Untersuchung des dynamischen Betriebsverhaltens
eines stufenlosen Breitkeilriemengetriebes
von Reisfeldtraktoren

Dissertation
zur
Erlangung des akademischen Grades

Doktor—Ingenieur (Dr.-Ing.)

der Fakultat fur Maschinenbau und Schiffstechnik
der Universitat Rostock

vorgelegt von

Dipl.-Ing. Viet Duc Bui

geb. am 08.06.1967 in Hanoi
aus Vietnam

Rostock, im Oktober 2007



Gutachter:

Prof. Dr. —Ing. K.-H. Hirschmann Uni Rostock
Prof. Dr. —Ing. habil. Ch. Woernle Uni Rostock
Prof. Dr. — Ing. Bui Hai Trieu Hochschule fir Landwirtschaft Hanoi

Tag der Verteidigung 27. Februar 2008



Vorwort

Die vorliegende Arbeit entstand wihrend meiner Zeit als Doktorand am Institut fiir Antriebs-
technik und Mechatronik der Universitit Rostock. Ich mochte die Gelegenheit wahrnehmen,

den Menschen zu danken, die mich wihrend der Entstehung dieser Arbeit unterstiitzten.

Meinem Doktorvater, Herrn Prof. K.-H. Hirschmann, gilt mein besonderer Dank fiir die stets
gewihrte Unterstiitzung, das entgegengebrachte Vertrauen und die vielen fruchtbaren Diskus-

sionen.

Bei Herrn Prof. Dr.-Ing. habil. C. Woernle bedanke ich mich herzlich fiir das der Arbeit ent-

gegengebrachte Interesse und fiir die Ubernahme des Korreferates.

Mein recht herzlicher Dank geht an Herrn Prof. Dr.-Ing. Hai Trieu Bui fiir viele intensive

Diskussionen sowie die Mitwirkung am Promotionsverfahren.

Mein Dank gilt den Kolleginnen und Kollegen fiir die freundschaftliche und angenehme Ar-
beitsatmosphire am Institut fiir Antriebstechnik und Mechatronik. Besonders mdchte ich hier
Herrn Dr.-Ing. H. Maack, Dipl.-Ing. R. Kortge, Dr.-Ing. J. Schoof, Dipl.-Ing. A. Hermann,
Dipl.-Ing. B. Hesse, Dipl.-Ing. H. Verch, und Frauen A. Frankenberg, K. Hollatz, A. Gehl fiir
die freundliche Hilfe und umfangreiche Unterstiitzung hervorheben. Weiterhin bedanke ich
mich bei den Herren J. Daebeler, P. Sokolowski, R. Neugebauer, E. VoB, C. Freitag, Dipl.-
Ing. L. Ibendorf, Dipl.-Ing. E. Langnau, Dipl.-Ing. I. Menn, Dipl.-Ing. M. Tezzis fiir die tech-

nische Hilfe bei der Vorbereitung und Durchfiihrung der experimentellen Untersuchungen.

Der vietnamesischen Regierung und dem Ministerium fiir Bildung, Wissenschaft und Kultur
Mecklenburg-Vorpommern danke ich sehr fiir die finanzielle Unterstiitzung. Dariiber hinaus
bedanke ich mich bei Frau P. Schmidtke vom Akademischen Auslandsamt der Universitét

Rostock fiir die stets gewéhrte Hilfestellung in allen Formsachen mit der Abschlussbeihilfe.

Nicht zuletzt danke ich ganz besonders meinen Eltern, meiner Frau, meiner Tochter, meinem
Bruder, meiner Schwester und meinen Freunden, die mir stets fordernd und unterstiitzend zur

Seite standen und den Grundstein zu dem Erreichten gelegt haben!

Rostock, im Oktober 2007 Viet Duc Bui



Inhaltsverzeichnis

L BINICTIUNG ..ottt ettt et s e et e st eesb e e saeenbeeseeenseesaeenseenseesnseenseas 9
2. Stand der TEChNIK .....ccc.eiiiiiii ettt 10
2.1. Stufenlose Antriebe fiir KIeintraktoren ..........cocooeeverienieiiiiiiieiceeeeeesee 10
2.1.1. Antriebsvarianten fiir einen Reisfeldtraktor ... 10
2.1.2. Ubersicht {iber Bauformen von stufenlosen Getriebe.............ccccovrverereererrrerenennn 12
2.1.2. Vor- und Nachteile der stufenlosen Getriebe in Traktoren ............ccccceeveiriiiennnnne 18
2.2. Stufenlose UmschlingungSgetriebe ............cccuieriieiiieriieiieiieeite e 19
3. Zielsetzung und Aufgabenstellung ..........ccoeeeiiiiiiiiiiiiecee e 22
4. Ein neues Konzept fiir einen Reisfeldtraktor mit stufenlosem Umschlingungsgetriebe.......23
4.1. Friihere Getriebekonzepte mit Umschlingungswandler ..............cccoeeveeiiienienieeniennnnns 23
4.2. Die Anwendungen des Breitkeilriemenvariators im Traktorantrieb ..............cccccceeneen. 29
4.2.1. Hauptbaugruppen des Forschungstraktors ............ccccevvvieviienciiiiieniiieiecie e 31
4.2.2. Kennungswandler — Wahl der Ubersetzung................cccevevruevevruererenerrerernaenaes 33
5. Untersuchung des Betriebsverhaltens des stufenlosen Breitkeilriemengetriebes (SBG) .....36
5.1. Frithere UnterSuChUNGEN .........ccccooviiiiiiiiinieiieiereceect e 36
5.2. Theoretische UntersuChUung ...........c.coocviiiiiiiiiiiieiiecicce et 40
5.2.1. Bauformen von stufenlosen Breitkeilriemengetrieben.............cccocceeviieniiniiennnne 40
5.2.2. Modellierung des stufenlosen Breitkeilriemens ............ccceeveeveiienieeiieenieecieenneeen, 43
5.2.2.1. Geometrische UbEISEtZUNGEN ............cevverveveieererceeieeeesesesee s 43
5.2.2.2. DI REIDUNG.....cuiiiiiiiiieiieiieeiteee ettt ettt s e et saveebeessaeenseas 46
5.2.2.3. Kraftibertraung .........ccoocueeiuieeiieiieee ettt ettt e 47
5.2.2.4. Dynamische Steifigkeit und Ddmpfung des Breitkeilriemens ........................ 49
5.2.2.5. Schlupfverhalten.........ccccooiriiiiiiinie e 54
5.2.2.6. Anpresskraft und Anpresskraftverhéltnis (Stitzung) ..........cccoevveeevveveennennnen. 55
5.2.2.7. UbersetZungSANAEIUNG. ............c.cvrueveeerrereesreeeseeeeeeesesese s ses e s seseesesenens 58
5.2.3. Simulation des stufenlosen Breitkeilriemengetriebes............ccocveeeieecieenivenveeneenne. 60
5.2.3.1. Betriebsverhalten des stufenlosen Breitkeilriemens.............cccccceevieenieneennen. 60
5.2.3.2. Stufenloses Breitkeilriemengetriebe - Querschwingungen ..............cccoccuvee... 61
5.2.3.3. Simulation eines Antriebsstrangs mit Riemenwandler.............ccccoceveriennee 65
5.2.3.4. Simulationsrechnung und -ergebnisse..........ccceevvierieeciierienieeie e 70
5.3. Experimentelle UnterSuChung ...........cocoeoveeiiiiiiiiniininiicecececeeee e 73
5.3.1. VersuchSCINIIChTUNG ........cooiiiiieiiiieiiecie ettt ettt e e eee 74
5.3.2. MESSECHNIK ...ttt sttt 76
5.3.3. Messdatenerfassung, Steuerung und Regelung ............ccccevvieiiieiieniiiciienieeee, 77
5.3.4. UntersuchungsergebniSSe .........coueruerierieniiiiiniierieeienie ettt 80
5.3.4.1. StatioNAre MESSUNZEN.......eieiiieeriiieeeiiieeriieeeiteeereeeireeeereesaeeessaeesnseeesnseeennnes 80
5.3.4.2. DynamiSChe MESSUNZEN .......cccuieriieiiieiieeieeiie ettt et aee e 87
5.4. Dynamische Betriebszustinde und Vergleich mit Simulationsrechnungen.................. 91
5.4.1. BelastungSandertng..........ccueeuieiiieiiieiie ettt 91
5.4.2. DrehzahlAnderung..........c.cooviiiieiiieiiieiie ettt et ebe e 92
5.4.3. Ubersetzungsinderung (Verstellkraftinderung).............cc.ooevevrvevreererruerenernenenn, 93

