistungsverzweigung und generiert eine Reihe mdglicher Traktor-Getrie-
bestrukturen mit Kettenwandlern und zwei Fahrbereichen. Ein ausgewaihltes
Konzept, bei dem der langsame Bereich verzweigt ist und der schnelle direkt arbeitet,
wird mit modernen Simulationswerkzeugen und einem Getriebepriifstand beziiglich
seiner Betriebseigenschaften untersucht. Es kommt heraus, dass geschickte Strukturen
(mit optimierten Hydrauliksystemen) fiir Traktoren ein interessantes Potenzial bieten.

Herr Dr.-Ing. Resch entwickelte sich schon wihrend dieser Arbeit zu einem kompe-
tenten Fachmann fiir Kettenwandler-Getriebesysteme. Meine Anerkennung und mein
besonderer Dank gelten seiner weit iberdurchschnittlichen Gesamtleistung, die er mit
groBer Selbstindigkeit und ungewdhnlichem Fleil erreichte.

Daneben danke ich allen beteiligten Mitarbeitern und Férderern - ganz ausdriicklich
der Firma ZF fir ihre sehr groRRziigige finanzielle Unterstiitzung.

Garching, im September 2004 Prof. Dr.-Ing. Dr. h.c. K. Th. Renius
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vater, Herrn Prof. Dr.-Ing. Karl Th. Renius. Mit einer Arbeit zu stufenlos mechani-
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leben wie ein roter Faden durchzieht. So mdchte ich meinem wissenschaftlichen
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Formelzeichen und Einheiten

Benennung der Grofien in der Arbeit

Die Formelzeichen werden weitestgehend nach den géngigen Regeln im deutschsprachi-
gen Raum verwendet.

Mit i wird gemeinhin die auf die Eingangswelle des Getriebes bzw. Primirwelle des
Variators bezogene Abtriebsdrehzahl bzw. Sekundirwellendrehzahl bezeichnet.

. Nap . Nyelie2
UGetr = n bzw. Uyar =

An Nwelle1

Werte fiir 7i > 1 bedeuten daher — fiir Fahrzeuge etwas sinnfilliger — Ubersetzung ins
Schnelle (auch OD = Overdrive genannt), @i < 1 dementsprechend Ubersetzung ins
Langsame (UD = Underdrive).

Mit den Formelzeichen im folgenden Abschnitt angegebenen Zahlenwerte gelten
fiir den im Funktionspriifstand untersuchten Kettenwandler RHV 154 der Firma P.I.V.
Drives GmbH.

Formelzeichen
a mm Achsabstand des Variators 154
AxolbenF mm?® Kolbenflache der beweglichen Fiihlerplatte
Axorr mm? Korrigierte Querschnittsflache
Cr Nm/bar Fiihlerkonstante am Drehmomentfiihler 10,03
Cgeo - Geometriekonstante
d Ns/m Déampfungskonstante im Gleichlaufzylinder 22,7-10*
d’ — Korrigierte Ddmpfungskonstante
An U/min  Drehzahldifferenz (allgemein)

ANGrens U/min  Differenzdrehzahl an der Haftgrenze
Ang ,, U/min  Differenzdrehzahl der schlieBenden Kupplung
ds/dt m/s Verstellgeschwindigkeit des Gleichlaufzylinders

fo Hz Eckfrequenz am P-T,-Glied
F N Kraft
F Anpress N Anpresskraft im Scheibensatz

Fstat N Kraft im auf Gleichlaufzylinder fiir stationdren Betrieb
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Kapitel 1

Einleitung und Aufgabenstellung

Seit mehr als 40 Jahren arbeitet man an der Einflihrung von stufenlosen Fahrantrieben fiir
die Universalarbeitsmaschine Traktor. Gemal3 einer Kategorisierung von Traktoren in
fiinf weltweit giiltige Technologiestufen nach Renius [1] ist das stufenlose Getriebe das
gemeinsame Merkmal der hochstentwickelten, vorwiegend fiir den europdischen und
nordamerikanischen Markt bestimmten Klasse. An den Gesamtfahrzeugkosten hat das
Schaltgetriebe einschlieflich der Hinterachse und dem Zapfwellengetriebe einen Anteil
von etwa 25-30 %, wovon wiederum etwa die Hélfte auf das Schaltgetriebe entfallt [2].
Der Anwender muss fiir den stufenlosen Fahrantrieb im Regelfall einen hdheren
Kaufpreis bezahlen, als fiir Traktoren mit gestuften Getrieben, Bild 1.1. Wahrend im
oberen Leistungssegment der auf die Nennleistung bezogene Kaufpreis nur geringfiigig
iiber dem Niveau eines herkommlichen Lastschaltgetriebes liegt, ist bei niedrigen Lei-
stungen ein Traktor mit stufenlosem Getriebe deutlich teurer [3].

1200 O Fendt ML200 @ SDF (Eccom)
€/kW A Fendt ML 160 < Steyr (S-Matic)
O Fendt ML 130 A Case IH (S-Matic)
A S A A FendtML90 m Lastschaltgetriebe
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500 ’S\u\ 13\\ y g
%o o | % ‘S\

800 )
\E;\
—

700 - —~£1

600 \.< T

~ "

Bezogener Listenpreis

500

400
50 75 100 125 150 175 200 kW 250

Nennleistung

Bild 1.1: Vergleich der auf Nennleistung bezogenen Listenpreise fiir Traktoren mit stufen-
losen Getrieben und Schaltgetrieben (Datenbasis: [3])

Der wahrnehmbare Nutzenvorteil fiir den Anwender ist mitunter kaufentscheidend. Ziel
der Hersteller muss daher sein, den Nutzwert zu steigern und gleichzeitig Aufwand und

Mehrkosten zu minimieren.



2 1 Einleitung und Aufgabenstellung

Gegeniiber Stufengetrieben haben stufenlose Antriebe wegen der systembedingten nied-
rigeren Wirkungsgrade zunéchst einen Nachteil. Durch geeignete Mafnahmen, wie bei-
spielsweise elektronisches Antriebsstrangmanagement, konnen diese jedoch abge-
schwécht werden. Neben subjektiven ergeben sich auch eine Vielzahl von messbaren
Vorteilen. Der zusétzliche Freiheitsgrad des variablen Getriebes ermoglicht es, den Ar-
beitspunkt der Antriebsmaschine in fiir die jeweilige Betriebssituation giinstige Bereiche
zu verschieben. Im Teillastbereich reduziert man den Kraftstoffverbrauch durch Dreh-
zahlabsenkung am Motor, wéahrend bei Volllast die volle Leistung iiber einen weiten Ge-
schwindigkeitsbereich bereit gestellt werden kann. Bei Arbeitsmaschinen sind beide Ge-
sichtspunkte bedeutsam, da sie letztendlich eine hohere Flachenleistung bei geringeren
variablen Kosten bewirken.

Seit 1996 sind mit dem Beginn bei Fendt stufenlos hydrostatisch-leistungsver-
zweigte Getriebe flir Traktoren am Markt verfiigbar [4, 5]. Aktive Stillstandsregelung,
verschiedene elektronische Managementstrategien (z.B. Tempomat, Leistungsrege-
lung, Regelung auf besten Systemwirkungsgrad) und ein stufenloser Geschwindig-
keitsbereich bis zur maximalen Fahrgeschwindigkeit, teilweise tiber mehrere — fiir den
Anwender nicht wahrnehmbare — Fahrbereiche hinweg, sind nur einige gemeinsame
Kennzeichen dieser Getriebe.

Mechanische Variatoren, insbesondere Umschlingungsgetriebe, eroffnen ein
weiteres Losungsfeld fiir stufenlose Fahrantriebe. 1999 gelang es der Fa. Audi AG in
Zusammenarbeit mit der Fa. LuK GmbH, einen ottomotorisch angetriebenen Pkw der
Oberklasse mit einem stufenlosen Umschlingungsvariator im europdischen Markt zu
etablieren. Das unter dem Namen multitronic® angebotene Getriebe verfligt tliber
einen hochentwickelten, fiir die Serienfertigung optimierten Zugkettenwandler mit
einer weiterentwickelten Laschenkette der Bauart P.IV. Reimers. Die bis heute ver-
kauften Stiickzahlen von etwa 350 000 Einheiten und die uneingeschrinkte Akzeptanz
beim Kunden belegen die Beherrschbarkeit der Technologie.

Hohe Wirkungsgrade bei vergleichsweise niedrigen Kosten sorgen deshalb in
jungster Zeit wieder fiir ein verstéirktes Interesse an stufenlosen Umschlingungsgetrie-
ben als Variatoren in einem von hohem Kostendruck geprigten Segment des Trakto-
renmarktes. Man greift damit eine Entwicklung auf, die bereits in den 60er Jahren
begann.

1.1 Problemfeld

Der Kettenwandler wurde am ehemaligen Lehrstuhl fiir Landmaschinen der Technischen
Universitdt Miinchen intensiv hinsichtlich Betriebseigenschaften, Wirkungsgradopti-
mierung, Dimensionierung, Regelung und Strukturen fiir Traktorfahrantriebe unter-
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sucht, siehe die grundlegenden Arbeiten von Sauer [6], Vahlensieck [ 7] und Westenthan-
ner [8] sowie zahlreiche, zum Teil prdmierte Studien- und Diplomarbeiten.

Der natiirliche Spreizungsbereich eines Umschlingungsgetriebes ist flir die Anfor-
derungen eines Traktorfahrantriebs zu gering und muss durch eine geeignete Einglie-
derung in Getriebesysteme mit mehreren Fahrbereichen erweitert werden. Die her-
kommliche Kombination mit nachgeordneten Gruppenwahlstufen hat bisher den
Nachteil zu langer Kraftflussunterbrechungen infolge der Verstellzeiten des Ketten-
wandlers. Diesen Nachteil kann man z. B. dadurch beheben, dass ein Fahrbereich mit
Leistungsverzweigung arbeitet.

Diskutiert man neue Getriebekonzepte, sind wichtige Anforderungen hinsichtlich
Funktionalitdt, Betriebssicherheit, Beherrschbarkeit der Technologie, Wirtschaftlich-
keit und zunehmend Gesichtspunkte des Marketing zu erfiillen.

Im Pkw wird das Umschlingungsgetriebe in zumindest teilweise leistungsver-
zweigt arbeitenden Strukturen ebenfalls angedacht. Das Hauptinteresse liegt dort ei-
nerseits in der moglichen Anhebung der Getriebeeingangsmomente bei begrenzter
Drehmomentkapazitit des Variators, andererseits im Verzicht auf eine Anfahrkupp-
lung mit sog. ,,Geared-Neutral“-Getrieben. Durch Darstellung eines aktiven Stillstands
— stehender Abtrieb ohne Trennung des Antriebsstrangs — konnte die Kupplung als
Anfahrelement entfallen.

1.2 Aufgabenstellung

Zielsetzung der Arbeit ist es, wichtige Aspekte des Einsatzes von stufenlos mechani-
schen Umschlingungsgetrieben in einem leistungsverzweigten Getriebe fiir Traktoren
darzustellen.

Dazu sind Traktorfahrantriebe zunidchst vom Pkw abzugrenzen. In theoretischen
Betrachtungen werden verschiedene Moglichkeiten zur Leistungsverzweigung unter-
sucht und beziiglich ihrer Eignung zum Einsatz mit Umschlingungsvariatoren
bewertet.

Eine bekannte Zweibereichstruktur fiir einen Traktorfahrantrieb mit Leistungsver-
zweigung bei niedrigen Fahrgeschwindigkeiten wird in der Folge eingehend betrachtet
und in einem Funktionsmodell aufgebaut. Parallel dazu werden geeignete Simula-
tionsmodelle erarbeitet und eingesetzt. Praktische Versuchsergebnisse konnen so un-
termauert und auf Varianten projiziert werden. Die Regel- und Steuerstrukturen der Si-
mulationsmodelle finden bei der -elektronischen Ansteuerung des Priifstandes
Verwendung.

Erste Wirkungsgradmessungen am Funktionspriifstand wurden durchgefiihrt und
analysiert. Die Ergebnisse bilden die Basis flir Simulationsrechnungen, um Potenziale
und Grenzen der gewihlten Struktur aufzuzeigen. Eine detaillierte Aussage setzt im
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Allgemeinen eine fertige Konstruktion voraus, jedoch kénnen mit Parameterstudien
Zielbereiche fiir die Wirkungsgrade eines spiteren Seriengetriebes abgeschédtzt und
der Einfluss von Systemkomponenten, wie z. B. unterschiedliche hydraulischen Ver-
sorgungssysteme, angegeben werden. So ergeben sich Anforderungsprofile fiir Teilas-
pekte, die im Entwicklungsprozess eines erfolgreichen Produktes mit der notwendigen
Aufmerksamkeit beachtet werden miissen.

Alle bisher am Markt verfiigbaren stufenlosen Getriebe fiir Traktoren ermdglichen
den Stillstand des Fahrzeugs ohne Trennung des Antriebsstrangs durch eine
Kupplung. Der Kunde erwartet daher von einem stufenlosen Fahrantrieb, diesen Be-
triebszustand einstellen zu kénnen. Die unendliche Ubersetzung im Stillstand stellt fiir
das Getriebe und den Variator einen ausgezeichneten Betriebspunkt dar, der mit einem
Umschlingungsgetriebe nur in einer geeigneten umgebenden Struktur erreicht werden
kann. Die Besonderheiten des ,,Geared-Neutral“-Betriebs mit dem ausgewéhlten
Konzept wurden eingehend am Priifstand und mit Hilfe von Simulationsrechnungen
untersucht.

Der Stellbereich eines Umschlingungsgetriebes liegt zwischen 5 und 7 und ist
somit fiir ein modernes Traktorengetriebe nicht ausreichend. Die Spreizung kann
durch Leistungsverzweigung geeignet erweitert werden. Um gleichzeitig gute Wir-
kungsgrade zu erreichen, sind mindestens zwei Fahrbereiche sinnvoll. In der ausge-
wiahlten Struktur soll bei synchronem Umlauf des Planetengetriebes zwischen einem
direkten und einem leistungsverzweigten Bereich umgeschaltet werden. Die Be-
herrschbarkeit eines Fahrbereichswechsels ist flir die Praxistauglichkeit des stufenlo-
sen Getriebes von zentraler Bedeutung. Ein Losungsansatz fiir diesen Bereichswechsel
wird erarbeitet und vorgestellt.

Zusammenfassend werden in der vorliegenden Arbeit zentrale Fragestellungen zur
Verwendung einer bekannten mechanisch—leistungsverzweigten Getriebestruktur als
stufenloser Fahrantrieb fiir Traktoren untersucht. Der Schwerpunkt liegt auf den tech-
nologischen Chancen wund Risiken, die sich durch den Einsatz eines
Umschlingungsvariators ergeben.
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Stand der Forschung

2.1 Anforderungen an stufenlose Fahrantriebe

Traktorengetriebe und Pkw-Getriebe weichen in ihren Einsatz- und Bedienprofilen stark
voneinander ab. Gemeinsam ist beiden jedoch neben dem Wunsch nach hoher Funktio-
nalitit die Notwendigkeit, eine hohe Wirtschaftlichkeit durch gute Gesamtwirkungs-
grade sicher zu stellen. Ein Vergleich beider Gattungen ist schwer moglich, deshalb
sollen in diesem Abschnitt wesentliche Anforderungen gegentiber gestellt werden. Der
Fokus liegt dabei auf der Traktoranwendung.

2.1.1 Traktorengetriebe

Zu Entwicklungstendenzen bei modernen Traktorgetrieben existieren umfangreiche
Ubersichten [9, 10, 11]. Die wichtigsten Aspekte werden dort angesprochen. Das breite
Anwendungsspektrum der landwirtschaftlichen Universalmaschine spiegelt sich im
Anforderungsprofil wider.

Spreizungsbereich

Unter Spreizung versteht man das Verhiltnis der Getriebe-Gesamtiibersetzung im lang-
samsten und schnellsten Gang. Die meisten Universaltraktoren der unteren Mittelklasse
(55-90 kW) werden heute mit Stufengetrieben (vornehmlich Synchron- und Teillast-
schaltung mit 3—4 Splitstufen) und Volllastreversierung (,,Power Shuttle*) angeboten.
Die Spannweite der standardméBig angebotenen Nennfahrgeschwindigkeiten bei Vor-
wartsfahrt erstreckt sich von 0,540 km/h. Wegen der begrenzten Motorleistung sind
hohere Fahrgeschwindigkeiten (bis 50 km/h) hauptsichlich fiir leichte Transportarbeiten
sinnvoll. Sie setzen sich in jlingster Zeit bei den Premiummarken optional durch und
werden zukiinftig Standard sein. Bei Riickwértsfahrt sind Nenngeschwindigkeiten von
1,5-30 km/h etabliert.

Die volle Motorleistung kann wegen der begrenzten Traktion auf Beton ab etwa
4 km/h, auf dem Acker ab etwa 5 bis 7 km/h (je nach Leistungsgewicht) iibertragen
werden. Dadurch ist die Getriebespreizung flir Volllastbetrieb beim Traktor wesentlich
kleiner als die Gesamtspreizung — eine fiir Leistungsverzweigungen besonders
wichtige Gegebenheit. Am Markt eingefiihrte Stufenlosgetriebe fiir Traktoren ermog-
lichen das Anfahren aus dem Stillstand ohne Anfahrkupplung.
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Bei der Geschwindigkeitswahl steht der landwirtschaftliche Arbeitsprozess und dessen

Qualitdt im Vordergrund. Nach

[12] werden 60-70 % aller landwirtschaftlichen

Aufgaben im sog. Hauptarbeitsbereich 4-12 km/h ausgefiihrt. Hier findet sowohl die

schwere Bodenbearbeitung bei hohem Leistungsbedarf, als auch die Durchfiihrung

vieler Pflegearbeiten mit niedriger Motorauslastung statt.

Bild 2.1 zeigt Verteilungen der Nennfahrgeschwindigkeiten in der Praxis fiir euro-
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eigene Annahmen entsprechend verdndert.

Wirkungsgrade

Stufenlose Traktorengetriebe
stehen hinsichtlich der Wirt-
schaftlichkeit mit dem hohen
Wirkungsgradniveau von Stu-
fengetrieben im Wettbewerb.
Messungen von Reiter [14] an
einem Synchrongetriebe
zeigen im Hauptarbeitsbereich
Spitzenwerte fiir den Volllast-
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Bild 2.2: Zielfunktion fiir den Vollastwirkungsgrad
(einschl. Hinterachse) von stufenlosen Traktorgetrieben

(nach [16])
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das Niveau etwas darunter. Der Gesamtwirkungsgrad ist bei stufenlosen Traktorgetrie-
ben wegen der physikalisch bedingt hoheren Verluste ein bedeutendes Giitekriterium bei
modernen Neuentwicklungen [15]. Fiir konkurrenzfahige Stufenlosgetriebe wurde von
Renius [16] eine Zielfunktion fiir den Volllastwirkungsgrad formuliert, Bild 2.2. Das
Grenzpolygon ist besonders bei niedrigeren Motorleistungen in dem Bereich unter
5 km/h eine strenge Vorgabe und darf gegebenenfalls geringfiigig unterschritten werden.

Lastkollektive

Die Methodik der betriebsfesten Getriebedimensionierung mit Hilfe von Lastkollektiven
ist bei Traktoren seit langem Stand der Technik [13] und fiir eine wirtschaftliche
Auslegung unerldsslich. Standardkollektive mit groBer Abdeckungswahrscheinlichkeit
fiir den Getriebeeingang und die Treibradseite, Bild 2.3, stehen zur Verfiigung und
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dienen als Orientierung und Grundlage. Fiir die gezeigten Kollektive ist der Langzeitein-
satz mit extrem hoher Zugkraftbelastung nicht vollstindig abgedeckt. Als erforderliche
Lebensdauer werden 8000—10000 h angesetzt — bei sehr grolen Motorleistungen auch
bis 12000 h [17].

Produktplanung

Traktoren werden traditionell in Produktfamilien nach dem Baukastenprinzip mit
moglichst groBer Gleichteilzahl organisiert [11, 18, 19]. In Westeuropa werden minde-
stens vier Traktorfamilien unterschieden, Tabelle 2.1.

Eine Getriebebaureihe sollte im Zuge des Produktplanungsprozesses idealerweise
jeweils die gesamte Familie abdecken konnen. Marktverfiigbar sind bisher hydrosta-
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Tabelle 2.1: Baukastenprinzip bei Westeuropdischen tisch-leistungsverzweigte An-
Traktorfamilien (Quelle: [11]) triecbe ab etwa 75 kW. Unter
Traktor-Familie 1 2 3 4 35 kW werden aus Kosten-
Z;ﬁ:gjew\; 30-55 | 60-90 | 90—125 |135—210| grinden tendenziell rein hyd-
rostatische Konzepte favori-
Motor-Nenn- 5100 ... 2500 )
drehzahl, 1/min siert. Entsprechende Trak-
Dieselmotor 3/~3 ‘ 4/~ 4 ‘ 6/~6 ‘ 6/>7 | toren sind vor allem in Japan
(Zylinder / . . lir. Im Bereich isch
Hubvolumen, 1) Turbolader u. Ladeluftkiihler sehr verbreitet | popular. Im bereich zwischen
35 und 75 kW konnte sich
ll;Jmflftpg an mittel  |sehr groB3 (Varianten!)| grof3 . .
unktionen noch  keine  Technologie
Komfortniveau mittel hoch sehr hoch durchsetzen [20]. Die an der

oberen Leistungsklasse orien-
tierte Erwartungshaltung des Kunden und der extreme Preisdruck diesem Segment
fiihren zu einem Zielkonflikt. Die Nische konnte zukiinftig von Getrieben mit mecha-
nischen Variatoren (z. B. Kettenwandler, Toroidgetriebe) besetzt werden.

Mensch-Maschine-Schnittstelle

Die Vorteile einer Automatisierung des Antriebsstrangs wurden frithzeitig erkannt.
Versuche beim Pfliigen bei wechselnden Verhiltnissen mit einem 74 kW Schlepper mit
Stufengetriebe ohne Lastschaltung ergaben wegen der schwierigen Einschitzung der
Triebkraft—Schlupf—Verhéltnisse durch den Fahrer nur eine durchschnittliche Ausla-
stung der Nennleistung von 72 %, wobei der Auslastungsgrad mit zunehmender Motor-
leistung sinkend ist [21, 22]. Jaufmann [23, 24, 25] zeigte das Potenzial einer gemeinsa-
men, aufeinander abgestimmten Ansteuerung von Motor und Getriebe auf. Untersuchun-
gen belegen eine Steigerung der Flachenleistung von bis zu 20 %, bei gleichzeitiger Re-
duzierung des auf die bearbeitete Flache bezogenen Kraftstoffverbrauchs. Die Hersteller
haben diese Mdglichkeiten erkannt und durch entsprechende Regelungsstrategien einen
hohen Automatisierungsgrad erreicht [26, 27, 28, 29]. Die Bereitstellung definierter
Fahrstrategien ermoglicht die optimale Arbeitserledigung unter Beriicksichtigung der
Anforderungen hinsichtlich Komfort und Wirtschaftlichkeit. Die Bedeutung des
Komforts ist dabei steigend. Er rangiert heute als Nutzen etwa gleichauf mit der erhéhten
Wirtschaftlichkeit.

2.1.2 Pkw-Getriebe

Der Einfluss des Getriebes auf die Kundenakzeptanz in einem Pkw ist heute groBer als
noch vor einigen Jahren und trégt in erheblichem Maf3e zur Fahrfreude bei [30]. Das stu-
fenlose Getriebe (CVT = Continuously Variable Transmission) wird dabei die Stufenge-
triebe nicht vollstindig verdrangen konnen und konnte mittel- bis langfristig selbst durch
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elektrische Antriebe ersetzt werden [31]. Insbesondere die Einfiihrung der Brennstoff-
zelle wird diese Entwicklung begiinstigen.

Fiir Pkw-Getriebe zieht man prinzipiell die gleichen Anforderungskriterien wie fiir
Traktorengetriebe heran. Es miissen jedoch zusitzliche Merkmale in Betracht gezogen
und unterschiedliche Wertigkeiten beriicksichtigt werden. Eine Nutzwertanalyse [32]
zu stufenlosen Getriebesystemen fiir den Pkw unterscheidet Kundenanforderungen
(z.B. Kosten, Fahrverhalten, Zuverlédssigkeit) und herstellerrelevante Kriterien (z.B.
Package, Technologierisiko). Leistungsverzweigte Zweibereichsgetriebe zeigen darin
einen hohen Erfiillungsgrad hinsichtlich der Kundenwiinsche und sind einstufigen
Strukturen meist tiberlegen.

Spreizungsbereich

Moderne 6-Gang-Handschaltgetriebe fiir Pkw haben einen Getriebespreizungsbereich
groBer als 6 [33]. Die Tendenz geht Richtung Spreizung 7. Die maximalen Differenzial-
tibersetzungen liegen fiir Ottomotoren bei 4,441, fiir Dieselantriebe etwas hoher bei
5,1-5,2. Mit dem Endabtrieb liegen die groBBten Gesamtiibersetzungen somit bei 12—15.
Fiir Automatikgetriebe gelten dhnliche Werte [34]. Die Ubersetzung im Riickwirtsbe-
reich entspricht in etwa der des kleinsten Ganges fiir Vorwértsfahrt. In Europa wird das
dominierende 5-Gang-Handschaltgetriebe zunehmend durch 6-Ganggetriebe abgelost.
Fiir Automatikgetriebe ist dieser Trend ebenfalls [35] zu beobachten. 7-Gang-Automaten
markieren hier den aktuellsten Stand der Entwicklung [36].

Zeitanteile Ubersetzungen

w
o

Eine Verteilung der Fahrgeschwindigkeiten ist fiir
die Beurteilung von Pkw-Getrieben weniger
geeignet als beim Traktor. Der hohe Drehzahl-Ver-

/
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Gesamtubersetzung (log)

stellbereich des Motors ermoglicht eine grofle
Bandbreite an Fahrgeschwindigkeiten bei unveran-

-
o

derter Getriebetlibersetzung. Zur Beurteilung ist
daher die relative Haufigkeitsverteilung in der

Relative Benutzungsdauer

einzelnen Getriebeiibersetzungen aussagekraftiger,

o

Bild 2.4. Fiir den standardisierten Neuen Européi- min

schen Fahrzyklus (NEFZ) sind hohe Zeitanteile im

Overdrivebereich charakteristisch [37]. Bild 2.4: Relative Benutzungsdau-

ern eines stufenlosen Pkw-Getrie-
bes im NEFZ in Abhdngigkeit von

der Getriebeiibersetzung (Quelle:
Die weltweite Zunahme des Kraftverkehrs erfordert [37], Klassenbreite darin nicht

Wirkungsgrade

eine noch umweltfreundlichere Gestaltung von vermerkt)



10 2 Stand der Forschung

Pkw’s und Nutzfahrzeugen. Bei dem Ziel, den Flottenverbrauch in Europa bis zum Jahr
2008 auf einen CO,-Ausstof3 von 140 g/km zu reduzieren, verkorpert das Getriebe ein
wichtiges Stellglied [38]. Stufenautomaten erreichen ohne Antriebsachse Vollastwir-
kungsgrade bis zu 97 % [39].

Mensch-Maschine-Schnittstelle

Der Wunsch nach gesteigertem Komfort und verbesserten Fahrleistungen beeinflusst
malgeblich die Automatisierung der Pkw-Getriebe. Elektrische Getriebeschaltungen
(,,Shift-by-Wire*) erhohen Funktionalitidt und Komfort [40, 41]. Neuere Entwicklungen
wie automatisierte Schaltgetriebe und das Doppelkupplungsgetriebe sind eine Folge des
Wunsches nach verbesserter Performance bei erleichterter Betitigung [42, 43].

Stufenautomaten mit hydrodynamischem Drehmomentwandler, automatisierte
Schaltgetriebe und Doppelkupplungsgetriebe [44, 45] stehen auch hinsichtlich der Be-
nutzerschnittstellen in einem harten Wettbewerb [46].

2.2 Stufenlose Getriebe in Kraftfahrzeugen

2.2.1 Stufenlose Getriebe im Pkw

Die Stiarken und Vorteile von stufenlosen Getrieben im Antriebsstrang von Automobilen
wurden friith erkannt und in zahlreichen Abhandlungen erortert:
» Bessere Fahrleistungen durch die optimale Ausnutzung der Motorleistung, unab-
hingig von der Fahrgeschwindigkeit [47, 48]
« Freie Wahl der Ubersetzung mit groBem Spreizungsbereich
 Betrieb des Antriebsmotors bei Teillast in verbrauchsgiinstigen Bereichen des
Kennfeldes insbesondere in Kombination mit einer elektronischen Steuerung
[49, 50, 48, 51].
» Verbesserter Fahrkomfort [52]
 Verzicht auf Anfahrelement durch geeignete Antriebsstrukturen mit unendlicher
Ubersetzung (IVT = Infinitely Variable Transmissions) [53, 47]
 Realisierung von Zusatzfunktionen, z. B. Steuerung der Bremskraft im Schubbe-
trieb durch elektronisches Antriebsstrangmanagement [47]
Héhn versprach sich 1989 von einer unter dem Begriff ,,Okomat” vorgestellten dreistufi-
gen Struktur mit einem Umschlingungsgetriebe deutliche Verbesserungen im Kraftstoft-
verbrauch [54]. Er diskutierte gleichzeitig ein rein stufenloses Getriebe in einem
Getriebebaukasten.
1994 fiihrte BMW eine Neubewertung von Ergebnissen aus den 60er Jahren [50]
unter Berticksichtigung der technologischen Weiterentwicklungen fiir stufenlose
Getriebe bei Pkw mit Heckantrieb durch und konstruierte mit ZF ein Prototypgetriebe
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[55], das im Vergleich zu 4-Gang-Automatikgetrieben Vorteile hinsichtlich Verbrauch
und Fahrleistungen fiir sich verbuchen konnte. Problematisch war beim Standardan-
trieb die Anbindung des Getriebes an die Antriebsachse. Porsche untersuchte unter
dem Namen ,,CVTip*“ die Eignung eines Umschlingungsgetriebes in einem Sportwa-
gen. Hinsichtlich Kraftstoffverbrauch und Performance war das Getriebe mit
manuellen Getrieben vergleichbar [56, 57], wurde jedoch nicht in Serie eingefiihrt.

Der Serieneinsatz von stufenlosen Getrieben begann in der Kleinwagenklasse mit
Umschlingungsgetrieben, die mit einem Schubgliederband ausgestattet waren [58, 59,
60, 61]. 1998 hatte Van Doorne neun Kunden im japanischen Markt, in dem allein in
diesem Jahr tiber 300’000 stufenlose Getriebe verkauft wurden [62]. Eine ausfiihrliche
Darstellung der im Markt befindlichen Fahrzeuge mit stufenlosen Getrieben gibt [27].

ZF entwickelte unter dem Namen ,,Ecotronic® ein Getriebe mit Schubgliederband,
das mit Hilfe einer geeigneten Betriebsstrategie eine Reduzierung des Kraftstoffver-
brauchs verspricht, aber nicht in Serie eingesetzt wird [63].

Die bedeutendste neuere Entwicklung gelang Audi mit der Einfiihrung des multi-
tronic®—Getriebes in der Oberklasse 1999 [64, 65]. Als Umschlingungsmittel wurde
dabei von LuK die Wiegedruckstiickkette nach Bauart PIV. weiterentwickelt und
zundchst in einem ottomotorisch angetriebenen Fahrzeug mit 280 Nm maximalem
Eingangsdrehmoment angeboten. Kennzeichnend fiir das erfolgreiche Getriebe, das
mittlerweile auch in anderen Motorisierungen — auch Dieselmotoren — bei Audi
verbaut wird, sind die konsequente Weiterentwicklung von Bauteilen, wie sie aus
P.I.V.-Variatoren bekannt sind [66, 67]. Die Kundenakzeptanz ist hoch [68] und das
Getriebe wird in groBlen Stiickzahlen verkauft. Seit 2002 bietet BMW im neuen Mini
ein stufenloses Getriebe mit einem Schubgliederbandvariator an [69]. Wie bei Audi
dient als Anfahrelement eine nasse Lamellenkupplung.

Von der britischen Firma Torotrak wurde der Prototyp eines IVT vorgestellt, das in
einem Sports Utility Vehicle (SUV) vorgefiihrt wird [53, 70]. Das Getriebe hat einen
Volltoroidvariator und ermdglicht den ,,Geared-Neutral“-Betrieb ohne Fahrkupplung,
bei angeblich guten Wirkungsgraden und guter Performance. Das mehrfach veroffent-
lichte und auch schon fiir Traktoren vorgeschlagene System soll sich fiir eine relativ
grofle Leistungsspannweite eignen.

Im Rahmen des Sonderforschungsbereiches (SFB) 365 an der TU Miinchen konnte
ein Kettenwandler in einem autarken Hybridfahrzeug erfolgreich in ein i*-Getriebe
mit zwei Fahrbereichen integriert werden [71, 72, 73]. Es wurde auch eine
Anwendung fiir Traktoren iiberlegt. Sie scheitert jedoch an der sehr méfBigen Ausnut-
zung der Variator-Eckleistung bzw. den hohen Momenten bei geringen Drehzahlen im
langsamen Fahrbereich.



12 2 Stand der Forschung

2.2.2 Stufenlose Getriebe in Traktoren

Bereit 1907 erteilte man Louis Renault mit der Patenschrift DRP 222301 das Patent fiir
ein hydrostatisch-leistungsverzweigtes Getriebe, bei dem das rotierende Gehduse als me-
chanischer Leistungspfad eingesetzt wurde [74]. Meyer [75]und Coenenberg [76] be-
schreiben in den 60er Jahren die Vorteile stufenloser Traktorfahrantriebe mit erstaunli-
cher Weitsicht. Die Nachteile von hydrodynamischen Wandlern wurden ebenso erkannt
wie die Wirkungsgradnachteile rein hydrostatischer Fahrantriebe. Man diskutierte die
Moglichkeit, Wirkungsgrade von hydrostatischen Antrieben durch Leistungsverzwei-
gung zu steigern, in dem nur ein Teil der Leistung dem schlechten Wirkungsgrad der
Hydrostateinheiten unterliegt. Ebenso bedachte man Automatisierungspotenziale und
sich daraus ergebende Vorteile [77].

Die 60er Jahre brachten zahlreiche Entwicklungen mit vier unterschiedlichen Stof3-
richtungen hervor [74, 78]:

« Stufenlose Umschlingungsgetriebe, direkt im Antriebsstrang

« Stufenlose Umschlingungsgetriebe in ,,Geared-Neutral““-Strukturen

« Hydrostatische Antriebe direkt im Antriebsstrang

» Hydrostatisch-leistungsverzweigte Getriebe
In England wurde 1954 ein Prototyp des National Institute of Agricultural Engineering
(NIAE) prasentiert, bei dem die Rdder der Hinterachse einzeln durch hydrostatische Rad-
motoren ohne mechanische Untersetzungsstufen angetrieben wurden [79]. Molly be-
schiftigt sich intensiv mit leistungsverzweigten Strukturen und beschreibt in [80] ein
Getriebe fiir Traktoren. Wendeborn vergleicht in [81] die Vor- und Nachteile von stufen-
losen hydrostatischen, stufenlos—mechanischen und gestuften Getrieben. Dabei wird
auch die Kombination eines stufenlosen Variators mit einem gestuften Getriebe disku-
tiert. Bekannt wurde zu dieser Zeit das ,, Taurodyne“—Kompaktgetriebe der Fa. Dowty
[82, 81], das in etwa 200 Traktoren der Fa. Eicher zum Einsatz kam. Aus dem Jahr 1967
stammt ein von Kress angemeldetes Patent [83] mit einem Umschlingungsvariator in
Leistungsverzweigung, das auch als ,,Geared-Neutral“ von John Deere bezeichnet
wurde. Kahrs fihrte 1968 [84] Vergleichsmessungen zwischen Schrigachsen-Axialkol-
bengetrieben bei der ersten GroB3serienanwendung von IHC [78, 85 ] und gestuften
6-Gang-Getrieben durch und ermittelt dabei fiir den stufenlosen Antrieb Gesamtwir-
kungsgrade zwischen 70 und gut 80 %. Das war fiir Traktoren zu wenig, weshalb sich
diese Getriebe letztendlich nicht durchsetzen konnten.

Renius stellt in umfassenden Ubersichten [78, 86] die Strukturen fiir stufenlose
Traktorgetriebe dieser Zeit zusammen und bewertet drei leistungsverzweigte Konzepte
mit hydrostatischen Losungen. In neueren Ubersichten von Renius und Sauer [87, 88]
werden Bemithungen um stufenlose mechanische Umschlingungsgetriebe fiir Traktor-
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fahrantriebe um 1957 bis 1968 ausfiihrlich dokumentiert. Als Griinde fiir das damalige
Scheitern werden Probleme bei der Steuerung und Beherrschung dynamischer Bela-
stungen, sowie zu hohe Herstellkosten und zu niedrige Wirkungsgrade genannt.