6. Simulationsbeispiel zum Betriebsverhalten des Kleintraktorantriebs mit stufenlosem
BreitkeilriemengetriEbe ..........ooiueiiiiiieeeee e et 95
6.1. Modellierung des Einzylinder-Dieselmotors. ..........ccveeiieriieriieniienieeiieeie e 96
6.1.1. Formulierung des Motordrehmomentes als Fourierfunktion.............cccccceeeeeneenne. 97
6.1.2. Formulierung des Motordrehmoments iiber das Motorkennfeld................c........... 97
6.2. Modellierung der Fahrkupplung............cccoooioiiiiiiie e 99
6.3. Wechsel-, Differential- und Endgetriebe...........ccccevviieiiiiiiiiniiniieiecieceeeie e 101
6.4. Modellierung der elastischen Traktorrader............ooceeviiiiiinieiiieiecicee e 101



6.5. Modellierung des gesamten Traktorantriebs ...........cccccccveerviveeeciieenieeeriee e 104

6.6. BerechnungSmodell ...........c.ooouiiiiiiiiiiiiiiieeceee e 105
6.7. SIMulatioNSTEChNUNGEN .....ccuviiiiiiiiiiie e e e e aee e s es 108
6.7.1. MotordrehzahlAnderung.............cooeeiiiiiiiiiieiie e 109
6.7.2. BelastungSaAndertung.........cccveeiiiieeiieeiiie ettt etre e e e rae e rae e e s 110
6.7.3. Ein- und AUSKUPPEIN ....c.oooiiiiiiieiiiii et 111
6.7.4. UbersetZungSANAEIUNG ...........ccooeuiuiieeeieieeeeeeeeeeseese s sessnesenens 113

7. Zusammenfassung Und AUSDIICK. .........cciiiiiiiiiiiiieieeeeee e 114
8. LAteraturVerZEICRNIS .. ..eiutiiiiieiiiee ettt et 117



Formelzeichen, Einheiten, Indizes und Abktrzungen

Formelzeichen

A

b
bindex

Cindex

1

J index
k

1
Mindex
m
Nindex
Tindex

S

t

Einheit

[mm’]

[mm]

[Ns/mm]; [Nms/rad]
[N/mm]; [Nm/rad]
[Nmm~]

[mm]

[N]

[N]

[Nmm™?]

[Nm]
[kg]
[min™']
[mm]

[70]

Bezeichnung

Flache

Breite des Riemens
Diampfungskonstante
Steifigkeit
Elastizitdtsmodul
Wellenabstand
Kraft

Nennkraft
Schubmodul
Riemenhohe
Ubersetzung
Tragheitsdrehmoment
Koeffizient

Lange
Drehmoment
Masse

Drehzahl

Radius

Schlupf

Zeit
Dampfungsarbeit
Geschwindigkeit

Federarbeit



X [mm]
a [°]

B [°]

8 [°]

Y [°]

H [-]

v [-]

o [Nmm™]
€ [mm]
¢ [rad]
v [-]

® [rad/s]
g [-]

n [%%]
Index

a

ax

cvt

d

dyn

e

Fz

Verstellweg

Keilwinkel
Umschlingungswinkel
Trumneigungswinkel
Gleitwinkel
Reibbeiwert
Poissonzahl

Spannung

Dehnung

Winkel
Diampfungsgrad
Winkelgeschwindigkeit
Anpresskraftverhiltnis

Wirkungsgrad

Bedeutung
Last

axial
stufenlos
drehen
Dynamik
Motor
Fahrzeug

Gesamt



kpe

kpa

min

max

Abkirzung
SBG

MTA

CVT

PIV

Getriebe
Keilriemen
Kupplung
Eingangskupplung
Ausgangskupplung
Mittel

minimal

maximal

Normal

quer

Reibung

Rad

radial

Trum

Welle

Antrieb

Abtrieb

Bedeutung

Stufenloses Breitkeilriemengetriebe
Maschine-Traktor-Aggregat
Continuously Variable Transmission

Positive Infinitely Variable



1. Einleitung

Kleintraktoren bendtigen eine Getriebeauslegung, mit der sie iiber einen groflen Geschwin-
digkeitsbereich die volle Motorleistung fiir ihren Antrieb zur Verfiigung haben. Uber den
ganzen Fahrgeschwindigkeitsbereich wird dies am besten durch ein stufenloses Getriebe er-

reicht.

Seit Jahrzehnten werden stufenlose Fahrantriebe bei selbstfahrenden Landmaschinen und

Traktoren eingesetzt.

Bei stufenlosen Antrieben fiir Traktoren der oberen Leistungsklasse sind dies bevorzugt hyd-
rostatisch leistungsverzweigte Getriebe. Thr Wirkungsgrad liegt bestenfalls knapp iiber 90%.
Hydrostatische Antriebe verwenden hochwertige und deshalb teure hydraulische Komponen-
ten. Wegen ihres Bauaufwands, Gewichts und Wirkungsgrads sind sie fiir leistungsschwiche-

re Traktoren weniger geeignet.

In der unteren Leistungsklasse, wie z.B. bei Traktoren, die auf Reisfeldern eingesetzt werden,
sind stufenlose Keilriemengetriebe besser geeignet. Sie haben giinstige Wirkungsgrade und
niedrige Verstell- und Anpresskréfte. Aufgrund ihres einfachen Aufbaus verursachen sie ge-
ringe Produktionskosten, haben eine hohe Betriebssicherheit und verursachen nur niedrige

Betriebskosten.

Obwohl stufenlose Keilriemengetriebe diese Vorteile haben, werden sie bisher selten in klei-
nen Traktoren eingesetzt. Um ihre Einsatzgrenzen auszuloten, werden in dieser Arbeit Unter-

suchungen zum dynamischen Verhalten bei Ubersetzungs- und Lastéinderungen durchgefiihrt.

Als Ergebnis liegt ein Antriebskonzept fiir einen Traktor mit integriertem stufenlosem Keil-

riemengetriebe vor, der vor allem auf Reisfeldern eingesetzt werden kann.



2. Stand der Technik

2.1. Stufenlose Antriebe fur Kleintraktoren

2.1.1. Antriebsvarianten fiur einen Reisfeldtraktor

Der Traktor ist auch in Vietnam die Basismaschine der mechanisierten Landwirtschaft. Die
Anzahl der eingesetzten Traktoren betrug 2005 insgesamt ca.130.000 Stiick. Fiir die etwa 10
Mio. ha landwirtschaftliche Nutzfldche berechnet sich ein durchschnittlicher Leistungseinsatz
von 0.36 kW/ha [1, 2]. Auf kleinen Feldern mit Feldlangen < 100 m (ca. 60 % der Gesamtfla-
che) ist der Einsatz von Einachstraktoren (8 — 10 kW, Zugkraftklasse 2 kN) Standard, mit
nahezu 50 % Marktanteil [3]. Diese Kleintraktoren haben eine Ausriistung, mit der sie auf
trockenem und nassem Boden eingesetzt werden konnen. Sie werden fiir verschiedene Aufga-
ben wie Bodenbearbeitung, Ernten und Transport verwendet. Die meisten dieser Kleintrakto-

ren sind einfach aufgebaut, wie z.B. der BS - 12 (Bild 2.1) mit folgenden Kennwerten:
- Einzylinder-Viertaktdieselmotor mit 12 PS Leistung
- Keilriemengetriebe mit Ubersetzungsverhiltnis i = 1.68
- Stufengetriebe mit 6 Vorwirts- und 2 Riickwértsgéingen.

Das Hauptgetriebe und das Endgetriebe haben jeweils ein Schaltrad. Anstelle eines Differen-
tials besitzt das Getriebe zwei Kupplungen zum Lenken des Traktors. Die Fahrkupplung be-

findet sich in der Abtriebsscheibe des Keilriemengetriebes.

Das Getriebe erfiillt nicht mehr die steigenden Anforderungen der Traktorbetreiber. Beim

Einsatz gibt es folgende Nachteile:
- hohe Belastung des Fahrers,
- lange Ausfallzeiten des Traktors,
- niedrige Produktivitit,
- hoher Kraftstoffverbrauch.

Die vietnamesische Traktorenindustrie befindet sich zurzeit in der Anfangsphase der Produk-
tion von einfachen Maschinensystemen, d.h. es werden nur einfache, kleine Traktoren herge-
stellt. Es ist vorgesehen, zukiinftig den inldndischen Bedarf an Zweiradtraktoren mit 6, 8 und

12 PS vollstdndig im Land zu produzieren und die ersten Vierradtraktoren mit 18, 20 und 25
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PS herzustellen. Spater sollen auch Traktoren mit 30 PS gebaut werden. Eine Montage und
Herstellung von mittelgroen Vierradtraktoren mit 50 und 80 PS ist fiir den Zeitraum 2008 bis

2010 geplant und soll durch ausldndische Investitionen realisiert werden [4].

Das Pro-Kopf-Jahreseinkommen in Vietnam ist niedrig (500 US$/Jahr) [1], deshalb konnen

die Bauern nur Traktoren zu Niedrigpreisen kaufen.