Anfang der 90er Jahre gab es mit wesentlich verbesserten Systemen neue Impulse
fiir die Entwicklung stufenloser Getriebe im Traktorenbau. Kirste riistet 1989 den
Miinchner Forschungstraktor, einen leisen 30 kW Kleinschlepper, mit einem stufenlo-
sen Kettenwandler der Bauart P.LV.-Reimers aus [89]. Im gleichen Jahr prisentiert
Jarchow [90] ein hydrostatisch-leistungsverzweigtes Getriebe mit acht Fahrstufen fiir
den oberen Leistungsbereich, das von Claas kurzzeitig unter dem Namen ,,HM 8
gebaut wurde. Schliiter entwickelt fiir den ,,Euro-Trac* aus dem gleichen Jahr
gemeinsam mit Hurth und PIV.-Reimers das stufenlose Getriecbe HCVT 275 mit
einem Kettenwandler als Variator [91]. In der Erprobung bewies der Kettenwandler
seine Eignung flir Motorleistungen bis zu 74 kW [92, 93]. 1994 stellt Ulbrich [94] ein
stufenlos hydrostatisch-leistungsverzweigtes Getriebe mit vier Fahrbereichen der vor-
maligen Steyr Antriebstechnik, heute ZF Steyr, vor. Um den hydrostatischen Lei-
stungsanteil zu begrenzen und die Verwendung von marktverfiigbaren Hydrostatein-
heiten zu gewihrleisten, hat das Getriebe vier Fahrbereiche, die vollautomatisch durch
Klauenkupplungen geschaltet werden [95, 96, 97].

1995 priasentiert Fendt anlésslich der Agritechnica mit dem Favorit 926 Vario einen
Traktor mit 191 kW Nennleistung und hydrostatisch-leistungsverzweigtem Getriebe,
das in einer Eigenentwicklung entstand (Serienproduktion ab 1996). Spezielle Axial-
kolbenmaschinen mit Schwenkwinkeln bis zu 45° erlauben durch Primér- und Sekun-
darverstellung eine stufenlose Geschwindigkeitswahl zwischen 0 und 50 km/h [96, 98,
99]. Die Hydrostateinheiten haben im Bestpunkt Wirkungsgrade von mehr als 96 %
[100, 101], was den einfachen Aufbau des Getriebes ermoglicht. Eine Nutzwertana-
lyse bei Fendt mit einer Unterscheidung in monetire und nicht-monetire Nutzenkrite-
rien belegt in einer moglichst objektiven Bewertung den Sinn des stufenlosen Traktor-
fahrantriebs [102]. Zur Agritechnica 2003 {ibergab man das 30°000ste Fahrzeug mit
Vario-Getriebe an den Endkunden. ZF brachte mit der ,,Eccom‘-Baureihe [103, 104]
ein Getriebe hervor, das in seiner Funktionsweise dem S-Matic von Steyr dhnlich ist
[96]. Zur einfacheren Fahrbereichsschaltung werden jedoch nasse Lamellenkupplun-
gen eingesetzt. Claas stellte 2000 mit dem ,, Traxion (HM II)* die zweite Generation
eigenentwickelter stufenloser Getriebe mit nur mehr fiinf Fahrbereichen vor [105].

Alle zur Zeit auf dem Markt in Serie verfiigbaren stufenlosen Getriebe fiir Stan-
dardtraktoren [4] arbeiten ausnahmslos hydrostatisch-leistungsverzweigt und konnten
in zahlreichen Praxistests ihre Leistungsfahigkeit beweisen [106, 107, 108, 109, 110,
111, 112, 113]. Rein hydrostatische Antriebe diirften wegen ihrer schlechteren Wir-
kungsgrade und Nachteile hinsichtlich Kosten und Gerduschentwicklung zukiinftig
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nur noch fiir Kleintraktoren und selbstfahrende Arbeitsmaschinen mit geringer Zug-
leistungsanforderung geeignet sein [114]. Thr Erfolg in kleinen japanischen Traktoren
hingt unter anderem damit zusammen, dass diese Traktoren mit relative hohen Zeitan-
teilen fir Zapfwellenarbeiten (insbesondere mit Bodenfrdsen) eingesetzt werden,
wobei nur ein kleiner Teil der Motorleistung zum fahren bzw. Ziehen benoétigt wird.

Elektrische stufenlose Antriebe werden zwar vielfach diskutiert, konnten jedoch
bisher nicht in Serie umgesetzt werden [115]. Die Fortschritte bei der Leistungselek-
tronik und den digitalen Regelungen kompensieren mittlerweile einige Nachteile der
elektrischen Antriebstechnik. Insbesondere beherrscht man inzwischen den stufenlo-
sen Betrieb von Asynchronmotoren mit Hilfe verlustarmer Frequenzwandler bis zu
Leistungen iiber 100 kW. Geringe Leistungsdichte und hohe Kosten verhinderten
neben Sicherheitsaspekten jedoch bisher die Einfiithrung von elektrischen Antrieben
[116]. 1989 wurde von Schmetz ein Prototyp fiir einen dieselelektrischen Traktoran-
trieb vorgestellt [117]. Auf der BAUMA 2004 prisentierte die Fa. Sensor-Technik
Wiedenmann, Kaufbeuren, eine 540V-Gleichstrommaschine mit einer neuartigen
Kiihlung zur Steigerung der Leistungsdichte fiir den Einsatz im Fahrantrieb mobiler
Arbeitsmaschinen [118].

2.3 Grundlagen zu stufenlosen Umschlingungsgetrieben

Alle modernen stufenlosen Umschlingungsgetriebe mit kegeligen Scheiben gehen auf
ein Patent von 1924 des Englianders G. J. Abbott [119] mit formschliissiger Drehmoment-
tibertragung zuriick. Der Industrielle Werner Reimers fiihrte die Idee zur Serienreife und
erreichte durch eine reibschliissige Kraftiibertragung eine Erhohung der Leistungsdichte.
Die VergroBerung der zu iibertragenden Momente fiihrte in der Folge zu der fiir Um-
schlingungsvariatoren nach dem System Reimers typischen Wiegedruckstiickkette. Ein
hydraulisches Anpresssystem sorgte fiir die notwendigen Anpresskrifte [88]. Eine
Ubersicht iiber die Entwicklung der stufenlosen Umschlingungsgetriebe wird in [120]
gegeben.

Heute haben zwei Formen von Umschlingungsgetrieben Bedeutung erlangt. Die
1960 patentierte Wiegedruckstiickkette nach P.IV. Reimers [121] ist das dlteste Stahl-
umschlingungsmittel. Die aus gestanzten Laschen zusammengefiigten Glieder werden
durch verlustarm aneinander abwilzende Wiegedruckstiicke miteinander verbunden
[122, 123, 124]. Seit etwa 1970 kennt man das Schubgliederband der Fa. Van
Doorne’s Transmissie (VDT) [124, 125, 126]. Wesentlicher Unterschied zur Kette ist
die weitgehende Kraftiibertragung durch Schub. Dabei fithren zwei endlose Banderpa-
kete aus gerecktem Spezialstahl eine groBBe Zahl an trapezformigen Querelementen,
die einander weiter schieben. Gemeinsam ist beiden Systemen der Aufbau mit jeweils
einer axial beweglichen und eine festen Scheibe auf zwei Wellen.
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Der Mechanismus der Kraftiibertragung war im Laufe der Zeit Gegenstand zahlreicher
Untersuchungen. Nachdem sich in Messungen Widerspriiche zu den Formeln nach
Eytelwein [127]und Grashof[128] ergaben, legte Dittrich 1953 den Grundstein [ 129] fiir
eine genauere Mechanik beziiglich Anpressung und Verlauf der Kréifte im Umschlin-
gungsmittel. Er belegt erstmals den spiraligen Lauf der Kette tiber dem Umschlingungs-
winkel am Abtriebsscheibensatz als Folge der geteilten Scheiben ebenso wie das fiir den
stationdren Betrieb notwendige Ungleichgewicht der Anpresskréfte.

Sauer legt in seiner Dissertation [6] umfangreiche Messergebnisse zum dynami-
schen Betriebsverhalten von Zugkettenwandlern der Bauart P.IV Reimers vor. Die
Untersuchungen umfassen dabei Anpressbedarf [130], Wirkungsgrad [131] und das
Verhalten bei hochdynamischen Laststoen. Inklusive einer relativ verlustarmen Ver-
sorgungshydraulik konnte er Wirkungsgrade von tiber 92 % nachweisen, wobei der
mechanische Wirkungsgrad Bestwerte um 95 % aufwies, die auch in anderen Verof-
fentlichungen und Simulationen mehrfach bestétigt worden sind. Die telemetrische
Messung der Kettenkrifte im Betrieb iibertraf in ihrer Genauigkeit alle bis dorthin
bekannten Ergebnisse [132]. Neben den Versuchen wurde mit Hilfe der
Finiten-Elemente-Methode ein Ansatz zur Berechnung des Anpressbedarfs erarbeitet.
Sattler [133] untersuchte insbesondere das stationdre Verhalten und stellte dabei
wichtige EinflussgroBen, wie z. B. die Steifigkeit der Scheiben, heraus [134]. Die
Nachgiebigkeit der Scheiben ist maBgeblich fiir die Schlupfverluste, die bei einer
nachgiebigen Konstruktion bis zu 5 % betragen konnen [135]. Pfeiffer und Srnik [136,
137] erarbeiteten ein Modell, das im Gegensatz zu den beiden vorgenannten stationi-
ren Ansdtzen dynamische Betrachtungen ermdglicht. Ein Vergleich mit Messungen
von Sauer zeigt gute Ubereinstimmungen [138, 136]. Sedlmayr baut diese Modellie-
rung aus und untersucht damit unter anderem die Moglichkeiten zur Minimierung der
Belastungen in der Kette [139]. Analoge Untersuchungen zu Kriften und Wirkungs-
graden beim Schubgliederband werden von Van Rooij und Schaerlaeckens in [140,
141, 142] sowie von anderen Forschern in [125, 126, 143, 144, 145] angestellt.

Tenberge stellt in seiner Dissertation [146] umfangreiche Analysen zu Wirkungs-
graden von Umschlingungsgetrieben unter Beriicksichtigung der elastohydrodynam-
ischen Kontaktheorie (EHD) vor. Sue [147] stellt einen geschlossen Berechnungsan-
satz flir den mechanischen Wirkungsgrad von Zugkettenwandlern in Abhéngigkeit der
Geometrie der Scheibensétze vor.

Der im Vergleich zu Traktionsgetrieben geringe Schlupf von Umschlingungsgetrie-
ben im Kontakt Kette—Scheibe wurde von Halbmann [148], Wang [149] und Tenberge
[150] erforscht. Insbesondere die Moglichkeit, durch eine Regelung des Variator-
schlupfes den optimalen Gesamtwirkungsgrad anzusteuern, wird in jlingster Zeit
wieder aufgegriffen [151, 152] und experimentell gepriift.
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Eine ungleichmifige Kettenteilung verbessert nach Wolf [153] das Gerduschverhalten
von Zugkettenwandlern. Bei der Entwicklung von modernen Ketten fiir den
Pkw—Einsatz, die mittlerweile etwa 400 Nm Drehmoment iibertragen kénnen, wird
dieser Effekt gezielt beriicksichtigt [ 154, 155]. Eine mitder P.I.V.-Kette vergleichbare La-
schenkette libertragt nach [156] ohne Spreizungsbegrenzung etwa 700 Nm. Praktische
Einsatzerfahrungen sind jedoch noch nicht verdffentlicht.

Die Dimensionierung von Umschlingungsgetrieben erfolgt nach der Methodik der
Betriebsfestigkeit. Die Gewinnung von Bauteilwohlerlinien fiir die Kette wird in [157]
beschrieben. Hirschmann publiziert Untersuchungen zur Tragfahigkeit [158] in den
Kontaktflichen. Eine beispielhafte vereinfachte Auslegung fiir ein Traktorgetriebe
zeigt Schonnenbeck in [159]. Vahlensieck entwickelte erstmalig einen umfassenden
Ansatz fiir die betriebsfeste Dimensionierung eines Kettenwandlers auf der Basis von
Lastkollektiven fiir den Traktorantrieb [7].

Anzustrebende Reibungszahlen von 0,1 [6] erfordern zur Kraftiibertragung
geeignete Fluide und relativ hohe Flichenpressungen in den Kontaktpunkten. Sie
liegen in der GroBenordnung der Pressung im EHD-Kontakt von Stirnrddern [123].
Die urspriinglich mechanische Anpressung [160] wurde durch hydrostatische An-
presssysteme ersetzt [161, 130]. Beim Konstantstromsystem von P.IV. stellt ein hydro-
mechanischer Drehmomentfiihler den Anpressdruck proportional zum anliegenden
Drehmoment ein [162]. Der Fiihler arbeitet wie eine drehmomentproportionale
Drossel und steuert iiber den Riickstau den Anpressdruck. Die Ubersetzung wird iiber
einen Vierkantensteuerschieber verstellt, der als hydrostatische Vollbriicke arbeitet.
Beim Doppelfiihlersystem [123, 6], bei dem auf der An- und Abtriebswelle jeweils ein
Fiihler in Reihe geschaltet wird, erfolgt eine bedarfsgerechtere FEinstellung des
Drucks, d.h. Uberanpressungen werden weitgehend vermieden. Eine zusitzliche Ver-
besserung verspricht ein variabler Drehmomentfiihler, der den Druck nicht nur in Ab-
hiingigkeit vom anliegenden Moment, sondern auch je nach der eingestellten Uberset-
zung bedarfsgerecht regelt [163]. Fiir eine ausfiihrlichere Darstellung der verschiede-
nen Anpresssysteme wird auf [164, 165] verwiesen. Westenthanner stellte einen neuen
Ansatz flir ein energetisch vorteilhaftes druckgeregeltes hydrostatisches Anpresssys-
tem mit speziellen Drehmomentfiihlern [166] vor. Stéckl belegt mit Hilfe von Simula-
tionsrechnungen und Priifstandsversuchen das Potenzial dieses Systems [167, 168].
Ein Anpresssystem mit elektrischen angesteuerten Servopumpen, das keine Druckre-
gelventile benétigt, verbessert die Energiebilanz eines Kettenwandlers mit
herkdmmlichem Konstantdrucksystem nach Bradley [169] um etwa 5 %.

Eine energetische Optimierung des Anpresssystems kann auch durch variable Forder-
strome erreicht werden. Koberger [170] analysiert hierzu systematisch eine Reihe ener-
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gieoptimierter Versorgungssysteme mit geregelten Pumpen und optimiert diese fiir den
Einsatz in einem autarken Hybridfahrzeug [171, 172].

Die tribologischen Verhéltnisse im Umschlingungsgetriebe sind giinstiger als bei
Traktionsgetrieben (z. B. Toroidvariatoren) und stellen geringere Anforderungen an
den Schmierstoff [173]. Fluide fiir automatische Pkw—Getriebe (ATF) sind gut
geeignet [6]. Spezielle Schmierstoffe bewirken eine Anhebung der Reibzahlen [174].
CVT-Ole erfiillen die genormten Standardtests (Fress-, Pitting- und Graufleckentrag-
fahigkeit) fiir Kfz-Getriebedle und sind gleichzeitig problemlos in nassen Lamellen-
kupplungen einzusetzen [175]. Eine erhohte Leistungsdichte in den Reibkontakten ist
zukiinftig eventuell durch den Einsatz alternativer Werkstoffe, wie z. B. Keramiken,
erreichbar [176].

Als derzeit modernstes Umschlingungsgetriebe kann der Variator der Fa. LuK
angesehen werden. Insbesondere Entwicklungen wie das Doppelkolbenprinzip mit
einem Anpresskolben und einem kleineren Kolben fiir die Ubersetzungsregelung,
sowie ein zweistufiger Drehmomentfiihler mit verschiedenen Proportionalitdtskon-
stanten fiir Overdrive und Underdrive setzten Malistdbe in der CVT-Technologie fiir
die automobile Serienanwendung [177, 178].

2.4 Steuerung und Simulation stufenloser Umschlingungsvariatoren

Um eine moglichst optimale Nutzung der Vorteile von stufenlosen Getrieben zu ermogli-
chen, ist der Einsatz von komplexen elektronischen Steuerungs- und Managementsyste-
men unerldsslich [179]. Antriebsstrangmanagement kommt nicht nur in Traktoren zum
Einsatz, sondern wird auch im Pkw zur Erfiillung der Vorgaben hinsichtlich der Senkung
des Kraftstoffverbrauchs verwendet [180, 181, 182, 183, 51].

Bereits zu Beginn des Entwicklungsprozesses kann man heute mit Hilfe von Simu-
lationen beispielsweise Fahrleistungsberechnungen, Parameteroptimierungen sowie
Verbrauchs- und Emissionsprognosen durchfiihren [184]. Nachfolgende Entwic-
klungsschritte wie Hardware-in-the-Loop-Tests [185], Untersuchungen am Antriebs-
strangpriifstand und im Fahrzeug greifen dabei auf Elemente der vorangegangenen
Schritte zuriick. Die heute meist objektorientierten Simulationssysteme sind in der
Lage, den kompletten Antriebsstrang vom Motor bis zum Rad zu abzubilden und in
akzeptablen Zeiten zu berechnen [186]. Dabei ist stets der Zweck der Modellierung zu
beachten und in der Detailierungstiefe zu beriicksichtigen. Hochgenaue Modelle eines
Umschlingungsgetriebes wie in [137, 139] sind trotz der gestiegenen Rechenleistung
in den vergangenen Jahren noch nicht fiir regelungstechnische Untersuchungen
geeignet. Die einfachste Nachbildung eines stufenlosen Umschlingungsgetriebes gibt
ein Integralglied. Genauere Ansétze, in denen Anpressverhéltnisse, Schlupf und Ver-
stellgeschwindigkeiten berticksichtigt und mit Hilfe der Software Matlab/SIMULINK
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abgebildet werden, finden sich in [187, 188, 189]. Ein sehr verbreiteter Ansatz, der
das nichtlineare Verhalten eines Umschlingungsgetriebes beriicksichtigt, wird von Ide
vorgelegt [190, 191, 192].

Westenthanner legt in seinem Modell [8] besonderen Wert auf die Nachbildung des
hydraulischen Anpresssystems mit hydromechanischem Drehmomentfiithler und
einem Vierkantensteuerschieber als Aktor nach PIV.-Reimers.

Der Entwurf stabiler Regelungs- und Steuerungsalgorithmen setzt eine gute
Kenntnis der Regelstrecke voraus. Das nichtlineare Umschlingungsgetriebe ist dabei
besonders schwierig abzubilden. Miiller [193] wihlt einen Ansatz mit Hilfe eines
adaptiven neuronalen Netzwerks.

2.5 Grundlagen der Leistungsverzweigung

Unter Leistungsverzweigung versteht man im Allgemeinen die Aufteilung (Verzwei-
gung) der im System flieBenden Leistung auf mehrere Zweige und deren anschlieBende
Vereinigung (Summierung). Wird die in das Getriebe eingespeiste Leistung durch dullere
Elemente (z. B. Zahnrider) verzweigt, spricht man von duflerer Leistungsverzweigung,
im Gegensatz zu innerer Leistungsverzweigung wie sie bei dem angesprochenen
Renault-Getriebe vorliegt. Enthdlt ein Zweig einen stufenlosen Drehzahl-Drehmo-
ment-Wandler, so wird das gesamte Getriebe durch die Uberlagerung der Einzeldrehzah-
len in einem Umlaufgetriebe drehzahlvariabel.

Bild 2.5 zeigt hierzu eine typische Struktur. Dabei findet die Verzweigung im Zug-
betrieb iiber ein festes Drehzahlverhiltnis an der Stirnradstufe und deren Wellen 1 und
2 statt. Die Summierung erfolgt am Steg des Planetengetriebes iiber ein festes Dreh-
momentenverhéltnis zwischen dem Moment an der Sonnenradwelle und der Hohlrad-
welle im Planetensatz. Die Leistung als Produkt aus Drehmoment und Winkelge-
schwindigkeit im Variatorzweig wird mit abnehmender Drehzahl an der Sonne kleiner.
Im Grenzfall bei stehender Sonne wird die Leistung im Variatorzweig null und die
- Leistungsiibertragung erfolgt

Antrieb | starrer Zweig “Summierung im starren Zweig rein mecha-

:><>\i> - / nisch. Liegt die feste Stirn-
/. { 1 A3 | radiibersetzung am Getriebe-

Verzweigun
gung | 4’ Abtrieb eingang, spricht man von
o~ — — > ,primirer Kopplung®“ — an-
o —_ dernfalls bei der kinemati-

variabler Zweig T schen Umkehrung von ,,se-

kundédrer Kopplung® [194,
Bild 2.5: Prinzip eines stufenlosen Getriebes mit diufSerer 195]. Hierauf wird spiter
Leistungsverzweigung und zwei Leistungspfaden
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noch ausfiihrlich eingegangen .

Grundlagen Planetengetriebe

Zum Verstandnis leistungsverzweigter Getriebe ist die Kenntnis der Zusammenhénge
zwischen den Drehzahlen, Drehmomenten und Leistungen in einem Planetengetriebe
notig. Eine ausfiithrliche Darstellung und Herleitung findet sich in [196, 197]. An dieser
Stelle werden nur die wichtigsten Gleichungen aufgefiihrt.

Die zentrale Grofe zur Berechnung von Drehzahlen und Momenten bei Planeten-
getrieben ist die Standiibersetzung j,, die der Ubersetzung des Getriebes bei stillste-
hendem Steg entspricht. Fiir das Standardplanetengetriebe in Bild 2.5 gilt:

Nso — Nst - _ ZpPlanet . ~ZHo - _ ZHo 2.1)
Npo — Ngt Z Sonne Z pjanet Z30

g =

Ein Planetengetriebe wie in Bild 2.5 wird wegen der negativen Standiibersetzung als Mi-
nusgetriebe bezeichnet. Beaufschlagt man den Steg mit einer Drehzahl, lasst sich (2.1)
zur auf alle Planetengetriebe anwendbaren Grundgleichung nach Willis umformen:

Nso —lp " NHo = Ngt - (1—1p) (2.2)

Sind zwei Drehzahlen bekannt, so liegt die dritte mit Gl. (2.2) fest. Die Drehzahlverhalt-
nisse in Planetengetrieben sind wegen der zwei Freiheitsgrade uniibersichtlich. Eine Ver-
anschaulichung bietet der Kutzbach’sche Drehzahlplan [197], Bild 2.6. Die maBstébli-
che Darstellung der Umfangsgeschwindigkeiten in den Wélzpunkten und ihre entspre-
chende Kopplung liefert ein graphisches Abbild der Drehzahlverhéltnisse. Projiziert man
die Umfangsgeschwindigkeiten auf einen gemeinsamen Radius, konnen sie dort wegen

T

u=w-r=30

r+n = konst - n als Drehzahlen abgelesen werden.

n
« So.1 . Bild 2.6 Kutz-

Ngo,2

v

bach’'scher  Dreh-
zahlplan eines Pla-
netenminusgetriebes
zur Darstellung von
Drehzahlen bzw.
Winkelgeschwindig-

Hohlrad

keiten (es sind zwei
unterschiedliche Zu-
stinde ©, @ darge-
stellt)

Sonne
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Reduziert man, wie dargestellt, die Drehzahl der Sonne bei gleichzeitig konstanter Hohl-
raddrehzahl, so wird die Stegdrehzahl erniedrigt. Der Betrag der Drehzahlénderung am
Steg ist dabei deutlich kleiner, als der an der Sonne.

Ang, —ig* Anyy = AnSte'g ~(1—1ip) (2.3)

mit Ang, = 0 ergibt sich aus Gl. (2.3)

Drehmomente stehen bei Umlaufgetrieben in einem festen Verhéltnis zueinander. Nach
den Gleichgewichtsbedingungen gilt fiir die Summe aller angreifenden &uBeren
Momente:

TSO + THO + TSt = 0 (24)

Anders als bei den Drehzahlen reicht fiir die Bestimmung der Einzelmomente die
Kenntnis eines Momentes, um die beiden {ibrigen bestimmen zu konnen. Beim Planeten-
minusgetriebe haben Sonnen—und Hohlradmoment das gleiche Vorzeichen. [hre Summe
entspricht dem Betrag des Stegmomentes, welches ein entgegengesetztes Vorzeichen
besitzt. Man bezeichnet die Stegwelle deshalb als Summenwelle. Sonnen- und Hohlrad-
welle heiflen Differenzwellen.

Die Drehmomente stehen in einem von der Standiibersetzung und dem Standwir-
kungsgrad abhangigen Verhiltnis:

.
T = =ig - 7g” (2.5)
So

Dabei gilt fiir den Exponenten w1, der die Richtung des Wilzleistungsflusses im Plane-
tengetriebe beriicksichtigt:

_ Tso " (wgo —wgt) (2.6)
|TSo (wgp — wgt )|

wi

Mit Gl. (2.4) und GI. (2.5) lasst das Stegmoment bestimmen:
Tst =Tso " (io-m5" 1) (2.7)

Leistung als Produkt von Winkelgeschwindigkeit und Drehzahl ist bei allen Strukturbe-
trachtungen die dritte Groe von Interesse. Antriebsleistungen werden nach Zajonz [198]
positiv, Abtriebsleistungen negativ definiert. In Bild 2.7 sind die Vorzeichen der drei
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GroBen Drehzahl, Drehmoment und Leistung fiir ein Planetengetriebe mit negativer
Standiibersetzung dargestellt.

Leistung Leistung
Drehmoment T Drehmoment T
Drehzahl — — Drehzahl — —_—
- Antri -+
- +[-T-] treb -_ Ean
Antrieb : _ — bt
... 4 Abtrieb -.- i btrieb
— Abtrieb —
a) LT b) T

Bild 2.7: Drehzahlen, Drehmomente und Leistungen an den drei Wellen eines Planetenmi-
nusgetriebes; im Fall a) drehen alle Elemente gleichsinnig, im Fall b) dreht die Sonne mit
entgegengesetzter Drehrichtung

Im Fall a) drehen sich die drei Glieder mit gleichem positiven Drehsinn, wie auch in
Bild 2.6 abgebildet. Wird der Steg als Abtriebswelle definiert, so muss das anliegende
Drehmoment negativ sein, damit an dieser Welle eine negative Abtriebsleistung
vorhanden ist. Geméf den Momentenbeziehungen Gl. (2.5), GI. (2.7) sind die Momente
an Sonne und Hohlrad dann positiv, d.h. an beiden Wellen wird dem Planetengetriebe
Leistung zugefiihrt. In Fall b) dreht sich der Drehsinn an der Sonnenradwelle um,
wihrend die tibrigen Drehrichtungen noch positiv bleiben. Behalten auch die Momente
thre Vorzeichen, wechselt an der Sonnenradwelle das Vorzeichen der Leistung und es
entsteht auch hier eine Abtriebsleistung. Ebenso kann eine Leistungsumkehr am Plane-
tensatz durch die Umkehr eines Drehmomentes erreicht werden.

Blindleistung

Kehrt sich die Drehrichtung an der _
Sonnenradwelle in der leistungsver- _

zweigten Antriebsstruktur aus Bild 2.5 —
um, so flieBt die Leistung im Variator- {}

Richtung, Bild 2.8.
Die von der Sonnenradwelle

rickwirts flieBende Leistung addiert

=D
\_‘/

zweig entgegen der urspriinglichen K )
/

sich an der Stirnradstufe zur zuge- T

fuhrten Motorleistung. Die Summe Bild 2.8: Blindleistungsfluss in einem leistungs-
fliet tiber das Hohlrad in das Plane- verzweigten Getriebe
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tengetriebe zuriick und wird dort wieder aufgeteilt. Man nennt den kreisenden Anteil
Blindleistung.

Im englischen Sprachraum bezeichnet man Blindleistung treffender als ,,Circula-

ting Power*. Sie ist in zweierlei Hinsicht schadlich:

+ Die maximal im System vorhandene kann groBer als die zugefiihrte dulere
Leistung werden. Der Blindleistung muss in einer schwereren und damit teureren
Dimensionierung Rechnung getragen werden.

+ Die lastabhingigen Wirkungsgradanteile betreffen auch den Blindleistungsfluss.
Zur Erfillung der dulleren Momentenbilanz, miissen die Verluste von der Ein-
gangsseite her ausgeglichen werden. Der Faktor, um den die Blindleistung die
Eingangsleistung in das System tibersteigt, kann als Hebel auf den Gesamtwir-
kungsgrad betrachtet werden. Das Ansteigen der Blindleistung im System fiihrt
damit gemeinhin zu einer Reduzierung der Wirkungsgrade.

Von positiver Blindleistung spricht man, wenn die Summe aus Motor- und kreisender
Leistung iiber den variablen Leistungsstrang flieit. Sie ist besonders kritisch fiir die
Belastung des Variators, da das Verhéltnis von Variatorleistung zur Eingangsleistung
immer grofer eins ist. Hier werden die schlechtesten Wirkungsgrade erreicht. Bei
negativer Blindleistung wird der Variator nur durch die im Kreis flieBende Leistung
belastet.

Motivation zur Leistungsverzweigung

Leistungsverzweigte Getriebe konnen grundsétzlich vollig unterschiedlichen Zielset-
zungen dienen:

« Verbesserung des Gesamtwirkungsgrades

» Vergroferung des Getriebestellbereichs
Beide Ziele lassen sich niemals gleichzeitig verwirklichen. Soll der Wirkungsgrad ver-
bessert werden, reduziert sich der Stellbereich. Vergrofert man diesen gegeniiber einem
einfachen stufenlosen Wandler, ergibt sich trotz Leistungsverzweigung ein geringerer
Gesamtwirkungsgrad [194]. Dabei kann der Gesamt- gegeniiber dem Einzelwirkungs-
grad des Variators deutlich angehoben werden. Der kleinere Leistungsanteil im variablen
Zweig erlaubt bei entsprechend begrenzter Blindleistung den FEinsatz kleinerer
Variatoren.

Teilt man in der Struktur aus Bild 2.5 die Leistungen im starren und im variablen
Zweig im Verhiltnis 3:1, betrdgt bei angenommenen Wirkungsgraden von 96 % im
starren und 90 % im variablen Zweig die resultierende Abtriebsleistung:

Pap = 0,75 Pa, - 0,96+ 0,25 Py, - 0,90 = 0,945 - Py,
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Der Gesamtwirkungsgrad steigt gegeniiber einem einem Wandler ohne Leistungsver-
zweigung von 90 auf 94,5 %. Reduziert man im Extremfall den {iber den variablen Zweig
flieBenden Leistungsanteil zu null, in dem die mit dem Planetensatz verbundene Welle
des Variators — hier die Sonnenradwelle — still steht, so erfolgt die Leistungsiibertragung
rein mechanisch mit maximalem Wirkungsgrad. Die Steigerung des Wirkungsgrades ist
jedoch — wie oben erwédhnt — mit einer verringerten Spreizung des Gesamtgetriebes
verbunden. Man wihle fiir das dargestellte Beispiel ij, = —1, i3, = —1und i, = —3. Die
Sonnendrehzahl berechnet sich zu:

— Nan
I " lyar

nSO

Mit Hilfe von GI. (2.2) erhdlt man daraus die Abtriebsdrehzahl:

1 io
Pap =N o “lyar  l34 _ . lo 112 " lyar —laa M- 1
- n . - n R . . . - n .
1=y (’o - 1)' I “ lyar * 134 lGes
. _Nan _(’0_1)"12"34"var o8
’Ges = = 3 ( . )

N ap lo* 12 " lyar — 134

Legt man beim Variator eine Spreizung sy, = 4 (i min = 0,5, Iy max = 2) zu Grunde,
errechnet sich die Gesamtspreizung des Gesamtgetriebes mit negativer Abtriebsdrehzahl
zu:

iGesmin —114
SGes _ .Ges,mln _ ) _ 1’429

/ Ges,max - 0:8

Ebenso kann durch Leistungsverzweigung der Stellbereich des Gesamtgetriebes so
erweitert werden, dass dieser grof3er als der des Variators wird. Es entsteht dabei jedoch
Blindleistung im System, wodurch der Gesamtwirkungsgrad niedriger wird als der des
Variators.

In der Struktur aus Bild 2.5 werde wie im vorigen Beispiel eine Variatorspreizung
von sy, = 4 angenommen. Die iibrigen Ubersetzungen werden zu i, = 0,7, i34 = —1
und i, = —3 festgelegt, d.h. es findet an der Ubersetzungsstufe i;, keine Drehrich-
tungsumkehr statt. Mit (2.8) ergibt sich ein erweiterter Gesamtspreizungsbereich:

_ iGes,min _ —28

SG = = =
e / Ges,max -175

16

Zur Berechnung des Gesamtwirkungsgrades muss die Drehmomentwandlung zwischen
An—und Abtrieb hergeleitet werden. In den Gleichungen sollen dabei die Verluste des
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Planetengetriebes vernachlissigt werden. Die Verluste der Ubersetzungsstufe 7, sind in
Ny, berlicksichtigt. 17 3, steht daher fiir den mechanischen Zweig. Aus den Kriftegleich-
gewichten an den Einzelelementen bestimmt man das Abtriebsdrehmoment fiir den Lei-
stungsfluss nach Bild 2.8:

Tap = Tan — I * Ivar T34 " M34 " (g —1) (2.9)
" iy ivar o —lzg  Mvar *M3a

Mit der Drehmomentwandlung zwischen An- und Abtrieb

.
u=_2L (2.10)

ermittelt man den Gesamtwirkungsgrad zu:

Nges = — (2.11)
lGes

Die Zahlenwerte der Gesamtwirkungsgrade in den Extremstellungen des Variators sind
fiir beide Zielsetzungen in Tabelle 2.2 gegeniiber gestellt.

Tabelle 2.2: Gesamtwirkungsgrade und auf die Eingangsleistung bezogene Variatorlei-
stung fiir die Zahlenbeispiele zur Wirkungsgradsteigerung (i,, = —1, i3, = —1) und
Spreizungserweiterung (i;, = 0,7, i3, = —1) durch Leistungsverzweigung (iy = —3,
Maa = 96 %, Ny = 90 %).

Variatoriiber- Ziel — Wirkungsgradsteigerung Ziel — Spreizungserweiterung
setzung Sges N Ges Pvar /Pan Sges NGes Pvar /Pan
Ivarmin = 0,5 93,5 % 37 % 25,8 % 516 %
1,429 16
iVar,max =2,0 951 % 14 % 92,1 % 29 9%

Wird der Variator mit nur 14 % der Antriebsleistung beaufschlagt, errechnet sich ein
maximaler Wirkungsgrad von 95,1 %. Im Falle der Spreizungserweiterung kann die
maximale Variatorbelastung ungefdhr das fiinffache der Eingangsleistung betragen, der
Wirkungsgrad sinkt wegen der entsprechenden Blindleistung auf nur noch etwa 26 % ab.

Grundstrukturen

Einfache Strukturen fiir stufenlos leistungsverzweigten Getriebesysteme lassen sich
bereits mit wenigen Teilen realisieren. Fiir die einfachsten Architekturen sind vier Bau-
elemente notwendig:

» Koppelglied mit festem Drehzahlverhéltnis (z.B. Stirnradstufe)
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+ Koppelglied mit festem Drehmomentverhéltnis (z.B. Planetensatz)
« Leistungspfad mit festen Ubersetzungsverhiltnis (z.B. Stirnradstufe,
Kettentrieb)
« Leistungspfad mit stufenlos verdnderlichen Ubersetzungsverhiltnis (z.B. hydro-
statischer Wandler, Umschlingungsgetriebe)
Eine wichtige grundlegende Einteilung in zwei gro3e Gruppen wurde bereits in Kap. 2.5
angesprochen: Herrscht an der Eingangsseite ein o (,sun)
festes Drehzahlverhiltnis, wird das System als — Steg (,carrier®)
,Eingang gekoppelt” (IC — ,,Input Coupled*) be- r— Hohlrad (,ring gear )

zeichnet. Liegt das feste Drehzahlverhiltnis an der S C R

L— Antrieb bzw. Abtrieb
L— Anbindung fester Zweig
gekoppelt® (OC —,,Output Coupled®). Entsprechend  L— Anbindung variabler Zweig

Ausgangsseite, spricht man von ,,Ausgang

der gewéhlten Anbindung der Wellen des Planeten- Bild 2.9: Bezeichnungskonventi-

satzes in die Struktur ergeben sich insgesamt 12 on fiir leistungsverzweigte Struk-

Varianten, fiir die ein einheitliches Bezeichnungs- turen.  Unten:  Vereinbarte
system Verbreitung gefunden hat. Die ersten Buch- Zuordnung; oben: Beispiel fiir
staben der englischen Benennungen (Sonne —,,Sun* eine Zuordnung

(S), Steg—,,Carrier* (C), Hohlrad —,,Ring gear“ (R)), werden entsprechend Bild 2.9 kom-
biniert und beschreiben somit die Kopplung der Struktur.

Mit der Standgetriebeiibersetzung des Planetengetriebes i, sind die Varianten mit
jeweils identischer Anbindung des Stegs kinematisch gleichwertig, Bild 2.10. Die Ge-
samtzahl der zu unterscheidenden Strukturen reduziert sich in der Folge auf sechs.

Die Gesamtiibersetzung der leistungsverzweigten Getriebe ist von Ubersetzungen
der Einzelelemente abhéngig und lésst sich in deren Abhdngigkeit angeben, Tabelle
2.3. Bei geeigneter Wahl der Einzeliibersetzungen besteht die Moglichkeit des stillste-
henden Abtriebs, ohne Trennung des Antriebsstrangs. Fiir Ausgang-gekoppelte
Systeme muss dazu die variable Ubersetzung unendlich werden. Die abtriebsseitige
Welle des Variators steht dann still und es flieBt keine Leistung im variablen Zweig.
Bei Eingang-gekoppelten Systemen wird der Stillstand durch eine entsprechende
Drehzahliiberlagerung im Planetengetriebe erreicht.

Leistungscharakteristiken

Ein- und Ausgang-gekoppelte Systeme zeigen grundsétzlich unterschiedliche Charak-
teristiken der Leistungsverteilung.

Bild 2.11 zeigt den Wirkungsgradverlauf und die auf die Antriebsleistung
normierte Variatorleistung TUber der Abtriebsdrehzahl exemplarisch fiir ein
OC-RSC-System. Die Leistung im variablen Pfad entspricht im Anfahrpunkt der Ein-
gangsleistung. Fiir den Vorwértsbereich hat das System hier den kleinsten Wirkungs-
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Eingang gekoppelt (IC) Ausgang gekoppelt (OC)
Icestz : Plan.-Getr.  IFestz
Plar}. Getr. Q =
Antrieb Abtrieb Antrieb < — Abtrieb
festes / E \ festes festes / E \ festes
Drehzahl- Drehmoment- Drehmoment- i Drehzahl-
verhaltnis  'VarZ verhéltnis verhéltnis VarZ  vyerhaltnis
iO iO iO iO iO iO

SCR +» RCS SRC «—» RSC CRS «—» CSR SCR +—» RCS SRC +«—+» RSC CRS «—» CSR

| IC-SCR|

| IC-SRC|

| IC-CRS|

| OC-SCR|

|OC-SRC| |[OC-CRS]|

Bild 2.10: Basiskonfigurationen leistungsverzweigter Getriebestrukturen

Tabelle 2.3: Ubersicht der Gesamtiibersetzungen fiir die Grundstrukturen leistungsver-
zweigter Getriebe

Konfiguration Drehzahlverhéltnis n,, / nyy iyar o fur stillstehenden Abtrieb
ny IFestz + (iO - 1) “Iyarz _ lFestz
IC-SCR L= : arzo = 7
Nap lo “lvarz " IFestz 0
Nan _ o " Ivarz — IFestz I Fostz
IC-SRC Nar ( _ 1)_ - ,- lvarzo = —;
Ab lo Warz * IFestz lo
Nan io “ivarz + IFestz '(1_i0) , _ (i0_1)'iFestZ
IC-CRS = . . ’VarZ,O - .
Nap Warz * I Festz lo
OC-SCR Pan o varzo =
- . . (: Varz,0
Nap  lyarz + IFestz (’o - 7)
Nan g —1 .
OC-SRC = - - - Ivarzo =
Nap lrestz “ 1o — lvarz
nAn 1 .
OC-CRS = ; : ; Warzp = ®
Nap  Irestz “1o — lvarz '(7 - ’o)

grad. Mit steigender Abtriebsdrehzahl nimmt die Variatorlast bei Vorwértsfahrt linear
ab und der Wirkungsgrad steigt. Fiir den Fall der stehenden Primirwelle 1 des
Variators ist der Wirkungsgrad maximal und die Leistungsiibertragung erfolgt iiber
den festen Zweig. Kehrt sich die Drehrichtung an der Hohlradwelle des Planetensatzes
um, entsteht wegen der festen Drehmomentverhéltnisse negative Blindleistung. Beim
Riickwértsfahrt andert die Drehzahl der Sonnenwelle ihr Vorzeichen und es kommt zu
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n T P n T P niT|P
Var. + - - + - - -1 -1+
Fest - - + + - - t1-1-140
| | S
| PFestZ : /‘;\ &
r~ =
Pvarz | / I N S
L= ' 09 8
I )
' >
— | c
/ l E
>~ positive : 0,8 =
/ BIindIgistung Leistungs- negative =
c 3 verzweigung—Blindleistung
: ol e
S S>> | ﬁ ﬁ I
= — | e et o>
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() - I N _6 6
s 2 ] ] | T g 2
Nor -8 8
SH I cos O g
Q var 2 = =
Rickwarts <€=—— 0 — > Vorwarts

Abtriebsdrehzahl

Bild 2.11: Leistungscharakteristik und Wirkungsgradverlauf fiir ein OC-RSC-Getriebe
(oben dargestellt: Vorzeichen von Drehmoment, Drehzahl und Leistung an den Wellen
des Planetengetriebes). Angenommene Wirkungsgrade: Stirnradstufen 98 % ,Variator
90 %, maximale Drehmomentwandlung 50

positiven Blindleistungsfluss. Das Auftreten von Blindleistung ist in beiden Féllen
durch einen Knick im Wirkungsgradverlauf mit steileren Gradienten gekennzeichnet.
Grundlegend unterschiedlich sind die Verhéltnisse bei Eingang-gekoppelten Systemen,
Bild 2.12. Charakteristisch ist fiir diesen Fall der starke Anstieg der Variatorleistung in
Richtung Abtriebsdrehzahl gleich Null. Bei Vorwirtsfahrt flieBt negative, bei
Riickwirtsfahrt positive Blindleistung. Erst wenn es zur Drehrichtungsumkehr an der se-
kundéren Variatorwelle kommt, findet eine Leistungsteilung statt. Am Umkehrpunkt
liegt bei rein mechanischer Leistungsiibertragung das Wirkungsgradmaximum.

Die Bereiche links und rechts des stillstehenden Abtriebs (Gesamtspreizung
unendlich) zeigen einen steilen Abfall der Variatorbelastung. Dort kann bereits durch
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Einhalten eines kleines Abstands vom Stillstandspunkt eine betridchtliche Reduzierung

der Variatorleistung erreicht werden.

Bei Variatoren mit Drehrichtungsumkehr (z. B. Hydrostateinheiten) liegt der Be-

triebsbereich fiir gute Wirkungsgrade in die Ndhe der stehenden Sekundéarwelle. Der

Betrag der Variatorleistung bleibt in einem begrenzten Bereich um den Punkt der still-

stehenden Variatorwelle 2 kleiner als die Eingangsleistung.

Var.
Fest

g/PAn
oW A

o 4

bez. Zweigleistung P,
@ N

|
N

1
—
I

n T P [n]T[P[n T [ P
- - + -1+ -1+ + +
+ - - + [+ [+ | + + +
\\
// =1
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N / o]
N/ !
N\ |/ s!
\J g1
Vv
- |
—positive negative T | Leistungs-
Blindleistung J_Blindleistung|__verzweigung_
= e | —
|| EIZ> /_ @:> | LH:>
e ' ‘7/ | : |
Lﬂm
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Er 1 !
- \ / ! Prestz
I
Va/r 2 / | Pvarz
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Bild 2.12: Leistungscharakteristik und Wirkungsgradverlauf fiir ein IC-RSC-Getriebe
(oben dargestellt: Vorzeichen von Drehmoment, Drehzahl und Leistung an den Wellen des
Planetengetriebes). Angenommene Wirkungsgrade: Stirnradstufen 98 %, Variator 90%
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Kapitel 3

Leistungsverzweigte Antriebsstrukturen mit
Umschlingungsgetrieben

3.1 Eignung ausgefiihrter Strukturen

Seit mehreren Jahren sind fiir Traktoren hydrostatisch-leistungsverzweigte Getriebe
verfligbar. Auf der Suche nach einem geeigneten Konzept mit einem Kettenwandler als
Variator sollen sie deshalb an dieser Stelle kurz untersucht werden.

Agco Fendt ML-Baureihe

Die leistungsverzweigten Getriebe von Agco-Fendt unterscheiden sich in der Baureihe
im Wesentlichen nur in Anzahl und GroBe der Axialkolbeneinheiten. GemaR der getrof-
fenen Kategorisierung handelt es sich um eine OC-RSC-Struktur, Bild 3.1 [199].

Die zunichst allein von Fendt — spéter in einer Kooperation mit Sauer-Danfoss —
entwickelten GroBwinkel-Axialkolbenmaschinen erlauben durch Primér- und Sekun-
darverstellung ein Durchfahren des gesamten Geschwindigkeitsbereichs aus dem Still-
stand bis zur Maximalgeschwindigkeit ohne Bereichsschaltung. Die nachgeordneten
Synchronschaltstufen erniedrigen im Fahrbereich L die Endgeschwindigkeit, um im
Hauptarbeitsbereich durch reduzierte hydrostatische Leistungsanteile bessere Wir-

Arbeits-
MAN hydraulik

2500 imin OFO

Axialkolbenpumpe kungsgrade zu erreichen. Wie

o o 3 M . . .
-30°...+45°, (max. 233 cm’) im Getriebeplan ersichtlich,

lo

Leistungsverzweigung ~ Steht im  Anfahrpunkt die

%‘ T 7T LIF]— Summierungswelle und damit
= T X N . ;

- > 2ur ZW die Sekundédrwelle  des

/@’ /@’\ Axialkolbenmotoren Variators. Dies lésst sich auch

_ /__ 0°...+45°, (max. 233 Cma) aus den Formeln in

Summierungs- 1

welle oy TT Tabelle 2.3 ableiten. Das

‘iﬁL At :Eﬁ Hohlrad dreht dabei mit

Frontantrieb = [l = [ = maximaler ~ Drehzahl in

M__ |— Hinterachse  Richtung der Eingangsdreh-

Bild 3.1: Getriebeplan fiir das hydrostatisch-leistungs- zahl am Steg. Die Zuriick-

verzweigte Getriebe der Fa. Agco Fendt. Erste 1995 vor- nahme der Hohlraddrehzahl
gestellte und ab 1996 produzierte Variante fiir den fiihrt zum Beschleunigen bei
damals groffiten Fendt-Traktor [199]
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gleichzeitiger Abnahme der Leistung im Variatorzweig.

Das Primérziel liegt hier in der Wirkungsgraderh6hung. Die in Bild 2.11 gezeigten
Tendenzen wurden durch Einsatzerfahrungen bestitigt. Eine Spreizungserweiterung,
wie sie fir Umschlingungsvariatoren notwendig wire, kann nicht erreicht werden. Die
kinematischen Betrachtungen lassen eine derartige Ausgang-gekoppelte Struktur fiir
die Verwendung als Traktorfahrantrieb mit einem Kettenwandler als ungeeignet er-
scheinen, obwohl die Ausfiithrung besonders durch den einfachen und kostengiinstigen
Aufbau besticht.

ZF Steyr Eccom/ ZF Steyr S-Matic

Die Fa. ZF hat zwei stufenlose Getriebetypen flir Traktoren im Programm, die in ihrer
Funktionsweise sehr dhnlich sind. Beide arbeiten mit vier Fahrbereichen, deren automa-
tische Schaltung fiir den Anwender kaum wahrnehmbar ist. Bei den S-Matic-Getrieben
sind die Schaltstellen als Klauenkupplungen ausgebildet [5]. Bei der dargestellten
Baureihe Eccom werden die Fahrbereiche durch nasse Lamellenkupplungen geschaltet,
Bild 3.2. Es handelt sich um eine Struktur IC-SRC (siehe Bild 2.10).

Schragscheiben-Axialkolben-Einheiten T

P1 P2 P3 P4 pe 1

i Ll stLBl RAALGE S
_.I._

1 _
%{ -l-_ 7 -|-_ Ko J K4-|»_ |l|l |Jl| sz)fwelle
=1 T 1 _
|t — |T|T Tm | Hinterachse
I g T

1

K1 |K2 |K3 [K4| B
0-6,4 km/h Vorwarts: KV —T—_N%
Rickwarts: KR i 1 / il

6,4-13 km/h
26-51 km/h

Bild 3.2: Getriebeplan ZF-Eccom 1.5 mit hydrostatischer Leistungsverzweigung und vier
Fahrbereichen [200]

Der Stellbereich des hydrostatischen Wandlers wird viermal durchfahren. Vorwérts- und
Riickwértsfahrt werden durch eine nachgeordnete Reversiereinheit geschaltet. Die Be-
reichsschaltung erfolgt jeweils in Synchronpunkten der zu koppelnden drei in einer
Schaltwalze angeordneten Planetengetriebe. Die Spreizung der drei oberen Fahrbereiche
liegt bei etwa 2. Der Hydrostat kehrt jeweils in der Bereichsmitte seine Drehzahl um,
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Bild 3.3: Vereinfachter Verlauf der Leistungsanteile und Drehzahlen im ZF Eccom-Ge-
triebe fiir 2300 U/min Nenndrehzahl

Bild 3.3. Dort ist der hydrostatische Anteil der Leistung Null und der Wirkungsgrad in
dem Bereich nach Bild 2.12 maximal. Mit der Drehrichtungsumkehr ist ein Richtungs-

wechsel des Leistungsflusses im Variator verbunden. Die geringe Bereichsspreizung

begrenzt die Leistung im hydrostatischen Zweig auf maximal etwa 40 % der

Eingangsleistung.

Das grundlegende Funktionsprinzip des Betriebs um den Bereich der stehenden

Sekundédrwelle konnte mit einem Umschlingungsgetriebe nicht verwirklicht werden.

John Deere AutoPowr fiir Baureihe 7000
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Bild 3.4: Hydrostatisch-leistungsverzweigtes Getriebe
John Deere AutoPowr (Baureihe 7000), vorgestellt 2001

Abschleppen

W

Von John Deere wurde 2001
die Eigenentwicklung eines
hydrostatisch-leistungsver-
zweigten Fahrantriebs flr die
Baureihe 7000 vorgestellt [4].
In der einfachen Zweibe-
reichsstruktur finden die vom
Fendt-Getriebe bekannten
45°-Schragachsen-Axialkol-
benmaschinen Verwendung,
Bild 3.4.

Ist die Kupplung KL ge-
schaltet, stellt das Getriebe

eine IC-RSC-Struktur dar.
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Beim Anfahren dreht das Hydrostat steht _

Hohlrad mit  maximaler g 0 /4:/ /y

Drehzahl entgegen de.r Son- _‘ch: A1 Ak ] 7 —

nendrehzahl. Der Abtrieb am 5 // L _H

Steg steht. Bei Endgeschwin- 3 -2 T .

digkeit des Bereichs lduft das %_3 StraBel

Planetengetriebe ~ synchron M;ax=13000kg

um und man schaltet in den M -4 A (O syrane 10

nichsten Bereich. In der Fr}nﬁ?lﬁsmgr?nzﬁ (D) pger 055

Fahrstufe H wird der Plane- 04 06 1 2 3 456 810 20 km/h 60
Nennfahrgeschwindigkeit

tensatz zu einem Koppelge- . ' '
tricbe und der Abtrieb findet Bild 3.5: Auf Nennleistung bezogene Hydrostatleistung

. . ) fiir die Struktur aus Bild 3.4
uber die zweite Sonne statt.

Die Fahrtrichtung wird mit dem nachgeordneten Planetenwendegetriebe einge-
stellt. Etwa in der Mitte der beiden Fahrbereiche steht das Hohlrad jeweils still und die
Leistungsiibertragung erfolgt bei maximalem Wirkungsgrad rein mechanisch. Links
dieses Maximums tritt Blindleistung auf, rechts findet Leistungsteilung statt
(Bild 2.12). Fiir eine vom Autor abgeschétzte geometrische Auslegung ist der Verlauf
der hydrostatischen Leistungen im Getriebe iiber der Fahrgeschwindigkeit abgebildet,
Bild 3.5.

Zusammenfassend ist festzustellen, dass alle am Markt bedeutsamen Eingang-ge-
koppelten Strukturen hydrostatisch-leistungsverzweigter Traktorfahrantriebe fiir die
Verwendung mit einem Umschlingungsvariator nicht geeignet sind, da die Drehzah-
lumkehr an der Sekundérwelle bzw. der Stillstand einer Welle des Variators eine not-
wendige, mit Kettenwandlern jedoch nicht mdgliche Funktionalitét ist. Ausgang-ge-
koppelte Konzepte scheiden aus, da mit ihnen keine Erweiterung des
Getriebestellbereichs moglich ist.

3.2 Einfache Strukturen mit zwei Fahrbereichen

Aus den oben angestellten Uberlegungen miissen fiir Umschlingungsgetriebe geeignete
Strukturen so konzipiert sein, dass mehrere Fahrbereiche ohne Drehrichtungsumkehr des
Variators moglich sind. Derzeitige Umschlingungsgetriebe erfordern ferner relativ grof3e
Stellzeiten von z.B. 1 bis 2 s fiir das Durchfahren des Gesamtbereichs. Daher ist bis auf
weiteres ein sogenanntes ,,Umschalten in Synchronpunkten® ohne Wandlerverstellung
(hochstens mit Feinanpassungen) zu fordern. Fiir Traktorfahrantriebe, mit denen auch
sehr kleine Abtriebsgeschwindigkeiten dargestellt werden miissen, kann man das Lo-
sungsfeld auf Eingang-gekoppelte Systeme beschrinken. Geringe Herstellkosten
bedingen einen einfachen Aufbau, weshalb Strukturen mit zwei Fahrbereichen das
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grofite Potenzial zeigen. Das unterschiedliche Anforderungsprofil eines Pkw-Getriebes
erlaubt dort auch den Einsatz Ausgang-gekoppelter Systeme. Bei Traktoren kommen
wegen der grofleren Spreizung auch drei Fahrbereich in Frage.

[C-SCR-Struktur

Die im Zusammenhang mit Umschlingungsgetrieben am meisten diskutierte Anordnung
ist das IC-SCR-System, Bild 3.6. Sie ist fiir beliebige mechanische Variatoren tauglich
und wird in der Literatur vielfach beschrieben [201, 202, 203, 204]. Fiir Pkw-Fahran-
triebe gibt es vornehmlich im asiatischen Raum Bemiihungen, Halbtoroidvariatoren in
diesen Strukturen einzusetzen [205, 206]. Bei entsprechender Auslegung kann mit der
Anordnung der ,,Geared-Neutral“-Zustand erreicht und auf ein Anfahrelement verzichtet
werden. Vahabzadeh stellte hierzu bereits Anfang der 90er Jahre Erfahrungen mit einem
Pkw-Prototypgetriebe vor, das mit einem Kettenwandler von P.1.V.-Reimers ausgestattet
war [207, 208]. Fiir kleine Traktoren (25 kW) wurde von Kim in Korea ein Prototyp mit
einem Volltoroidvariator prasentiert [209]. In zwei Hauptfahrbereichen, wiederum un-
terteilt in eine leistungsverzweigte und eine direkte Fahrstufe, sind Geschwindigkeiten
von 0—12 km/h bzw. 0-32 km/h méglich.

Irestz K1 |ﬁ lrestz K1 Irestz K1

i o, K2 i o

aQ
aQ

VarZ VarZ VarZ

Bild 3.6 Alternative Kupplungsanordnungen in einer IC-SCR-Grundstruktur mit zwei
Fahrbereichen

Werden in die Anordnung zwei Kupplungen integriert, konnen damit zwei Fahrbereiche
— ein direkter und ein leistungsverzweigter — realisiert werden, wobei man die Bereichs-
umschaltung ohne Wandlerverstellung erreichen kann (abgesehen von kleinen Korrektu-
ren). Ist K1 geschlossen und K2 geliiftet, arbeitet das Getriebe leistungsverzweigt. Durch
SchlieBen von K2 wird der Planetensatz bei gedffneter Kupplung K1 verblockt. Der
Variator liegt im Leistungsfluss eines direkten Fahrbereichs. Fiir die Verblockung
bestehen drei grundsitzlich gleichwertige Varianten, die jedoch an die Auslegung des
Verblockungselementes unterschiedliche Anforderungen (Relativdrehzahlen, Rut-
schmoment, etc.) stellen. Nach Tafel 2.3 ist die Gesamtiibersetzung des Getriebes nur von
I fost> lyqr UNd iy abhéngig.
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Durch die Anbindung des Steges C an eine feste Ubersetzungsstufe lassen sich mit der
Struktur bei passender Abstimmung der Ubersetzungen in den beiden Zweigen zwei un-
terschiedliche Grundauslegungen realisieren:
 Leistungsverzweigung bei kleinen Abtriebsdrehzahlen im unteren Fahrbereich L,
Fahrbereich H direkt
« Leistungsverzweigung bei groB3en Abtriebsdrehzahlen im oberen Fahrbereich H,
Fahrbereich L direkt
Die kinematischen Vorteile, die sich durch die Kopplung des festen Zweiges mit dem
Steg C und des variablen Zweigs mit dem Sonnenrad S ergeben, werden in einem Kutz-
bachplan fiir das Planetengetriebe deutlich, Bild 3.7.

— __> %
/ —
i \./ Syn " Max

Entspricht die Stegdreh-
zahl der minimalen Sonnen-

drehzahl, kann durch eine

Steigerung der Drehzahl an
der Sonne eine minimale Ab-
triebsdrehzahl am Hohlrad
erreicht werden. Im Extrem-

I/, al

— 1 fall kann in der Auslegung

Bild 3.7: Kutzbachplan des Planetengetriebes einer fiir den leistungsverzweigten
IC-SCR-Struktur bei zwei unterschiedlichen Auslegun- Fahrbereich L das Hohlrad

gen: a) Stegdrehzahl gleich minimaler Sonnendrehzahl still stehen bzw. dessen Drehe

b) Stegdrehzahl gleich maximaler Sonnendrehzahl )

richtung sogar umgekehrt
werden. Der Synchronpunkt wird bei minimaler Drehzahl der Variatorsekundarwelle
erreicht.

Im zweiten Fall — Fahrbereich H leistungsverzweigt — entspricht die Drehzahl des
Steges der maximalen Sonnendrehzahl. Verkleinert man diese, ergibt sich eine
Erh6éhung der Hohlraddrehzahl.

Die in beiden Féllen vorhandene Kopplung von Sonne und Sekundirwelle des
Variators ist im Hinblick auf die Drehmomentbelastung des Variators besonders vor-
teilhaft. Nach (2.4) und (2.5) lbertrdagt die Sonnenwelle das kleinste Drehmoment im
Planetensatz. Das Drehmomentniveau im Variator ist so im Vergleich zu allen anderen
Anbindungen am niedrigsten. Das Variatoreingangsmoment muss fiir Traktoren durch
die Anhebung des Drehzahlniveaus iiber eine Stirnradstufe an der Primairseite des
Variators an dessen Drehzahlpotenzial angepasst werden, um hohe Leistungsdichten
zu erreichen.

Die Einfiihrung einer zusitzlichen Stirnradstufe 56 erlaubt prinzipiell die einfache
Realisierung einer Dreibereichsstruktur, Bild 3.8. Der untere und obere Fahrbereich ist
dabei leistungsverzweigt, der mittlere direkt (K2 geschlossen). Die Lamellenkupplun-
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gen K1 und K3 konnten - Bild  3.8:
aus Kostengriinden auch lf‘ z, K1 || || K3 éi:jlgfr'mn
durch eine Synchrondop-  I= | drei Fahr-
pelschaltstelle ersetzt bereichen
werden. Mit K3 kann bei

maximaler Fahrgeschwin-

digkeit des  zweiten,

direkten  Bereichs die

Drehzahl des Steges iiber J_
iss auf Synchrondrehzahl Z,| % |1|
angehoben werden. Nach

dem Losen von K2 wird der Variator in Gegenrichtung verstellt. Fiir Bereichswechsel
in Synchronpunkten des Planetengetriebes muss dabei gelten:

Igq =l1p - iVar,max (3.1)

Isg =1I1o iVar,min (3.2)

Die Nutzung eines derartigen dritten Fahrbereichs ist fiir Traktoren aus verschiedenen
Griinden nachteilig und unrentabel:

« Mit der Festlegung des Schaltpunktes zwischen den Fahrbereichen L und M —
der idealerweise nicht im Hauptarbeitsbereich liegen sollte — und der minimal
geforderten Fahrgeschwindigkeit liegt die Standiibersetzung des Planetensatzes
fest. Mit Werten fiir i, zwischen 5 und 6 lassen sich nur sehr kleine Bereichs-
spreizungen in H (um 1,2) erreichen.

+ Die Drehzahl des Stegs im Fahrbereich H entspricht der maximalen Sonnendreh-
zahl der Stufe M. Die Hohlraddrehzahl liegt am Ende von H um den Faktor der
Spreizung dariiber. Zur Absenkung der Drehzahlen sind Variatoren mit hoherer
Drehmomentkapazitdt notwendig.

Eingang-gekoppelte-Struktur mit zwei gekoppelten Planetenradsditzen

Von Meyerle wurde ein Eingang-gekoppeltes Konzept mit zwei Fahrbereichen vorge-
stellt, das in beiden Bereichen leistungsverzweigt arbeitet [210]. In der langsamen
Fahrstufe erfolgt der Abtrieb liber den Steg eines Planetenkoppelgetriebes, Bild 3.9. Bei
synchroner Drehzahl wird in den zweiten Bereich, bei dem iiber die gemeinsame Sonnen-
radwelle der gekoppelten Planetensitze abgetrieben wird, umgeschaltet.

Die Analyse einer Auslegung als Traktorgetriebe zeigt Bild 3.10. Die Sekundér-
welle des Variators dreht im Umschaltpunkt mit maximaler Drehzahl. Wahrend in H
die Eingangsleistung geteilt wird. Die Bereichsspreizung ist kleiner als die Variator-
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spreizung und es flieBt negative 3T _:|_:|1 L H
Blindleistung im Fahrbereich L. [=] T1 E'I

Diese ist groBer als die Eingangslei- —|L ; _:Ir'_ %E
stung und wird bei niedrigen Fahrge- | T
schwindigkeiten durch die Kraft- | T
schlussgrenze am Reifen reduziert. I

Beim Bereichswechsel nach H
kommt es wegen des starken
Anstiegs der Variatorleistung zu

einem Wirkungsgradabfall. Gleich-
Bild 3.9: Eingang-gekoppelte Struktur mit

zwei leistungsverzweigten Fahrbereichen
(nach [210])

zeitig kehrt sich der Leistungsfluss
tiber den Variator um. Das Variator-
antriebsdrehmoment kann tiiber die
Stirnradstufen 12 und 34 durch Veranderung des Drehzahlniveaus angepasst werden,
der Leistungsdurchsatz bleibt davon unberiihrt.
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Bild 3.10: Analyse fiir ein Traktorgetriebe nach der Struktur aus Bild 3.9

(ipg = =380y, =4,17,i;, = =05 i3, = —4,9, sy, = 6, Wirkungsgrade Stirnradstufen
n =099 npg = 0,98, Variatorwirkungsgrad 1o, = 93,5...94,7, Hinterachswirkungs-
grad nach [14] nya = f(v) = 0,93...0,95, Hydraulik und Leerlaufverluste nicht beriicks-

ichtigt, Kraftschlussgrenze (IC + p) Strafe — 1,05)
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Eine Erweiterung auf einen direkten Fahrbereich, z.B. durch Verblockung der Planeten-
satze und Einflihrung einer dritten Kupplung, ist nicht moglich, da die Synchrondrehzahl
der grofiten Drehzahl an der Welle 2 entspricht.

Da der Variator zu Beginn des oberen Fahrbereichs die 2,8-fache Eingangsleistung
tibertragen muss, ergeben sich entsprechende Nachteile fiir seine Dimensionierung
und vergleichsweise sehr schlechte Wirkungsgrade. Daher muss diese Struktur aus
dem Losungsfeld potenzieller Traktorfahrantriebe ausgeschlossen werden.

Ausgang-gekoppelte mit zwei leistungsverzweigten Fahrbereichen

Von der Fa. LuK, Biihl wurde eine Ausgang-gekoppelte Struktur mit zwei Fahrbereichen
fiir Pkw vorgestellt [211]. In beiden Bereichen wird die Antriebsleistung im Zugbetrieb
durch die Krafteinleitung am Steg geteilt, Bild 3.11.

In der Anfahrstufe summieren sich die Leistungen der Sonnenradwelle und die
tiber den Variator von Welle 1 nach Welle 2 flieBende auf der Zwischenwelle. Der
Abtrieb erfolgt iiber die geschlossene Kupplung K1. In der zweiten Fahrstufe wird die
Leistung an der Hohlradwelle vereinigt und bei geschalteter Kupplung K2 abgegeben.
Die Einzeltibersetzungen sind so aufeinander abgestimmt, dass der Gesamtstellbereich
des Getriebes der Variatorspreizung entspricht.

] weer Bild 3.11: Aus-
gang-gekoppeltes

Getriebe mit Um-
schlingungsvariator
fiir  Pkw  (links);
Drehzahlen, Dreh-
momente und Lei-
stungsfluss am
Planetensatz in bei-
den Fahrbereichen
fiir Zugbetrieb
(rechts)

Die Leistungsverzweigung dient daher ausschlieBlich der Wirkungsgradanhebung sowie
der Entlastung des Variators.

Die rechnerische Analyse einer vom Autor gewdhlten Auslegung fiir ein
Pkw-Getriebe zeigt den flir Ausgang-gekoppelte Strukturen typischen linearen Verlauf
der auf die Eingangsleistung bezogenen Variatorleistung, Bild 3.12.

Im zweiten, fir Pkw-Getriebe mallgebenden Fahrbereich ist das Antriebsmoment
des Variators etwa ein Drittel so gro3 wie das Eingangsmoment. Die Reduzierung der
Anfahrbelastung und ein moglichst kleiner Wirkungsgradsprung beim Bereichswech-
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Bild 3.12: Analyseergebnisse fiir die Ausgang-gekoppelte Struktur aus Bild 3.11
(alle Grofsen sind auf die Eingangsgrofien bezogen; iy = —2, i;, = —1,8, i3 = —0,6,
iys = —1,5, sy, =7, Wirkungsgrade Stirnradstufen n = 0,99, no = 0,98, Variatorwir-
kungsgrad ny,, = 93...95; Hydraulik und Leerlaufverluste nicht beriicksichtigt)

sel filhren zu einem Zielkonflikt. Die Schaltung iiber Klauenkupplungen, verbunden
mit einer Leistungsumkehr im Variator, stellt hohe Anforderungen an die Uberset-
zungsregelung beim Schaltvorgang. Geschickt ist das sehr einfache Konzept eines
stufenlosen Riickwértsfahrbereichs.

Fiir Traktorfahrantriebe ist das Konzept wegen der ausgangsseitigen Kopplung un-
geeignet, da keine Bereichserweiterung realisiert werden kann. Im Pkw er6ffnet sie in-
teressantes Potenzial zur Steigerung der Motormomente.

3.3 Auslegungen fiir eine Eingang-gekoppelte Struktur (IC-SCR)

Wie die vorangegangenen Uberlegungen zeigen, lassen sich IC-SCR-Strukturen entspre-
chend Bild 3.8 nach verschiedenen Gesichtpunkten hin auslegen. Bei zwei Fahrberei-
chen wird dabei zweckméBig immer ein direkter mit einem leistungsverzweigten kombi-
niert. Die Frage nach der Aufteilung — Leistungsverzeigung im oberen oder unteren
Fahrbereich — soll im Hinblick auf den Einsatz im Pkw oder Traktor in diesem Abschnitt
gegeniibergestellt werden.
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3.3.1 Leistungsverzweigung bei hohen Fahrgeschwindigkeiten

Um den leistungsverzweigten Fahrbereich bei hohen Abtriebsdrehzahlen zu realisieren,
muss die Abstimmung der Ubersetzungen so erfolgen, dass sich Drehzahlverhiltnisse am
Planetensatz wie in Bild 3.7 b) dargestellt ergeben. Wenn der direkte Bereich vor dem
verzweigten liegt, steigt die Abtriebsdrehzahl dort mit wachsender Drehzahl der Sekun-
dérwelle des Variators. Im oberen Fahrbereich sinkt die DWinkelgeschwindigkeit der
Welle 2 beim Beschleunigen hingegen ab.

Am Umschaltpunkt muss fiir die Erfiillung der Synchronbedingung im Planeten-
satz gelten:

: . l12
ar,syn = Ivar,min = Tor (3.3)
34
.. n
mit iyar = Welle 1
Nyelie 2

Bild 3.13 soll als allgemeines Schema fiir die Anordnung dienen. Anstelle der Stirnrad-
stufen sind Ubersetzungen ohne Drehrichtungs- T
umkehr (z.B. mit Zwischenrad, Kette) ebenfalls l;| 2 K1 Il
denkbar. Diskutiert man die Struktur fiir den
Einsatz in Pkw-Getrieben, wird dabei meist auf die

I

eingangsseitige Stirnradstufe verzichtet, so dass

die Priméarwelle des Variators direkt auf der Motor-

welle sitzt. Aus der Synchronbedingung Gl. (3.3)

bestimmt sich dann eine Ubersetzung i;, ohne

Drehrichtungsumkehr.
Erfolgt der Abtrieb iiber das Hohlrad des Pla-
netensatzes, stellt auch die Sonnenradwelle bei

gleicher Drehrichtung cine Abtricbswelle dar. Bild 3.13: Grundkonfiguration
fiir Eingang-gekoppelte Struk-

a Hekwi iber d ) i d . tur mit zwei Fahrbereichen
uss ruckwirts tber den Variator ein, der sein (IC-SCR)

Dadurch stellt sich ein negativer Blindleistungs-

Minimum bei maximaler Geschwindigkeit des

Fahrbereichs und iy, erreicht:

= War,max

Pap * i34
g +igp i (1—iy) -y
34 T 112 " lyarmax o/ Mo

Puerte 2min — —

Beim Ubergang zwischen den Fahrbereichen findet eine Leistungsumkehr am Variator
statt.
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Die Anwendung der Struktur in Pkw-Getrieben fiir Fahrzeuge des oberen Leistungsbe-
reiches wird in [37, 212] ausfiihrlich beschrieben:

+ Die Zielsetzung ist eine Steigerung der Drehmomentkapazitit des Gesamtgetrie-
bes und nicht die Stellbereichserweiterung.

» Der geringe Spreizungsbereich eines Pkw-Getriebes ermoglicht bei der Vertei-
lung auf zwei Fahrbereiche die Verwendung von Variatoren mit geringerer Ei-
genspreizung. Ein geringerer Variatorstellbereich ergibt bei gleichem Antriebs-
drehmoment infolge geringerer Laufradien des Umschlingungsmittels bei grof3ter
Untersetzung kleinere Kettenzugkrifte bzw. -Anpresskréfte. Deshalb ist im
Variator die Ubertragung hdherer Drehmomente moglich.

+ Der Blindleistungsanteil im variablen Zweig ist immer kleiner als die zugefiihrte
Eingangsleistung. Im fiir die Dimensionierung von Pkw-Getrieben mal3geblichen
oberen Geschwindigkeitsbereich wird der Variator wenig belastet: Giinstig fiir
die Gesamtdimensionierung und die Wirkungsgrade.

« Mit Planetenkoppelgetrieben lassen sich Standiibersetzungen realisieren, die
gegeniiber Planetenminusgetrieben Vorteile beziiglich des Drehmomentniveaus
und der Sprungweite beim Bereichswechsel haben.

An dieser Stelle soll auf die Moglichkeit der Ausfithrung als Traktorgetriebe eingegan-
gen werden. Die Realisierung des Kundenwunsches Anfahren aus dem Stillstand ist
nicht moglich und es miisste ein Kompromiss gefunden werden, mit dem der Spreizungs-
bereich eines Stufengetriebes abgebildet werden kann.

Fiir eine Beispielauslegung als Diskussionsgrundlage sollen die Daten in Tabelle 3.1
dienen.

Tabelle 3.1: Eingangsdaten zur Auslegung eines Zweibereichtraktorgetriebes mit
IC-SCR-Struktur bei Leistungsverzweigung im oberen Fahrbereich

Nennleistung Pygnn 74 kKW Hinterradhalbmesser rg 4 0,82 m
Nenndrehzahl nyg,, 2300 min" | Min. Nenngeschwindigkeitv,,;,, |1km/h
Nennmoment Ty 307 Nm Max. Nenngeschwindigkeit v ,,, | 50 km/h
Zul. Gesamtgewicht G,z | 60 kN Kraftschlussbeiwert StraBe« + p | 1,05
Variatorspreizung sy ,, 6 Kraftschlussbeiwert Acker k + p | 0,55

Der Bereichswechsel findet — bestimmt durch die Variatorspreizung und die geforderte
minimale Nennfahrgeschwindigkeit — bei 6 km/h statt, Bild 3.14. Um die Hochstge-
schwindigkeit von 50 km/h im oberen Fahrbereich zu erreichen, ergibt sich fiir diese
Stufe ein Stellbereich von etwa 8,3. Moderne Kettenwandler fiir den Einsatz in mobilen
Arbeitsmaschinen konnen bei Spreizung 6 Drehmomente bis 400 Nm bei 3500 U/min
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Bild 3.14: Analyse fiir ein Traktorgetriebe nach der Struktur aus Bild 3.13
( iy =-0114, i, =—115 i3y =-0)5 sy, =6, Wirkungsgrade Stirnradstufen
n =099, no =098, Variatorwirkungsgrad 1y, = 93,5...94,7, Hinterachswirkungs-
grad nach [14] nua = f(v) = 0,93...0,95, Hydraulik nicht beriicksichtigt)

Eingangsdrehzahl iibertragen [213]. Um die Drehmomentkapazitét des Variators auszu-
nutzen, findet an der Primérseite des Variators mit 7, = —1,15 eine Untersetzung ins
Langsame statt. Ein groBere Absenkung ist wegen der hohen Drehmomente nicht
moglich. Zwischen der Sekundérseite des Variators und der Radnabe ist deshalb eine sehr
hohe Ubersetzung von etwa 255 notwendig, um die erforderliche minimale Raddrehzahl
einstellen zu konnen. Am Abtrieb des stufenlosen Teils entstiinde durch die grofle End-
tibersetzung bei maximaler Fahrgeschwindigkeit eine nicht beherrschbares Drehzahlni-
veau (40000 U/min). Zur Abdeckung der Bereichsspreizung in H wére fiir die Standiiber-
setzung ein mit einem Planetenminusgetriebe nicht realisierbarer Wert von iy = —0,114
notwendig. Nach Bild 2.10 miisste hierfiir die Struktur zur IC-RCS-Konfiguration
getauscht oder ein Koppelgetriebe verwendet werden. Die extreme Standgetriebeliber-
setzung fithrt am Beginn von H zu hohen Momenten an der Sekundarwelle des Variators.
Bei gleichzeitig grofBen Drehzahlen an dieser Welle entstehen Blindleistungen bis zum
etwa fiinffachen Wert der Eingangsleistung.