12 P
= 2200 1/min

Antriebsscheibe 45 Nm

L[

: |
I A S

-

Bremse

L1
=TT Geschwindigkeit:
Vorwarnts

I: 1.4 km'h

T :l' 1 : 2.5
— i _ m: 4.1
n n % IV: 5.3
1 1 V9.5

Vi 15.3
T Riickwirts
—1 RI: 1 km'h

Rll: 3.8

Keilriemengetriebe (i = 1.68)

Ahtnehsscheibe
und Fahrkupplung

Bild 2.1 Prototypgetriebe - Bauart eines kleinen Traktors in Vietnam

Fiir vietnamesische Traktoren ergeben sich folgende Anforderungen:
- einfache Konstruktion
- flexible Komponentenkombination

- hoher Wirkungsgrad
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- geringe Herstellungskosten
- Umweltfreundlichkeit.

Die Weiterentwicklung des Getriebesystems ist eine wichtige Voraussetzung fiir leistungsfa-

hige Reisfeldtraktoren. Als fortschrittliche Losung gibt es zwei Alternativen:
- unter Last schaltbare Getriebe und
- stufenlose Getriebe.

Bei beiden kann eine Anderung der Zugkraft, {iber groBere Bereiche, wihrend der Arbeit er-

folgen, ohne dass der Traktor anhalten und wieder anfahren muss.

Unter Last schaltbare Wechselgetriebe erlauben es, die Zugkraft, ohne Unterbrechung des
Kraftflusses, an den Bedarf anzupassen. Lastschaltgetriebe sind fiir groBBe Traktoren vereinzelt

vorhanden, erfordern jedoch einen relativ hohen Bauaufwand.

Stufenlos steuerbare Getriebe (CVT) erlauben es, die Zugkraft bzw. Geschwindigkeit stufen-
los zwischen zwei Grenzwerten (von 0 bis Maximum) einzustellen. Sie werden als mechani-

sche, hydrostatische, hydrodynamische und auch elektrische Getriebe ausgefiihrt.

In dieser Arbeit wird ein stufenloses Getriebe untersucht, welches das herk6mmliche Getriebe
des Reisfeldtraktors ersetzen soll. Im nachfolgenden Kapitel werden die Alternativen darge-

stellt und die Auswahl der giinstigsten Variante begriindet.

2.1.2. Ubersicht Giber Bauformen von stufenlosen Getriebe

Stufenlose Getriebe lassen sich auf eine Vielzahl verschiedener Arten darstellen, (Bild 2.2),
wobei fiir den speziellen Anwendungsfall die folgenden wesentlichen Kriterien [5] bei der

Auswabhl in Betracht gezogen werden miissen:

Wirtschaftlichkeit

- niedrige Herstellungskosten

- geringe Betriebskosten (Kraftstoffverbrauch, Wartung und Reparatur)
- hohe Flachenleistung

- hohe Zuverlassigkeit/Lebensdauer

- Notfahreigenschaften bei Ausfall der Elektronik oder Hydraulik
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- bequeme, sichere und sinnvolle Handhabung

- glinstiges Gerduschverhalten.

Stufenloze Getmebe — Condinuously Variable Trane miesion (CVT)

Mechausch Hydranlisch —‘ Eleltrisch
Hydrodynanisch Hydrostatisch
Redmng Tmlenken von Direlhmomert und Fegeling des
Fhudstrétnen Dishzahl werden Stromes und
Vobhimenstom
transformiert

Tmschhn
gangstrieh

Feibrad-
getrebe

Wandler

Pumpe-Motor
Eombination

Cretier ator/B atterie
versorgEn E-Motor

Fiemen

Frlinudrisch

Plan

Eugelig

Tomidal

Fugglieder

Sclmbgheder

Bild 2.2. Ubersicht iiber stufenlose Getriebe [6]
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Im Bereich der fahrenden Arbeitsmaschinen konkurrieren verschiedene stufenlose Systeme
fiir den Fahrantrieb in technisch-6konomischer Hinsicht mit einander, die im Bild 2.3 verglei-

chend dargestellt sind.

Die Uberlegenheit der stufenlos verstellbaren mechanischen Getriebe gegeniiber elektrischen
und hydraulischen Lésungen im Leistungsbereich von 0.5 bis 15 kW hinsichtlich des Wir-

kungsgrades und Preises wird deutlich.

1 2
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T 50 ’} - 50 e
= - s " !
E -+ ~ 1/{:' "= =" ] //‘ il
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Bild 2.3 Stufenlos verstellbare Antriebe im Vergleich [7]

Verschiedene stufenlose Getriebetypen und ein gestuftes Zahnradgetriebe fiir einen Traktor-

antrieb kleiner bis mittlerer Leistung werden von Kirste [8] verglichen, siche Tabelle 2.1.
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Auch bei dieser Bewertung scheiden die hydrodynamischen, die hydrostatischen und die e-

lektrischen Losungen aus.

Die hydrodynamischen Getriebe, kombiniert mit einem mechanischen Lastschaltgetriebe,
werden hdufig im Bereich groBer Leistungen eingesetzt. Damit kann bei gutem Wirkungsgrad
ein grofer Geschwindigkeitsbereich tiberdeckt werden, der aber letztlich von der Anzahl der
Getriebestufen abhidngt. Diese Losung hat den Nachteil, dass ein komplexer Antriebsstrang
mit mehreren Antriebswellen und anderen, mechanisch gekoppelten Bauelementen erforder-
lich ist, der die Freiheit bei der Gestaltung des Fahrwerkes erheblich einschrinkt und sehr

aufwendig ist.

Tabelle 2.1. Bewerteter Vergleich verschiedener Getriebekonzepte [8]

Getriebetyp
Kritische Bewertung
Zahnrad Ketten- | Hydro- | Hydro- | FElek-

wandler | dynamik | statik trik
Leistungsdichte + + + + + + - -
Gesamtwirkungsgrad ++ + - - --
Entwicklungsstand ++ + + + 0
Reversierbarkeit - - ++ - ++
Anfahrverhalten - - + + + + + +
Geridusch 0 0 - + ++
Gewicht + + - - -
Kosten ++ + - + --
Summe 7 4 2 1 -2
+ + sehr gut geeignet; + gut geeignet
0 neutral
- schlecht geeignet; - - sehr schlecht geeignet
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Hydrostatische Getriebe haben bei Baumaschinen und grofien selbstfahrenden Landma-
schinen eine breite Anwendung erreicht. Ein wesentlicher Vorteil dieses Prinzips ist die einfa-
che Reversierbarkeit in Verbindung mit einem grof3en Stellbereich, so dass zum Anfahren,
Riickwirtsfahren und Bremsen keine zusétzlichen Elemente benétigt werden. Prototypen von
leistungsverzweigten hydrostatischen Getrieben wurden zu Versuchszwecken bei Traktoren
von Fendt (1996), John Deere (1997), Case IH, Class (2000) eingebaut und erprobt. Hydrosta-
tische Getriebe, auch einfachere als die hier genannten, werden auf Grund des hohen Ge-
rduschniveaus, des schlechten Wirkungsgrads und der hohen Kosten serienméfig in Klein-

traktoren zumindest vorerst nicht eingesetzt.

Die elektrischen Getriebe sind derzeit aufgrund zu geringer Leistungsdichten und wegen des
Bauaufwands sowie der hohen Kosten als Traktorantrieb fiir den o.g. Einsatzzweck nicht ge-

eignet.

Von den stufenlosen Getrieben erhélt der Kettenwandler die beste Bewertung, der zu den me-
chanisch stufenlosen Getrieben gehort. Nachfolgend werden davon einige Varianten be-
schrieben, die als Entscheidungsbasis fiir die Auswahl eines stufenlosen Wandlers fiir den

Kleintraktor dienen.

Bei den mechanisch stufenlosen Getrieben gibt es eine Fiille von Losungsprinzipien, von
denen einige schon die Serienreife erlangt haben. Mechanisch stufenlose Getriebe erreichen
ithre Stufenlosigkeit iiber die geometrische Lageénderung eines oder mehrerer Reibkontakte.

Die folgenden zwei Varianten sind verbreitet:
- Reibradgetriebe
- Umschlingungsgetriebe.

Bernhardt und Heidemeyer [9] vergleichen unterschiedliche mechanische Systeme, siche Bild
2.3. Die Kriterien in Tabelle 2.2 werden bewertet und damit die Wandler hinsichtlich ihrer

Eignung fiir einen Front-Quer-Antrieb beurteilt, sieche Bild 2.3.
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Bild 2.3. Zusammenfassende Bewertung stufenloser mechanischer Wandler [9]
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Tabelle 2.2. Bewertungskriterien fiir stufenlose mechanische Wandler im Pkw [9]

Konstruktion Anpassung

Fertigung Steuerung Betriebseigenschaften
1. Leistungsvolumen 11. Schnell-Léaufigkeit 18. Wirkungsgrad tiber Last
2. Leistungsgewicht 12. Stellbereich 19. Wirkungsgrad iiber Uber-
Reibkontaktpunkte: 13. Stellgeschwindigkeit setzung
3. Tribologische Bedingungen |14. Funktionsverbund 20. Mechanische Laufruhe
4. Verzweigungsquantitit |15. Kraftverhdltnisse 21. Schwingungsverhalten
5. Verzweigungsqualitit 16. Steuerungsbedarf 22. Betriebskosten
6. Bauteilbeanspruchung 17. Hilfsenergiebedarf
7. Konzeptbedingte Anpas-
sungsfahigkeit

8. Bauteilaufwand

9.  Entwicklungsaufivand

10. Fertigungsaufwand

2.1.2. Vor- und Nachteile der stufenlosen Getriebe in Traktoren

Stufenlos verstellbare Getriebe (CVT) bieten die Mdglichkeit, die Ubersetzung ohne Unter-
brechung des Kraftflusses in einem weiten Bereich zu verstellen. Die Wandlung einer zu ii-
bertragenden mechanischen Leistung kann damit im Betrieb stéindig entsprechend den Anfor-
derungen, die sich aus den Einsatzbedingungen des Antriebssystems ergeben, angepasst wer-

den.