Leistungsverzweigung in der oberen Fahrstufe ist diesem Konzept fiir Traktorfahr-
antriebe nicht zielfilhrend. Sie wiirde extreme Drehzahlen, hohe Blindleistungen und
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Drehmomente im Zentrum des Hauptarbeitsbereichs hervorrufen. Fiir Pkw-Getriebe
bietet diese Konzeption eine durchaus interessante Moglichkeit zur Steigerung der
Drehmomentkapazitit des Gesamtgetriebes. Der Einsatz von Umschlingungsgetrieben
in der automobilen Oberklasse wire dadurch méglich. An diesem Beispiel zeigen sich
die Probleme bei der Ubertragung von Konzepten aus dem Automobilbau auf
Traktorfahrantriebe besonders deutlich.

3.3.2 Leistungsverzweigung bei niedrigen Fahrgeschwindigkeiten

Stimmt man eine IC-SCR-Struktur nach Bild 3.7 a) ab, ist der untere Fahrbereich lei-
stungsverzweigt. Flir die Synchrondrehzahl am Variator gilt:

: . li2
War,syn = War,max = = (3.4)
I34

Die wichtigsten Eigenschaften der Struktur werden wieder anhand eines auf den Werten
aus Tabelle 3.1 basierenden Beispiels dargestellt, Bild 3.15. Der Bereichswechsel findet
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Bild 3.15: Analyse fiir ein Traktorgetriebe nach der Struktur aus Bild 3.13

( iy =—556, i, =—06, i3y =—147, sy, =6, Wirkungsgrade Stirnradstufen
n =099 no =098, Variatorwirkungsgrad 1y, = 93,5...94,7, Hinterachswirkungs-
gradnach [14] nya = f(v) = 0,93...0,95, Hydraulik und Leerlaufverluste nicht beriicks-
ichtigt)
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bei 10 km/h im oberen Drittel des Hauptarbeitsbereichs statt und ist mit einer Leistungs-
umkehr im Variator verbunden. Die Endgeschwindigkeit kann wegen der Spreizung des
Variators bei reduzierter Motordrehzahl erreicht werden. Die mogliche Hochstgeschwin-
digkeit liegt bei 60 km/h. Die von der Sonnenradwelle zur Stirnradstufe 12 flieBende
negative Blindleistung bei niedrigen Fahrgeschwindigkeiten kann wegen des hohen
Drehzahlniveaus an der Variatorwelle 2 ein mehrfaches der Eingangsleistung erreichen,
obwohl das dort anliegende Drehmoment kleiner als das Eingangsmoment ist. Die Kraft-
schlussgrenze am Reifen limitiert das maximale Treibradmoment und reduziert im Zug-
betrieb das Variatoreingangsmoment an der Sonne und die Variatorleistung. Mit der Mo-
torleistung steigende Einsatzgewichte markieren eine nicht zu umgehende Obergrenze
fiir installierbare Motorisierungen. Alternativ. muss iiber ein elektronisches
Motormanagement die Eingangsleistung bei kleinen Fahrgeschwindigkeiten reduziert
werden.

Die Wirkungsgrade fallen im Fahrbereich L in der fiir Eingang-gekoppelte
Systeme typischen Art zu niedrigen Geschwindigkeiten hin steil ab. Am oberen Ende
der Stufe L erreicht man relativ gute Werte, da die Blindleistung dort kleiner als die
Motorleistung wird. Beim Bereichswechsel kommt es zu einem Wirkungsgradsprung,
der vornehmlich durch den schlagartigen Anstieg der Variatorleistung auf das Niveau
der Eingangsleistung verursacht wird.

Parametereinfluss

Der Leistungsdurchsatz sowie die Drehmomentbelastung im Variator ergibt sich aus ver-
schiedenen Einflussgroflen. Teilweise gegenlaufige Auswirkungen von Parameterverén-
derungen miissen bei der Auslegung gegeneinander ausgewogen werden. Das resultie-
rende Konzept ist somit immer ein Kompromiss.
Wichtige EinflussgroBen sind:

+ Spreizung des Variators

« Stellbereich des leistungsverzweigten Fahrbereichs

» Eckwerte der Geschwindigkeiten in den Fahrbereichen

» Fahrzeugparameter (z.B. Leistung, Drehmoment, zuldssiges Gesamtgewicht)

+ Drehzahlniveau des Variators
Abhéngigkeiten der Variatorbelastung von den angesprochenen Stellgroflen zeigt
Bild 3.16. Eine wirksame Reduzierung des Leistungsumsatzes am Variator ist durch die
Verminderung der Hochstgeschwindigkeit im Fahrbereich L mdglich. Eine Anhebung
der minimalen Geschwindigkeit verringert die Blindleistung ebenfalls. Die Fahrzeug-
masse geht iiber das Rutschmoment am Reifen erwartungsgemif linear ein.

GroB3e Variatorstellbereiche erfordern eine geringere Aufweitung im Fahrbereich L
und bewirken niedrigere, vornehmlich durch das hohe Drehzahlniveau an der Welle 2
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verursachte Blindleistungen. Mit den gewéhlten Parametern kann die Drehzahl der
Variatorwelle 2 bis zur 4fachen Eingangsdrehzahl (ca. 9400 U/min) ansteigen und
liegt damit fiir Traktorengetriebe — nicht jedoch fiir Pkw-Getriebe — bereits liber dem
tiblichen Bereich (Die Drehzahl der Hinterachskegelritzelwelle eines Standardtraktors
bei 50 km/h Fahrgeschwindigkeit betrdgt etwa 6800 U/min).

Das Variatorantriecbsmoment an der Welle 2 zeigt dhnliche Abhiangigkeiten wie die
Blindleistung, Bild 3.17, da die dargestellten Einflussparameter hauptséachlich auf die
Drehmomentbelastung wirken.

350 Bild 3.17:
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Es wurde schon gesagt, dass die Einschrankung der tatsidchlich genutzten Spreizung bei
Kettenwandlern das iibertragbare Drehmoment steigern kann. Verringert man das
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maximal genutzte Drehzahlverhiltnisiiy,, = ny. 2/ Pweye 1 b€Zogen auf den Ausgangs-
wert sy, = 6, dndern sich die Extrema flir Antriebsdrehmoment und Leistung am
Variator nach Bild 3.18.

70 Bild 3.18: Einfluss
% A der eingeschrdnkten
o 50 N Nutzung des Vari-
= ».| ODrehmoment Welle 2 atorspreizungsbe-
L a0 '\'x\ reichs  auf  die
< 30 kS 'y Twele2 =066Nenn |  Maxima der Blind-
2 20 '\.\“ Prar = 271B\enn | leistung  und  des
= O Variatorleistung ~eoa Uvarmax =2,449 Variatorantriebs-
X 10 .\.‘\N—,\ g \\ momentes im Fahr-
0 —e o - bereich L (Bezogen
auf sy, = 6)
-10

36 30 26 -20 -15 -10 -5 % )

O uVar,max

Als Bezugsbasis dient die Auslegung geméf Bild 3.15. Die Drehmomente steigen wegen
der notwendigerweise kleiner werdenden Betrdge der Standiibersetzungen. Die gleich-
zeitig abnehmende Maximaldrehzahl der Variatorwelle 2 und das hohe Bezugsniveau der
Blindleistung bewirken einen im Vergleich zur Drehmomenterhhung moderaten
Anstieg der relativen Variatorleistung. Im Hinblick auf die Variatorschidigung sollte von
einer derartigen Auslegung abgesehen und der gesamte Spreizungsbereich des Variators
ausgenutzt werden. Im Fahrbereich H wird zweckmiflig das maximale
Drehzahlverhéltnis genutzt.

Der Stellbereich im Fahrbereich L ldsst sich allgemein iiber die Variatorspreizung
und eine Geometrickonstante ¢,,, beschreiben:

S, = Vmax,L _ Iar,min * [i34 +i12 " Ivarmax '(iO - 1)]
| = =

Vmin,L  Ivar,max ° [i34 + 12 " ivar,min ° (iO - 1)] (3.5)

’Var,min - Cgeo

iVar,max - Cgeo
. i .
mit Cgep = 3(1 - ’o)
I34

Aus Bild 3.19 ist bei gegebenem Variatorstellbereich und gewiinschter Bereichssprei-
zung ein Wert fir ¢, abzulesen.
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Zur Uberschlagsauslegung bestimmt man die Ubersetzung der Stirnradstufe i, so dass

eine maximale Sonnendrehzahl nicht iiberschritten wird:

i n
lifo| = Nenn (3.6)
Nwelle 2,max * var,min

Mit wachsender Variatorspreizung ist somit ein Anstieg des Drehmomentniveaus
notwendig, damit eine vorgegebene Maximaldrehzahl nicht tiberschritten wird.

Mit der Synchronbedingung Gl. (3.4) liegt i34 fest und die erforderliche Standiiberset-
zung iy ,,rdes Planetengetriebes kann abgeschitzt werden:

: i12
loert =1= Cgeo - E (3.7)
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Bild 3.19: Abhdingigkeit der Spreizung im Fahrbereich L von der Variatorspreizung und
einer Geometriekonstanten

Faustzahlen zur Auslegung eines Traktorfahrantriebs

Bei der Festlegung des endgiiltigen Konzeptes werden Parameter iterativ immer wieder
verdandert. Ungefdhre Werte fiir die Auswirkung einzelner Parameterverdnderungen sind
in der Phase der Produktplanung, insbesondere bei Diskussionen in der Gruppe,
hilfreich. Als Hilfestellung zur Auslegung eines Fahrantriebs nach der gewéhlten
IC-SCR-Struktur sollen einige Faustzahlen angegeben werden.
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Die Werte beziehen sich auf die Daten aus Tabelle 3.1 und einen Bereichswechsel bei
10 km/h:
« Die Anhebung der Endgeschwindigkeit im Fahrbereich L um 1 km/h erhoht die
Variatorleistung und das -antriecbsmoment um etwa 11 %.
» Die Absenkung der minimalen Fahrgeschwindigkeit von 1 km/h auf 0,1 km/h
hebt die Blindleistung und das Variatormoment um etwa 11 %.
+ Die Reduzierung der Variatorspreizung von 6 auf 5 bei gleichem Stellbereich
— vergroBert die Blindleistung um etwa 4 %.
— erhoht das Variatorantriebsmoment um ca. 14 %.
— verkleinert die Standiibersetzung des Planetengetriebes um etwa 25 %
Eine Spreizungsreduzierung kann — wie gesagt — sich trotzdem lohnen, wenn die zuldssi-
gen Variatormomente stirker ansteigen als die oben genannten. Genaue Aussagen
erfordern gegebenenfalls Betriebsfestigkeitsbetrachtungen.
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Kapitel 4

Methoden und Werkzeuge zur Untersuchung
eines ausgewahlten Konzepts

Die oben angestellten theoretischen Uberlegungen zu verschiedenen Strukturen zeigen
das Potenzial der Eingang-gekoppelten SCR-Zweibereichsstruktur fiir die Verwendung
mit einem Umschlingungsvariator als Traktorfahrantrieb. Eine Auslegung mit Lei-
stungsverzweigung im unteren Fahrbereich ermoglicht hohe Anfahriibersetzungen bei
groflen Gesamtspreizungen. Das Konzept wurde daher in praktischen Versuchen am
Priifstand und mit Hilfe von Simulationsrechnungen eingehender untersucht.

4.1 Aufbau eines Funktionspriifstandes

4.1.1 Struktur

Fiir den leistungsverzweigten Fahrbereich L wurde ein Funktionspriifstand erstellt, mit
dem zahlreiche Versuche zum Betriebsverhalten durchgefiihrt werden konnten.
Wichtige Hauptanforderungen bei der Konzeptionierung waren:
 Einfacher Aufbau auf einem beliebigen Antriebsstrangpriifstand

Modulare, flexibel erweiterbare Anordnung in eigenstdndigen Funktionsgruppen

Kostengiinstige Verwendung von Bauteilen aus Traktorseriengetrieben

Reduzierte Teilevielfalt durch Verwendung von Gleichteilen

« Variator mit getrenntem Olhaushalt

+ Gute Zuginglichkeit von Messstellen im Getriebe
Der realisierte Aufbau des Funktionsmusters ist in Bild 4.1 dargestellt. Die drei Haupt-
baugruppen Summierungsstufe, Variator und Verzweigungsgetriebe sind in eigenstiandi-
gen Gehdusen untergebracht und tiber Zwischenwellen verbunden, an deren Ende Stahl-
lamellenkupplungen vorhandene Hohenunterschiede und Fluchtungsfehler ausgleichen.
Die Aufspannung auf einen Tragerrahmen ermoglicht den einfachen Transport sowie die
Vormontage ohne Belegung des Priifstandes. Anstatt der Zwischenwellen konnen tiber
Adapterflansche wahlweise Drehmoment-/ Drehzahlmessnaben angebracht werden. Die
aufwindige Olversorgung des Getriebes ermdglicht durch niedrigere Olstinde geringere
Leerlaufverluste durch Plantschen.

Die verfiigbaren Teile ergeben einen Stellbereich in L von etwa 10. Die Konstruk-
tion des gesamten Priifstands erfolgte mit Hilfe des CAD-System ProEngineer V20,
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Bild 4.1: Grundschema des Funktionspriifstandes fiir den Fahrbereich L (ohne Bereichs-
kupplungen)

3]

Bild 4.2. Die durchgéingige Datenbasis erlaubte eine einfache Ermittlung von geome-
trischen Daten flir Simulationsrechnungen. Werte wie Tragheitsmomente und Steifig-
keiten von Bauteilen wurden so zur Parametrierung der Modelle genutzt. Im Rahmen
der Einzeluntersuchungen konnte das Funktionsmuster dank des modularen Aufbaus
stets kostengiinstig erweitert und angepasst werden.

Verzweigungsgetriebe

== Antriebsleistung
=== Blindleistung .\

Ptrieb

Summierungsgetriebe
=

Bild 4.2: CAD-Darstellung des Funktionspriifstandes; eingetragen ist die Richtung der
Leistungsfliisse fiir Vorwdrtsfahrt bei Zugbetrieb
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Als Variator fand ein Kettenwandler RHV 154 der Fa. P.LV. mit einer Wiegedruckstiick-
kette als Umschlingungsmittel Verwendung. Er besitzt einen Achsabstand von
a =154 mm und kann eine Ubersetzungsspreizung von etwa sy, = 5,3 mit den
Eckwerten iy, yin = 0,434 und i, . = 2,302 darstellen. Der Wandler wurde ur-
spriinglich fiir den stationdren Einsatz bei Variatoreingangsdrehzahlen (Welle 1) unter
3000 U/min konstruiert und hatte zunéchst keine Kompensationseinrichtungen fiir Flieh-
oldriicke. In der gewdhlten Antriebsstruktur wird er bei Eingangsdrehzahlen hoher als
1500 U/min wegen der Ubersetzung i,, auBerhalb der Spezifikation betrieben. Hohe
Drehzahlen an der Sonnenradwelle 2 fiihrten so durch Fliehkraftdriicke zu Stabilitétspro-
blemen in der Regelung. Ein Scheibensatz eines Kettenvariators besteht aus einer festen
und einer axial beweglichen Scheibe, Bild 4.3. Die sich einstellenden Laufradien der
Kette hangen vom Verhéltnis der Anpresskrifte — in der Folge als {4 bezeichnet —in
den Scheibensitzen ab. L, ist hauptsdchlich vom zu tibertragenenden Drehmoment
und der einzustellenden Ubersetzung abhédngig [6]. Fiir die Bereitstellung der notwendi-
gen Anpresskrifte sorgt ein hydrostatisches Konstantstromanpresssystem, wobei die
Wegscheibe als hydraulischer Kolben wirkt. Eine Besonderheit des Anpresssystems flir
P.I.V.-Variatoren ist der patentierte hydromechanische Drehmomentfiihler, welcher von

Drehmomentfiinler Festscheibe Wegscheibe
! ; ! 93 Bild 4.3: Quer-

schnitt durch den
Scheibensatz eines

Bewegliche Fihlerplatte (3)
(Momenteneinleitung)

Feste

Fiihlerplatte typischen Um-

schlingungsgetrie-

bes mit

,__. -a ey

hydromechanisch-

em  Drehmoment-

ZaNAN .
//,,m‘\\‘/‘.llw fiihler (Bauart
oL poteuer P.LV)[7]
Kugel in

Scheibenwinkel

einem konstanten Volumenstrom durchstromt wird und der im System einen drehmo-
mentproportionalen Anpressdruck erzeugt. Er besteht aus einer Reihe von am Umfang
verteilten Kugeln, die zwischen einer dreh- und axialfesten und einer beweglichen Platte
in rampenformigen Mulden gelagert sind. Die bewegliche Scheibe ist gleichzeitig der
Kolben einer vom Ol durchstromten Kammer. Das Drehmoment wird iiber die bewegli-
che Platte eingeleitet und stiitzt sich iiber die Kugeln an der festen Platte ab und verur-
sacht dabei gleichzeitig eine Axialkraft. Die Platte iiberfahrt in der Folge mit der soge-
nannten Steuerkante die Abstrombohrung, an der durch den verringerten Querschnitt ein
auf die bewegliche Platte wirkender Oldruck aufgebaut wird, der mit der Axialkraft im
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Gleichgewicht steht. Die Proportionalitidtskonstante des Drucks, der sich durch diesen
mechanischen Regelmechanismus einstellt, ist iiber die Geometrie der Rampen festge-
legt. Kommt es kurzzeitig zu extremen Drehmomentiiberhohungen (Stoen) wird die
Abstrombohrung tiberfahren: Die bewegliche Platte wirkt als Kolben eines Zylinders,
durch dessen Bewegung eine Anpressdruckerhdhung stattfindet (,,Pumpen‘).

Ausfiihrlichere Darstellungen zur Funktionsweise von Kettenwandlern und An-
presssystemen finden sich in [6, 8, 7, 170].

4.1.2 Messtechnik

Der Funktionspriifstand besitzt keine fest eingebaute Messtechnik. Er wurde so konzi-
piert, dass tiber Standardflansche mit genormten Lochkreisen handelsiibliche Drehmo-
ment-/ Drehzahlmessnaben nach Bedarf angebracht werden kénnen. Die Messung von
Drehmomenten in der Anordnung — zwischen den einzelnen Baugruppen — erfolgt durch
telemetrische Drehmomentmessnaben (MFM 0,5 und MFM 1,0) der Fa. Esem Griinau
(Markdorf), Bild 4.4, die iiber entsprechende Adapterflansche eingebaut werden konnen.
. Bei Versuchen am Antriebsstrangpriifstand
wurden alle Messsignale iiber entsprechende
Verstarker in analoge Spannungssignale um-
gewandelt, die iiber ein Messsystem digital
aufgezeichnet wurden.
Fiir die ersten Versuche war noch keine
Moglichkeit der elektronischen Ansteuerung
fiir das Getriebe vorhanden. Die Uberset-

Bild 4.4: Telemetrische Messnabe zungsregelung erfolgte tiber einen mechani-
zur Messung von Drehmomenten im schen Ubersetzungsregler [8]. Nach der Ein-
Funktionspriifstand fiihrung eines elektronisch zu betitigenden

Stellglieds wurden die zur Steuerung und
Regelung des Getriebes notwendigen Signale parallel abgegriffen und vom Controller
verarbeitet, Bild 4.5.
Die Abtastrate fiir die Aufzeichnung der Messwerte lag bei Versuchen ohne dyna-
mischeAnforderungen (z.B. Wirkungsgradmessungen) bei 50 Hz. Bei dynamischen
Untersuchungen wihlte man die Frequenz zu 200 Hz.

4.2 Dynamisches Simulationsmodell

Die Benutzung von modernen Simulationsmethoden nahm bei den durchgefiihrten Un-
tersuchungen aus Kostengriinden einen hohen Stellenwert ein. Bei der Auswahl der
Werkzeuge wurde darauf geachtet, dass eine moglichst durchgidngige Nutzung und Wei-
terverwendung von Modellen aus vorangegangen Arbeitsschritten — im Sinne einer
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Bild 4.5: Aufbau der Messdatenerfassung und Einbindung der elektronischen Getriebe-
steuerung bei Priifstandsversuchen

Werkzeugkette — moglich war. Das zentrale System war dabei die Simulationssoftware
~AMESIim* der Fa. Imagine (Roanne, Fra), mit der das Getriebe modelliert sowie die
Reglerstruktur zunéchst entwickelt und dann weiter untersucht wurde.

MESim ist eine objektorientierte, eindimensionale Simulationsplattform fiir phy -
sikalische Modelle, die auf der Hochsprache C basiert und iiber 29 verschiedene nu-
merische Integrationsmethoden verfligt. Abhidngig vom Verlauf wird selbstindig
wahrend der Simulation der fiir die jeweilige Situation am besten geeignete Solver
ausgewahlt. Die Software ist besonders fiir die Modellierung von hydraulischen und
pneumatischen Systemen geeignet. Viele Standardelemente sind in vorgefertigten Bi-
bliotheken vorhanden und ermdglichen die Abbildung von komplexen Systemen. Mit
Hilfe einer speziellen Hydraulikbibliothek konnen aus Teilkomponenten einfach
eigene Ventile und hydraulische Bauteile erzeugt werden, was zur Nachbildung des
Variatoranpresssystems niitzlich war.

Wesentliche Schritte bei der Simulation mit AMESim werden in separaten Be-
triebsmodi durchgefiihrt:

+ Sketch-Mode:

Erzeugung eines an ISO-Sinnbildern orientierten Systemschaltplans
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+ Submodel-Mode:
Festlegung der untergeordneten Modelle fiir die Komponenten des Schaltplans
+ Parameter-Mode:
Parametrierung des Modells, Parametervariationen mit Stapelverarbeitungsda-
teien (sog. ,,Batch Runs®)
 Simulation-Mode:
Ausfiihren der Simulation, Werkzeuge zur Linearisierung und Eigenwertanalyse

Der Anwender kann ohne Verdnderung des Erscheinungsbildes die Detaillierungstiefe
der einzelnen Komponenten verdndern und die Modellgenauigkeit entsprechend
anpassen. Als Beispiel sei hier eine Stirnradstufe genannt, die verlustlos, mit einem kon-
stanten lastabhdngigen Wirkungsgrad, mit der Unterscheidung in Leerlauf- und lastab-
hingige Verluste oder mit Zahnspiel und Elastizitat im Zahneingriff implementiert
werden kann. Nach dem Festlegen der Modelltiefe wird der C-Code in ein ausfiihrbares
Programm kompiliert.

Ein hilfreiches Werkzeug fiir die Reduzierung und Vereinfachung von Modellen ist
der sog. ,,Activity-Index*, mit dem der Energieumsatz in den einzelnen Komponenten
indiziert wird. So identifiziert man dominante Elemente und entfernt unwichtige
zugunsten niedrigerer Rechenzeiten ohne das Ergebnis zu verdndern.

Ein separates Programmmodul stellt eine Schnittstelle zur Hochsprache C zur
Verfiigung. Darin konnen eigene Komponenten auf Quellcodeebene erstellt werden
bzw. vorhandene Elemente beliebig angepasst werden.

Fiir tiefer gehende Informationen sei an dieser Stelle auf die Programmdokumenta-
tion verwiesen [214].

4.2.1 Modell fiir Variator und Anpresssystem

Bei der Strukturierung des Gesamtmodells wurde auf Ansétze von Westenthanner [8]
zuriickgegriffen. Die beschriebenen Methoden sind entsprechend den Anforderungen
des speziellen Einsatzfalles — Betrieb in einer leistungsverzweigten Antriebsstruktur —
angepasst und optimiert. Das Schema kann in die in Bild 4.6 dargestellten Teilsysteme
getrennt werden.

Der Teil ,,Mechanik®, in dem die eigentliche Antriebsstruktur und der mechanische
Teil des Variators beriicksichtigt wird, liefert die notwendigen Drehmoment- und
Drehzahldaten fiir die librigen Komponenten. Die Module Zeta-Berechnung und
Gleichlaufzylinder beziehen die von der jeweiligen Betriebssituation abhingigen
Krifte in den Anpresszylindern mit ein und ermitteln die daraus resultierenden Bewe-
gungen. Der Gleichlaufzylinder reprisentiert mit seinen beiden Kolbenseiten die
wirksamen Druckflichen in den Anpressrdumen des Variators. Das Anpresssystem
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erzeugt die Driicke und erhilt als Riickfithrungsgro3en Volumenstrome, die sich durch
die Bewegung des Zylinders ergeben. Es handelt sich dabei um eine echte physikali-
sche Kopplung der beiden Teilsysteme [8]. Das Submodul Anpresssystem wird mit
dem Stellsignal einer Reglerstruktur, hier des Ubersetzungsreglers, beaufschlagt.

Der modulare Aufbau ermdglicht den einfachen Austausch von einzelnen Kompo-
nenten und erlaubt die Untersuchung und Optimierung unterschiedlicher Variatoren,
Anpresssysteme und Regelungsstrukturen.

Tsst Tsso
O I 1
Mechanik [Nsst Nss2 i
1 Py
| I |
! Sollwert ({iy,) ! ! Zeta-Berechnung
A 4 S 1
. =1 | |
Ubersetzungsregler - | ! | Fstat
1%} A4
(LN |
' — 1 ds, /dt . .
i | ----%--4 Gleichlaufzylinder
I Stellsignal |
: v
|
o »| Anpresssystem [ PzssrPzss:
QZ,SS1 7QZ,SSZ
<«+—» physikalische Verbindung — —p Signalleitung

Bild 4.6: Schematischer Aufbau des AMESim—Gesamtmodells fiir ein leistungsverzweig-
tes ,, IC-SCR “—Getriebe

AMESim stellt in der Antriebsstrang-Bibliothek ein Modell fiir ein Umschlingungsge-
triebe zur Verfligung, das in seiner Ausfiihrung fiir die beabsichtigte Modellbildung nicht
geeignet war. Es diente jedoch als Basis flir ein modifiziertes Variatormodell, fiir das
mehrere Vereinfachungen gelten sollen:

 Der Variator wird rein kinematisch betrachtet, das heil3t es tritt kein Schlupf auf.

« Elastische Effekte in der Kette und den Scheiben werden vernachléssigt.

« Die Masse der Kette und dadurch verursachte Fliehkrafteffekte werden nicht he-
rangezogen.

« Verluste im Variator flieBen nur iiber Verlustmomente ein, die aus Kennfeldern
ausgelesen werden. Sie befinden sich auBBerhalb des verlustfrei modellierten Teil-
modells.

 Die ballige Form der Wiegedruckstiicke wird vernachldssigt.

Die Vernachlédssigung des Variatorschlupfes bedeutet beim Zugkettenwandler eine Feh-
lergroBenordnung unter 1 %. Von zentraler Bedeutung ist die Kenntnis der Scheibengeo-
metrie. Diese wurde liber die Lage einer geniigenden Anzahl von Punkten aus der
Schnittkurve eines Querschnitts durch den Scheibensatz bestimmt. Mit Hilfe der Daten
lasst sich ein Zusammenhang zwischen dem Winkel v der Scheibenoberfldche gegen die
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Vertikale und dem Kettenlaufradius als Funktion des Abstands von der Wellenachse
v = f(r)anndhern, Bild 4.7.

Der mittlere Scheibenwinkel des untersuchten P.LV.-Kettenwandlers betrigt etwa
10 ° und wichst in erster Naherung linear mit dem Laufradius der Kette auf der
Scheibe an. Um eine eindeutige Zuordnung einzelner Grofen zu gewéhrleisten,

1.0 werden die Scheibensitze in
° der Folge entsprechend der
_106 Nummerierung ihrer Wellen
[0}
<104 pd bezeichnet. In der untersuch-
'$10,2 ~ :
€ 100 // ten Anordnung, Bild 4.1,
q.) i)
98 pal wird das zur Welle 1 gehorige
' ~
% 9,6 /,/ Kegelscheibenpaar mit
9,4 - ,,Scheibensatz 1“  (SS1)
9.2 bezeichnet.
9,0 :
30 3 40 45 50 55 60 65 70 mm 80 Der Laufradius der Kette

Scheibenradius am Scheibensatz 1 hangt von

Bild 4.7: Scheibenwinkel des am Funktionspriifstand Achsabstand Kettenlinge

verwendeten Kettenvariators . .
und Variatoriibersetzung ab

und kann nach [6] bestimmt werden aus:

2
_(iVar+1)-2-a-ar+\/((i\/a,+1)-2-a-n] (2-a— ko) 4 a

2- (iVar - 1)2 2 (iVar - 1)2 (iVar - 1)2
Iss1 = 2 (4.1)

Im Falle i, =1 muss rgq; wegen der Definitionsliicke von GI. (4.1) vereinfacht
berechnet werden.

Der Radius am Scheibensatz 2 liegt durch die Variatoriibersetzung fest:

. Tsso
’Var -
I'ss1

Fiir den am Funktionspriifstand untersuchten P.1.V.-Variator ergaben sich die Laufradien
der Kette in Abhingigkeit von der Ubersetzung nach Bild 4.8.

In Bild 4.9 sind die Verhéltnisse an einem typischen Scheibensatz schematisch dar-
gestellt. Mit den geometrischen Beziehungen der einzelnen Grofen ldsst sich fiir
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beliebige Laufradien r; einen zugeordnete axiale Position der Wegscheibe x; verein-

facht bestimmen:

X; = I'scheibe * COS [arcsin (r,- T ay H+ bkete mMiti=1...n (4.2)
I'scheibe

Die stirnseitigen Kontaktflichen der Wiegedruckstiicke der P.I.V.-Kette sind wie die

Scheiben ballig ausgefiihrt. Dadurch wandert der Beriihrpunkt zwischen Kette und

Scheibe in Abhéngigkeit von der radialen Position der Kette, und die wirksame Breite der

Kette ist in der Realitdt nicht mehr konstant. Wegen des grof3en Kriimmungshalbmessers

und der geringen Hohe der v x

e

Drucksticke kann dieser

Effekt in guter Ndherung un-

beriicksichtigt bleiben. Beider = Vrad Ygcheive | I —

symmetrischen Variatoriiber-
setzung iy, = 1lauft die Kette

an beiden Scheibensitzen auf

dem Radius 7. Die zugehorige
Stellung der Wegscheibe

definiert eine Referenzposi-
P Bild 4.9: Geometrische Groffen am Scheibensatz eines

tion xo, die man als Zentrum typischen Umschlingungsgetriebes

eines kartesischen Koordina-
tensystems betrachten kann. Die Verldufe der fiir die einzelnen Ubersetzungen notwendi-
gen Verfahrwege aus diesem Punkt heraus sind in Bild 4.10 zu sehen und berechnen sich
liber die Differenz Ax; = x; — x.

Beide Variatorwellen des Modells werden als Starrkorper mit einer rotatorischen
Trigheit angenommen und sind iiber ein variables Ubersetzungsglied gekoppelt. Wie
Bild 4.6 zu entnehmen ist, wird die Geschwindigkeit der Kolbenstange des Differenzi-
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alzylinders als Eingangssignal an das mechanische Variatormodell weitergeleitet. Sie
entspricht der axialen Geschwindigkeit der Wegscheibe an SS1.

Mit dem Scheibenwinkel v kann die radiale Gleitgeschwindigkeit der Kette bestimmt
werden:

1 Vssi _ 1 Skopen (4.3)

fogy = — =
SS1 2 tanvss1 2 tanv331

Im Berechnungsalgorithmus von AMESim wird nach der Definition der Ableitung einer
Zustandsvariablen diese sofort integriert. Damit stehen die Zustandsvariable, in Gl. (4.3)
also rgqy, und deren Ableitung, hier 7, filir die weiteren Schritte des Rechengangs zur
Verfligung. Aus Bild 4.11 kann man nach [ 189] eine Beziehung fiir den Zusammenhang
zwischen den Laufradien der Kette auf den Scheibensédtzen und dem Neigungswinkel der
Kette ¢ ableiten.

fego — I
SS2 - SS1 _ sing (4.4)

Bild 4.11: Typische Gro-
fen der Kettenlaufbahn
an einem vereinfacht dar-
gestellten Umschlin-
gungsgetriebe;  fiir die
Umschlingungsbégen
gilt: p, =m =2 ¢,
Yo=m+2-¢
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Die Kettenldange setzt sich aus den Umschlingungswinkeln der Kette an den Scheibensit-
zen und der Linge der beiden Trume zusammen.

Ikette =2 a-COS@+rggy- (T —2¢)+rggo (7 + 2¢) (4.5)
Eliminiert man in Gl. (4.5) mit Hilfe von Gl. (4.4) den Radius an SS2 erhélt man:
Ikette = 2+ @+ COSp+rggy- (m —2¢) +(rggy +a-sing) - (z+2- ) (4.6)

Die zeitliche Ableitung des Kettenwinkels ¢ kann durch Differenzieren von (4.6)
gewonnen werden.

. '7.[',;531 (47)
cos¢g-a- (m+ 2¢p) '

b =2

Die radiale Gleitgeschwindigkeit der Kette am Scheibensatz 2 folgt aus Gl. (4.4).
,;SSZ =I‘331+COS<p-{p-a (48)

Da die Variatoriibersetzung eine Zustandsgrof3e des Systems ist, wird die Stellrate aus der
zeitlichen Ableitung der Definitionsgleichung fiir das Variatoriibersetzungsverhiltnis

errechnet.
_Iss2
Var —
Iss1
: Isso * I'ss1 — I'ssz * I'sst
/Var = (49)

2
I'ss1

Schneidet man am Variator die Scheibensétze frei, kann unter Beriicksichtigung der Vor-
zeichen nach Bild 4.12 aus den entstehenden Drehmomentbilanzen ein Zusammenhang
fiir die rotatorische Beschleunigung am Scheibensatz 1 abgeleitet werden.

wgg1 = —0gg2 " Iyar
Jss1 @51 = Tkette,ein — Tss1

TKette, ein " var — TKette,aus =0

: ivar - @551~ 0551 lvar | _
Jsso " gsp = Jsso ( 2 = Tkette,aus — 1552
Var
: 1 Tsso lyar * 01" Jss2
(ggq = e ( 252~ Tggy + (4.10)
JSS1 + > Var Var

lvar



4.2 Dynamisches Simulationsmodell 59

8.) b) T + ot ¢ Bild 4.12: a) Ein- und Aus-
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sS1 —»41 ‘
T | mechanisches Ersatzmodell
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| e— 17 —
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w+ >
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Die Kenntnis der Position der Wegscheibe an SS2 ist nicht zwingend notwendig. Sie wird
wegen der Vollstindigkeit aus ihrem Zusammenhang mit der radialen Gleitgeschwindig-
keit ndherungsweise mit ermittelt.

Damit im ausgefiihrten Variatormodell die Anderung des Scheibenwinkels an SS2 mit
eingeht, ist eine Korrelationsfunktion in Abhédngigkeit der Laufbahn an SS2 in der Form
Vgsr = f(rgso) 1mplementiert. Im Modell sind insgesamt 7 ZustandgroBen
& = (Xg51> X 55257551 552> Ps Iy » @ 551 ) Z0 berechnen. Nur in der Initialisierungsphase
des Rechengangs erfolgt die Vorgabe der Scheibenpositionen in Abhéngigkeit von der
Variatoriibersetzung iiber die in Bild 4.10 angegebenen Nidherungsfunktionen.

4.2.2 Modellierung des P.I.V.-Anpresssystems

Als Aktor fiir die Steuerung der Driicke in den Anpresszylindern wurde ein hydraulisch
vorgesteuerter Vierkantensteuerschieber (VKSS) nach [8] verwendet, der fiir die
Anwendung weiter verbessert wurde, Bild 4.13. Die Position des Schiebers ist iiber eine
Ventilverstirkerkarte lagegeregelt. Der Sollwert wird von einem beliebigen elektroni-
schen Steuergerit als analoges Spannungssignal vorgegeben. In der Modellierung des
Anpresssystems sollten soweit moglich alle Elemente des in Bild 4.13 dargestellten hyd-
raulischen Schaltplans eingeschlossen werden. Die Dynamik des Vorsteuerventils ist
vereinfacht durch ein P-T,-Ubertragungsglied mit einer Eckfrequenz von etwa
fo = 20 Hz abgebildet. Diese Reduzierung der Modelltiefe ist im Hinblick auf die Re-
chenzeiten des Modells unter Beriicksichtigung der deutlich geringeren Eigendynamik
des Variators sinnvoll und zuléssig.

Das Druckdifferenzventil im System schiitzt den Variator vor dynamischer Uberla-
stung, indem es die maximal zuldssige Differenz zwischen dem durch die Drehmom-
entfiithler eingestellten Druck und dem von der Pumpe abgehenden maximalen Sys-
temdruck begrenzt. Die Riickschlagventile erlauben die Umgehung der drosselnden
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g Bild 4.13: Hydraulischer Schaltplan des

zu modellierenden Konstantstrom-An-
die Ventile zu beobachten. Der Hydraulik-  yeg55y5tems

keinem Zeitpunkt ein Volumenstrom iiber

kreislauf ist sehr steif und Druckénderun-
gen am Ende setzen sich beinahe zeitgleich im ganzen System fort.

4.2.2.1 Modellbildung und Parametrierung des Vierkantensteuerschiebers

Zur Parametrierung des Drosselverhaltens des Vierkantensteuerschiebers wurde am
Hydraulikpriifstand des Instituts eine Kennlinie der Driicke in Abhingigkeit der Auslen-
kung xpx s aus der Nulllage heraus aufgenommen. Beim Versuchsaufbau sind die Zylin-
deranschliisse des Ventilblocks mit einem Gleichlaufzylinder verbunden, bei dem die
Kolbenstange in ihrer Bewegung blockiert war. Die Vorgabe des Druckniveaus erfolgt
tiber ein elektrisch einstellbares Drosselventil.