Die prinzipbedingten Vor- und Nachteile stufenloser Getriebe im Vergleich zu Stufengetrie-

ben wurden von Renius, Sauer [10] und Kirste [8] wie folgt zusammengefasst:
Vorteile stufenloser Getriebe:

- Anderung der Fahrgeschwindigkeit in weiten Bereichen ohne Schalten und ohne Zug-

kraftunterbrechung, so dass das Fahrzeug nicht anhalten und wieder anfahren muss

- freie Wahl des Betriebspunktes innerhalb des Motorkennfeldes, zur optimalen Anpas-
sung an die jeweiligen Arbeitsbedingungen, was besonders wichtig bei Zapfwellenar-

beiten ist.
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erhohter Bedienkomfort durch geringe Bedienkrifte und Vereinfachung der Bedien-

elemente
bessere Ausnutzung und damit Wirtschaftlichkeit des Traktors und der Arbeitsgerite
Verbesserung der Arbeitsgiite, groBere Fldchenleistung und Zeitersparnis

einfache Einbindung des Getriebes in Regelkreise oder ein Traktor-Managementsys-

tem

Nachteile stufenloser Getriebe:

Der geringere Wirkungsgrad der stufenlosen Getriebe kann durch Nutzung ver-
brauchsgiinstiger Bereiche des Motorkennfeldes teilweise mehr als ausgeglichen wer-

den.

geringere Erfahrung beziiglich der Dimensionierung
etwas hoherer Gerduschpegel

hohere Herstellungskosten

groBerer Aufwand, das Getriebe in den Getriebebaukasten einer Schlepperfamilie zu

integrieren.

2.2. Stufenlose Umschlingungsgetriebe

Stufenlose Umschlingungsgetriebe werden wegen ihrer Vorteile zurzeit bevorzugt eingesetzt.

Bei einem Umschlingungsgetriebe sind die Variatoren die verstellbaren Elemente, die das

Drehmoment iibertragen.

Das Funktionsprinzip des Umschlingungsgetriebes ist in Bild 2.4. dargestellt.

Umschlingungsgetriebe bestehen jeweils aus zwei axial verschiebbaren Kegelscheiben und

dem dazwischen laufenden Zug- oder Druckmittel. Abhingig vom Umschlingungsmittel gibt

es drei Bauformen:

Keilriemen-Variator,
Zugketten-Variator und

Schubgliederband-Variator.
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Bild 2.4. Das Funktionsprinzip des stufenlosen Umschlingungsgetriebes

Bei der Auswahl eines geeigneten Antriebssystems sind neben den rein technischen Erforder-

nissen auch 6konomische Belange zu bewerten.

Stufenlose Ketten- und Gliederbandgetriebe sind Getriebe mit metallischen Ubertragungsele-
menten aus gehdrtetem Stahl, die im Kontakt mit der Kegelscheibe mittels Traktionsfluiden
geschmiert werden, die eine hohe Kraftiibertragung bei einer angepassten Anpressung sicher-
stellen. Die Anpressung erfolgt hydraulisch und wird lastabhéingig geregelt. Dadurch wird der
Getriebeauftbau aufwendig und dementsprechend sind die Herstellungskosten hoch. Um-
schlingungsgetriebe mit metallischem Umschlingungsmittel eignen sich fiir den Einsatz in

den unteren bis mittleren Leistungsklassen von Pkw (Kompaktklasse bis obere Mittelklasse).

Der Keilriemenvariator kommt mit weitaus geringeren Anpresskriften aus, da die verwende-
ten Kunststoffverbundriemen trocken laufen und damit ein hoherer Reibwert an den Variator-
scheiben herrscht. Verstelleinrichtungen, die zur Verstellung und Anpressung des Umschlin-
gungsmittels notwendig sind, konnen kleiner ausfallen. Neben der hydraulischen Verstellung
gibt es Alternativen, die weitere Einsparpotentiale bieten, zum Beispiel mit selbsthemmenden

Mechanismen, die nur beim Verstellen Energie bendtigen. Neben den heute iiblichen hydrau-
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lischen Systemen sind hierfiir vor allem elektromechanische sowie rein mechanische Losun-

gen hinsichtlich ihrer Eignung zu untersuchen und anzupassen [11].

Keilriemenvariatoren haben den Vorteil, dass sie wegen ihres einfachen Aufbaus geringe Her-
stellungskosten verursachen und eine hohe Betriebssicherheit bieten. Wie alle kraftschliissi-
gen Umschlingungsgetriebe ist auch das Keilriemengetriebe schlupfbehaftet. Zu hoher
Schlupf aufgrund nicht optimaler Betriebsbedingungen reduziert den Wirkungsgrad, verkiirzt

die Standzeiten und erhoht den Wartungsbedarf.

Typische Kennwerte der verschiedenen stufenlosen Umschlingungsgetriebe sind in der Tabel-

le 2.3 zusammengestellt.

Tabelle 2.3. Vergleich der stufenlosen Umschlingungsgetriebebauarten

CVT-Bauart
Kriterium

Riemen Ketten Band
Wirkungsgrad [%] 90 ....96 90 ....97 90 ....97
Leistung max. [kW] 160 400 400
Drehmoment max. [Nm] 200 500 500
Regelbereich max. 9 6 6
Reibkoeffizient 0.4 0.1 0.1
Anpresskraftbedarf [kN] 1..3 15...30 10 ... 20
Betriebzustand Trocken nass oder trocken nass
Gewicht und Bauvolumina Grof3 klein klein
Lebensdauer Mittel hoch hoch
Kosten Niedrig hoch hoch

Beim Traktorantrieb kleiner bis mittlerer Leistung konnen aus heutiger Sicht stufenlose Um-
schlingungsgetriebe vorteilhaft eingesetzt werden. Fiir Kleintraktoren bietet sich das stufenlos
verstellbare Keilriemengetriebe an. Die vietnamesische Maschinenbauindustrie ist in der La-

ge, fiir den heimischen Markt ein Keilriemengetriebe in die Reistraktoren zu integrieren.
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3. Zielsetzung und Aufgabenstellung

Ziel der Arbeit ist die Entwicklung von technischen Grundlagen fiir die Auslegung eines An-

triebsstrangs von Reisfeldtraktoren mit einem stufenlosen Breitkeilriemengetriebe (SBG).

Im Betrieb beeinflusst das Verstellgetriebe das dynamische Verhalten des Gesamtsystems.

Das Betriebsverhalten muss bei allen Betriebszustdnden stabil sein.

Im Rahmen der Untersuchungen werden folgende Themen behandelt:

Auswahl eines geeigneten Fahrantriebskonzepts fiir einen Kleintraktor, das die Anfor-

derungen erfiillt, die sich beim Einsatz im Reisfeld ergeben.

Theoretische Ermittlung und Analyse des Betriebsverhaltens von stufenlosen Keilrie-
mengetrieben unter definierten Betriebsbedingungen. Grundlage der theoretischen Un-
tersuchungen ist ein physikalisch-mathematisches Modell, mit dem sich das schlupf-
behaftete Verhalten bei kraftschliissigen Riemengetrieben beschreiben ldsst. Mit der
rechnergestiitzten Simulation ist es dann mdglich, sowohl das statische als auch das
dynamische Betriebsverhalten bei stufenlosen Keilriemengetrieben zu untersuchen

und zu analysieren.

Bei den experimentellen Untersuchungen am Priifstand sind zunéchst die Parameter
des Modells wie Steifigkeit, Dampfung und Schlupf zu ermitteln. Das zeitliche Ver-
halten des Antriebssystems unter Einwirkung von Belastungs- und Ubersetzungsinde-
rungen wird untersucht. Die Ergebnisse von Theorie und Experiment werden vergli-

chen, um die Genauigkeit des Modells zu {liberpriifen.

Rechnergestiitzte Untersuchung des Betriebsverhaltens des Kleintraktors.
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4. Ein neues Konzept fur einen Reisfeldtraktor mit stufenlosem
Umschlingungsgetriebe

Der Stellbereich eines Umschlingungsgetriebes liegt zwischen 1:5 und 1:9 und ist somit fiir
einen Traktorantrieb allein nicht ausreichend. Die Spreizung muss durch ein Stufengetriebe
oder durch Leistungsverzweigung erhoht werden. Eine ausreichende Spreizung l4sst sich mit

zwei Fahrbereichen erreichen.
Es gibt fiir stufenlose Umschlingungsgetriebe in Fahrzeugen zwei Anordnungen:

- stufenlose Umschlingungsgetriebe mit vor- bzw. nachgeschalteten Raderschaltgetrie-

ben

- Stufenlose Umschlingungsgetriebe in leistungsverzweigter Anordnung (Geared-

Neutral-Getriebe).

Die erste Bauform ist eine Kopplung des Umschlingungswandlers mit einem Stufengetriebe
(Bilder 4.1 - 4.4 und 4.6) in Vorgelege- oder Planetenbauweise, die aber wegen der notwendi-
gen vollen Wandlerverstellung beim Gruppenwechsel aus heutiger Sicht relativ lange Um-
schaltzeiten hat. Die Ubersetzung wird, wie auch bei der zweiten Bauform, durch eine me-

chanische, mechanisch-hydraulische oder hydraulische Vorrichtung gesteuert.

Bei der zweiten Bauform wird bei synchronem Umlauf des Planetengetriebes zwischen einem
direkten und einem leistungsverzweigten Bereich umgeschaltet (Bild 4.5). Mit dieser Struktur
kann ein stufenloses Fahren bis zum Stillstand des Fahrzeugs und riickwirts erreicht werden,
ohne dass der Laufradius des Riemens am Scheibensatz auf Null reduziert werden muss, was

technisch ohnehin nicht moglich ist.
4.1. Fruhere Getriebekonzepte mit Umschlingungswandler

Basierend auf den Erkenntnissen in England, wird 1956 die Zugkette des P.I.V. Antriebs von
Werner Reimers als alternatives Umschlingungsmittel in einem Keilscheiben-CVT eingesetzt.
In der Zeit von 1957 bis 1968 konzentriert sich die Entwicklung auf P.I.V. Kettenwandler-
Kompaktgetriebe, die an Stelle des Zahnradgetriebes in den Antriebsstrang des Traktors ein-
gebaut werden. Die erste versuchsweise Anwendung stufenloser mechanischer Traktorfahran-

triebe begann bei der ZF im Jahre 1957 mit dem P.I.V. Reimers ASL8 im Traktor MAN A25
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(Bild 4.1). Der Motor hatte eine Antriebsleistung von 18 kW, der Wandler einen Verstellbe-
reich von 1:4. Die Ubersetzung wurde von Hand nach Gehor gesteuert. Das Gruppenwahlge-
triebe verfiigt iiber zwei nicht synchronisiert schaltbare Vorwértsfahrbereiche und einen eben-

falls nicht synchronisiert schaltbaren Riickwértsfahrbereich.
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Bild 4.1. Prototypgetriebe Bauart ZF/P.1.V. Reimers ASLS, 1957 [10]

Bereits 1959 wurden mit einem Prototyp von Meyer [12] praktische Feldversuche im Ver-
gleich mit Stufengetrieben durchgefiihrt. Die Versuchsergebnisse weisen z.B. beim Pfliigen
mit dem stufenlosen Antrieb eine Zeiteinsparung von 20 % gegeniiber einem Stufengetriebe

nach.

Das ALS 210 ist eine Weiterentwicklung des ALS 8, die 1963/1964 im Eicher Traktor EM
300 mit 26 kW Motorleistung getestet wurde (Bild 4.2). Der Wandler wurde aus konstrukti-
ven Griinden quer eingebaut und war bereits mit einer automatischen Grenzlastregelung aus-
gestattet. Auf der An- und Abtriebsseite des Wandlers folgen eine Stirnradstufe und das

Gruppenwahlgetriebe mit 3 Vorwiértsbereichen (L, M, H) und einer Riickwértsgruppe (R).
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Bild 4.2. Prototypgetriebe Bauart ZF/P.1.V. Reimers ASL 210, 1963/1964 [10]
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Bild 4.3. Prototypgetriebe Bauart ZF/P.1.V. Reimers ASL 218, 1965 [10]



Im Jahr 1965 wurde das Prototypgetriebe ALS 218 fiir einen Traktor mit 44 kW aufgebaut.
Bild 4.3 zeigt das Getriebe mit 3 Vorwirts- und 3 Riickwartsfahrbereichen. Ein Gruppen-
wahlgetriebe ist als Planetentrieb in die Hinterachse integriert. Der Wandler ist hinter der
Kriechganggruppe angeordnet. Als Anfahr- und Reversierelemente werden hier Lamellen-

kupplungen eingesetzt.
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Bild 4.4. Prototypgetriebe Bauart ZF/P.1.V. Reimers T 518, 1965 [10]

Im Jahr 1965 wurde der Wandler T 518 in einen Schliiter Super 550 versuchsweise eingebaut

(Bild 4.4).

Das Getriebe besteht aus dem PIV-Kettenwandler mit vorgeschalteter Kriechganggruppe. Die
Fahrkupplung (Lamellenkupplung) auf der Abtriebsseite des Wandlers stellt die Verbindung
zum Gruppenwahlgetriebe mit einer Stralen- und Ackergruppe sowie der Reversiergruppe

her. Es ergeben sich theoretisch vier Vorwirts- und vier Riickwértsfahrbereiche.

Alle oben vorgestellten Getriebe haben gemeinsam, dass sie eine verhdltnismiBig einfache
Konstruktion, einen hohen Wirkungsgrad und eine grofle Spreizung haben. Anfahren, Krie-

chen und Reversieren ohne Schalten ist damit nicht moglich.
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Im Jahr 1963 wurde ein stufenloses Traktorgetriebe ,,Geared Neutral* mit Leistungsverzwei-
gung vorgestellt (Bild 4.5), bei dem dieser Nachteil nicht vorhanden ist. Bei dieser Bauweise
wird bei synchronem Umlauf des Planetengetriebes zwischen einem direkten und einem leis-
tungsverzweigten Bereich umgeschaltet. Es handelt sich um ein Dreibereichsgetriebe (Schnell
»3“ — Riick ,,R“ — Langsam ,,L*). Im L-Fahrbereich erfolgt der Betrieb leistungsverzweigt, die
Fahrbereiche S und R sind direkt.
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Bild 4.5. Stufenloses Traktorgetriebe ,, Geared-Neutral “ mit Leistungsverzweigung [13], 1963

In den Jahren 1988/1989 wurden wesentlich verbesserte Traktorgetriebe mit Kettenwandlern
vorgestellt. Die automatische Steuerung und Regelung des Ubersetzungsverhiltnisses erfolgt
durch elektrohydraulische Stellglieder und verwendet einen integrierten Drehmomentsensor.
Auf diesem Gebiet ist besonders die Entwicklung des 1988 gebauten Forschungstraktors von

Kirste [8] am Institut fiir Landmaschinen der TU Miinchen hervorzuheben. Der Traktor wurde
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mit einem P.I.V.-Kettenwandler ausgeriistet und besitzt eine Motorleistung von 30 kW. In
dem Aufbau des Getriebes (Bild 4.6) liegt die Fahrkupplung im Leistungsfluss vor dem Ket-
tenwandler, dem wieder ein Schaltgetriebe mit zwei Vorwértsfahrbereichen und einem Riick-
wirtsfahrbereich nachgeordnet ist. Das Getriebe ist sehr einfach und kompakt aufgebaut. Es
ist das Ergebnis einer systematischen Losungssuche mit einer besonders geringen Anzahl von

Bauteilen.
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Bild 4.6. Stufenloses Getriebe fiir den Forschungstraktor des
Instituts fiir Landmaschinen der TU Miinchen, 1988 [8]

Bei vielen selbstfahrenden Landmaschinen der 70er bis 90er Jahre wird als mechanischer stu-
fenloser Zwischentrieb (in Kombination mit einem Wechselgetriebe) der Keilriemenvariator
als brauchbare und billige Losung eingesetzt. Mit dem Keilriemenvariator, dessen Integration
in das Getriebe im Bild 4.7 beschrieben ist, kann durch den Fahrer der Maschine oder durch
eine Regelanlage das Ubersetzungsverhiltnis mittels hydraulischer oder mechanischer Ver-
stellung einer Keilriemenscheibe verdndert werden. Die zweite Keilriemenscheibe arbeitet

beim Verstellen gegen eine Druckfeder, die auch gleichzeitig die Riemenspannung erzeugt.

Da der Keilriemenvariator nur einen begrenzten Verstellbereich besitzt, wird zum Anfahren
eine Kupplung bendtigt. Aulerdem ist wegen des begrenzten Verstellbereichs ein Schaltge-
triebe mit 2 oder 3 Gingen notwendig, in dessen Gehduse dann meistens auch das Ausgleich-

getriebe angeordnet ist. Ein solches Getriebe wurde als Fahrgetriebe im Mahdrescher sowie in
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anderen selbstfahrenden Landmaschinen eingebaut. Der Wandler liegt beim Front-Quer-
Antrieb zwischen dem Motor und der Hauptkupplung und hat einen Verstellbereich von 1:5.
Das Getriebe hat drei Vorwirtsfahrbereiche und einen Riickwirtsfahrbereich. Es erlaubt eine

Hochstgeschwindigkeit von 20 km/h.