In der AMESim Hydraulikbibliothek ist kein 4/3-Proportionalwegeventil vorhanden,
das durch geeignete Parametrierung die Nachbildung des ermittelten Ventilverhaltens er-
moglicht. Vielmehr muss das Ventil durch eine Kombination verfligbarer Basisfunktio-
nalitditen zusammengesetzt werden. Fiir die Modellierung des VKSS wurde hierzu ein
Modell ausgewihlt, bei dem sich die turbulent durchstromte Flidche als Funktion des
Schieberwegs angeben ldsst. Das Ventil stellt mit seiner Anordnung von Stromungswi-
derstdnden eine hydraulische Vollbriicke dar, Bild 4.14, in der die Stromungskanten die
variablen Einzelwiderstinde bilden [215]. Die axiale Auslenkung des Schiebers bewirkt
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Rg R3 Rq Ro
X Zyl. 2 Zyl. 1

NN konstanter
Olstrom

Bild 4.14: Nachbildung des Vierkantensteuerschiebers in AMESim (links im Bild) und
hydraulisches Ersatzschaltbild (rechts); dargestellt ist die Anderung der Einzelwider-
stdande bei positiver Auslenkung

eine Verstimmung und erzeugt so eine Druckdifferenz an den Anschlusspunkten zu den
Zylinderkammern.

Bezeichnet man die Widerstinde der einzelnen Kanten wie in Bild 4.14 rechts, so
sind die sich gegeniiberliegenden Widerstinde in den beiden Briickenzweigen immer
gleich grof3 und es gilt im verstimmten Zustand R, = R, und R, = R;. Bei angenom-
mener turbulenter Durchstromung einer Blende lésst sich die zugehorige Querschnitts-
fliche bei bekanntem Volumenstrom @ iiber den gemessenen Druckabfall Ap
berechnen.

2
lpg - Q
AKOH’ =a- A = gl—Ap (413)

Nimmt man vereinfachend den Durchflusskoeffizienten konstant zu & = 1 kann man mit
einer Reihe von Messwerten fiir jede Steuerkantenstellung aus der zugehorigen Druck-
differenz einen Wert fiir eine korrigierte Fliche Ay, bestimmen, in der die tatsdchliche
Durchflusszahl  bereits berticksichtigt ist. Messungen in [8] zeigen, dass in der Realitét
auch Durchflussziffern groer @ > lauftreten konnen. Da die exakten Stromungsverhalt-
nisse, besonders bei komplexerer Kantengeometrie nur mit Hilfe einer
Computer-Fluid-Dynamischen (CFD)-Berechnung exakt ermittelt werden konnen, ist
die Zusammenfassung sinnvoll.



62 4 Methoden und Werkzeuge zur Untersuchung eines ausgewéhlten Konzepts

Der Versuch, das Ventil mit Hilfe der CAD-Konstruktionsdaten zu abzustimmen resul-
tierte wegen der Fertigungstoleranzen an den Feinsteuerkerben des Schiebers in relativ
groflen Unterschieden im Kennlinienverlauf. Ein solcher Ansatz wére nur fiir Abschét-
zungen in einer frithen Projektierungsphase, bei der noch keine Messdaten verfligbar
sind, sinnvoll. Durch die auf experimentell ermittelte Daten gestiitzte Parametrierung
war es moglich, eine gute Ubereinstimmung zwischen Versuch und den Simulation zu
erreichen, Bild 4.15.

Die Abweichungen an den Extremwerten des Schieberwegs sind durch das An-
sprechen des Druckdifferenzventils im Testaufbau verursacht. Die Charakteristik des
Ventils musste durch eine entsprechende Schiatzung aus den Herstellerangaben imple-
mentiert werden. Eine genaue Messung wurde fiir nicht notwendig erachtet, da das

35 ———— ' Bild 4.15: Vergleich
N simulierte Werte { 4 o
bar o aem Messwerte der Kennlinien des
/ VKSS in Messung und

« 25 / Simulation
O
5 A

15 / pPumpe : Pz;

Bt DR
10 Tk b K sk I X
5

2 -15 -1 -05 0 0,5 1 mm 2
Schieberauslenkung

Ventil im Normalbetrieb nicht durchstromt wird. Extreme Auslenkungen des VKSS
fithren im allgemeinen zu einer Schnellverstellung des Variators, bei der relativ hohe
Volumenstrome zu den Anpresszylindern flieBen. Versuch und Simulation zeigen, dass
der gewihlte Volumenstrom im Anpresssystem von Q = 8 [/min nicht ausreicht, das
Ventil bei einer Verstellung des Variators im Normalbetrieb zu 6ffnen.

4.2.2.2 Modellbildung und Parametrierung der Drehmomentfiihler

Aus [8] wurde das Modell eines hydromechanischen Drehmomentfiihlers iibernommen,
bei dem die gesamte Funktionalitit des Fiihlers in einzelne Teilfunktionen unterteilt wird.
Dabei konnen im ersten Ansatz zwei Hauptbereiche unterschieden werden:

* Erzeugung des drehmomentproportionalen Anpressdrucks: Die Funktion des be-
weglichen Schiebers kann {iber eine parametrierbare Steuerkante erfolgen.
Abhéngig vom Verdrehwinkel verdndert sich die durchstromte Querschnittsfla-
che und drosselt so den Volumenstrom. Ist ein Zusammenhang zwischen der Ver-
drehung des Fiihlers, dem axialen Verfahrweg und dem sich einstellenden Fiih-
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lerdruck bekannt, kann mit Hilfe der Blendenformel (4.13) ein Zusammenhang

zwischen dem Weg der zu modellierenden Fiihlerplatte und der jeweils

durchstromten Querschnittsfliche gefunden werden.

« Pumpwirkung: Die bewegliche Fiihlerplatte hat die Funktion des Kolbens in

einem Zylinder und kann fiir diese Teilfunktion mit einem einfachen Kolbenele-

ment modelliert werden.

Da zum verwendeten Variator keine Messergebnisse fiir den Zusammenhang zwischen

Fiihlerverdrehwinkel und anliegendem Drehmoment vorliegen, wurde bei der Modellie-

rung der Zusammenhang nach den in [6] gezeigten Verldufen abgeschétzt.

Die Verdrehung der Fiihlerplatten und ihr Einfluss auf den Antriebsstrang konnen

durch eine zusitzliche mechanische Komponente beriicksichtigt werden. Beim

P2 Q, ' we hydr. Teil
S ‘ - —g y
Steuerkante “e 6
X Endlagendampfung
/

I Kraft

oy : —— — F=f(T)<———i
sl N\ | @
ol Kolben 1 5
| | €
| : |
| Federrate mech. Teil s

k=t I

|

T, I T,
N} i
-
@, L)

Bild 4.16: Aufgeteilte Modellierung des hydromecha-
nischen Drehmomentfiihlers in eine mechanische und
hydraulische Teilstruktur;, das mechanische System
wird durch eine Feder mit variabler, vom Fiihler-
druck abhdngiger, Kennlinie erzeugt

Wechsel zwischen Zug- und
Schubbetrieb des Getriebes kehrt
sich die Richtung des Leistungs-
flusses und der Drehmomente
um. In Folge dieses Wechsels
verdreht sich der Fiihler in Ge-
genrichtung. Die Torsion des
Fiihlers durch ein  duBeres
Moment ldsst sich mit der Ver-
drillung einer Feder vergleichen.
Die variable Drehfedersteifigkeit
kann wegen der Proportionalitit
auch als Funktion des Fiihler-
drucks kp, Fiinier = S (PF)
angeben werden.

Die hydraulische Kompo-
nente des Fiihlers wurde daher
bei Bedarf um einen mechani-
schen Teil erweitert, Bild 4.16.
Die Aufteilung in ein mechani-

sches Teilmodell — die variable Feder — und ein hydraulisches Teilsystem — den mit

der Steuerkante gekoppelten Kolben — erlaubt die Beriicksichtigung des Verdrehwin-

kels. Lastwechselreaktionen und der Fahrbereichswechsel sind typische Anwendungs-

falle, bei denen durch die Verdrehung Schwingungen angeregt werden konnen. Die

Federraten eines Aufnehmers, Bild 4.17, wurden mit Hilfe von Messungen nach Sauer

[6] ermittelt.
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Bei niedrigen Fiihlerdriicken, 8000 / Bild 4.17: Fe-
besonders wenn der hintere g Nm /| derrate  fiir
Fiihler in der Serienschaltung § rad // ZZ:: DZZZleolf
— hier an Scheibensatz 2 — den g 4000 / mentfiihlers
Systemdruck bestimmt, traten in E 2000 /

den Simulationen Situationen ein,

bei denen die Rechengeschwin- 0 0 10 20 bar 40

digkeit deutlich verlangsamt war. Fithlerdruck

Mit Hilfe der Analysewerkzeuge

von AMESim konnte dieser Umstand auf Unstetigkeiten in der Kolbenbewegung zuriick
gefiihrt werden. Sie werden durch den starren Endanschlag des Kolbens gegen den
Zylinder verursacht. Eine elastische Endlagendimpfung der Fiihlerkolben mit relativ
steifen Feder-Dampfer-Kombinationen in Parallelschaltung (Kelvin-Modell) an beiden
Zylinderenden minimiert die rechzeitintensiven Unstetigkeiten deutlich und verbessert
die Leistung des Modells.

4.2.2.3 Beriicksichtigung des Anpresskraftverhdltnisses

Ein zentrales Element der Modellstruktur fiir den Variator stellt der Block zur Beriick-
sichtigung des auch als Stiitzung bezeichneten Anpresskraftverhéltnisses § Kraft dar, das
in der Literatur als das Verhiltnis der Anpresskrifte an den Scheibensitzen tiblich ist:

F Anpress, An

CKraft - F Anpress, Ab

Nach den klassischen Ansétzen von Eytelwein [127] wire dieser Wert gleich 1. Beim
Betrieb eines keilformigen Umschlingungsgetriebes aus Stahl treten jedoch an Treibmit-
tel und Scheiben wegen der groflen Krifte gewisse elastische Verformungen auf und die
Kette lauft durch radiale Gleitbewegungen in Form einer archimedischen Spirale. Der
Zugkraftauf- bzw. -abbau findet jeweils im Umschlingungsbogen an den Scheibensétzen
statt und ist an den beiden Wellen unterschiedlich. Das Phdnomen g, # 1 hdngt vor
allem mit den Richtungen der Reibungskraftvektoren zusammen — die Einzelvektoren
der Kontakte weichen mehr oder weniger von der Umfangsrichtung ab. Genauere
Analysen der diesbeziiglichen Mechanik findet man in [6, 137].

Fiir niedrige Eingangsdrehzahlen sind die Anpresskrifte etwa proportional zu den
leicht messbaren Anpressdriicken. Ein aus Messdaten ermitteltes Kennfeld fiir das An-
pressdruckverhéltnis  p,,,., fiir stationdre Betriebszustdnde ist in Bild 4.18 dargestellt.

Bei hohen Drehzahlen in den Scheibensitzen kann es zu grof3en, durch die Flieh-
krifte in den Anpresszylindern verursachte, Abweichungen kommen, und es muss
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Bild 4.18: Kennfeld des Anpressdruckverhdltnisses € p,cc = P72/ P71 fidr den Fall des

Variatorantriebs iiber den Scheibensatz 2 (Drehzahl am Getriebeeingang
Ny, = 1000 U/min); Antragung der Drehzahlverhdltnisse am Variator als bezogene Ab-
triebsdrehzahl tiy,, s unter Beriicksichtigung der physikalischen Wirkrichtung

zwischen dem Anpresskraft- und dem Anpressdruckverhiltnis unterschieden werden.
Ein Anpresskolben ist als rotierender Hydraulikzylinder aufzufassen, in dem sich ein
von der Winkelgeschwindigkeit und vom Abstand von der Rotationsachse abhéngiger
dynamischer Druckverlauf einstellt.

_ AFzene (1) _ P(j/'A(f)'dr-a)z-r

PUY=""40) Ar)
d
p(r)=%-pg -w®-r? (4.11)

Integriert man Gl. (4.11) iiber die gesamte Kolbenfldche und dividiert den Wert anschlie-
Bend durch diese, kann man einen effektiven dynamischen Durchschnittsdruck zwischen
Innen- und AuBenradius angeben.
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Bild 4.19: Verlauf des durch Rotation entstehenden Drucks iiber dem Radius des Zylin-
ders (links); resultierender mittlerer Flieholdruck im Anpresskolben in Abhdngigkeit von
der Drehzahl (rechts)

5dyn =

Payn =%'pé/'w2'(raz+ri2) (4.12)

Sowohl die Drehzahl als auch der Radius des Zylinders gehen in zweiter Potenz ein.
Wegen der grolen Durchmesser der Anpresszylinder des Variators entstehen daher bei
hohen Drehzahlen groBe zusitzliche dynamische Anpresskrifte, Bild 4.19. Kritisch
beziiglich des Variatorwirkungsgrades sind hohe Drehzahlen und niedrige Variatormo-
mente, da dort durch den dynamischen Druck groBe Uberanpressungen entstehen.

In den Extremstellungen des Variators treten die groften duBeren Ungleichge-
wichte auf. Verwendet man als Stellglied einen Vierkantensteuerschieber, kann der
Fliehkrafteinfluss dort mitunter Stabilitdtsprobleme verursachen. Steigert man die Ein-
gangsdrehzahl bei gleichbleibender Variatoriibersetzung, erhéhen sich die dynami-
schen Anteile der Anpresskriafte. Dementsprechend miissen die statischen, durch das
Stellglied vorgegebenen Anteile reduziert werden, damit sich das erforderliche Un-
gleichgewicht der Anpresskrifte einstellt. Gemdl der Kennlinie in Bild 4.15 muss die
Auslenkung des VKSS zuriick genommen werden. Kam es bei Versuchen zum
Ubergang auf die Gegenflanke der Kennlinie (p 7.5s1 = Pz.ss2) konnten Instabilititen
im Variatorverhalten beobachtet werden.

Die zusiatzlichen Anpresskrifte sind schidlich hinsichtlich Lebensdauer, Variator-
wirkungsgrad und Regelungsverhalten. Mit speziellen Kompensationshauben, wie sie
auch bei nassen Lamellenkupplungen eingesetzt werden, kann man eine Gegenkraft
erzeugen, die idealerweise genauso groB3 ist wie die dynamische Kraft in den
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Zylindern. Fiir den dynamischen Druck in der Kompensationshaube gilt dabei nach
Bild 4.20 ein dhnlicher Druckverlauf wie nach (4.11) im Anpresskolben.

’
Promp (1) = 5 Py~ w® - (r2 —r;?) (4.12)

Zur vollstdndigen Kompensation der durch die Zentripetalkraft hervorgerufenen Driicke
im Anpresskolben muss die drucklose Befiillung der Kompensationshaube in der
Drehachse erfolgen. Der Halbmesser r an der Haube wire in diesem Fall null. Die kon-

struktive  Ausfiihrung einer derartigen

Kompensationshaube : .
P Losung ist wegen der Lagerung der Schei-

Anpressraum/ [ 1 bensitze jedoch nicht moglich. Nachtraglich
Wegscheibe - am Kettenwandler des Funktionspriifstands
- angebrachte Fliecholhauben brachten trotz der

durch den Bauraum bedingten zu kleinen

Kompensationsflachen eine Stabilisierung

des Kettenwandlers.

Fiir die Erstellung des Simulationsmo-
Bild 4.20: Schema der Flieholkompensa-  dells wird in der Folge angenommen, dass
tion durch Aufbau eines dyn. Gegen-  das Verhiltnis der Anpresskrifte, die sich
drucks an der Wegscheibe im Wesentlichen aus statischen und dynami-
schen Driicken zusammensetzen, im Gegensatz zu dem der gemessenen Anpressdrii-
cke von der Drehzahl nur geringfiigig beeinflusst wird. Es konnen nur die vom Stell-
glied erzeugten Driicke ohne die dynamischen Anteile gemessen werden.

Der Gleichlaufzylinder, mit dem die Anpressraume abgebildet werden, und dessen
axiale Verschiebung mit der Bewegung der Wegscheibe gleichgesetzt wird, hat auf
beiden Seiten identische Kolbenflichen. Er wire demnach in Ruhe, wenn auf der
linken und rechten Kolbenseite die gleichen Driicke herrschten. Wie gezeigt sind
jedoch bei Umschlingungsgetrieben fiir den stationdren Betrieb verschieden grof3e
Anpressdriicke notwendig.

Der Zylinder muss daher mit einer dulleren Kraft Fg,,, beaufschlagt werden, die fiir
das notwendige Ungleichgewicht der Krifte sorgt, Bild 4.21. Diese Kraft wird im Si-
mulationsmodell fortlaufend aus den aktuellen Betriebsdaten ermittelt und in einem
speziell programmierten Block verarbeitet. In [8] werden zur Ermittlung des Anpress-
druckverhéltnisses sechs Kennfelder herangezogen, die bei verschiedenen Drehzahlen
aufgenommen wurden. Der neue Ansatz soll durch die Unterscheidung in dynamische
und statische Anteile der Anpresskraft mit nur einem Kennfeld fiir das Verhéltnis der
Anpresskréifte auskommen. Mit dem Drehmomentsignal fiir die Sekundédrwelle des
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Bild 4.21: Zusammenwirken der Blocke Zeta-Berechnung und Gleichlaufzylinder fiir die

Vorgabe der Stellrate der Wegscheibe am Scheibensatz 1
Variators und dem Drehzahlverhiltnis wird aus einem Cy,,4-Kennfeld, das sowohl
den Zug- als auch Schubbetrieb des Variators bertlicksichtigt, ein Anpresskraftverhalt-
nis ausgelesen, Bild 4.22. Die Beriicksichtigung beider Lastfdlle im Kennfeld
vermeidet Unstetigkeiten bei Ubergingen. Der sich durch die Fiihler einstellende An-
pressdruck an der getriebenen Variatorwelle wird aus den aktuellen Betriebsdaten
geschitzt. Die dynamischen Driicke berechnen sich direkt aus den Drehzahlen an den
Scheibensitzen, wobei die Kompensationsanteile aus vorhandenen Flieh6lhauben eine

Bild 4.22: Kennfeld des Anpresskraftverhdltnisses €, = Fy 550 [F7 55 fiir Zug- und

Schubbetrieb als Datenbasis im Simulationsmodell



4.2 Dynamisches Simulationsmodell 69

entsprechende Beriicksichtigung ~ 3° Bild 4.23: Ver-
finden. Aus den Daten kann so i o0 P lauf des i‘:.be” set-
die Kraft Fg,,, kalkuliert werden, § 2,5 / zungsabhdngige
. . i 8o / n  Korrekturfak-
die auf den Zylinder wirkt. § 1’5 tors k zur Be-
Entspricht die Differenz der § rechnung  der

durch den VKSS vorgegebenen E (1)2 / verdnderlichen
Driicke dieser Kraft, bleibt der ’0 l?.dm{?ﬁmgsml‘e
Zylinder in Ruhe. Weichen die 0 05 10 15 20 25 furdzel? ewegung
Variatordrehzahlverhéltnis ~ des Gleichlaufzy-

Driicke ab, entsteht aus dem : .
i3 Hadd : : Uygr Dnssz/nss1 linders.
iiberschiissigen Kraftanteil eine
Bewegung des Zylinders, der
eine im Modell eine geschwindigkeitsproportionale Dampfungskraft gegengerichtet
ist.
Die Dampfungskraft, die der Zylinderbewegung entgegenwirkt, wurde empirisch
bestimmt zunichst als konstant zu d = 22,7 -10% Ns/m angenommen. Die Einfiihrung
eines von der Variatoriibersetzung abhingigen variablen Korrekturfaktors 4, Bild 4.23,
konnte die Ubereinstimmung zwischen Messung und Versuch fiir Schnellverstellvor-
ginge besonders bei hohen abtriebsseitigen Tragheitsmomenten weiter erhéhen.

Die korrigierte Dampfungskonstante d " wird durch Multiplikation mit diesem

Vorfaktor berechnet:

d" = k(lya) d

4.2.3 Modellierung der leistungsverzweigten mechanischen Struktur

Das Modell der leistungsverzweigten Struktur konnte im tibrigen weitgehend mit vor-
handenen Blocken aus den Bibliotheken von AMESim erstellt werden, Bild 4.24.

Das Teilmodell fiir die Berechnung der Variatorverluste wurde eigens program-
miert. Es reduziert das Ausgangs- gegeniiber dem Eingangsmoment entsprechend
einer duBleren Vorgabe. Der Verlustgrad des Variators kann bei hohen Lasten in erster
Néherung als konstant angenommen werden. Bei genauerer Abbildung wird die Ab-
hingigkeit des Variatorwirkungsgrades von Ubersetzung und Lastmoment iiber ein
geeignetes Kennfeld vorgegeben.

In den Stirnradstufen und im Planetengetriebe werden lastabhingige Verlustanteile
durch konstante Faktoren modelliert. Leerlaufverluste flieBen iiber entsprechende
drehzahlabhingige Reibungselemente ein.

Tragheitsmomente, Steifigkeiten und Diampfungen der Einzelkomponenten
konnten aus zugehorigen Datenblittern entnommen bzw. aus den CAD-Konstruk-
tionsdaten des Funktionspriifstandes abgeschitzt werden. Die Struktur beinhaltet nur
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Fahrzeugtragheit

Bild 4.24: AMESim-Modell der leistungsverzweigten mechanischen Getriebestruktur
(hier ohne die Kupplung H)

die Steifigkeiten der verldngerten Motorwelle und die des Variators. Am Abtrieb wird
die durch lange Wellen relativ weiche Anbindung der Abtriebstrigheit beim realen
Priifstandsaufbau nachgebildet.

4.2.4 Vergleich Messung — Simulation

Um die Qualitit des Modells zu dokumentieren, wurde das Simulationsmodell zunéchst
antriebsseitig mit dem Verlauf der gemessenen Antriebsdrehzahl und am Abtrieb mit
dem gemessenen Lastmoment beaufschlagt. Als vorgegebener Sollwert fiir das Variator-
drehzahlverhaltnis iy, ,; diente der Messwert des Drehzahlverhaltnisses iy, ;o vess -
Ein auf die Simulationsumgebung optimal abgestimmter Ubersetzungsregler sorgte fiir
ein moglichst deckungsgleiches Folgeverhalten des Modells auf den Verlauf des
Vorgabewertes.

Die in Bild 4.25 dargestellten Verlaufskurven stammen aus dem frithen Stadium
einer Versuchsreihe. Der Versuch — Anfahren von stationiren Ubersetzungspunkten
bei definierter Abtriebslast — war Teil der Untersuchungen zur Ermittlung des Storgro-
Benkennfeldes und ist durch relativ groBe Uberschwingamplituden des Variatordreh-
zahlverhiltnisses gekennzeichnet. Diese sind durch die vergleichsweise einfache,
nicht optimierte und ohne Vorsteuerung ausgestattete Reglerstruktur bedingt. Der
Versuch eignet sich aber grundsitzlich sehr gut, das Systemverhalten des Simula-
tionsmodells mit dem des realen Funktionsmusters zu vergleichen.

Uber die gesamte Messdauer stimmen die Verldufe aller dargestellten Grofen gut
tiberein. Insbesondere der geringe Unterschied im Niveau zwischen den gemessenen
und simulierten Driicken in den Anpresszylindern ist bemerkenswert und belegt die
hinreichende Qualitit der gewdhlten Modellierung. Der sehr dhnliche Verlauf der Aus-
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Bild 4.25:Vergleich zwischen Messung und Simulation bei identischen Verldufen des
Drehzahlverhdltnisses am Variator und gleichen duferen Lasten (ny, = 1000 U/min,
Ty, = 400 Nm, Zugbetrieb),; Sollwert fiir das Variatordrehzahlverhdltnis ist der Ist-Wert

des Versuchs

lenkung des Vierkantensteuerschiebers dokumentiert die geeignete Beriicksichtigung
der Anpresskréfte und ihren Einfluss auf das Gesamtmodell.

In einem zweiten Schritt wurde die am Priifstand verwendete Reglerstruktur
moglichst exakt in AMESim rekonstruiert. Unterschiede ergeben sich jedoch dadurch,
dass in der Simulation ein zeitkontinuierliches Modell berechnet wird, wihrend der
digitale Regler am Priifstand ein diskretes System mit konstanter Abtastrate darstellt.
Der Ubersetzungsregler des Simulationsmodells wurde mit den gleichen Verstirkungs-
faktoren und Umschaltgrenzen wie der reale Regler am Priifstand parametriert. Die Da-
tenbasis der Vorsteuerung bildete das im Versuch ermittelte Kennfeld fiir die Position des
Vierkantensteuerschiebers in der Form xyxgg = [ (#iy4 so11> Tipenien )- Als Vorgabewert fuir
das Variatordrehzahlverhéltnis iy, ,; in der Simulation wurde der Sollwert aus dem
Versuch eingesetzt.



72 4 Methoden und Werkzeuge zur Untersuchung eines ausgewéhlten Konzepts

Bild 4.26 zeigt Ergebnisse aus den Untersuchungen zum aktiven Stillstand. Der
Priifstand wurde dazu entsprechend umgeriistet. Ausgehend von einem Variatorsoll-
drehzahlverhaltnis iy, ;,; =1 wird unter Last in den Stillstand verzogert (3s) und
nach einer gewissen Verweildauer aus diesem heraus bis zur maximalen Abtriebsdreh-
zahl beschleunigt (ab 9,5s). Die Antriebsdrehzahl war dabei konstant und die Dreh-
zahlinderung am Abtrieb erfolgte nur durch die Verstellung des Variators. Auch in
diesem Fall ist eine gute Ubereinstimmung der charakteristischen Gréfen in Simula-
tion und Messung erkennbar.
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Bild 4.26: Vergleich zwischen Messung und Simulation bei identischen Verldufen des
Drehzahlverhdltnisses am Variator und gleichen dufSeren Lasten (n,, = 1000 U /min,
T} 4st = 500 Nm, Zugbetrieb); identische Sollwerte in Simulation und Messung

Am Priifstand neigt das System jedoch leichter zum Uberschwingen wie bei t = 3 s zu
erkennen ist. Trotz zahlreicher Anstrengungen, beispielsweise durch Verdnderungen in
Steifigkeiten und Dampfungen des Modells dieses Verhalten vollstindig abzubilden,
gelang dies nicht vollstdndig. Ein Erklarungsansatz konnte in dem stark vereinfachten
Variatormodell gesucht werden. Am Variator entstehen beim Verstellvorgang durch die
rotatorische Beschleunigung der Scheibensitze Kréfte in der Kette, die entsprechende
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Reibungskrifte in den Kontakten am Scheibensatz zur Folge haben. Diese beeinflussen
die lineare Verstellbewegung der Wegscheiben. Das Modell berticksichtigt die physikali-
sche Riickwirkung jedoch nur die Anpassung der durch die Momente hervorgerufenen
Anpressdriicke und die Verdnderung der dynamischen Druckanteile.

4.3 Quasistationires Simulationsmodell

Zur Untersuchung energetischer Fragestellungen wurde ein quasistationdres Simula-
tionsmodell mit Hilfe der Software MATLAB/SIMULINK erstellt, Bild 4.27. Der
einfache, auf Kennfeldern und Kennlinien basierende Modellaufbau ohne Riickkopplun-
gen ermoglicht sehr kurze Simulations-Rechenzeiten. Das Modell erlaubt die einfache
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Bild 4.27: Aufbau des quasistationdren Simulationsmodells zur Untersuchung energeti-
scher Fragestellungen

Durchfiihrung von Parameter-und Konzeptstudien zu verschiedenen Auslegungen der
Struktur. Entsprechend einer vorgegebenen Fahrgeschwindigkeit wird der Gesamtwir-
kungsgrad aus den einzelnen Verlusten des Antriebsstrangs berechnet. Obwohl fiir
Traktoren keine genormten Fahrzyklen existieren, ist die Vorgabe einer Geschwindig-
keitsverteilung fiir Energiebetrachtungen hilfreich und deshalb realisiert. Das Modell
wird iiber zentrale Einstellungsdateien (m-files) parametriert und gesteuert. Die
Modellierung beinhaltet:

+ Fahrzeugdaten (z.B. Motorisierung, Eingangsdrehzahl )

+ Rutschgrenze Rad-Boden (Fahrzeuggewicht, Kraftschlussbeiwert k + p)

 Lastabhingige Verluste der Stirnradstufen und des Planetengetriebes tiber

konstante Verlustfaktoren
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 Leerlaufverluste iiber drehzahlabhingige Kennlinienverlaufe
+ Variatorwirkungsgrad ohne Hydraulik iiber Kennfelder der Form
Mvar = S (Tvar, an> tvar ) [6, 213]

« Schleppverluste in nassen Lamellenkupplungen nach [216, 217, 218]

» Geschwindigkeitseinfluss des Hinterachswirkungsgrades nach [14]

 Beliebige Varianten hydraulischer Versorgungssysteme fiir Variator und Kupp-

lungen in eigenen Subsystemen
Das Modell ist so aufgebaut, dass die in Bild 3.8 gezeigte Struktur mit maximal drei Fahr-
bereichen untersucht werden kann.

Das System des Fahrbereichs L ist in Bild 4.28 exemplarisch dargestellt. Im Unter-
schied zu den anderen Fahrstufen findet darin eine Uberpriifung des iibertragbaren
Drehmomentes am Reifen statt. Kommt es zur Uberschreitung der Kraftschlussgrenze,
wird das Eingangsdrehmoment entsprechend zuriickgenommen.
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Bild 4.28: Modellaufbau Fahrbereich L fiir quasistationdres Simulationsmodell

Bei der Abarbeitung des Programms werden folgende Schritte ausgefiihrt:

®  Vorgabe der Eingangsdaten (Fahrgeschwindigkeit, Eingangsdrehzahl)

@  Berechnung des maximal libertragbaren Hohlraddrehmomentes (aus der
Traktion des Fahrwerks) unter Beriicksichtigung abtriebsseitiger Wirkungs-
grade hinter dem Hohlrad

®  Bereitstellung der Drehzahlen im Planetensatz und des Drehzahlverhiltnisses
am Variator
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@  Festlegung des Getriebeeingangsmomentes durch Uberpriifung der Traktions-
grenze (vom Abtrieb zum Antrieb, inkl. Hydraulik)

®  Berechnung des Hohlraddrehmomentes (vom Antrieb zum Abtrieb, inkl.
Hydraulik)

® Bestimmung des Wirkungsgrades im stufenlosen Teil (Eingang-Hohlrad)

®  Berechnung Gesamtwirkungsgrad (Eingang-Radnabe)

Bereitstellung der Daten in einem Ausgabevektor

4.4 Rapid-Control-Prototyping

Nach Einfithrung eines elektronischen Stellglieds am Kettenwandler musste eine Betéti-
gungs- und Uberwachungsumgebung fiir die Priifstandsversuche erstellt werden. Um
dabei Synergieeffekte aus vorangegangenen Simulationsuntersuchungen optimal nutzen
zu konnen, fand ein Rapid-Control-Prototyping (RCP)-System der Fa. dSpace,
Paderborn, = Verwendung. Alle Funktionalititen = konnen  zundchst mit
MATLAB/SIMULINK entwickelt und erprobt werden. Die Konvertierung in echtzeitfa-
higen Programmcode erfolgt mit Hilfe des Realtime-Workshops. Der Code wird dann auf
der dSpace-Hardware (DS1103 PPC Single-Board-Controller-Board), die als Einsteck-
platine am PCI-Bus eines herkommlichen PC’s betrieben wird, ausgefiihrt. Fiir die Er-
stellung komplexer Zustandsautomaten diente die SIMULINK-Toolbox Stateflow.

Mit der Software ,,Control Desk* konnte eine tibersichtliche und jederzeit flexibel
erweiterbare Bedienoberfliche realisiert werden. Ubersichtliche Anzeigeinstrumente
und Visualisierungen auf dem Bildschirm ermdglichen einen sicheren Priifstandsbe-
triecb. Besonders vorteilhaft ist dabei der Online-Zugriff auf sidmtliche
Programmparameter.

4.4.1 Betitigungsumgebung fiir den Funktionspriifstand

Die Aufgaben der Benutzerschnittstelle lassen sich getriebe- und priifstandsbezogen
gruppieren, Bild 4.29. Zu den getriebeseitigen Aufgaben zihlen Ubersetzungsvorgabe,
Ubersetzungsregelung, Kupplungsansteuerung und Schaltlogik. Zur Uberwachung des
Priifstands wurden die Zustinde (Haften-Gleiten-gedffnet) der Lamellenkupplungen —
soweit in der jeweiligen Konfiguration vorhanden — bestimmt und zusammen mit dem
Block ,,Priifstandskontrolle eingesetzt um kritische Systemzustinde bzw. Fehler zu
erkennen und angemessen reagieren zu konnen (z. B. mit Not-Aus).

Der modulare Aufbau erlaubt die flexible Erweiterung und Anpassung der Struktur.
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Bild 4.29: Struktur der Steuerungs- und Betdtigungsumgebung fiir den Funktionspriif-
stand

4.4.2 Struktur des Ubersetzungsreglers

Abhéngig von den Betriebsparametern stellt sich fiir jedes Druckverhéltnis in den An-
presszylindern ein zugehoriges Verhiltnis der Drehzahlen an den Variatorwellen ein. Bei
Umschlingungsgetrieben liegt deshalb eine Ubersetzungsregelung vor.

Zur Gewihrleistung einer sicheren Drehmomentiibertragung ist am getriebenen
Scheibensatz ein durch das Belastungsniveau bestimmter Anpressdruck
notwendig.Als Freiheitsgrad bzw. StellgroBe fiir eine Regelung verbleibt der Druck
am Antriebsscheibensatz.

Wie an anderer Stelle bereits gezeigt [8], ist ein strukturvariabler P/PI- Regler sehr gut
geeignet, um eine stabile und dynamische Ubersetzungsregelung zu realisieren. Dabei
wird die Reglerstruktur in Abhingigkeit von der Ubersetzung und Regeldifferenz
verdndert, ein im Zuge der Digitalisierung attraktiv gewordenes Prinzip. Bei gro3en Ab-
weichungen wird die Regeldifferenz durch einen P-Regler mit groBer Verstiarkung
abgebaut und eine ausreichende Dynamik sicher gestellt. Unterschreitet die Regeldiffe-
renz eine vorgegebene innere Schranke S;, wird fiir die Feinausregelung ein PI-Regler
mit reduzierter Reglerverstirkung K » eingesetzt. Dadurch wird das Uberschwingen bei
Erreichen des Sollwertes reduziert. Hierbei ist insbesondere die Wahl der Schaltschwelle
von Bedeutung. Wird sie zu grof3 gewéhlt, hat dies negativen Einfluss auf die Amplitude
der Uberschwingweite. Um einen stindigen Wechsel zwischen den Regelstrukturen zu
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verhindern, muss eine duflere, groflere Schaltschwelle S, eingefiihrt werden, bei deren
Uberschreitung wieder in die P-Struktur gewechselt wird.

Eine weitere Verbesserung, insbesondere des stationdren Regelverhaltens, kann
durch die Einfiihrung einer Vorsteuerung mit StorgroBenaufschaltung erreicht werden.
Fiir Versuche am Priifstand wurde dabei ein relativ einfacher Ansatz gewéhlt, der
durch die Beriicksichtigung von zusitzlichen System- und Stérgroen (z. B. Antriebs-
drehzahl, Oltemperatur, etc.) beliebig erweitert werden konnte. Im ausgefiihrten Fall,
Bild 4.30, wird in Abhédngigkeit vom Soll-Drehzahlverhdltnis am Variator und dem
Messwert des Drehmoments an der Sonnenradwelle 7y, , eine Position fiir den
Vierkantensteuerschieber bestimmt. Das Drehmoment ist im eigentlichen Sinne eine
SystemgroBe des Antriebsstrangs, es wirkt jedoch in der Ubersetzungsregelung als
Storgrofe. Im stationdren Betriebsfall bestimmt sich dabei die StellgroBe an die
Strecke maligeblich durch die Vorsteuerung, und der Anteil aus der Regelung
verschwindet im Idealfall.
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strukturvariabler P/Pl-Regler

Bild 4.30: Strukturvariabler Ubersetzungsregler mit Vorsteuerung und Storgrofenauf-
schaltung

Fiir die exakte Ubersetzungsregelung ist eine genaue Messung der Drehzahlen
notwendig, aus denen die Ubersetzung bzw. das Drehzahlverhiltnis des Variators
berechnet wird. Bei den Versuchen wurden die Signale der Priifstandssensoren als
analoge Spannungswerte iiber die Analogeingénge der Steuerungshardware eingelesen,
nachdem diese von f-U-Wandlern aus frequenzanalogen Wechselspannungssignalen in
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Gleichspannungen umgesetzt wurden. Die Signale waren daher mit Messrauschen iiber-
lagert, dem durch eine gleitende Mittelwertbildung fiir die Kanile entgegengewirkt
wurde. Die entsprechende Datenbearbeitung bewirkt zusétzliche Verzogerungen im
System, die die Regelgiite negativ beeinflussen. Die Signal- und damit die Regelqualitét
wire hier durch das direkte digitale Einlesen der Drehzahlwerte aus den
Sensorausgingen zu verbessern.
Zur Ermittlung der Last an der Sekundédrwelle des Variators wurde zunichst versucht, das
Drucksignal des zugehorigen Drehmomentfiihlers zu verwenden. Das ist einfach, hat
aber den Nachteil, dass mit Hilfe des Drucks und der Fiihlerkonstante nur der Absolut-
wert des Momentes ermittelt werden kann. Die Wirkrichtung muss aus einem zusétzli-
chen Signal (z.B. Motordrehmoment) ermittelt werden. Eine weitere Schwierigkeit
ergibt sich durch den notwendigen Vorspanndruck im Variatoranpresssystem bei kleinen
Drehmomenten. Fillt das Drehmoment unter ein bestimmtes Niveau, ist der Druck im
Fiihler nicht mehr drehmomentproportional, sondern konstant gleich dem Grunddruck,
Bild 4.31. Unstetigkeiten bei der Interpolation des Vorsteuerwertes aus dem Kennfeld
und ein damit verbundenes instabiles Regelverhalten sind die Folge. Fiir die Ermittlung
der Storgro3e wurde daher die am Priifstand eingebaute Drehmomentmesswelle heran
gezogen, um Betrag und Richtung des Drehmomentes exakt zu messen. Da in einer Fahr-
zeuganwendung tiblicherweise keine Drehmomentmessstellen vorhanden sind, muss
hier besonderes Augenmerk auf die Erzeugung eines geeigneten Signals gelegt werden
(z. B. durch Beobachtermodelle).