Von diesem Getriebe werden die Antriebsridder iiber Seitenwellen und Endgetriebe angetrie-

ben. Der tragende Achsteil wird als einfache Rohrachse ausgefiihrt und an das Endgetriebe

angeflanscht.
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Bild 4.7. Antrieb mit Breitkeilriemenvariator des Mdhdreschers E 512 [14]
4.2. Die Anwendungen des Breitkeilriemenvariators im Traktorantrieb

Die gewonnenen Erkenntnisse fithrten zur Entscheidung, ein stufenloses Getriebe mit einem
Breitkeilriemen als Zugmittel fiir den Front-Quer-Antrieb im kleinen Traktor einzusetzen. Das

einfache Keilriemengetriebe ergibt einen effizienten Aufbau des Fahrantriebs (Bild 4.8).

Die Anordnung der Baugruppen ist eine Symbiose der Antriebe des Traktors LMT (Bild 4.6)
und des Maihdreschers E 512 (Bild 4.7) sowie des Antriebs der in Vietnam entwickelten

Kleintraktoren.
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Die neue Anordnung ist in Bild 4.8 dargestellt. Sie kann fiir Antriebsleistungen von 9 kW bis
20 kW genutzt werden. Das Fahrzeug besitzt einen Rahmen, in dem der Motor elastisch gela-
gert und tiber einen Breitkeilriemen mit dem Getriebe verbunden ist. Die Fahrkupplung befin-
det sich zwischen Riemenwandler und Getriebe. Da vor den zu schaltenden Rédern nur Mas-
sen mit kleinen Tragheitsmomenten liegen, sind eine gute Synchronisierung der Ginge und
eine gute Reversierbarkeit gegeben. Das Getriebe hat zwei Vorwértsfahrbereiche und einen
Riickwirtsfahrbereich. Die entgegensetzte Drehrichtung der Vorgelegewelle wird unmittelbar
fiir den Riickwirtsfahrbereich genutzt. Dadurch wird ein Zahnrad eingespart, das sonst zur
Drehrichtungsumkehr erforderlich wire. Das Abtriebsritzel der Vorwirtsfahrbereiche ist mit
dem Stirnrad des Differenzials im Eingriff, das Abtriebsritzel der Riickwértsstufe ebenfalls.

Die hohe Endiibersetzung wird durch drei Stirnradgetriebestufen erreicht.
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Bild 4.8. Entwurf eines Getriebes mit stufenlosem Keilriemenvariator

fiir den neuen Kleintraktor
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4.2.1. Hauptbaugruppen des Forschungstraktors

Die Hauptbaugruppen des Forschungstraktors werden unter Beriicksichtigung der technischen
und wirtschaftlichen Anforderungen sowie der Produktionsmoglichkeiten in Vietnam ausge-

wahlt.
Dieselmotor

Als Antriebsaggregat wird am Forschungstraktor ein Dieselmotor RV 125 der Vikyno AG
eingesetzt. Es ist ein Einzylinder-Viertakt-Motor mit Wasserkiihlung mit einer Nennleistung
von 9.2 kW bei 2400 min™'. Dieser Motor wird in GroBserie (ca. 100000 Stiick pro Jahr) her-
gestellt und fiir unterschiedliche Anwendungen eingesetzt. Der Preis ist giinstig (200 €/

Stiick). Das Bild 4.9 zeigt die Motorkennlinien.
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Bild 4.9. Motor RV 125 und seine Motorkennlinien [15]

Stufenloses Breitkeilriemengetriebe

Der im Folgenden betrachtete Breitkeilriemenwandler von der Berges AG mit konstantem
Wellenabstand besitzt eine Leistung von 11 kW bis 15 kW und hat einen Verstellbereich von
1:8. Er ist in Bild 4.10 dargestellt. Der einfache Autfbau besteht aus einer federbelasteten
Riemenscheibe und einer Riemenscheibe mit einer mechanischen Verstellung. Zwischen den

Scheiben bildet sich aufgrund der kegelférmigen Scheibengeometrie ein V-formiger Spalt
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aus. Mit dem darin eingespannten Breitkeilriemen werden Drehmomente reibschliissig von
einer Welle auf die andere iibertragen. Durch eine Anderung des Abstands der Kegelscheiben
lisst sich die Ubersetzung stufenlos einstellen. Die Grenzen des abdeckbaren Ubersetzungsbe-
reichs bildet der minimal und maximal mogliche Laufradius des Breitkeilriemens auf den

Scheiben.

Bild 4.10. Stufenloses Breitkeilriemengetriebe [16]

Die Ubersetzungssteuerung wird durch mechanische oder hydraulische Einrichtungen reali-

siert.
Fahrkupplung

Motor und Getriebe sind iiber eine Einscheibentrockenkupplung miteinander verbunden. Die

Kupplung wird iiber einen Seilzug und einen Handhebel am linken Fiihrungsholm betétigt.
Stirnradschaltgetriebe

Zur VergroBerung des Wandlungsbereichs ist dem stufenlosen Breitkeilriemengetriebe ein

Stirnradschaltgetriebe mit nur sieben Zahnriddern nachgeschaltet.

Die Geschwindigkeitsbereiche des Forschungstraktors werden entsprechend den Anforderun-
gen der landwirtschaftlichen Arbeitsprozesse festgelegt. Nach Renius [17] werden 60 — 70 %

aller landwirtschaftlichen Aufgaben im Hauptarbeitsbereich von 4 - 12 km/h ausgefiihrt.

In Bild 4.11 ist die anteilige Nutzung der Geschwindigkeitsbereiche flir mitteleuropdische

Standardtraktoren und die geschétzte fiir Reisfeldtraktoren dargestellt.

Die Fahrbereiche werden dementsprechend wie folgt festgelegt:
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I: 1.5 km/h — 12.75 km/h
II: 4 km/h — 22.75 km/h
R: 1 km/h - 8.5 km/h

Die zwei Fahrbereiche fiir die Vorwirtsfahrt decken mit einem Geschwindigkeitsbereich von
1.5 bis 22.75 km/h alle Anforderungen der Praxis ab. Die kleinste Fahrgeschwindigkeit der
Gruppe I mit 1.5 km/h bei voller Motordrehzahl reicht fiir schwere Arbeiten aus.

14
B Hormalkollektiy

B Eeisfeldtraktorkolleltiv

relative Benutzunes dauner

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22

Nemmfalreeschwindigleeit vorwirts (lan/h)

Bild 4.11. Relative Benutzungsdauer der Fahrgeschwindigkeiten vorwdrts

fiir Standardtraktoren [17] und den Forschungstraktor
4.2.2. Kennungswandler — Wahl der Ubersetzung

Die Kennungswandlung zwischen Motor und Antriebsrddern erfolgt bei Fahrzeugen mit Ver-
brennungsmotoren durch das Zusammenwirken der einzelnen Baugruppen des Antriebs-
strangs. Die Gesamtiibersetzung i, des Antriebsstrangs bestimmt sich aus der Ubersetzung i,
des stufenlosen Keilriemengetriebes, der Ubersetzung i des Stirnradschaltgetriebes und der

Endiibersetzung ig.
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=Ty (4.1)
nab

Die Ubersetzung iv berechnet sich als Quotient der wirksamen Kegelscheibenradien »; und

;= (4.2)

cvt
n

iy liegt im Bereich i ]

cvt,min S icvt S lnvt,max
Wahl der groRten und kleinsten Ubersetzung (iamax: iamin)

Beim Traktor ist die groBte Ubersetzung vom Einsatzzweck des Fahrzeugs abhiingig. Aus

dem kinematischen Zusammenhang
V=01, 4.3)
ergibt sich fiir den Kriechgang beim Traktor
V2
3’6 % nM,min rdyn

= (4.4)

vkriech ,min

lA,max

Werden eine schlupffreie Kraftiibertragung vom Rad auf die StraBle und das Erreichen der
Hochstgeschwindigkeit bei maximaler Motordrehzahl angenommen, so gilt fiir die kleinste

Antriebsstrangiibersetzung

T
3’6? nM,maxrdyn

- 30 (4.5)
v

max

lA,min

Endubersetzung ig

Mit der Wahl der Endiibersetzung erfolgt beim Traktor die Abstimmung auf den Einsatz-
zweck unter Berlicksichtigung des Zugkraftiiberschusses und des Verbrauchs. Durch eine
langere Achse, d.h. eine Verringerung der Endiibersetzung, wird bei gleicher Fahrgeschwin-
digkeit die Motordrehzahl, aber auch der Zugkraftiiberschuss verringert.

Die in einer Stufe realisierbare Endiibersetzung liegt im Bereichl <i, <5. GroBere Uberset-

zungen werden durch zusétzliche Getriebestufen erreicht (hierzu siehe auch Bild 4.8).
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Wahl der Zwischengénge

Das Verhiltnis der Ubersetzung zweier benachbarter Ginge, der Stufensprung ¢, berechnet

sich zu

v (4.6)

n max

Wegen der Spreizung des Stufenlosgetriebes kann man einen gréferen Stufensprung wihlen,

so dass die Anzahl der notwendigen Génge niedriger wird.

Den Verlauf der Gesamtiibersetzung i4 aus Gleichung (4.1) in Abhéngigkeit vom Kegelschei-
benradien-Verhéltnis i., und vom geschalteten Gang im nachgeschalteten 2-Gang-Getriebe

zeigt das Diagramm im Bild 4.12.

I, iy

|cn’t:

0 i i i i i i i i i
a 20 40 B0 80 100 120 140 160 180

Bild 4.12. Diagramm des Ubersetzungsverlaufs i,

Das Konzept fiir den Antriebsstrang des vietnamesischen Kleintraktors ist ein Vorschlag fiir
eine spitere genauere Auslegung. Diese Arbeit konzentriert sich auf das Betriebsverhalten des

Breitkeilriemenvariators.
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5. Untersuchung des Betriebsverhaltens des stufenlosen Breitkeil-
riemengetriebes (SBG)
5.1. Frihere Untersuchungen

Als erster begann Euler [18] im Jahr 1775 die theoretischen Betrachtungen iiber Riemenge-
triebe. Eytelwein [19] und Grashof [20] erweiterten die Eulersche Seilreibungsformel zur Be-
schreibung der Kraftiibertragung zwischen Riemen und Scheibe. Eytelwein stellte das Kréfte-
gleichgewicht fiir eine von einem Seil umschlungene Trommel auf. Grashof erkannte, dass
bei Riemengetrieben nicht iiberall an der Kontaktfliche Gleiten auftritt und teilte den Um-
schlingungsbogen in zwei Bereiche ein. Grashof entwickelte eine erste Ndherung zur Berech-

nung des bei kraftschliissig wirkenden Riemen auftretenden Schlupfes.

Das Verhalten von Keilriemen wurde von Dittrich [21] in seiner Dissertation im Jahr 1953
beschrieben. Er entwickelte eine neue Theorie, die die Verhiltnisse im Keilscheibenvariator
beschreibt, und erkannte, dass Zugkraftverdnderungen, verbunden mit den Querelastizititen
des Umschlingungsorgans, unweigerlich zu Abweichungen von einer kreisformigen Laufbahn
fiihren miissen und préagte den Begriff des ,,spiraligen Laufes®, der die Bahn im abtriebsseiti-
gen Scheibenkeil als logarithmische Spirale beschreibt. Ahnlich wie Grashof teilt er die Um-
schlingungsbogen im Primir- und Sekundirscheibensatz in Ruhe- und Arbeitsbogen auf. Er
beschreibt die Kraftverhiltnisse in den Ruhebdgen als unverinderlich, die wesentlichen Ande-
rungen der Zugkraft finden zur Momentiibertragung in den Arbeitsbégen statt. Er gibt eine

Formel fiir die Verluste an, die auf Grund des spiraligen Laufs entstehen.

In der Arbeit von Lutz [22] werden eine radiale elastische Bettung sowie ein Rutschen im
gesamten Umschlingungsbogen bei Vernachldssigung der Langsdehnung eingefiihrt. Schlums
[23] geht im Jahr 1965 ebenfalls von den im Variator wirkenden Kréften aus. Auf der Basis
der Modellvorstellung von Lutz berechnet er die Scheibenspreizkrifte, wahrend Schrimmer
[24] die Profilverformung von Keilriemen beim radialen Rutschen untersucht. Hornung [25]
untersucht in seiner analytischen Beschreibung der Kraftiibertragung den Einfluss der Bean-
spruchung auf die Geometrie des Riemens in Verstellgetrieben mit verdnderlichem und fes-

tem Wellenabstand. Er beschreibt die Spannungsverteilung in einem Keilriemengetriebe.
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Hartmann entwickelt in seiner Dissertation 1964 Gleichungen zur Verlustberechnung von
Keilscheibengetrieben und leitet daraus mafigebliche Faktoren fiir die Konstruktion her. Er

verifiziert seine Losung durch Messreihen [26].

Umfassende Arbeiten zur Kinematik und Kinetik des Riemengetriebes fithrt Gerbert [27, 28,
29] durch, der neben der Querdehnung alle im Zugmittel auftretenden Elastizititen bertick-
sichtigt, die sich auf Grund der Anpresskrifte ergeben. Das Simulationsmodell liefert Aussa-
gen liber wichtige Variatorgroflen, angefangen vom Zugkraftautbau bis hin zu den auftreten-
den Gleitbewegungen im Keilriemen. Bei seinen Untersuchungen beschrinkt er sich bei der

Kraftiibertragung auf eine konstante Ubersetzung.

Thiel [30] fiihrt zur Kldrung der Verhéltnisse am Keilriementrieb experimentelle Untersu-
chungen zur Ubertragung von wechselnden Drehmomenten durch und gibt dem Konstrukteur

Hinweise zur Anwendung von Keilriemengetrieben.

Erxleben [31] hat 1984 in seiner Dissertation experimentelle Untersuchungen zum Einfluss
der Belastungsparameter auf den dynamischen EA-Kennwert des nicht umlaufenden Rie-
mentrums an Flach-, Keil- und Synchronriemen durchgefiihrt. Er bildet den Riemen durch ein
Voigt-Kelvin-Modell ab und untersucht experimentell den Einfluss von statischer und dyna-
mischer Belastung, Vorspannung und Riemengeschwindigkeit auf Steifigkeit und Dampfung
bei Frequenzen bis 20 Hz. Er stellt ein fiir alle Riemengetriebearten giiltiges Berechnungsver-
fahren vor, das eine Reihe von Vereinfachungen vermeidet, die bei der Berechnung der
Trumkrifte nach der bekannten Poncelet-Grashofschen Gleichung gemacht werden. Die
durchgefiihrten Versuche bestétigen, dass die Trumkrifte mit diesem Verfahren sehr genau
berechnet werden konnen. Fiir den Dehnschlupfbereich wird die Schlupfkurve berechnet und

mit den Messergebnissen verglichen.

Kluth [32] stellt mechanische Modelle des Keilriemenantriebes einer Hackseltrommel nach
den bekannten HolzweiBig- und Erxlebenschen Modellen mit Kennwerten und Kennfunktio-

nen vor, abhingig von Massentrdgheitsmomenten, Steifigkeiten, Ddmpfungen und Schlupf.

Die Ermittlung und systematisch anwenderorientierte Darstellung von dynamischen und qua-
sistatischen Kennwerten von Keil-, Flach- und Zahnriemengetrieben ist Gegenstand der Ar-
beit von Herrmann [33]. Er entwickelt ein Riementrieb-Simulationsmodell. Das Modell ist fiir
beliebige Riemenscheiben geeignet und durch Messungen an Keilriemen erprobt, flir die

Dreh- und Lingsbewegungen zugelassen werden. Der vorausgesagte wechselnde Verlauf von
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Steifigkeit und Dampfung wird bestétigt. Der Einfluss von statischem Moment und Vorspan-
nung wird bei den kraftschliissigen Getrieben durch eine Unterteilung des Umschlingungs-

winkels in einen Haft- und Gleitbereich beriicksichtigt.

Die meisten bekannten Forschungsergebnisse zum Betriebsverhalten des Keilriemengetriebes
in Kraftfahrzeugen konnen nur niherungsweise auf das Betriebsverhalten der Riemenverstell-
getriebe iibertragen werden. Die Funktionsweise des Breitkeilriemen-Verstellgetriebes unter-
scheidet sich aufgrund der hoheren Riemenmasse und vor allem beim Verhalten wéhrend der
Ubersetzungsinderungen merklich von den kraftschliissigen Riemengetrieben mit konstanter
Ubersetzung. Nach dem Scheitern des Variomatic-Getriebes [34] sind grundlegende Untersu-
chungen iiber stufenlose Breitkeilriemengetriebe nach 1976 nicht mehr bekannt geworden.
Alle bislang durchgefiihrten Arbeiten beschreiben das Betriebsverhalten bei Getrieben mit
verstellbarem Wellenabstand. Sie beschriinken sich auf ein Ubersetzungsverhiltnis von 1 bis

2.

Pietz [35] untersucht das Betriebsverhalten von stufenlosen Riementrieben fiir den Antrieb
von Automobilen. Grundlage seiner theoretischen Untersuchung ist ein Modell, das die
Selbsthemmung beriicksichtigt. Fiir die Ubersetzungsverstellung ergibt sich ein Wickelvor-
gang, bei dem die Verstellgeschwindigkeiten, axialen Anpresskrifte und Riemengeschwin-
digkeiten einen Gleichgewichtszustand annehmen. Er hat einen CVT-Riemenpriifstand fiir die
experimentelle Untersuchung aufgebaut. Der Versuchsstand ist vollstindig rechnergesteuert.
Mit Hilfe speziell entwickelter Steuerungsprogramme lassen sich beliebige Verstellvorgdnge

durchfiihren und messtechnisch erfassen.