Um den durch das Umschalten zwischen Reglerstrukturen mit unterschiedlichen

10 —aler Steifigkeiten entstehenden Sprung im Aus-
. bar [—\ Verlauf - gangssignal zu vermeiden, wurde der
g 5 \ / Ubergang zwischen den Verstirkungen K p
= \\ Grund/druck durch ein P-T{-Glied verzogert, damit insbe-
LE:_’ 4 — \\ ’/I AN sondere beim Ubergang in den PI-Regler der

2 [-idealer N/ : I-Anteil entsprechend anwachsen und dadurch

Verlauf \ .

0 L1 4 das Ausgangssignal konstant halten kann.

-100 -50Drehrr?omen':\l m 100 Bei stationdren Versuchen konnte das Va-
Bild 4.31: Vergleich zwischen rea- riatordrehzahlverhidltnis auf Abweichungen
lem und drehmomentproportiona- kleiner 0,002 vom Sollwert gehalten
lem  (idealem)  Verlauf  des werden.

Fuhlerdrucks in Abhdngigkeit vom Eine Verbesserung der Dynamik kann

anliegenden Drehmoment . .
& durch von der Stellrate und Variatoriiberset-
zung abhingige Reglerparameter erreicht werden. Insbesondere ein entsprechend an-

gepasster [-Anteil kann das Fiithrungsverhalten verbessern.
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Der ausgefiihrte Regler kann den Anspruch einer serientauglichen Losung noch nicht
erheben, zeigt jedoch sehr gut die Potenziale eines variablen Reglers mit kombinierter
Vorsteuerung (StorgroBenaufschaltung) auf. Eine automatische Adaption von Kennfel-
dern im Betrieb und eine Erweiterung auf einen modellbasierenden Ansatz konnen als
geeignete Methoden zu einem weiter verfeinerten Reglerentwurf mit einem Umschlin-
gungsvariator betrachtet werden [219].
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Kapitel 5

Abschatzung des Wirkungsgradpotenzials

Nach Kap. 2 existieren strenge Zielvorgaben fiir den Vollastwirkungsgrad von Traktor-
fahrantrieben. Eine Zielsetzung der im Rahmen der vorliegenden Arbeit durchgefiihrten
Untersuchungen war deshalb, Potenziale und Grenzen der gewihlten Struktur mit Hilfe
von Messungen und Simulationen abzuschitzen. Wichtige Einflussgréfen sollten identi-
fiziert und daraus Anforderungen an die Konzeption abgeleitet werden.

5.1 Theoretische Zusammenhinge zum mechanischen Wirkungsgrad
Der Wirkungsgrad wird allgemein als die auf die eingesetzte Leistung bezogene Nutzlei-

stung — bei einem Getriebe die Abtriebsleistung — definiert:

=|PNutZ|=PAn_'DV
PAn PAn

(5.1)

Die Verlustleistung setzt sich aus zwei Anteilen zusammen:
+ einem lastunabhingigen, primir von der Drehzahl bestimmten Leerlaufanteil
+ einem lastabhidngigen, zum anliegenden Drehmoment proportionalen Anteil
Wichtige Einflussparameter auf die Getriebeverlustleistung sind in Bild 5.1 ersichtlich.
Der Teillastwirkungsgrad eines Getriebes bestimmt sich maf3geblich aus den nur
schwer berechenbaren Leerlaufverlusten. Sie sollten soweit mdglich gemessen und
dann mit Hilfe von Stiitz-

Verzahnungen

Drehmoment Lagerstellen punkten abgebildet werden.

Eine ausfiihrlichere Darstel-
Drehzahl - Gehéuse lung hierzu gibt [14]. Tritt
kein  Schlupf auf, sind

(;J:birst’)etzqnﬁ/ <IDichtungen Verluste als Verlustmomente
ahrbereic : .
zu 1nterpretieren.

Sonderverluste
(Kupplungen,
Bremsen, etc.) sammenhang fiir die Dreh-

Im Folgenden soll ein Zu-
Oltemperatur

Olsorte Hilfsenergie- momentwandlung der unter-

Schmierungsart, bedarf
Olstand

Bild 5.1: Einflussfaktoren auf die Getriebeverlustlei-
stung

suchten Getriebestruktur,
Bild 3.13 (S. 39), hergeleitet
werden. Die Drehzahlen am
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Steg und an der Sonnenradwelle des Planetensatzes hiangen von der Eingangsdrehzahl

ab:
aVar
Ngo = Nan " —
I12
n o n
n — .An mit & — Welle 2
St Var
I34 Nwelle 1

Eingesetzt in Gl. (2.2) ergibt sich fiir die Abtriebsdrehzahl am Hohlrad:

Nan f34 " Uyar + 2" (ip —1)

Nap = NHo = —, L
lo lo * 134

Daraus folgt fiir die Gesamtiibersetzung zwischen Hohlrad und Antrieb:

i _Dan _ o * 112 " i3q
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Bild 5.2: Drehzahlen im Planetensatz fiir eine
IC-SCR-Struktur ~ nach  Bild  3.13  bei
ny, = 2300U/min (Fahrbereich L — leistungs-
verzweigt)

Sonne.

_ Tso " (0o —051) _
|TSo (wso —wst )|

w1

(5.2)

Der stufenlose Teil des Getriebe-
Antriecb  und
Hohlrad hat mit einer Stirnradstufe

strangs  zwischen
als festes Ubersetzungsglied vor dem
Variator eine negative Gesamtiiber-
setzung, Bild 5.2. Das dem Abtriebs-
moment gleichgerichtete Sonnen-
drehmoment ist beim Vorwértszugbe-
trieb zur Erfiillung der Leistungsbi-
lanz positiv. Die Sonnendrehzahl
bleibt in der gesamten Stufe Vorzei-
chen-behaftet kleiner oder gleich der
Stegdrehzahl. Mit Gl. (2.6) fliel3t die
Wailzleistung vom Hohlrad zur

=—1 mit Tg, > 0

Die Drehmomente im Planetensatz berechnet man mit Hilfe der Gleichungen (2.4), (2.5)

und (2.7) zu:
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5 Abschitzung des Wirkungsgradpotenzials

Unter Beriicksichtigung der Leistungsfliisse gilt fiir Drehmomente aus den beiden Lei-

stungspfaden am Summierungspunkt:

Trestz = —

Tyarz =

Tst

THo

7-So

I3a *MN3a 134 "MN3a

12

“Uyar * M2 " Nvar = Tho

Tan + TFestZ + TVarZ =0

!

Mo _
io

Uyar * M12 * Mvar * Mo

l12 = 1o

Damit kann ein Zusammenhang zwischen Eingangs- und Hohlradmoment angegeben

werden.

I " 134 "1 " N34

M12 " N34 " No “ Nvar * I34 * Uyar — 12 ‘(770 - ’0)

(5.3)

Der Wirkungsgrad berechnet sich mit der Drehzahlwandlung zu:

U

N34 ‘[i34 - lyar + 12 - (i — 1)]

n=-

fanHo  M12 N34 " Mo " NMvar * I34 * Uyar — I12 * (Mo — i)

(5.4)

Fiir vereinfachend konstant angenommene Einzelverlustanteile ist das Variatordrehzahl-

verhéltnis die einzige Variable in Gl. (5.4). Mit den Daten des Funktionspriifstandes lasst

sich ein Verlauf nach Bild 5.3 ermitteln. In der Berechnung sind Leerlaufverluste, die
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Bild 5.3: Verlauf des mechanischen Wirkungsgrades fiir
die Struktur des Funktionspriifstandes

hydraulischen Hilfsenergien
fir Kettenwandler, Lamellen-
kupplungen und Schmiersys-
tem, sowie der Getriebeteil
Hohlrad
Radnabe noch nicht beriicks-

zwischen und
ichtigt. Die tatsdchlich zu er-
wartenden ~ Wirkungsgrade
liegen daher je nach Giite der
zusitzlichen  Verlustbringer
tiefer. Die herangezogenen
Parameter fiir die Kurven in

Bild 5.3 sind allerdings fiir



5.2 Versuchsergebnisse 83

Vollastbetrieb eher zu pessimistisch als zu optimistisch [14]. Interessant ist der hebelar-
tige starke Einfluss der festen Stufen 1-2 und 3-4 auf den Wirkungsgradverlauf, der sich
durch die Blindleistung ergibt. Hier lohnte sich daher bei einer eventuellen Serienausfiih-

rung eine besonders verlustarme Verzahnung mit einem lastabhingigen Wirkungsgrad
besser als 99 % [14].

5.2 Versuchsergebnisse

Um Grundlagen fiir theoretische Simulationen zu schaffen, wurden mit dem Funktions-
prifstand zahlreiche Wirkungsgradmessungen durchgefiihrt. Bei allen Messergebnissen
ist dabei zu beachten, dass der Funktionspriifstand nur in seiner Funktion, nicht jedoch im
konstruktiven Aufbau mit einer Serienldsung vergleichbar ist. Die verbauten Teile sind
aus Kostengriinden nicht flir den Einsatzfall optimiert.

In den Messungen gab man jeweils eine feste Variatoriibersetzung am Uberset-
zungsregler vor, der zu Beginn des Projektes noch mechanisch war. Die Abweichun-
gen im Variatordrehzahlverhéltnis sind durch eine von der Belastung abhidngige Drift

des Reglers verursacht. Eine stufenweise Lasterhohung ermoglichte die Gewinnung
von Kennfeldern nach Bild 5.4.

500 :
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]
pray |
c | | |
o Nm 1 84,6 85 87.8 88,7
e 80,9 | '
S | 82,6 842 86,7 87,8
77,4 80,1 | |
_g 300 2.4 ] 76,57 7947 81,47831 85,6 86,6
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Bild 5.4: Gemessene mechanischer Gesamtwirkungsgrade (Eingang bis Hohlrad) des

Funktionspriifstands bei n 4, = 2300 U /min (ohne hydraulisches Anpresssystem, Oltem-
peratur ca. 75 °C)

Im Vergleich zu den berechneten Kurven in Bild 5.3 ergibt sich eine sehr dhnliche Grund-
tendenz, die Messwerte liegen aber deutlich niedriger und sind stark vom anliegenden
Eingangsdrehmoment abhingig. Bei kleinen Abtriebsdrehzahlen wurde das maximale
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Abtriebsdrehmoment zum Schutz des Priiflings begrenzt, weshalb im linken Bildteil die
Antriebsdrehmomente relativ stark abfallen. Die starke Lastabhéngigkeit deutet auf hohe
Leerlaufverluste hin.

Als Ursachen sind u.a. zu nennen:

» Der verwendete Kettenwandler ist nicht gegen Fliehdl kompensiert. Bei hohen
Drehzahlen sinkt durch die Uberanpressung der Kette der Variatorwirkungsgrad.

+ FEin groBer Wellendurchmesser an der Sekundirseite des Variators mit einer
doppelten radialen Oleinfiihrung erzeugt bei groBen Umfangsgeschwindigkeiten
unter Last relativ hohe Reibungsmomente.

 Die tragenden Lager des Summierungs- und Verzweigungsgetriebes sind als Ke-
gelrollenlager ausgefiihrt. Um vorhandene Teile verwenden zu kdnnen, sind sie
in der GroBe nicht optimiert und bringen erhdhte Verluste.

 Die aufgeloste Bauform mit eigenstandigen Gehdusen verursacht Reibung in zu-
satzlichen Dichtungs- und Lagerstellen.

« Das Plantschen der Zahnrider war durch Absaugen des Ols aus den Gehiuse-
stimpfen bereits verringert worden. Die Schmierung birgt aber weiteres Verbes-
serungspotenzial.

Um den Gesamtwirkungsgrad besser einordnen zu konnen, fand eine genauere Analyse
der Einzelwirkungsgrade von Kettenwandler, Summierungs- und Verzweigungsgetriebe
statt. Fiir das exemplarisch ausgewéhlte Verzweigungsgetriebe (Planetensatz und Stirn-
radstufe 34) ergab sich bei 1750 U/min Eingangsdrehzahl ein Verlaufnach Bild 5.5. Uber

=0 Bild 5.5: Verlauf

g Nm — des  Verlustmo-

g 30 mentes tiber Pla-

g 20 ‘ s . netensatz und

21>3 10 y = 0,0427x + 6,7925 Stirnradstufe 34
M | | |

(Eingangsdreh-
0 100 200 300 400 500 600 Nm 800 zahl 1750 U/min)
Drehmoment Summenwelle

0

den gesamten untersuchten Drehzahlbereich konnte ein konstanter Verlustgrad von etwa
4,3 % ermittelt werden. Die Leerlaufverluste stiegen von etwa 6,3 Nm bei 1000 U/min
auf 7,7 Nm bei 2300 U/min. An der Stirnradstufe 12 lag der lastabhingige Verlustgrad
bei etwa 1,5 %. Der drehzahlabhingige Anteil bewegte sich zwischen 6,6 Nm bei
1000 U/min und 11,8 Nm bei 2300 U/min. Fiir das Gesamtgetriebe waren Leer-
laufmomente von etwa 18-24 Nm messbar.

Zusammenfassend sind die Leerlaufverluste des Funktionspriifstands als sehr hoch
anzusehen. Bezogen auf 307 Nm Nenn-Eingangsdrehmoment (74 kW bei
2300 U/min) betragen sie bei Nenndrehzahl etwa 8 % der Nennleistung. Enttdu-
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schend ist der relativ niedrige lastabhidngige Wirkungsgrad des Verzeigungsgetriebes,
der auf die Summe aus Motor- und Blindleistung wirkt. Eine nachtrdglichangebrachte
Flieholkompensation des Variators brachten nur geringe Steigerungen. Fiir ein serien-
nahes Priifgetriebe miisste vor allem auf verlustarmere Verzahnungen und weiter ver-
minderte Leerlaufverluste geachtet werden. Gleichzeitig wire unbedingt eine verlust-
arme Olversorgung zu entwickeln, deren Energieverbrauch den Wirkungsgrad
zusitzlich belastet.

5.3 Simulationsergebnisse

Prognosen zu erreichbaren Wirkungsgraden sind mit den Messergebnissen des Funk-
tionsmusters nur bedingt moglich. Zu diesem Zweck sollten deshalb Simulationsrech-
nungen mit Hilfe des in Kap. 4.3 vorgestellten quasistationdren Modells herangezogen
werden. Damit konnten fiir das Getriebe neben Parameterstudien gleichzeitig Vergleiche
mit unterschiedlichen Hydraulikkonzepten durchgefiihrt werden.

5.3.1 Abgleich des Simulationsmodells mit Messergebnissen

Zum Nachweis der Modellgiite wurden die Versuchsergebnisse fiir die Parametrierung
des Modells verwendet. Das hydraulische Anpresssystem fand wie in den Messungen
zunidchst keine Berticksichtigung. Es ergab sich neben anderen das in Bild 5.6 darge-
stellte Kennfeld fiir den mechanischen Getriebewirkungsgrad.

500 — : : :
Abtriebsdrehzahl |
|
- X ] | 1

c% Nm 79,5 — 82,6 — 84,8 — 87,1 T 88,5
E 77.1 !
76,9789 82 842 86,4 87,8
o 70,8 '

E 300 70,5—176,178,1 — 81,2 — 83,3 — 85,6 -— 87
o) 61,2 '
bl 546609 | 695 | 75771 80,1 822 84,3 85,6
i®) i . |
8 200 53,659,6—— 68 —T—73,575,4— 78,3 — 80 82,1 83,5
| : - (

q:) 516574 | 656 | 70,171,8 744 76,1 78,2 79,9
+— | 1 : . |
€ 100 46,651,3——57,5——61,463,1——65,9—67,8 70,5 72,8
< 38,7 42,8 48,6 52,4 54,2 57,4 60 63,1 65,8
23.’5 26,6 32,1 35,3 36,9 40,3 43,6 48,2 51,8

o Werte in % | | |

22 20 18 16 14 12 10 08 06 04 0,2
Variatordrehzahlverhaltnis Uy,

Bild 5.6: Mechanischer Gesamtwirkungsgrad (Eingang bis Hohlrad) des Funktionspriif-
stands bein , = 2300 U/ min (Simulationsrechnung, ohne hydraulisches Anpresssystem)
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Bei hohen Antriebsdrehmomenten stimmen Messwerte und Rechnung gut iiberein, wenn
man eine mit der verwendeten Messtechnik ermittelte Streuung der Messeergebnisse von
+ | % einrechnet. Auf eine korrekte Beriicksichtigung der lastabhingigen Einfliisse
kann so geschlossen werden. Bei kleinen Drehmomenten weichen die Werte relativ stark
von der Messung ab. Die Leerlaufverluste werden im Modell aus den einzelnen Teilver-
lusten aufsummiert. Bei niedrigen Eingangsmomenten fiihren bereits geringe Abwei-
chungen zu relativ groBen Fehlern. Im besonders wichtigen Bereich hoher Auslastungen
(d.h. hoher Energieumsétze) kann man die quasistationdre Modellierung fiir Prognosen
als durchaus geeignet betrachten.

5.3.2 Unterschiedliche hydraulische Versorgungskonzepte

Fiir praxistaugliche Aussagen zum Wirkungsgradpotenzial muss die bisher betrachtete
einfache [C-SCR-Struktur zu einem vollstdndigen Traktorfahrantrieb erweitert werden,
Bild 5.7.

T 1 I3 MEX
59 bzw, Tk kW 1 il -l

2300 U/min 2T R N g
H == 7W-Ge-
_ﬂT E triebe
i JiL
T@J_unIi T ETE
e id i
LJ__U L 1 lTr'“

Lo |/

VL@J VA[_

Bild 5.7: Stufenloser Traktorfahrantrieb mit zwei Fahrbereichen

Traktoren der untersuchten Leistungsklasse werden oft im Frontladereinsatz betrieben
und sollten daher mit einem lastschaltbaren Wendegetriebe ausgestattet sein (,,Power
Shuttle*). Wegen der vorteilhaften Ausnutzung des Bauraums ist im Konzept ein Plane-
tenwendesatz vorgesehen, wie er dhnlich z.B. von J. Deere in gestuften und stufenlosen
Getrieben angewendet wird. Insbesondere fiir den moglichen Einsatz in Schmalspurtrak-
toren kann so ein schlanker Getriebetunnel realisiert werden. Varianten in Vorgelegebau-
weise sind ebenfalls denkbar. Die hohe Warmebelastung der Reversierung bendtigt einen
relativ hohen Kiihl6lstrom, der sich negativ in der Energiebilanz niederschligt und

deshalb moglichst temporir zu steuern wire.
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Um eine optimale Kraftiibertragung des Kettenwandlers bei niedrigen Anpress-
kraften und damit gute Wirkungsgrade zu ermdglichen, wird als Medium fiir den
Variator ein CVT- bzw. ATF-Ol angenommen. Der Rest des Getriebes soll aus Kos-
tengriinden mit einem Universalol (STOU) [215] befiillt werden. Die Haushalte
miissen gegeneinander abgetrennt werden. Unterschiedliche Varianten fiir die Wahl
der Systemgrenzen sind dabei mdglich.

Hydraulikvariante 1

Die Aufteilung erfolgt hier in nur zwei Kreisldufe mit Konstantpumpen, Bild 5.8. Der
erste Kreis versorgt dabei die Anpressung und Schmierung des Variators. Der zweite
schmiert und kiihlt das
restliche Getriebe und stellt Ol
auf entsprechendem Druckni-

=]l

veau (~ 20 bar) zur Betdtigung +

der nassen Lamellenkupplun-

gen bereit. Ein Vorteil der | m—u
Variante ist neben den ——Ir

geringen Kosten die unabhin-

gige Ansteuerung der Lamel- Kreis 1 .

lenkupplungen fiir die Rever- Kreis 2 -

sierung und den Fahrbereichs- Bild 5.8: Aufteilung der Olkreisldufe in der Hydraulikva-
riante 1

wechsel. Nachteilig bei nur
einer Pumpe im Kreis 2 ist ein hoher Volumenstrom, der mit Maximaldruck des Kreises
erzeugt werden muss, obwohl der Hauptanteil fiir die Schmierung und Kiihlung (~ 4 bar)
des Getriebes verbraucht wird.

Hydraulikvariante 2

Hier teilt man das System in T \ F
ebenfalls zwei Kreisldufe. Im _T W _/ .
Unterschied zur Variante 1 1 Ul Q—Hﬁ—i L
sind die Kupplungen zur Fahr- =]

bereichsschaltung in den Ket-

==
=H

tenwandlerkreislauf ~ einge- %# Tﬂ { = T+ _E

schlossen, Bild 5.9. ll|_|_|_|_ I = 2L
Man kann die Kupplungen Kreis 1 — L@J 4H

in diesem Fall so abstimmen, Kreis 2

dass sie eine automatische Bild 5.9: Aufteilung der Olkreisliufe in der Hydraulikva-
Schutzfunktion fiir den Ket-  riante 2
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tenwandler bei abtriebsseitigen Momentenstdfen iibernehmen (,,Clutch Fuse*). Nach-
teilig konnte die gegenseitige Beeinflussung beim Fahrbereichswechsel sein. Die
hohen Verluste im Kreis 2 bleiben wie in Variante 1 nahezu unveriandert bestehen, da
hier nach wie vor der grofite Kiihlbedarf (fiir die Reversierung) besteht.

Hydraulikvariante 3

Im Gegensatz zu den ersten beiden Varianten wird die Hydraulikversorgung des
Getriebes in drei Kreislaufe aufgeteilt, Bild 5.10. Der erste dient zur Versorgung des

Kettenwandlers. Eine kleine \ f
Pumie iin Kreis 2 s;lellt ias Ol % 1 I ) \_
zur Ansteuerung aller Kupp-
g e Koy —l ==
lungen bereit. Der dritte Kreis + 3 Kreis 2 e—
tibernimmt die Schmierung | : @1 ==
und Kiihlung des Restgetrie- - U_l_u = )
- A T ETE

bes und der Hinterachse. \ | I D

Diese Aufteilung gewihr- . = m

: . , Kreis 1 ﬁ
leistet eine gegeniiber Kreis 3 I,,LJ M
Variante 1 und 2 bedarfsge- et . =
rechtere Bereitstellung  der Bild 5.10: Aufteilung der Olkreisliufe in der Hydraulik-
variante 3

Der
grofle Schmierdlstrom im Getriebe (ohne Variator) muss nur auf dem geringen

hydraulischen Energie.

Schmierdruckniveau erzeugt werden. Die Kosten einer zusdtzlichen Konstantpumpe
waren infolge des sehr geringen Druckniveaus nicht hoch.
5.3.3 Systemvergleiche anhand von Energiebetrachtungen

Aus dem beschriankten Potenzial zur Verbesserung der Wirkungsgrade und der bereits
deutlich gewordenen Nachteile des Eingang-gekoppelten Konzeptes muss bei der

Auslegung ein geeig-

Wirkungsgradverlauf

- Bild 5.11:
neter Kompromiss Ulnl;le:
gefunden werden.  Bedien- Hilfsenergie- . /i
Durch die unterschied-  komfort bedarf che
liche Gewichtung Gewich-
einzelner Gesichts- lung von
punkte sind verschie- Variator- Drehzahl- Ke; nan-
denste Varianten 9r0Be niveau o er[?ng

ZUr on-
denkbar, Bild 5.11. zeptfin-
Hohe Wirkungsgrade dung

bedingen hohe Dreh-
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momente bei gleichzeitig niedrigem Drehzahlniveau. Leerlaufverluste nehmen so pro-
zentual ab und die Gesamtverluste sinken. Gleichzeitig steigt dadurch die Schidigung

des Variators, d.h. seine Gréf3e und die , . ,
Tabelle 5.1: Varianten fiir den leistungsver-

Herstellkosten nehmen zu. Eine grof3e sweigten Fahrbereich L (sy,, = 6)

Spreizung im Fahrbereich L bietet 5 =
hohen Bedienkomfort, geht aber wie = I'E S| &

S~ n— 1
bereits gezeigt zu Lasten des g 2| 2| 2| ®

. = |SE| o| 5| £
Wirkungsgrades. Q - &x| § o 0 ©

c S o—| N 7] T §
In den folgenden Untersuchungen < = ] i ‘3,'5 E o £
= - L = @ T~
wurden daher insgesamt 18 Varianten | = I o =l 2 3 | B
fiir Auslegungen der mechanischen 5 f x| =2 g §
. U =l )
Struktur betrachtet, Tabelle 5.1. Die "ED S
wesentlichen Parameter waren dabei:

« Ubersetzung der Stirnradstufe i,, 11 1.10 -0,6 -48,38
zur Festlegung des Drehzahlni- 2 | 1.10 07 |-556| -a41.47
veaus

+ Bereichsspreizung in der Stufe L 3| 110 60 08 36,28

» Nenngeschwindigkeit beim Be- 4 | 0,1..10 -0,6 -48,38

 reichswechsel |5 ]01.10 0,7 |-5,05 | -41,47
Die mogliche Hochstgeschwindigkeit
ergibt sich aus der oberen Grenze des 6 |01..10 -0.8 -36,28
Bereichs L und der Variatorspreizung. 7 1..12 -0,6 -40,31
Aus Kostengriinden muss man einen

. . 8 1...12 -0,7 | -5,45| -34,56
zweistufigen Endantrieb anstreben. Ke-
geltriecb und Planetenstufe erlauben | 9 | 1..12 . -0,8 -30,24
zusammen I"Jbersetzungen von maxi- 10 | 0.1..12 06 _40 31
mal 40. Damit scheiden schon einige

.. 11 | 0,1..12 -0,7 | -5,04 | -34,56
Losungen aus.

Die angestellten Vergleiche zielen | 12 | 0,1...12 -0,8 -30,24
auf energetische Unterschiede ab. Eine | 44| | g5 0.6 .56.92
auf Lastkollektiven basierte Schadi-
gungsrechnung des Variators wurde 14| 1..85 0.7 1-567 -48,78
nicht durchgefiihrt. Fiir die Berech- 15| 1..8,5 -0,8 -42,69

ller Werte wurden die iibri 51
nung a ér erte wurden die iibrigen 16 | 01..85 06 56,02
Randbedingungen nach Tabelle 3.1
gewihlt. Der angesetzte Kraftschluss- | 17| 0,1..8,5 -0,7 | -5,06 | -48,78
beiwert k + p zwischen Boden und |18 |01.85 0.8 -42 69

Reifen von 1,05 entspricht den Bedin-
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gungen der Zugkraftmessung nach dem ,,OECD Standard Code For The Official
Testing Of Agricultural And Forestry Tractor Performance® unter extrem giinstigen
Bedingungen (Durchschnitt etwas niedriger) [220]. Fiir Traktoren mit stufenlosem
Fahrantrieb soll laut Testspezifikation die Zugkraft bis zu einer unteren Grenzge-
schwindigkeit von 2,5 km/h aufgezeichnet werden. Die volle Motorleistung kann auf
Grund tblicher Leistungsgewichte selbst ballastiert meist erst ab 3,5 bis 4 km/h iiber-
tragen werden. Daher sind Wirkungsgradbetrachtungen unterhalb dieser Grenze kaum
sinnvoll.

Vergleicht man die mechanischen Wirkungsgrade der einzelnen Varianten, bestiti-
gen sich die Erwartungen aus vorangegangenen Uberlegungen, Bild 5.12. Beim Be-
reichswechsel ist im Mittel ein Sprung von etwa 2,5 Prozentpunkten zu beobachten.
Wihrend sich im Fahrbereich H durchwegs gute — vom Verlauf der Hinterachsverluste
dominierte — Werte ergeben, zeigt sich im Bereich L ein starker Abfall zu niedrigen
Geschwindigkeiten hin. In logarithmischer Darstellung konnen die Verldufe néhe-
rungsweise durch Verschieben des Maximalwertes der Nennfahrgeschwindigkeit in L
ineinander libergefiihrt werden.

Die Variante 15 schneidet besonders gut ab — ermdglicht aber nur ca. 50 km/h
Hochstgeschwindigkeit, was in Anbetracht zukiinftig erwarteter Endgeschwindigkei-
ten von 60 km/h in der Oberklasse nur bis zu mittleren Leistung akzeptabel ist. Ein
Overdrive wére nur fiir eine 40 km/h-Variante moglich.

Mit einer zusétzlichen Aufteilung in einen Acker- und einen Stralenbereich durch
eine dem stufenlosen Teil nachgeordnete Schaltstelle kann der steile Wirkungsgradab-

5100 | | |
o Nachse 9€SChétzt nach Diss. Reiter 1990 —
§ _ e _———
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= yavdits /
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Nennfahrgeschwindigkeit

Bild 5.12: Simulationsergebnisse des mechanischen Wirkungsgrades zwischen Motor und
Radnabe (ohne Hydraulik)



5.3 Simulationsergebnisse

91

fall fiir schwere Zugarbeiten weiter in den Bereich kleiner Fahrgeschwindigkeiten ver-

schoben werden. V3, ;.. erniedrigt die Endgeschwindigkeit in L von 8,5 auf 6 km/h

Tabelle 5.2: Abschdtzung notwendiger Vo-
lumenstrome im Getriebe

Nan 1000 U/min | 2300 U/min
Variator 9 I/min 12 I/min
K“pp&‘ﬁnge” 15min | 8,5 I/min
Power Shuttle 12,9 I/min 29,6 I/min
Restgetriebe 2 I/min 8,5 I/min
Hinterachse 2 |/min 8,7 I/min
Summe 18,4 I/min | 50,3 I/min
(o. Variator)

und ermoglicht gute Wirkungsgrade bei
In
die
Fahrstufe L genutzt werden konnen, da

kleinen  Fahrgeschwindigkeiten.

diesem Fall sollte jedoch nur
der Kettenwandler sonst im Zentrum des
Hauptarbeitsbereichs die volle Eingangs-
leistung libertragen muss.

Fir den Gesamtwirkungsgrad ist die
Dimensionierung der Getriebehydraulik
von zentraler Bedeutung. Die bendtigten
Volumenstrome wurden nach Tabelle 5.2
abgeschitzt. Bei der thermisch hochbean-
spruchten Reversierung liegt ein Wende-

vorgang rein iiber die Kupplungen (ohne Variatorverstellung) zu Grunde.

Gemdll den angenommenen Vorgaben wihlte man fiir die einzelnen Varianten

geeignete PumpengroBen und Ubersetzungsstufen zur Anpassung der Drehzahlen.

Bild 5.13 zeigt die Verldufe des Gesamtwirkungsgrades fiir einige ausgesuchte

Varianten mit einer Hydraulikversorgung nach dem besten Konzept 3.
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Bild 5.13: Simulationsergebnisse des Gesamtwirkungsgrades zwischen Motor und Rad-
nabe (Hydraulikvariante 3)



92 5 Abschitzung des Wirkungsgradpotenzials

Auftallig ist der deutlich groere Unterschied von etwa 6,5 Prozentpunkten beim
Wechsel der Fahrstufen, der durch den schlagartigen Anstieg der hydraulischen
Leistung fiir die Anpressung im Kettenwandler verursacht wird. Thre Abnahme zur
Mitte des Fahrbereichs H fiihrt zur Ausbildung eines Maximums. Nahezu kein Unter-
schied kann im Verlauf der Wirkungsgrade aufgrund der verschiedenen Niveaus des
Variatordrehmomentes festgestellt werden. Die Gewinne im mechanischen Wirkungs-
grad werden durch die erhohte Anpressleistung groftenteils aufgezehrt. Die Unter-
schiede zwischen den Hydraulikvarianten 1 und 2 sind klein und fast nur im Fahrbe-
reich L zu unterscheiden, Bild 5.14. Eine Steigerung erzielt man durch den Einsatz
des etwas aufwindigeren Hydraulikkonzeptes 3.

g 90 T T L T
Nt Hydraulikvariante 3 ‘
2 _1~ I Hydraulikvariante 2
DO % -
c m —, - //
S C _ R =
X L A
A= o 80 '//'
E °© ./‘; Hydraulikvariante 1 - Zielkurve nach Renius —
£ =45 o
© Ve
G 70
4 5 6 7 8 910 20 km/h 40
Nennfahrgeschwindigkeit

Bild 5.14: Vergleich des Gesamtwirkungsgrades zwischen Motor und Radnabe fiir die
einzelnen Hydraulikvarianten (ausgewdhltes Beispiel V3)

Die alleinige Betrachtung der Verldufe tiber der Nennfahrgeschwindigkeit reicht fiir eine
aussagefahige Beurteilung nicht aus, da eine Gewichtung der Einsatzzeiten fehlt. Fiir
Traktoren existieren bisher keine genormten Testzyklen (z. B. NEFZ), wie sie im Auto-
mobilbau benutzt werden. Basierend auf der praxisrelevanten Geschwindigkeitsvertei-
lung nach Bild 2.1 wurde deshalb der Vollastgesamtwirkungsgrad in den einzelnen Ge-
schwindigkeitsklassen tiber der Zeit aufsummiert. Der Auslastungsgrad ist zwar deutlich
groBer als in der Praxis, es ergibt sich aber ein VergleichsmaRstab. Die ermittelten Werte
lassen sich als Nutzenergieanteil bezogen auf die gesamte zugefiihrte Energie des
Getriebes interpretieren. Die Integrale der hydraulischen und der mechanischen Verluste
erginzen den Wert zu 100 %. Bild 5.15 zeigt die Ergebnisse einer Auswertung fiir den
Hauptarbeitsbereich von 4—12 km/h. Im Vergleich zum Durchschnittswert der Zielkurve
nach Renius (zwischen 4 und 12 km/h betrachtet), liegen nur die Resultate flir die
Varianten mit einer maximalen Geschwindigkeit in L von 12 km/h deutlich darunter.
Die beste Energienutzung erzielt man in den Varianten 13-18 mit
VL.max = 859 km/h. Der energetische Vorteil, bei Transportarbeiten durch einen
Overdrive-Bereich in H die Hochstgeschwindigkeit mit reduzierter Motordrehzahl zu
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Bild 5.15: Nutzenergie der untersuchten Varianten im Hauptarbeitsbereich von 4—12
km/h bei Vollast (Hydraulikvariante 3) fiir die in Bild 2. abgeschdtzte zeitliche Verteilung
der Fahrgeschwindigkeiten

erreichen, geht bei diesen Auslegungen jedoch verloren. Wegen der Spreizung des
Variators ldge die maximale Nennfahrgeschwindigkeit bei nur 51 km/h.

Fiir den gesamten Geschwindigkeitsbereich von 1 bis 50 km/h konnten im Vergleich die
Werte nach Bild 5.16 ermittelt werden. Wihrend sich bei den Varianten 7—12 mit 12 km/h
Endgeschwindigkeit in L im Vergleich zu Bild 5.16 nur wenig unterscheiden, weichen
die iibrigen Auslegungen etwas nach unten ab. Die Resultate fiir die Hydraulikvarianten
2 und 3 liegen durchschnittlich ungefahr 1,2—1,3 Prozentpunkte unter denen des besten
Konzeptes 3.

Eine ebenfalls betrachtete Reduzierung der Eingangsleistung auf 59 kW senkt die
Nutzenergie im Schnitt um etwa 1,5 Prozentpunkte. Fiir die Hydraulikvariante 3
betragt der Abfall nur etwa 0,8 Prozentpunkte.

Die Aufteilung in einen Acker- und Stralenbereich bringt bei einer Verteilung von
60:40 einen durchschnittlichen Energiegewinn von nur 0,3 %. Der zusitzliche Bau-
und Kostenaufwand scheint daher nicht gerechtfertigt.

Insgesamt treten bei den bewerteten Wirkungsgraden von Bild 5.15 und Bild 5.16
bei den Varianten 15 und 18 die geringsten mechanischen Verluste auf.

Bezieht man den Variator in den Reversiervorgang mit ein, in dem die Verzogerung
bis zur minimalen Fahrgeschwindigkeit tiber den Variator erfolgt, kann wegen der ver-
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Bild 5.16: Nutzenergie der untersuchten Varianten im gesamten Geschwindigkeitsbereich
von 1-50 km/h bei Vollast (Hydraulikvariante 3) und Nenndrehzahl fiir die in Bild 2.1 ab-
geschdtzte zeitliche Verteilung der Fahrgeschwindigkeiten

Hydr. Verluste

N W b

ringerten Wirmebelastung in der Kupplung der Kiihlolvolumenstrom reduziert
werden. Fiir die Rechnung wurde die Kiihlolmenge auf die Hélfte der in Tabelle 5.2
angegebenen Werte abgesenkt. Besonders flir die Hydrauliksysteme 1 und 2 ist diese
MaBnahme lohnend und bringt bis zu 1,9 Prozentpunkte. Beim Hydraulikkonzept 3
sind die Gewinne kleiner (0,6 Prozentpunkte), da hier das Schmierdl auf niedrigerem
Druckniveau bereitgestellt wird. Ein verringerter Kiihlolstrom bei Nichtbetitigung der
Reversierung ist nur vorteilhaft, wenn das Fordervolumen der Pumpe gleichzeitig
reduziert wird, da der sonst entstehende Uberschuss entsprechend auf die anderen
Verbraucher (z.B. Bremsen) verteilt wird.

Verstellpumpen zur Versorgung des Kettenwandlers, ermoglichen in Zeiten ohne
schnelle Ubersetzungsstellung die Absenkung des Volumenstroms auf ein energetisch
giinstigeres Stand-by-Niveau von z. B. 5 1/min [170]. Fiir die Varianten 15 und 18
sinken dadurch die hydraulischen Gesamtverluste um etwa 38 %, bei einem Nutzener-
gievorteil in der Groflenordnung von etwa 1,5 % (gesamter Geschwindigkeitsbereich
von 1-50 km/h).

Zusammenfassend konnen in der Praxis durchwegs gute Wirkungsgrade erreicht
werden. Ein optimiertes Hydrauliksystem bei gleichzeitig niedrigen Hochstgeschwin-
digkeiten in der Fahrstufe L liefert die besten Resultate.
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Kapitel 6

Besonderheiten des aktiven Stillstands

Bei geeigneter Abstimmung der Ubersetzungen ist es durch eine Drehzahliiberlagerung
im Planetengetriebe — wie bereits gezeigt — moglich, den aktiven Stillstand der Abtriebs-
welle darzustellen. Ohne Betdtigung eines Trennelementes (z.B. Kupplung) kann so aus
dem Stand angefahren werden. Marktverfiigbare stufenlose Fahrantriebe fiir Traktoren
bieten diese Funktionalitit. Fiir Pkw-Getriebe wird der Einsatz der IC-SCR-Struktur mit
einem Umschlingungsgetriebe ebenfalls diskutiert. Aus diesem Grund wurden hierzu
Untersuchungen am Priifstand durchgefiihrt, um die Beherrschbarkeit des Zustands
nachzuweisen und gleichzeitig Risiken und Probleme aufzuzeigen.

Durch eine Umriistung des vorhandenen Funktionspriifstands fiir die
,Geared-Neutral“~-Untersuchungen verblieb von den urspriinglichen zwei Kupplungen
fiir die Fahrbereiche L und H nur die Kupplung L fiir den langsamen, leistungsver-
zweigten Fahrbereich. Der direkte Fahrbereich H, bei dem L geliiftet und das Plane-
tengetriebe durch eine Kupplung verblockt wird, ist in dieser Konfiguration nicht dar-
stellbar. Mit der Kupplung L kann iiber eine geeignete Ansteuerung das iiber die
Kupplung tibertragbare Moment und damit - wegen der Drehmomentverhéltnisse am
Planetensatz - das auf den Variator wirkende Drehmoment begrenzt werden. Dadurch
lisst sich eine Schutzfunktion fiir den Variator realisieren, dessen Uberlastung schnell
zu seiner Zerstorung fithren wiirde. Eine Anpassung der Stirnradiibersetzung
i3, =—97/65 reduzierte die Drehzahl des Steges so, dass sich ein
,»,Geared-Neutral“-Drehzahlverhiltnis des Variators von iy, 5y = 1,7 ergab und auch
ein begrenzter Riickwirtsfahrbereich umgesetzt werden konnte.

6.1 Aktiver Stillstand als ausgezeichneter Betriebspunkt
Der Fall der stehenden Abtriebswelle stellt fiir die Struktur in mehrfacher Hinsicht einen
besonderen Betriebszustand dar.

Umkehr des Leistungsflusses in der Struktur

Die Richtung der Leistungsfliisse im Getriebe in den verschiedenen Betriebszustinden
des Getriebes ist fiir alle Fragen, die das Betriebs- und Regelungsverhalten des Variators
betreffen, von zentraler Bedeutung. In Bild 6.1 ist der Leistungsfluss in der untersuchten
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Struktur jeweils fiir Zug- und Schubbetrieb bei Vorwirts- und Riickwartsfahrt in vier
Quadranten dargestellt.

|

P, | Oy L

(=]

Richtung des J
. . Blindleistungflusses
Ruckwarts 9
Vorwarts
%‘ b-[:> m
4 f 1l

N
)

Bild 6.1 : Leistungsfliisse in der untersuchten Antriebsstruktur fiir Zug- und Schubbetrieb
bei Vorwdrts- und Riickwdrtsfahrt (zur Verdeutlichung ist zusdtzlich die Richtung der
Blindleistung angegeben)

P }\b

Schub

Die Summenleistung aus Antriebs- und Blindleistung ist durch die dunkle Farbe gekenn-
zeichnet. Bei den gewihlten Ubersetzungen flieBt im System zu jeder Zeit Blindleistung.
Die Richtung der tiber den Variator flieBenden Leistung ist entscheidend fiir das dort not-
wendige Verhiltnis der Anpresskrifte. Der Ubergang zwischen den Quadranten ist in der
Regel mit einem Wechsel der Antriebswelle und damit auch einer Verdnderung der not-
wendigen Anpressdriicke im Variator gekennzeichnet. Der ,,Geared-Neutral“-Punkt bei
geringer Variatorlast stellt insofern einen ausgezeichneten Betriebszustand dar, da hier
von jedem Quadranten ein Ubergang in alle drei Nachbarquadranten mit entsprechend
verdanderten Anpresskriften im Variator erfolgen kann. Der Umschlingungsvariator ist
ein iibersetzungsgeregeltes System, das heif3t fiir die exakte Stillstandsregelung ist eine
moglichst genaue und stabile Regelung der Variatoriibersetzung notwendig. Das
P.IV.-Anpresssystem mit hydraulischen Drehmomentfiihlern erleichtert die Aufgabe, da
es das Anpressdruckniveau selbsttétig einregelt. Die Ansteuerung des Variators reduziert
sich somit auf die Einstellung der erforderlichen Druckdifferenz zum Halten der
Ubersetzung.
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Drehmomentwandlung

Fiir die Sonnenrad- und Hohlraddrehzahl gilt in der betrachteten Struktur:

Nan . Nan
Ngp = —— Uyg und nNg = -

I12 I34

Damit ergibt sich das Drehzahlverhéltnis zwischen Getriebeein- und -ausgang unter
Benutzung von Gl. (2.2):

Nap _ Uvar " 134 —iy2 '(1 - ’o)
Nan lo " 112 " 134

(6.1)

Setzt man fiir den Stillstand den Zéhler von GL. (6.1) gleich null, kann das zugehorige Va-
riatordrehzahlverhaltnis iy, ;y berechnet werden.

i12 ) (IO - 1)
i34

Uyargn = (6.2)

Die Drehmomentwandlung zwischen An- und Abtrieb erfolgt unter Beriicksichtigung
der Verluste fiir den Zugbetrieb nach:

T ip*ita igs 7
quTAbz_" ' 0" M2 l3a"M3a ( ) (6.3)
An Uyar " 134 " M12 " N34 " No " Nvar — 112"\ — o

Kombiniert man Gl. (6.2) mit Gl. (6.3) und betrachtet den Antriebsstrang verlustfrei,
wird der Nenner des Terms null. Dementspre-

W
o

_ i =i 0, M,,0 99%
chend ergdben sich unendliche Drehmomente = 25 0 [
. . T |0, 098% /
am Abtrieb, die ohne Begrenzung zur Zersto- S 20|, MI33/70 /
rung des Getriebes fiihren wiirden. 515 i, (1197 /65 /
Beriicksichtigt man hingegen die Verluste, 2 10 | Uvar 01705 //
ergibt sich fiir die Drehmomentwandlung ein & 5 —
a

Verlauf in Abhingigkeit des Variatorwirkungs- 0
. Lo 40 50 60 70 80 % 100
grades nach Bild 6.2. Zu niedrigeren Wandler- Variatorwirkungsgrad

wirkungsgraden hin fithren die Blindleistun-  Bjjg 6.2: Theoretische Drehmoment-
gen zu einem steilen Abfall der Kurve. Bei wandlung fiir eine IC-SCR-Struktur

Werten kleiner als 90 % wird das Verhiltnis  7ach Bild 3.13 im , Geared-Neut-

kleiner als 10, was bei einem Fahrzeug in einer ¢/ Pkt

wahrnehmbaren Anfahrschwiche resultiert.



98 6 Besonderheiten des aktiven Stillstands

Selbsthemmung

GroBe Gesamtiibersetzungen konnen bei entsprechenden Verlusten in Getrieben vor
allem beim Leistungsfluss von der langsamen zur schnellen Seite zur Selbsthemmung
fithren. Im vorliegenden Fall betrifft diese Regel den Fahrzustand in der Nihe des
,,Geared-Neutral“-Punktes im Schubbetrieb. Uberschreiten die zur Drehung des
Getriebes notwendigen Radmomente die Kraftschlussgrenze, kommt es zum Blockieren
der Réader. Kritische Fahrzustinde sind die Folge.

Die untersuchte Struktur ldsst sich vereinfacht als dynamisches System nach
Bild 6.3 darstellen. Die Bewegungsgleichung am Getriebeeingang kann in Abhédngig-

r—————— e —— — — ——— — — — 1

v reduziert |
TMot
— — Jy [ J
Mot @ St T
T J | < Last
Welle 1 Ab
\
Q @ [ Jso

Bild 6.3: Starrkorpermodell der betrachteten Getriebestruktur (Trdgheitsmoment des Ste-
ges wird auf die Motorwelle reduziert und zur Motortrdgheit addiert)

keit der am System angreifenden Drehmomente und der Triagheiten wie folgt
angegeben werden.

Opot =
—lyg " izq g - i\?ar(i34 12" Naa  Mvar + 12 iyar(ip — 1))TLast +
iVar[(i12 iyar(io = 1) + iz Jiza * 112 * Naa * Mvar + itz * ivar(io = 1)J ap
+ifo 154 0§ i " Taaot + i34 Omot ":Var[(i34 "M12 N34 Nvar T (6.4)
+ifo 154 i i " Maa - Ipgor +
+isg  ivar(io = 0))J ap +iza *i& 12 Naa * Nvar JSO]

2 2
Fl34 1o " M12 " N34 " Nvar * JSo]

Jenachdem, ob sich der Variator im Schub- oder Zugbetrieb befindet, muss zur korrekten
Beriicksichtigung des Leistungsflusses der Kehrwert der Wirkungsgrade eingesetzt
werden.

Twete 1 = 0
My = {'7" Welle 1 mitk =12, 34, Var

Yk Twene 1 <0

Beim Blockieren wird die Beschleunigung unendlich, weil der Nenner von Gl. (6.4) min-
destens eine Nullstelle hat. Der Nennerterm entspricht dem reduzierten Tragheitmoment
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des Systems und kann bei festen Drehmassen als quadratische Gleichung der Variablen
iy, aufgefasst werden, die genau eine Losung besitzt, wenn die Diskriminante der
Losungen (Disk = f(ny,,)) null wird. Der Einfluss der verschiedenen Parameter auf den
Verlauf der Grenzwirkungsgrade ist in Bild 6.4 dargestellt. GroB3e Tragheiten am Antrieb

0 | .
o % JMOt=O’65 kgm y JSO=0’02 kgm |
g X_‘ _____ keine Gefahr
& 50 [ Selbsthemmungsgrenze JPPTE == //‘\;
;5: (1 Nennernullstelle) IR Toae /J(
— e 2 | _
£ 40 It Jyo=1,3 kgm', s?:fll::ﬁ';hemmungs
N - Je,=0,02 kgm”
0 30 v’ L~ -
9 I\\, / . ’_/"-\’
®] /' _/"
g 20 I” // /’/./-’ 2 \ 2
C>U 10 ,.l,/ — -/"" JMOtz1 ’3 kgm ’ JSO=O’2 kgm |

O -
0 2,5 5,0 7,5 10 kgm2 15

Abtriebstragheitsmoment

Bild 6.4: Verlauf der rechnerischen Variatorgrenzwirkungsgrade, bei denen Selbsthem-
mung auftreten kann fiir die ,, Geared-Neutral “-Konfiguration des Funktionspriifstands
(iIZ = _33/70, i34 = _97/65,l0 = _4,4, 7712 = 7734 = 99%)

(keine Getriebeparameter) und an der Sonnenradwelle reduzieren die Selbsthemmungs-
gefahr. Da beide Tragheiten im Nenner von Gl. (6.4) positive Vorfaktoren haben, kann
nur der Anteil aus der abtriebsseitigen Trégheit kleiner null werden. Von Pelchen [221]
wurde dazu ein Verfahren offen gelegt, bei dem durch eine rechnerische Abstimmung der
Drehmassen in der Konstruktionsphase die beschriebenen kritischen Zustdnde
vermieden werden kdnnen.

Beim Durchrutschen der Rader wird die Abtriebstrigheit J ,;, vom Antriebsstrang
kinematisch entkoppelt. Gemdll dem Kurvenverlauf in Bild 6.4 reduziert sich dadurch
der kritische Variatorwirkungsgrad und das Rad beginnt wieder zu Rollen. Damit wird
die Drehmasse wieder angekoppelt und es kommt erneut zum Blockieren. Der Mecha-
nismus erzeugt entsprechende Schwingungen der Drehmomente, die auch im Schlupf
zwischen Rad und Boden wieder zu finden sind. Bild 6.6 zeigt die den Grenzwir-
kungsgraden zugeordneten Variatoriibersetzungen (Nenner von Gl. (6.4) wird null) in
Abhéngigkeit der abtriebsseitigen Triagheit. Bei Variatorstellbereichen zwischen
0,4...2,45 kann sich fiir die dargestellte Konfiguration nur in denjenigen Fillen in
denen der Variator im Zugbetrieb arbeitet, eine Instabilitit einstellen.
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] — Bild 6.6: Verlauf der Variator-
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Aus dieser Analyse ergeben sich fiir die Besonderheiten des aktiven Stillstands folgende

Schlussfolgerungen:

» Selbsthemmung ist am Priifstand nicht zu erwarten, da das durch den Kraft-
schluss zwischen Boden und Reifen begrenzte abtriebsseitige Moment nicht be-

riicksichtigt wird.

« GroBere Tragheiten am Eingang und an der Sonnenradwelle sind hinsichtlich der

Selbsthemmungsgefahr vorteilhaft.

+ Die Selbsthemmungsgefahr ist bei kleinen Lasten tendenziell hoher, da dort der

Variatorwirkungsgrad stark abfillt.

6.2 Messungen am Priifstand

Wie schon erwihnt, wurde das vorhandene Funktionsmodell zur Durchfiihrung prakti-
scher Versuche ,,geared-neutral“-fahig gemacht und in einen entsprechenden Priifaufbau

an einem Antriebsstrangpriifstand eingebunden, Bild 6.5.

Der Antriebsstrangpriifstand ist mit zwei
elektrischen Asynchronmaschinen aus-
gestattet, die bereits im Stillstand sehr
hohe Anlaufmomente erzeugen konnen.
Zwischen das Funktionsmuster und den
abtriebsseitigen Bremsmotor wurde eine
Drehmasse mit anpassbarem Tragheits-
moment eingebracht. Bei den Versuchen
war der Antriebsmotor drehzahlgeregelt,
wihrend an der Bremsmaschine das
Lastdrehmoment vorgegeben wurde.
Um eine exakte Beurteilung des Ge-
triebezustands und die Erfassung aller

il [l i
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otor mrigd £
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Bild 6.5: Am Antriebstrangpriifstand auf-
gebautes ,, geared-neutral “~fihiges Ge-

triebefunktionsmuster
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systemrelevanten Daten sicher zu stellen, wurden insgesamt 19 Messgroflen senso-
risch erfasst und aufgezeichnet.

6.2.1 Ausgewihlte Versuchsergebnisse

Einfluss der Vorsteuerung im Ubersetzungsregler

Zur Verbesserung und Stabilisierung des Regelverhaltens wurde im Regler eine Vor-
steuerung mit StorgréBenaufschaltung fiir die Position des Aktors nach Bild 4.30 einge-
setzt. Die Ausfiihrung und Parametrierung der Steuerung hat dabei groBen Einfluss auf
die erzielbare Regelgiite. Bild 6.7 zeigt die Ergebnisse mit einem ungeschickten Parame-
tersatz. Bei abgekoppeltem Bremsmotor soll die ,,Geared-Neutral“- Ubersetzung ange-

~ 4009 = 609 B
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_;é) 2000 Nap— 200 £ 5
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Bild 6.7: Anfahren des aktiven Stillstands (8 s) mit schlechter Parametrierung der Vor-
steuerung (Antriebsdrehzahl n,, = 1000 U/min, Bremsmotor abgekoppelt, Trigheits-
moment J 5, = 10 kgm?, Zeitkonstante im P-T)-Glied fiir Twenie - T; = 0,255 )
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fahren und anschlieend gehalten werden. Es stellen sich Dauerschwingungen mit einer
Frequenz von etwa 0,19 Hz ein, die nicht ausgeregelt werden konnen.
Mit geeigneten Parametern konnte hingegen ein Verlauf nach Bild 6.8 erreicht

werden
4000 600

< U/min 4/1'\ AN U/min € o
N vX/ Nwelle 2 yr\_/— < 3
< 2000 n ~— 200 c =
3 a7 535
5 1000 - 0 5%

_ 0 : -200

s 24 0,25
=1 I % =
0 2 __._b'f\ \Pﬂ —a 0 = S
C . | D 3
-GEJ ’ /l/ l.']V&ll’ \\ -
s A\ r1nr?1 o
N 08 [— Sollwert Xykss P N 0 oD
-C L | \_”\ ; §
o — |stwert '
o 04 | -1,6

150 | 80

@ Nm =Tyong Nm =

C

5] 2w
s 2q
£ E )
S o=
a a
[0)
4

O
2
(|

0
0 10 20 30 40 S 60

Zeit
Bild 6.8: Anfahren des aktiven Stillstand (21 s) mit verbesserter Parametrierung der Vor-
steuerung (Antriebsdrehzahl n,, = 1000 U/min, Bremsmotor abgekoppelt, Trigheits-
moment J 5, = 10 kgm?, Zeitkonstante im P-T -Glied fiir Tyenen: Ty = 1,005 )

Durch die geringe Lagerreibung der Drehmasse besitzt das auf dem Priifstand unter-
suchte System nur eine kleine Ddmpfung. Bereits in den vorbereitenden Simulations-
rechnungen wurde festgestellt, dass die StorgroB3e 7y, » mit einem Verzogerungsglied
1. Ordnung (PT,) gefiltert werden muss, um das Aufschaukeln aus der Vorsteuerung
durch ein direktes Durchschalten zu vermeiden. In den Versuchen konnte dieses Ergebnis
bestitigt werden: Fiir die kleinste Drehmasse (2 kgmz ) war eine Zeitkonstante von
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T, = 0,25 s ausreichend. Bei der grofleren Tragheit (/0 kgm2 ) war diese Verzogerung —
wie in der Simulation — zu klein und musste auf 7, = 7,0 s erhoht werden. Bei sonst iden-
tischen Reglerparametern ergab sich eine deutliche Verbesserung des
Ausregelverhaltens.

Die Kombination aus entkoppeltem Bremsmotor und einer groBen Drehmasse bei
geringen Widerstandskréften stellen einen Extremfall da, wie er am realen Fahrzeug
unwahrscheinlich ist. Sie ist wegen der groBen Empfindlichkeit jedoch gut fiir die Be-
urteilung der Regelqualitét geeignet.

Aktiver Stillstand

In den Versuchen konnte der stillstehende Abtrieb mit der gewihlten Struktur problemlos
eingestellt werden. Mit der Benutzerschnittstelle des Funktionsmusters kann dem Vier-
kantensteuerschieber unter Umgehung der Ubersetzungsreglung eine feste Position zu-
gewiesen werden. Gibt man die filir die anliegenden Betriebsparameter eine entspre-
chende Stellung vor, kann der ,,Geared-Neutral*“-Betrieb auch ohne Ubersetzungsrege-
lung stabil eingehalten werden. Erst wenn es zu einer Anderung der duBeren Randbedin-
gungen (z.B. Antriebsdrehzahl, Lastmoment) kommt, weicht das Getriebe aus, bis es zu
einem neuen Gleichgewichtszustand kommt.

Der Stillstand ldsst sich auch stabil und dauerhaft mit dem elektronischen Uberset-
zungsregler einstellen, Bild 6.9. Bei etwa 5 s wird der Stillstand mit einem leichten
Uberschwingen erreicht und anschlieBend 30 s gehalten. Die starke Drehmomentiiber-
hohung beim Anfahren riihrt von der Trégheit des Stromreglers der Bremsmaschine
her. Aus dem Drehmomentverlauf folgt auch die gute Eignung des Getriebes fiir dyna-
mische Anfahrvorginge unter Last. Treten abtriebsseitige Storungen — z.B. Momen-
tenstofle — weicht der Variator kurzzeitig aus — die Hohlradwelle bewegt sich um
wenige Grad — und wird durch die Reglung wieder angehalten.

Selbst bei hohen Lasten am Abtrieb ist ein problemloser ,,Geared-Neutral“-Betrieb
des Getriebes moglich. Der Schubbetrieb ist allgemein schwieriger beherrschbar und
mit stirkeren Anforderungen an die Regelung verbunden. Eine reduzierte Steifigkeit
des Reglers fiihrte dabei zu einem verbesserten Verhalten.

Fiir zukiinftige Versuche am Priifstand ist die Methode der Lasterzeugung mit
einem stillstehendem Elektromotor in Frage zu stellen. Die Kennlinie der verwendeten
Asynchronmaschine zeigt zwar das erforderliche Anlaufmoment, ein stabiles Halte-
moment ist jedoch schwierig zu erzeugen. Ein Verbesserungsansatz konnte hier die
Ankopplung iiber eine hydraulischen Stromungsmaschine (z.B. Retarder) sein. Stellt
man iiber den Motor einen entsprechenden Schlupf ein, kann auch bei stehender Hohl-
radwelle ein stabiles Bremsmoment aufgebracht werden, da immer eine Relativdreh-
zahl zwischen Ein- und Ausgang der Strémungsmaschine auftritt.
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Bild 6.9: Stabiler aktiver Stillstand (Antriebsdrehzahl n 4, = 1000 U /min, Trdgheitsmo-
ment J 4, = 2 kgm 2 Sollbremsmoment 100 Nm Zugbetrieb)

Um einen als exakt empfundenen Stillstand zu erreichen, darf eine Abweichung des
Ist-Drehzahlverhiltnisses am Variator vom Sollwert erst in der dritten Dezimalstelle
erfolgen (i, s, = Uiy son £ 0,002). Bei Traktoren sind auftretende Bewegungen
wegen der groBen Ubersetzung zwischen Hohlrad und Radnabe gemeinhin unkritischer
als bei Pkw.

Reversierung Vorwdrts-Riickwdrts

Durch die Sicherheitsbeschrankungen der Priifstandssteuerung war ein Wechsel
zwischen Vorwirts- und Riickwirtsfahrt unter dulerer Last nicht moglich. Die durch-
fliihrbaren Versuche ohne Last lassen den Wechsel der Drehrichtung am Abtrieb jedoch
als unkritisch erscheinen, da am Variator keine Drehrichtungsdnderung statt findet. Bei
konstanter &duBerer Last, wie sie beispielsweise beim Reversieren an einer Steigung
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auftritt, erfolgt nach Bild 6.1 beim Wechsel der Drehrichtung ein Ubergang in den jeweils
diagonal gegeniiber liegenden Quadranten. Damit dndert sich die Richtung des Lei-
stungsflusses nicht. In Bild 6.10 wird der Abtrieb aus der Vorwartsfahrt zunichst in den
Stillstand verzogert. AnschlieBend erfolgt ein Rliickwérts-Anfahrvorgang. Aus der Riick-
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Bild 6.10:Reversierung aus der Riickwdrts- in die Vorwdrtsfahrt (Antriebsdrehzahl

ny, =1000 U/min)
wirtsbewegung wird das Getriebe wiederum verzogert, um dann ohne Halten mit
konstant vorgegebener Stellrate des Variators wieder in die Vorwirtsbewegung tliber zu
gehen. Die Reversierung erfolgt dabei ohne UnregelmaBigkeiten.

Als problematisch erwies sich bei nahezu allen Versuchen das Uberschwingen
beim Ubergang von der Stellbewegung in den stationdiren Zustand. Bei der Regelung
des Drehzahlverhéltnisses wird dieses als Zeitverlauf aus einer Tabelle vorgegeben.
An den Knickpunkten treten dabei beinahe schlagartig Anderungen der Stellrate
diiy,, /dt auf. Eine fiir den Fahrzeugeinsatz abgestimmte Art der Vorgabe mit einer
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Antizipation durch Beobachtung des Fahrzeugzustands bringt hier sicher eine Verbes-
serung des Verhaltens. Fortschritte wurden bereits beobachtet, wenn ein Verlauf von
diiy,, /dt iber der Zeit integriert und dieses Signal als EingangsgroBe in den
Ubersetzungsregler gegeben wird.

Die maximale Verstellrate von Kettenwandlern liegt 1 bis 2 Zehnerpotenzen
niedriger als bei hydrostatischen Wandlern und ist gerade beim Anfahren bedeutsam.
Fiir solche Anfahrvorgénge konnten jedoch ausreichend hohe Stellraten des Getriebes
erreicht werden. Nicht dargestellt werden kann eine fiir Notbremsvorginge bei ge-
schlossenem Antriebsstrang erforderliche Verstellgeschwindigkeit. Hier muss der
Triebstrang getrennt und der Variator lastfrei nachgesteuert werden. Ist der Synchron-
punkt im Trennelement wieder erreicht, kann wieder eingekuppelt werden.

6.3 Vergleich zwischen Simulation und Messung

Die praktischen Versuche konnten mit Hilfe des beschriebenen dynamischen Simula-
tionsmodells erfolgreich vorbereitet werden. Ein Hauptaugenmerk lag dabei auf der
Vorarbeit fiir eine geeignete Regelstrategie und der Aufdeckung eventuell kritische Sys-
temzustinde (z. B. Selbsthemmung). Die Ubereinstimmung zwischen Messung und Si-
mulation war dabei in allen wesentlichen Messgrof3en sehr gut. Bild 6.11 zeigt einen
typischen Versuchsablauf, wie er unter anderem fiir die Simulationsuntersuchungen zum
Einfluss der Dynamik des Stellglieds durchgefiihrt wurde. Aus der Vorwértsfahrt wird
das Getriebe mit einem leichten Uberschwingen des Variatordrehzahlverhiltnisses in den
Stillstand verzogert (/0 s) und bei 20 s wieder beschleunigt bis zur maximalen Fahrge-
schwindigkeit des Fahrbereichs. Parameter und Kennfelder der Regelung waren dabei in
Versuch und Simulation identisch.

Kritisch sind jeweils die Uberginge in die konstanten Bereiche, bei denen die vor-
gegebene Stellrate zu diiy,, /dt = 0 wird (10s, 41 s). Sowohl in der Simulation als im
Versuch kann hier ein unerwiinschtes Uberschwingen beobachtet werden, das insbe-
sondere bei groen Triagheiten am Abtrieb nicht vermieden werden konnte. Auffillig
ist die hohere Dampfung des Simulationsmodells, die durch ein schnelleres Abklingen
von Schwingungen gekennzeichnet ist.

6.4 Drehmomentbeobachter fiir das Abtriebsdrehmoment

Bei automotivem Fahren besteht die Benutzerschnittstelle meist aus einem Fahrpedal.
Abhédngig vom Betriebszustand entspricht jede Pedalstellung einem abzugebenden
Drehmoment. Um eine derartige Strategie auch mit einem stufenlosen Getriebe darstel-
len zu konnen, ist eine Information tiber das abtriebsseitige Drehmoment hilfreich. Die
Messung von Drehmomenten in einem Seriengetriebe ist teuer. Sie ist daher auch fiir den
vorliegenden Fall ausgeschlossen. Bei der Suche nach einer Losung ergab sich folgender
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Bild 6.11: Vergleich zwischen Messung und Simulation fiir einen typischen Versuch (An-
triebsdrehzahl ny, = 1000 U /min, Trdgheitsmoment J ,, =10 kgm?, Bremsmotor ab-

gekoppelt)

Ansatz: Durch in den Steuergeriten abgelegte Modelle der Regelstrecke wird aus leicht
ermittelbaren anderen Messsignalen (z.B. Drehzahlen, Motormoment) das Hohlrad-
bzw. Abtriebsmoment indirekt ermittelt. Im Rahmen der Versuche wurde deshalb als
,Beobachter* ein vereinfachtes Modell fiir die Dynamik des Getriebes zur Abschédtzung
des Drehmomentes an der Hohlradwelle — vor der Drehmasse — erstellt.

Dabei wurden fiinf Zustandsgrofen berticksichtigt:

Tro = f(Tmot> @ An» @ ans Ivars var)

Die Winkelgeschwindigkeit der Antriebswelle und die Variatoriibersetzung sind Mess-
groBen, wahrend die zeitlichen Ableitungen berechnet werden. Bei dem betrachteten
,Geared-Neutral“-Getriebe haben die einzelnen Wirkungsgrade im System grofen
Einfluss auf die Drehmomentwandlung und miissen beriicksichtigt werden. Fiir die Un-
tersuchung wurde nur der Zugbetrieb fiir Vorwértsfahrt betrachtet.
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Bild 6.12 stellt den Vergleich zwischen gemessenem und mit Hilfe des Beobachters ge-
schitztem Hohlraddrehmoment anhand eines typischen Anfahrversuchs dar. Die
einzelnen Verlustgrade werden zunédchst als konstant angenommen, was insbesondere
fiir die Variatorverluste eine starke Simplifikation darstellt. Im Modell sind die im We-
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Bild 6.12: Vergleich zwischen gemessenem und mit Hilfe eines Beobachters geschdtztem
Hohlraddrehmoment  bei  einem  typischen  Anfahrvorgang  (Antriebsdrehzahl

ny, = 1000 U/min, Trigheitsmoment J g, = 2 kgm2 , Bremsmotor abgekoppelt)
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sentlichen vom Drehzahlniveau abhingigen Leerlaufverluste nicht beriicksichtigt,
weshalb das vom Motor abgegebene Moment um die Summe der Leerlaufdrehmomente
verringert werden muss. Ab einem Variatordrehzahlverhiltnis von iy, < 1,3 laufen
beide Signale fast deckungsgleich. Im Bereich kleiner Abtriebsdrehzahlen kommt es zu
groflen Abweichungen, die nur mit einem komplexeren Modell, das u.a. zusdtzlich den
variablen Variatorwirkungsgrad berticksichtigt, reduziert werden konnen. Die Dynamik
beim Beschleunigungsvorgang wird nur unzureichend wiedergegeben, was auf mehrere
Griinde zuriickgefiihrt werden kann:

« Wegen der mit Rauschen behafteten Messsignale wurden diese {liber eine
gleitende Mittelwertbildung geglattet und gefiltert. Es tritt daher ein Phasenver-
satz auf, der insbesondere die Wiedergabe dynamischer Vorgénge verfélscht.

+ Die Beschleunigungen der Wellen werden durch Differenziation der gemessenen
Drehzahlen gewonnen.

 Totzeiten durch die Signalwandlung sind nicht berticksichtigt.

« Der Variatorwirkungsgrad ist im Beobachtermodell als konstanter Wert mit
Nye = 0,93 angenommen. Bei hohen Variatormomenten ist die Schitzung in
erster Ndaherung zutreffend, bei kleinen Lasten liegt der Wert jedoch deutlich
niedriger.

6.4.1 Sonstige Ergebnisse

» Es wurde ohne Abschneidung des Abtriebsmomentes eine maximale Momenten-
wandlung von etwa T, /Ty, = 10 — 11 beobachtet. Der Funktionspriifstand
weist relativ schlechte Einzelwirkungsgrade auf und hat dadurch einen schlech-
ten Gesamtwirkungsgrad.

« Mit dem Priifstandsaufbau (feste Drehmasse am Abtrieb) konnten wie erwartet
keine Selbsthemmungseffekte beobachtet werden.Eine allgemeingiiltige Aussage
zur Problematik der Selbsthemmung fiir derartige Getriebeanordnungen kann
jedoch nicht getroffen werden. Theoretisch wiren bei einem Traktor der Schlupf
bzw. die Kréfte zwischen Boden und Reifen mafB3geblich an der Entstehung der
Schwingungen beteiligt, was jedoch im Rahmen dieser Arbeit nicht vertieft

wurde.
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Kapitel 7

Besonderheiten des Bereichswechsels

Zur Nutzung von zwei Fahrstufen muss bei dem gewahlten Konzept (Bild 3.13) eine Um-
schaltung zwischen den Bereichen stattfinden. Aus Komfortgriinden ist ein Lastschalt-
vorgang am Synchronpunkt des Planetensatzes vorzusehen, der in der Folge genauer
betrachtet wird.

7.1 Zur Dynamik des Bereichswechsels

Bei konstanter Beschleunigung der Abtriebswelle verlaufen die Drehzahlen in der ausge-
wihlten Struktur im Idealfall nach Bild 7.1. Ohne Differenzdrehzahl in den Kupplungen
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~~~~~~~ \ i ideal Nsyn Planetengetriebes  zwischen
U/min 1IN den Fahrbereichen umgeschal-
c /i \ tet werden. In der Praxis ist ein
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% Yl | \ jedoch nicht realisierbar. Ein
& 2000 / n \ | Problem ergibt sich durch die
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Bild 7.1: Drehzahlverlauf fiir IC-SCR-Struktur bei ei- hohe Anderungen der Stellra-
nem idealen Bereichswechsel von L nach H am ten, bei gleichzeitig hoher

Nennpunkt (i;, = —33/70,i3, = —66/63,iy = —4,4) Dampfung, moglich sind, stoft

man bei Umschlingungsgetrie-

ben wegen der Trigheiten an Grenzen. Im gleichen Zeitraum miisste zudem die Lastiiber-
nahme von der abzuschaltenden auf die zuzuschaltende Kupplung erfolgen.

Ein komfortabler, weitgehend ruckfreier Schaltvorgang kann deshalb nur mit einer
geeigneten Strategie flir die Ansteuerung des Variators und der Kupplungen wihrend
des Schaltvorgangs erreicht werden. Ein moglicher Verlauf des Variatordrehzahlver-
hiltnisses ist in Bild 7.2 dargestellt. Dabei wird die Beschleunigung des Abtriebs
wihrend des Schaltvorgangs, nicht jedoch der Kraftfluss, unterbrochen. Der Variator
verharrt fiir die Dauer der Lastibernahme in den Kupplungen bet iy, . Ist der Be-
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reichswechsel abgeschlossen, verstellt man den Kettenwandler in der neuen Fahrstufe

in Gegenrichtung. Fiir eine gleichmifBige Beschleunigung der Hohlradwelle sind die

Stellraten in den beiden Fahrbereichen von der Standiibersetzung des Planetensatzes

abhéngig.

Hochdynamische Schaltvor-
ginge erfordern das exakte
Anfahren und anschlieende
stabile Halten der Synchron-
iibersetzung. Erschwerend
wirkt dabei die Umkehr des
Leistungsflusses am Um-
schlingungsgetriebe — und
zwar vor allem deswegen, weil
sich Anderung das Anpress-
kraftverhéltnis dndert. Das
Funktionsmuster zeigte in
allen Versuchen am Priifstand
bei Ubergiingen aus der Stell-
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Bild 7.2: Verlauf des Variatordrehzahlverhdltnisses iiy,,

beim Bereichswechsel von L nach H

bewegung in Bereiche mit konstanter Ubersetzungen eine hohe Neigung zum

Uberschwingen.

Alternativ bietet sich bei Lamellenkupplungen ein Ablauf nach Bild 7.3 an. Man

hilt fiir die Schaltung einen
geringen, von der Stellrate ab-
hingigen Abstand von der
Synchroniibersetzung ein,
und fiihrt den  Variator
wahrend des Schaltvorgangs
auf einer zundchst frei
wéhlbaren, stetig differenzier-
baren Kurve.

Durch Differenzdrehzah-
len in den Kupplungen ist es
prinzipiell moglich, die Be-
schleunigung der Abtriebs-
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Bild 7.3: Alternative Vorgabe des Variatordrehzahlver-
hdltnisses tiy,, beim Bereichswechsel von L nach H
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welle im Falle gleitender Kupplungen konstant zu halten, auch wenn die Variatorstell-
rate einen Nulldurchgang hat. Die Umkehr der Stellrate ohne ein Verweilen am Syn-
chronpunkt erweist sich wegen der Nacheilung zwischen Soll- und Istwert der Varia-
toriibersetzung beziiglich der auftretenden Uberschwingweite als vorteilhaft.

Fiir die Kurven wurden zwei Parabelhilften gewihlt, die tiber notwendige Randbe-
dingungen so parametriert werden, dass sich ein stetig differenzierbarer Verlauf der
Sollwertkurve fiir das Variatordrehzahlverhiltnis ergibt.

Stoie L e Stuie H / Abhéngig von der Stellrate
\ am Variator hilt die Vorgabe
—_— / .

“ tpy - einen Abstand vom Syn-
ERlEe \E’_ _______ - 7" lyar sch chronpunkt, Bild 7.4. Die Pa-
- = _.EE-_T\ '""':)_,"' '''' _'_'_" ''''' rabelscheitel ~ liegen  bei

v 2 \ /—" uVar,syn dVar, Sch- Bei Differenzdreh-

: tsen s zahlen in den Kupplungen
| | . .
t, ty ' tsp haben die {bertragbaren

Zeit
Bild 7.4: Randbedingungen fiir die Parametrierung der
Vorgabe fiir das Variatordrehzahlverhdltnis wdihrend
des Schaltvorgangs

Drehmomente der schlie3en-
den Kupplung fiir die
Schaltung  den  richtigen
Wirksinn. Gibt man die
Schaltdauer g, fest vor, teilen sich die Anteile in den Parabeldsten als Folge von
Gl. (7.1) im Verhéltnis /:i,. Die Beschleunigung bleibt wihrend der Schaltung
anndhernd konstant. Durch eine stindige Vorausschau wird der Bereichswechselvor-
gang ausgeldst, wenn die Tangente an das aktuelle Variatordrehzahlverhiltnis zum
Zeitpunkt f;,, den Synchronpunkt erreicht. Fiir eine Schaltung von L nach H werden
die notwendigen Gleichungen exemplarisch hergeleitet.
Zu Beginn der Schaltphase gilt nach Bild 7.4:

. UVar (to) + aVar,syn
Uyarsch = 2 (7.2)

Die Ansitze fiir die beiden Parabeléste erfordern die Bestimmung von insgesamt 6 Kon-

stanten:
Uyar,p1 = C11°tp1” + C12 Ip1 + Cy (7.3)
. _ )
Uyar,p2 = C21 " tpa” + Cop * Ipo + Co (7.4)

Wegen der Stetigkeit des Vorgabeverlaufs sind einzuhaltende Randbedingungen
bekannt:
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* Der Funktionswert und die Ableitung von Gl. (7.3) zum Zeitpunkt 7, miissen
mit dem Vorgabeverlauf von iy, und diiy,, /dt ibereinstimmen.

+ Parabel 1 und 2 miissen zum Zeitpunkt #;; der Wert der Scheiteliibersetzung nach
Gl. (7.2) annehmen.

» Der Endwert des Variatordrehzahlverhéltnisses der Parabel 2 bei ¢g, entspricht
dem Startwert von Parabel 1.

+ Die Stellrate zu Beginn des Schaltverlaufs bei ¢, ist um den Faktor i, grof3er als
am Ende bei ¢¢p.

Mit
1 i _ dly,,

“At, At =—0 At und dy..g =
1 — iO P2,SD ’0 —1 Var0 at ‘.

Atprw =

konnen die Kurvenverldufe fiir eine Schaltung von L nach H in Abhéngigkeit der jeweili-
gen Relativzeiten 7p; und ¢p, angegeben werden:

_ lyarseh — tyar(to) = yarg - Atpyy

Uyar,p1 = Atps 2 et (7.5)

+ lyarg - tpy + tyar (o)

1 . . ..
T “Uyaro * AZ‘PZ‘,SD + Uyar,sch — Uvar (to)
0

U =
Var,P2 Atlgz,SD (7.6)

. 2 Uyar(ty) — 2+ Uyarsch — Uyaro * Atposp

A tPZ,SD "l + UVar,Sch
Nach Bild 3.6 existieren fiir die Verblockung des Planetensatzes im Fahrbereich H ver-
schiedene Moglichkeiten. Im weiteren soll zunichst die Variante der Kopplung von Steg
und Hohlrad betrachtet werden, da diese Losung beziiglich der maximal auftretenden
Differenzdrehzahlen und damit verbundener Probleme (Taumeln der Lamellen, Verluste,
etc.) vorteilhaft erscheint. Die Kupplung muss aber dafiir leider fiir relativ hohe Momente
ausgelegt werden, um das maximale von der Standiibersetzung des Planetengetriebes be-
einflusste Drehmoment zu tibertragen. Fiir das in Bild 7.5 schematisierte System (entspr.
Bild 3.13)) gilt fiir den stationéren Fall folgender Zusammenhang:

Tk = Tho - (1—ig) =Tk "l " i34 (7.7)

Diese Verblockung ergibt Kupplungsmomente, die sehr viel gro3er sind als Abtriebsmo-
ment. Die Kupplung muss alle auftretenden Momente mit einem begrenzten Druckbe-
reich sicher tibertragen konnen. Bei niedrigen Lasten ergeben sich durch die hohe Steifig-
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keit erhohte Anforderungen an die Steuerkette mit dem Stellglied. Zu gro3e Hysterese-
schleifen und Totzeiten erschweren eine feinfiihlige Vorgabe des Kupplungsmomentes.

KHS’rHo
, T
; KL iy, T, | | Tk
Mot | }7" ig .
Mot TKL £ _jsf C
47 eg
T ’ T, (T T
T . | Il ! Ho | | Last
A1 Ab
4( TCVT . TKH|
L o\ TSo TI I
l >< S 1 :
iVur'diVar/df !‘ - ‘ }‘ ———|
-~ KHSoHo

optionale Anordnung von KH

Bild 7.5: Betrachtetes System (starr, verlustlos) fiir die Ableitung dynamischer Gleichun-
gen (optional eingetragen ist eine Verblockung tiber Sonne und Hohlrad)

Rutschen wihrend der Uberschneidungsphase beide Kupplungen, ist das System kine-
matisch entkoppelt und nur noch iiber die Kréfte gebunden. Bei uneleastischer Betrach-
tung ist es mit zwei Zustandsgroflen @ ;,,, und @ 5, beschreibbar. Fiir die Bewegungsgro-
Ben an Ab- und Antrieb gilt unter Vernachldssigung der Wirkungsgrade:

1

e Jap (ig =17 + Isteg " 1§
[Tiw - iaa - io + Tiw + Trast - (ig = D] - (1=1ip) - (7.8)
_ Isteg i (ivar - Orot = ivar * @uor)
2 " iar
) 1
D Mot =

Jso - (ig = 1) + Isteg + Intor * i%2 " iGar - (g — 1)

[TKL : (i12 lyar - (ig = 1) + i34)+ Tir + Tator * iz yar - (i — 1)] (7.9)
it - iyar - (i = 1)+ Opsor * var - (i =D - Jgo +

+Jsteg ‘(wMot “lyar + iz iGar g - d)Ho)

Auf der Basis von Gl. (7.8) und Gl. (7.9) wird in der Steuerung der Verlauf der einzelnen
Stellgrofen berechnet. Das Simulationsmodell ist in seinem Aufbau komplexer.
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7.2 Entwicklung einer Umschaltstrategie

In der Literatur werden mehrfach verschiedene Ansétze fiir verschiedene dhnliche Fahr-
bereichswechsel beschrieben. Jiirgens [222] untersucht theoretisch die Modellierung
eines Freilaufs mit Lamellenkupplungen bei einer IC-SCR Struktur. Pohlenz [103] zeigt
die Notwendigkeit einer Bestimmung des Schaltzeitpunktes durch Vorausschau bei
einem stufenlosen Traktorgetriebe. Nach Aizetmiiller [95] ist bei Traktoren ein Beschleu-
nigungseinbruch ohne Komforteinbuf3en fiir maximal 0,2 s tolerierbar. Erfahrungen von
Claas weisen allerdings aus, dass auch die Hohe der Beschleunigung eine wichtige Rolle
spielt: Umschaltvorgédnge bei kleinen Fahrgeschwindigkeiten (hohe Beschleunigungen)
sind zu vermeiden. Haj-Fraj [223] belegt fiir Pkw-Stufenautomaten die gute Eignung
und das Verbesserungspotenzial durch modellbasierte Ansétze zur Realisierung komfor-
tabler Schaltvorginge. F'érster [ 73] untersucht und bewertet den Lastschaltung in einem
i2-Getriebe mit einem Kettenwandler.

Im Hinblick auf eine mogliche Verwendung abgeleiteter Strategien und Steue-
rungsmechanismen in der Praxis wurde der gesamte Schaltcontroller mit MATLAB/
SIMULINK entwickelt. Die komplexe Logik, in der verschiedenste Zustinde
abgefragt und entsprechende Aktionen ausgelost werden, ist mit der Toolbox
Stateflow umgesetzt. Der mechanische Teil des Getriebes wird durch ein
AMESim-Modell abgebildet, das Wirkungsgrade, Steifigkeiten und die vereinfachte
hydraulische Variatorversorgung beriicksichtigt. Es ist liber die S-function-Schnitt-
stelle von MATLAB als dll-Datei eingebunden und wird vom Matlab-Solver
berechnet.

In der Simulation wurde ein Antriebsstrang — entsprechend Variante 1 (Tabelle
5.1), mit geringerer Variatorspreizung — angenommen, der in seiner Auslegung als
Prototyp-Getriebe denkbar wire, Tabelle 7.6.

Tabelle 7.6: Daten des Modells zur Untersuchung des Bereichswechsels

Hinterradhalbmesser

Ubersetzung i;, -26/44 =-0,590 | 40020 R34

0,81 m

Ubersetzung i, -61/44 = -1,386 | Variatorstellbereich s, 55

70 kW (95 PS)
bei 2300 U/min

Standubersetzung i, -86/19 = -4,526 Motornennleistung

380 Nm

, . 2
Abtriebstragheit 5 kgm max. Motormoment bei1500 U/min

Ubersetzung

Hohlrad-Reifen 48,3
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Der Dieselmotor ist entsprechend dem von Bohler [224] beschriebenen Modell beriick-
sichtigt. Um sowohl die Einfliisse des Druckregelventils, als auch der hydraulischen Ver-
zogerungen beriicksichtigen zu konnen, wurde eine vereinfachte Aktorik der Bereichs-
kupplungen nach Bild 7.7 berticksichtigt.

Hubbegrenzung Bild 7.7: Verein-
Kupplungskolben o
NN fachtes  Simula-
Druckregler LN W IHU@IE tionsmodell  der
Pk soll 1 - V VY \ ' Aktorik einer nas-
0,0125s 01 o Masse EFN sen Lamellenkupp-

lung

PT, P e
Kupplungs- — H*
modell  — L']

Ein hydraulischer Kolben erzeugt eine Kraft, die als Eingangssignal fiir das Kupplungs-
modell dient.

Fiir den gewihlten Ansatz wurde zundchst eine feste Gesamtschaltzeit unter
ts., = 0,8 s angestrebt. Hinsichtlich Reibleistung und Kiihlbedarf der Kupplungen
sind kurze Schaltzeiten prinzipiell vorteilhaft, da dadurch der Scheitelpunkt der Vorga-
bekurve flir die Variatoriibersetzung néher an die Synchroniibersetzung riickt. Die Be-
schleunigung der Abtriebswelle kann iiber die Kupplungen jedoch nur eingestellt
werden, wenn beide Kupplungen rutschen. Demnach muss der Ubergang
Haften-Gleiten der abzuschaltenden Kupplung im ersten, kiirzeren Kurventeil
erfolgen. Die tliber PT-Glieder (T; = 12,5 ms) beriicksichtigte Dynamik der Druckre-
gelventile flir die Kupplungen begrenzt jedoch die maximale Dynamik, so dass sich
letztendlich fiir die gewihlte Konfiguration eine optimale Schaltdauer von ¢, = 0,5 s
ergab. Bei kiirzeren Zeiten ist aufgrund der Verzogerungen in den Steuerketten der
beiden Kupplungen keine kontrollierte Lastiibernahme mehr moglich.

Die Sprungantwort der Ventile beim Druckanstieg kann durch ein regelungstechni-
sches Korrekturglied verbessert werden. Schaltet man in die Strecke ein zusitzliches
PDT,-Glied, kompensiert sich bei geeigneter Abstimmung die Polstelle des Druckreg-
lers mit einer Nullstelle des Korrekturterms, Bild 7.8. Eine vergleichsweise kleine

Zeitkonstante des
Phasen- Begrenzung .
anhebung der SteligroBe  Druckregler PDT,-Elementes  verschiebt

Psoll | 0,0125s+1 . P Pi.soll 1 Pgr den Pol in der Pol/Nullstel-
W | 0,007 +1 g g/7 u |00125s+1] vy

PDT, PT,

lenebene nach links und

reduziert somit die System-

Bild 7.8: Steigerung der Ventildynamik durch phasenan- tragheit. Zu beriicksichtigen
hebendes Korrekturglied im Regler ist jedoch der begrenzte
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Bereich der StellgroBe, wodurch sich insbesondere fiir den Druckabfall keine
Verbesserungen ergeben.

Die grundlegenden Abldufe bei einer Bereichsschaltung sind in Bild 7.9 in Form
eines Flussdiagramms dargestellt. Als StellgroB3en wurden verwendet:

* Drehzahlverhiltnis am Variator iiy,,

+ Driicke in den Kupplungen KH und KL

« Drehmomenteingriff am Motor
Die Vorgabe des Variatordrehzahlverhéltnisses und die Kupplungsansteuerung laufen in
parallelen Zweigen ab. Die Lastiibernahme ist ereignisgesteuert mit der Stellbewegung
des Umschlingungsgetriebes synchronisiert.

Halt die Schaltlogik aufgrund der Stellbewegung und der aktuellen Variatoriiber-
setzung einen Bereichswechsel fiir wahrscheinlich, weil die Zeit bis zum Erreichen
des Synchronpunktes einen Grenzwert unterschreitet, bereitet sie die lastiiberneh-
mende Kupplung vor. In einer Schnellfiillphase wird ihr Kolben an die Lamellen
angelegt. In der abzuschaltenden Kupplung senkt die Schaltablaufsteuerung den
Druck soweit ab, dass diese nahe der Rutschgrenze betrieben wird.

Parallel dazu findet fiir das Variatordrehzahlverhiltnis eine stindige Vorausschau in
Richtung des Synchronpunktes statt. Ist die Startbedingung

UVar(t)+ at |t ) 1— iO : tSch = UVar,syn

erfiillt, bestimmt die Logik die Koeffizienten fiir den Ubersetzungsverlauf nach den Glei-
chungen (10.1) mit (10.6) und leitet den von dort an automatisch ablaufenden Schaltvor-
gang ein. Gleichzeitig hilt die Steuerung die aktuelle Beschleunigung der Abtriebswelle
und das dafiir notwendige Drehmoment am Hohlrad fest, um daraus wéhrend der
Schaltphase entsprechende Sollwertverldufe abzuleiten. Bei einem P.I.V.-Anpresssystem
mit hydromechanischen Drehmomentfiihlern kann der Betrag des Hohlraddrehmomen-
tes relativ genau aus dem Fiihlerdruck an der Variatorwelle 2 berechnet werden.

Der Druck in der abzuschaltenden Kupplung wird in der ersten Hélfte des Parabel-
teils P1 linear zu null abgebaut. Der notwendige Druckverlauf an der lastiibernehmen-
den Schaltstelle kann mit Hilfe von (7.8) abgeschétzt werden. Beginnt die 6ffnende
Kupplung zu gleiten, startet die Rutschphase in der schlieBenden Kupplung. Dort wird
thre Differenzdrehzahl zu null abgebaut. Der Gradient der Differenzdrehzahl in der
schlieBenden Kupplung wird dabei immer flacher, da die Stellrate des Variators ab
dem Scheitelpunkt kontinuierlich ansteigt. Um einen vorgegebenen Beschleunigungs-
verlauf der Hohlradwelle zu erreichen und Ungenauigkeiten in der StellgroBenberech-
nung auszugleichen, ist der Steuerung ein PI-Regler iiberlagert. Die Fithrungsgrofle
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Start - . . .
Endlosschleife > Gy, diiy, /dt Daten einlesen Zeit bis zum
| Synchronpunkt
Vorrausschau ¢ ¢ schatzen
1.’iVor Df(ﬁVar 7dﬁVar /dt) tsyn Df(ﬁVar ’ﬁVar,syn’dﬁVar /dt)
| T
1a nein nein Ja Schaltung

wahrscheinlich?

Ermittlung
Koeffizienten

Schnellfullung

¢ Ot Ot Ot
Arpo ™ > pK,zu |:|pSF
. pK,ab |]prmtw
nein
jf Wartephase
pK,zu |:IpAn]
pK,ab |:lpnmw BF
ja nein
Parabel 1 ¢ %
1 ﬁVar,soll DCIZ Dl?’l DCM Eﬂm DCIO tw ot Lastibernahme- &
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Bild 7.9: Flussdiagramm fiir Steuerung eines Bereichswechselvorgangs (vereinfacht),

linker Bereich: Vorgabe des Variatordrehzahlverhdltnisses; rechter Bereich: Ansteue-
rung der Bereichskupplungen
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fir den Regler muss idealerweise immer etwas iiber der Ausgangsbeschleunigung
bzw. tiber der sich nach dem Bereichswechsel bei kinematischer Kopplung ergeben-
den liegen, damit die Kupplung innerhalb der Schaltzeit sicher geschlossen wird.

Unterschreitet die Differenzdrehzahl der schlieBenden Kupplung eine vorgegebene
Schwelle, wird sie als haftend betrachtet. Die Schaltlogik verriegelt darauthin die
Kupplung durch einen exponentiellen Anstieg auf den Maximaldruck. Die Exponenti-
alfunktion erlaubt den stetigen Ubergang aus der geregelten Phase, ohne durch Unste-
tigkeiten in der Druckvorgabe zu groB3e Schwingungen anzuregen.

Einen simulierten Schaltvorgang von L nach H zeigt Bild 7.10. Die Stellgeschwin-
digkeit des Variator wurde so vorgewdhlt, dass sich mit den angenommenen Parame-
tern eine Beschleunigung in Léngsrichtung von etwa 0,45 m/ s? ergibt. Bei einem
Lastmoment von 150 Nm an der auf die Hohlradwelle reduzierten Trigheit J 4, stellt
sich am angenommenen Motor der Belastungszustand im oberen Leistungsbereich ein.
Man erkennt an den geringen Anderungen der Beschleunigung, dass sich mit der vorge-
schlagenen Strategie ein komfortabler Bereichswechsel erreichen lasst. Dies gilt sowohl
fiir den Zug- als auch den Schubbetrieb. In der Steuerlogik verbleibt nur die Unterschei-
dung der Richtung des Fahrbereichswechsels. Die Umkehr des Leistungsflusses im
Variator bewirkt eine erste Schwingungsanregung im Beschleunigungsverlauf (0,24 s).
Im Drehmomentfiihler findet zu diesem Zeitpunkt ein Anlagewechsel statt. Die zweite
Anregung (0,6 s) entsteht durch den Ubergang Gleiten-Haften in der schlieBenden
Kupplung. Es findet dort ein erneuter Strukturwechsel statt und das Getriebe ist wieder
kinematisch gekoppelt.

Zur Abstimmung der Parameter wurde in Anlehnung an [223] ein Glitekriterium
eingefiihrt, das die Abweichung der Beschleunigung des Hohlrades von einem
Sollwert, als auch deren zeitliche Anderung, den Ruck, beriicksichtigt:

t Sch tSch

. . 2 .
G=14 f(wHo,so// - CUHo,ist) at+4,- waIo,ist at (2.3)
0 0

Die Gewichtung des Rucks innerhalb des Giitekriteriums ist als kritisch anzusehen, da
sich auch bei nur minimalen Beschleunigungsidnderungen mitunter hohe Gradienten
ergeben konnen. Zusétzlich wurden die maximalen Spitzen des Rucks als auch der Be-
schleunigungsabweichung fiir die Parametrierung beriicksichtigt.

Die Schwingungsanregung beim Schlieen der Kupplung konnte in dieser Konfi-
guration nicht weiter verbessert werden. Sie entsteht durch ein kurzzeitiges erneutes
Eintreten in die Gleitphase. Man kann die Amplituden zwar durch einen stirkeren
Druckanstieg reduzieren, jedoch resultieren dadurch schirfere Spitzen. Diese ver-
schlechtern im Rahmen des Gitekriteriums die Werte fiir den Ruck.



120 7 Besonderheiten des Bereichswechsels

400 2000 -300 0,8
g f\—————-——\// _ E 2
E Nm Tein Umin 'S GE) Nm m/s?2 3
s S T__Soll_ | ax g
: o _% uTst R iis
£ 200 1800 @ € -350 04 §
o o 3
S n g 4
3 N Ein o £ h Thonl J\ 2
o 100 — 1700 £ < -375A 02 ©
= I O A <
w ATgi T i
ol—1 1600 -400 0
800F= 2400 1,4 —-100
: f ---- PR W W S I An --- st
~ : T T S 12 - U/min =
¥ Nm|[ KH Nm < o R ANy, S
c ' = 5 y N
[ ' o) g 1}« q -100 o
§ 400 1200 5 5§ [ \ 5
€ —Ist-Wert £ = 0,8 _200 o
'aCJ TeL \ --- Schatzwert S -‘C,E, N 5
a 200 Steuerung {600 J 5 [ \ ] :.DE
© 0,6s - 300
J o e Uyar ___%
0 0 0,4 -400
15 15 < -1100 0.2
PkH _/ < z
o Dar T bar 5 \ | W<
S L < U/min «l o
:g 10 ApKH, Regler| 0 5 D_: ‘,3 | n mm? g,
1] h- / D S i MHoh 3
8 / g = |N %
2 715 0 & T-1300 N 01
2 A PrL ® iR o)
g S - R e
< F \ T -1400 H— ' 0,05
255 1 ! \ qA,KH ')
J‘ — Soll Il \\/ %
e — -1500— |
0 0,25 0,5 S 1 0 0,25 0,5 S 1

Bild 7.10: Simulierter Bereichswechsel von L nach H bei T;,,, = 150 Nm; Verblockung
tiber Steg und Hohlrad (Konfiguration nach Bild 3.13 und Tabelle 7.6)

Tendenziell nimmt der Komfort mit hoheren Lasten geringfiigig ab, kann aber stets als
sehr gut bezeichnet werden. Ein moglichst geringer Momenteniiberschuss beim
Ubergang Gleiten-Haften an der lastiibernehmenden Kupplung verbessert das das Giite-
kriterium und damit das Komfortempfinden.

Die maximale spezifische Reibarbeit in der fiir ein statisches Hohlraddrehmoment
von 500 Nm dimensionierten Kupplung H betrdgt wihrend der gezeigten Schaltung
etwa ¢ 4 max = 0,17 W/ mm* und liegt damit in einem unkritischen Bereich. Die Reib-
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arbeit in KH erreicht, bedingt durch die geringe Differenzdrehzahl, etwa 750 J
(g4 =002 Joule/mmz).

Um iiber die Steuerung der Kupplungen eine gleichmiBige Lastliibernahme zu ge-
wihrleisten, ist die moglichst exakte Kenntnis der von den Kupplungen iibertragenen
Reibmomente notwendig. Sie werden als Funktion des anliegenden Drucks und der
Kupplungsparameter geschdtzt. Daraus resultiert auch der Unterschied zwischen dem
geschitzten und dem tatséchlich tibertragenen Moment in der 6ffnenden Kupplung vor
Beginn der Schaltung, da dort der anliegende Druck groBer als der erforderliche ist.
Der Verlauf der Reibungszahlen als Funktion der Gleitgeschwindigkeit kann als Kenn-
funktionen bzw. hinterlegte Kennlinien aus dem identifizierten Verhalten der Kupp-
lungsbeldge abgeschitzt werden. Im Simulationsmodell wurde ein Reibwertverlauf
mit steigendem Reibwertgradienten angenommen, so dass die statische Reibzahl
kleinere Werte annimmt als die dynamische. Dieses Verhalten wird fiir nasse Lamel-
lenkupplungen zur Vermeidung von Schwingungen angestrebt [225, 226, 227] und
z.B. durch Organische Reibbelige mit abgestimmten Olen erreicht. Die Beriicksichti-
gung der Reibungsmechanik iiber der Zeit erwies sich fiir die StellgroBenermittlung
als notwendig. Die Qualitdt der Schitzung zeigt sich in den geringen Regleranteilen.

Mit Einleitung der Schaltphase steigt das erforderliche Motormoment wegen der
Uberschneidung der beiden Kupplungsmomente (Verspannungsverluste) stark an,
wodurch sich eine leichte Driickung des Motors einstellt. Um dem Drehzahlabfall ent-
gegenzuwirken, wird beim Hochschalten zu Beginn der Lastiibernahmephase iiber
einen Motoreingrift ATg;, das vom Motor abgegebene Drehmoment lastabhingig
erhoht. Die angenommene Totzeit von 100 ms fiir die Korrektur erlaubt keine dynami-
sche Regelung der Motorbeschleunigung, so dass dieser Eingriff ereignisgesteuert
vorgegeben wird. Das zusétzliche Drehmoment ist auf hochstens 30 Nm begrenzt.

Der Anstieg der im Modell beriicksichtigten hydraulischen Leistung flir die An-
pressung und Steuerung, sowie der schlechtere Wirkungsgrad bedingen ein Drehmo-
mentniveau am Getriebeeingang, das in H erwartungsgemal iiber dem extrapolierten
Verlauf der Stufe L liegt.

Alternativ wurde die Verblockung des Planetengetriebes iiber die Sonne und das
Hohlrad untersucht, Bild 7.11. Hinsichtlich des erreichbaren Komforts ergeben sich
gemdf3 des gewdhlten Giitekriteriums &hnliche Werte. Das Schwingungsverhalten
beim SchlieBen der lastiibernehmenden Kupplung ist jedoch erkennbar besser. Das
giinstigere Verhiltnis zwischen Kupplungsmoment KH und Abtriebsmoment (1:1) in
dieser Losung erlaubt eine feinfiihligere Ansteuerung, da bei gleichem Druckbereich
ein kleinerer Momentenbereich abgedeckt werden muss.

Zusammenfassend ermoglicht ein Bereichswechsel, bei dem ein von der Verstell-
dynamik abhingiger Abstand vom Synchronpunkt gehalten wird, fiir die untersuchten
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Bild 7.11: Simulierter Bereichswechsel von L nach H bei Ty ,., = 150 Nm; Verblockung
tiber Sonne und Hohlrad (Konfiguration nach Bild 3.13 und Tabelle 7.6)

Verstellgeschwindigkeiten und Lasten komfortable Bereichswechselvorgdnge. Trotz
auftretender Differenzdrehzahlen in den Kupplungen ergeben sich nur geringe Rei-
bungsverluste. Das beschriebene Zusammenwirken von Variator- und Kupplungsans-
teuerung erlaubt hochdynamische und gleichzeitig komfortable Fahrbereichswechsel.
Ein insgesamt etwas besseres Verhalten wurde durch die Verblockung Sonne—Hohlrad
erreicht.
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Kapitel 8

Ausblick

Die bisherigen Uberlegungen betreffen einen ausgewihlten zentralen Bereich zu be-
riicksichtigender Aspekte. Es kann jedoch kein Anspruch auf Vollstindigkeit erhoben
werden. An dieser Stelle soll ein Ausblick auf Alternatividsungen und weitere interes-
sante Gesichtspunkte gegeben werden.

Die IC-SCR-Struktur als Traktorfahrantrieb bietet sich neben dem Kettenwandler
auch in Verbindung mit anderen mechanischen Variatoren (z.B. Toroidgetriebe,
Schubgliederbandvariator, etc.) an. Insbesondere das hohe Leistungspotenzial der
Volltoroidgetriebe [53, 228] konnte eine gilinstige Alternative darstellen, da — wie
gezeigt — die maximalen Blindleistungen bei niedrigen Fahrgeschwindigkeiten fiir
Umschlingungsgetriebe kritische Werte erreichen konnen. Mit einem Umschlingungs-
getriebe kann bei Standardtraktoren nach jetzigem Stand der Technik die komplette
Familie 2 nach Tabelle 2.1 mit Nennleistungen bis zu 90 kW nicht vollstindig
abgedeckt werden.

Um den Variator vor Uberlastung zu sichern, ist die Einbindung in ein elektroni-
sches Antriebsstrangmanagement unerlédsslich. Bei niedrigen Fahrgeschwindigkeiten
im Kriechgangbereich wird die Motorleistung durch den Kraftschluss begrenzt. Im
Hinblick auf Uberschreitungen des zuldssigen Traktorgewichtes auf Beton kann eine
elektronische Beschrinkung der Getriebeeingangsleistung notwendig werden. Im
Fahrbereich H wére mit einer ,,Power Boost“-Funktion eine gewisse Leistungserho-
hung sinnvoll, wie sie derzeit bei Traktoren allgemein aufkommt.

Die angestellten Uberlegungen und Variantenrechnungen zu den erreichbaren Wir-
kungsgraden zeigen, dass das grofite Potenzial zur Verlustabsenkung in optimierten
hydraulischen Systemen liegt. Verstellpumpen konnten eine deutliche Verbesserung
bei Konstantstromsystemen bewirken [170], besonders im Hinblick auf nahezu statio-
nire Aufgaben im Spektrum landwirtschaftlicher Arbeiten mit geringer Stelltitigkeit
des Variators. Verstellpumpen sind jedoch teuer. Energetisch noch vorteilhafter sind
Konstantdruckanpresssysteme. Kombiniert mit hydraulischen Drehmomentfiihlern
konnen damit gute Variatorwirkungsgrade bei hoher Betriebssicherheit und deutlich
verringertem Energiebedarf erzielt werden [229]. Der betrachtete P.I.V.-Variator war
mit einem Konstantstromsystem mit zwei hydromechanischen Drehmomentfiihlern
ausgestattet. Unabhédngig vom Fahrbereich werden die Anpresskrifte mit groBtmogli-
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cher Sicherheit automatisch geregelt. Umgekehrt verursacht speziell der Fiihler an der
Welle 2 wegen seiner Maximaldrehzahl erhohten Aufwand bei der Olzufiihrung (Le-
bensdauer, Leckage, etc.). Ein Variator mit einem Einfiihlersystem und
unterschiedlichen Fiihlerkonstanten fiir Zug- und Schubbetrieb des Variators konnte
hier glinstiger sein.

Keine Aussagen werden in dieser Arbeit zur Lebensdauer des Variators gemacht.
Hier sind gesonderte Berechnungen und Betriebsfestigkeitsversuche am Priifstand er-
forderlich.

Das Getriebe zeigt ein ungewohnliches Gerduschverhalten, da die Schallintensitat
mit abnehmender Fahrgeschwindigkeit durch die steigende Drehzahl an der Sonnen-
radwelle und die Zunahme der Wilzleistung groler wird. Hinsichtlich der Kundenak-
zeptanz sind notwendige GerduschdimmungsmalBnahmen genauestens zu
untersuchen.

Ein weiteres Problemfeld ist der Olhaushalt des Getriebes. ATF-Ole (Dexron II)
sind als Fluide in Umschlingungsgetrieben gut geeignet. Durch eine spezielle Additi-
vierung zeigen sie ein verbessertes Reibverhalten und bendtigen bis zu 40 % niedri-
gere Anpresskrifte zur Drehmomentiibertragung als ein Universalol [6]. Dadurch wird
neben der Lebensdauer sowohl der mechanische als auch der Systemwirkungsgrad ge-
steigert. Im landwirtschaftlichen Bereich finden ATF-Ole bisher kaum Verwendung
und sind beim Endkunden deshalb nicht vorritig. Die dort gebriuchlichen STOU-Ole
sind fiir die Variatoren mit einer reibschliissigen Kraftiibertragung nicht brauchbar.
Die Moglichkeit einer ,,Lifetime“—Fiillung des Variatorkreislaufes ist deshalb in
Zukunft ebenso wie die Problematik der zuverldssigen Abdichtung unterschiedlicher
Medien im Getriebe gegeneinander zu untersuchen.
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Kapitel 9

Zusammenfassung

Stufenlose Fahrantriebe werden bei Traktoren in den letzten Jahren verstirkt eingefiihrt.
Wihrend sich fiir hohere Motorleistungen verschiedene hydrostatisch-leistungsver-
zweigte Getriebekonzepte etabliert haben, konnte sich im Leistungsbereich unter 74 kW
noch keine Lésung durchsetzen. Mechanische Variatoren (Umschlingungsgetriebe, To-
roidgetriebe, etc.) werden in diesem von hohem Kostendruck gepriagten Marktsegment
als Alternativen diskutiert. Gerade im Automobilbau prisentieren in jiingster Zeit ver-
schiedene Hersteller stufenlose Fahrantriebe mit Umschlingungsvariatoren, so dass ihre
Technologie als beherrschbar zu betrachten ist.

Ein herausragender Unterschied zwischen Pkw-Getrieben und Fahrantrieben fiir
Traktoren ist die Spannweite der Nennfahrgeschwindigkeiten, die bei der landwirt-
schaftlichen Universalmaschine Traktor iiber zehnmal groBer ist als beim Pkw. Der
begrenzte Stellbereich von Umschlingungsgetrieben kann durch teilweise leistungs-
verzweigte Getriebestrukturen mit zwei oder mehr Fahrbereichen erweitert werden.
Zur Darstellung sehr kleiner Abtriebsdrehzahlen eignen sich Eingang-gekoppelte
Konzepte. Wegen der Kostenziele sind dabei zwei Fahrbereiche ideal.

Aus verschiedenen Losungen wird in der Arbeit eine entsprechende Struktur
(IC-SCR) mit einem Kettenwandler als Variator ausgewéhlt und mit Hilfe von Simula-
tionsrechnungen und Versuchen auf einem selbst entwickelten Priifstand niher unter-
sucht. Das Getriebe ist dabei im unteren Fahrbereich leistungsverzweigt, wiahrend der
Variator im oberen Fahrbereich im direkten Leistungsfluss liegt. Wichtige Werkzeuge
waren MATLAB/SIMULINK, AMESim und das Echtzeitsystem dSpace.

Hinsichtlich der Geschwindigkeitsspannweite hat die eingangsseitige Kopplung
(Stirnrdder) Vorteile — beziiglich der Wirkungsgrade leider nicht: Bei niedrigen Ab-
triebsdrehzahlen ist bei diesem Konzept wegen hoher Blindleistungen ein starker
Abfall des mechanischen Getriebewirkungsgrades typisch. Eine Verbesserung ist nur
in begrenztem Rahmen moglich. Der Gesamtwirkungsgrad kann durch optimierte
Hilfsenergiesysteme (z.B. Anpresshydraulik) angehoben werden. Eine angestellte
Energiebetrachtung zu verschiedenen Auslegungsstrategien geht von Fahrgeschwin-
digkeitskollektiven aus und lédsst bei einem Variatorstellbereich von 6 einen Fahrbe-
reichswechsel bei 10 km/h als besten Kompromiss erscheinen, da so die Bereiche mit
schlechtem Wirkungsgrad nur geringe Zeitanteile an der Gesamteinsatzdauer haben.
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Kettenwandler mit einem groBen Stellbereich reduzieren die Blindleistungen deutlich
und verbessern so die Energiebilanz.

Durch die Uberlagerung von Drehzahlen in einem Planetengetriebe ist auch mit einem
Umschlingungsgetriebe eine stehende Abtriebswelle ohne Trennkupplung — der sog.
,Geared-Neutral“-Betrieb — erreichbar. In Priifstandsversuchen konnte die Eignung des
Kettenwandlers als Variator in diesem Betriebsfall nachgewiesen werden. Optimierte
Regelungsstrategien erlauben unter Priifstandsbedingungen einen stabilen Betrieb.
Kfritisch sind Notbremsvorgénge, bei denen die erreichbaren Stellgeschwindigkeiten des
Kettenwandlers unter Umstdnden nicht ausreichen. Hier muss gegebenenfalls eine vor-
handene Kupplung (z.B. Reversierung) geoffnet werden. Die hohen Blindleistungen re-
duzieren die Drehmomentwandlung zwischen An- und Abtrieb und fiihren im Fahrzeug
zu einer Anfahrschwéche.

Der Fahrbereichswechsel von der leistungsverzweigten in die direkte Fahrstufe in
der Ndhe des Synchronpunktes im Planetensatz ist wegen der Umkehr des Leistungs-
flusses im Kettenwandler und der hohen dynamischen Vorgaben nicht leicht zu be-
herrschen. Er wurde mit Hilfe eines Simulationsmodells ndher untersucht. Eine
Strategie mit nahezu konstanter Abtriebsbeschleunigung wihrend des Schaltvorgangs
konnte erarbeitet werden. Die Schaltung lauft, von einer entsprechenden Steuerungs-
einheit kontrolliert, automatisch ohne Fahrereingriff ab. Wihrend die Fahrbereichs-
kupplungen rutschen, ist der Abtrieb kinematisch entkoppelt und die Stellbewegungs-
richtung des Variators ist nahezu riickwirkungsfrei umkehrbar. Die geringen Differ-
enzdrehzahlen und die kurze Rutschzeit erzeugen geringe spezifische Reibleistungen.
Andere Verblockungen des Planetengetriebes zur Darstellung des direkten
Fahrbereichs zeigen bei entsprechender Abstimmung vergleichbares Verhalten.

Zusammenfassend ist das untersuchte Konzept fiir den Einsatz in Traktorfahran-
trieben als vielversprechend zu beurteilen. Vergleicht man die Struktur mit marktver-
fiigbaren Losungen, sind dabei jedoch gewisse Abstriche in der Funktionalitit (z.B.
stufenloses Anfahren aus dem Stillstand) in Kauf zu nehmen. Wahrend fiir den
direkten Fahrbereich die Motorleistung als Lastannahme giiltig ist, muss man im lei-
stungsverzweigten (langsamen) Fahrbereich die Blindleistung und die Kraftschluss-
grenze betrachten. 74 kW diirften hier nach dem derzeitigen Stand der Technik eine
Obergrenze markieren. Der hohe Aufwand fiir energieoptimierte Hilfsenergiesysteme
(Hydraulik) erhoht die Produktionskosten. Fiir eine endgiiltige, zusitzliche Gesichts-
punkte umfassende Empfehlung sind nach Auffassung des Autors weiterfithrende
Untersuchungen an einem seriennahen Prototypgetriebe notwendig.
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Kapitel 10

Anhang

10.1Randbedingungen fiir Schaltkurven

Fiir die Parametrierung der Schaltparabelverldufe sind folgende Randbedingungen zu

erfiillen:

uVar,P1‘t0 = Uyar,p1(0) = lyar (to) (10.1)

oo _ o
dt |, dt |

. . At ..

UVar,P7‘tW = uVar,P1(1_-) = Uvar,fix (10.3)

uVar,PZ‘tW = uVar,Pz 0) = aVar,Sch (10.4)

.. N in - At .

UVar,PZ‘t = uVar,Pz( I-O 1 ) = Uy (to) (10.5)

SD 0 -

daVar,PZ _ l . dljvar (1 06)

at io dt ‘)

tsp

10.2Angenommene Variatorwirkungsgrade
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Bild 10.1: Angenommene mechanische Variatorwirkungsgrade fiir Wirkungsgradbe-
trachtungen in Kap. 5 (ohne Hydraulik, Drehzahleinfluss wird zusdtzlich beriicksichtigt)
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10.3Sprungantwort der Variatoriibersetzung
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Bild 10.2: Sprungantwort der Variatoriibersetzung bei n, = 1000 U/min (Bremsmo-
mentvorgabe 100 Nm)
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