Experimentelle Untersuchungen iiber den Wirkungsgrad eines optimierten CVT-Getriebe-
prototypen werden von Hofmann fiir die Anwendung in Kraftfahrzeugen durchgefiihrt. In
seiner Abhandlung [5] hat er theoretische Studien iiber den Einfluss verschiedener Parameter
auf Kraftstoffverbrauch und Fahrleistung als Grundlage fiir eine anwendungsgerechte Ausle-
gung derartiger Getriebe in Fahrzeugen durchgefiihrt und geeignete Strategien zur geregelten

Ubersetzungsverstellung entwickelt.

Schéfer [36] beschreibt die komplexe Funktionsweise eines Breitkeilriemen-Verstellgetriebes
und fiithrt praxisnahe Untersuchungen zu den genannten Problemstellungen durch. Er be-
schreibt das dynamische Verhalten von Breitkeilriemen in der getriebenen Keilrille und liefert

die Grundlagen fiir Verschlei3betrachtungen. In seiner experimentellen Arbeit ermittelt er,
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zum Betriebsverhalten eines modernen Breitkeilriemens in einem handelsiiblichen stufenlos
einstellbaren Getriebe, riemenspezifische und betriebsbedingte Einflussfaktoren fiir die ge-
triebene Riemenscheibe. Die Arbeit liefert damit einen Beitrag zur Optimierung des Breitkeil-
riemens in werkstoffspezifischer und konstruktiver Hinsicht und zur Verbesserung des Wir-

kungsgradverhaltens des Verstellgetriebes.

Durch die Weiterentwicklung des Riemenmaterials mit Verstirkungstextilien ldsst sich das
Verhiltnis Riemenbreite/Riemenhdhe vergroBern, wodurch der Stellbereich der Ubersetzung
vergroflert wird. Neben der Optimierung der Quersteifigkeit der Breitkeilriemen durch kon-
struktive Anderungen der Riemenprofile werden durch moderne Steuerungseinrichtungen fiir

die Ubersetzungsinderung Fortschritte im Betriebsverhalten erzielt [37].

Die Parameter des Riemengetriebes wurden von verschiedenen Autoren [24, 31, 32, 38, 39,
40] durch experimentelle Untersuchungen ermittelt. Die Ergebnisse sind teilweise wider-
spriichlich. Diese Differenzen werden von Schéfer [36] als Folge unterschiedlicher und unge-
nauer Messverfahren erklért. Unsicherheiten bei der Auslegung derartiger Getriebe konnen so
vom Hersteller und Anwender nicht ausgerdumt werden. Es ist daher notwendig, die Kennt-

nisse liber das Verhalten der Riemengetriebe auch auf experimentellem Weg zu erweitern.

Eine Untersuchung zum dynamischen Verhalten der Regelung fiir ein asymmetrisches Breit-
keilriemen-Verstellgetriebe mit elektro-mechanischer Verstelleinrichtung wurde von Hopp-
ner, Bruns und Eisenberg durchgefiihrt. In ihrem Beitrag [41] werden prinzipielle Moglichkei-
ten zur Regelung eines stufenlos verstellbaren Umschlingungsgetriebes vorgestellt. Zwei un-
terschiedliche Regelungskonzepte werden entworfen, umgesetzt und in ein Versuchsgetriebe
implementiert. Die theoretischen und experimentellen Ergebnisse zeigen, dass beide Rege-
lungskonzepte prinzipiell funktionieren und das Regelverhalten fiir den Einsatz in einem Flur-

forderzeug-Antriebssystem ausreicht.

Parallel zum Keilriemengetriebe werden auch Forschungsarbeiten zum Betriebsverhalten
beim Schubgliederband und bei Ketten-Wandlern durchgefiihrt [42 bis 59]. Diese sind teil-
weise, trotz des wesentlich grofleren Aufwands bei der Integration in einen Antriebsstrang,
wegen der hoheren Leistungsiibertragungsfahigkeit eine Alternative zu den herkdmmlichen

Automatikgetrieben in Kraftfahrzeugen.
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5.2. Theoretische Untersuchung
5.2.1. Bauformen von stufenlosen Breitkeilriemengetrieben

Untersucht wird ein Prototyp des Doppelscheiben-Antriebs mit Breitkeilriemen. Die Bau-
gruppen dieses CVT-Getriebes sind im Bild 5.1 dargestellt. Das Umschlingungsgetriebe be-
steht aus einer Antriebsscheibe, die mit dem Hydraulikzylinder axial verschoben werden
kann, eine mit einer Feder vorgespannte Abtriebsscheibe sowie dem Breitkeilriemen. Durch
axiales Verschieben der Kegelscheiben wird eine stufenlose Verstellung der Abtriebsdrehzah-

len erreicht.

Regelscheibe [
o —

Antriebawelle

Hydraulikzylmder

Brettleliieimen

Federzchelbe

Abtnebswelle

Bild 5.1. Schematischer Aufbau eines stufenlosen Breitkeilriemengetriebes

In einem stufenlosen Breitkeilriemengetriebe erfolgt die Kraftiibertragung durch Reibkréfte in

den trockenen Kontakten zwischen dem Riemen und den Keilscheiben. Die Reibungszahlen
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sind abhingig von der Riemenkonstruktion und liegen hier in einem Bereich zwischen
0.3 < 1 <0.7 [60]. Das heifit, es sind hohe Kontaktnormalkrifte fiir eine hohe Drehmoment-
iibertragung erforderlich. Diese hohen Kontaktnormalkréfte deformieren den Riemen und die

Scheiben, die im Hinblick auf das Getriebegesamtgewicht leicht bleiben sollen.

Mit der Verstell- bzw. der Federkraft werden die Kegelscheiben gegen den Breitkeilriemen
gepresst. Die Anpresskrifte sind so einzustellen, dass einerseits ein Durchrutschen des Breit-
keilriemens verhindert wird und andererseits die Ubersetzung den gewiinschten Wert an-

nimmt.

Breitkeilriemen nach DIN 7719 finden ausschlieflich bei Stellantrieben mit stufenlos einstell-
barer Ubersetzung Anwendung. Die Riemenkonstruktion beruht auf einer Funktionstrennung,
dargestellt durch einen Verbund aus verschiedenen Materialien. Breitkeilriemen haben eine
hohe Quersteifigkeit, eine geringe Lingsdehnung und eine hohe Biegeelastizitit im Um-
schlingungsbogen. Durch die Zéhne sind sie axial steif, haben eine grole Auflagefliche und
sind wegen der Zahnliicken biegeweich. Das Profil ist so gestaltet, dass sich die Zéhne auf
dem kleinsten Wirkradius nahezu beriihren. Das Verhiltnis von Breite zu Hohe ist etwa drei.
Ein groferes Breiten-Hohen-Verhiltnis ermdglicht im Allgemeinen einen grofleren Stellbe-
reich. Die Keilwinkel liegen je nach Stellbereich und Konstruktion der Verstellscheiben zwi-
schen 22° bis 34° (ISO-Empfehlung 26°), wobei die kleineren Keilwinkel groere Verstellbe-
reiche, wegen der Anndherung an die Selbsthemmungsgrenzen aber verminderte Wirkungs-

grade ergeben.

Deckgewebe aus Polyamid

Zugstrang aus Polyastar

Einbetiungsmischung

Faserverstdrktes Polychloropran

Bild 5.2. Aufbau eines flankenoffenen Breitkeilriemens [61]

Bild 5.2 zeigt den Aufbau des flankenoffenen Breitkeilriemens. Die Zugstringe bestehen aus

Polyester oder Glascord und sind in die beiden Haftfolien eingebettet, die die Zugkréfte iiber-
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tragen und geben dem Riemen eine ausreichende Lingssteifigkeit. Die Zugstringe werden in
eine Gummimischung eingebettet oder in Polyurethan eingegossen. Wichtig ist die Vorbe-
handlung der Zugstringe, damit eine dauerhaft gute Haftung zwischen Elastomer und Zug-

strang sichergestellt ist.

Im Riemenoberbau und teilweise auch an den Flanken wird Gewebe auf die Gummikdrper
vulkanisiert. Das Gewebe an den Flanken dient zur Beeinflussung des Reibungs- und Ver-
schleiflverhaltens. Die {ibertragbare Leistung eines flankenoffenen Breitkeilriemens entspricht

in etwa der eines normalen Keilriemens mit gleicher Profilhohe.

Bild 5.3. Verformung eines Breitkeilriemens unter Flankennormalkraft [62]

Ein Problem beim Einsatz der Breitkeilriemen ist deren Wolbverformung infolge der Zug-
strangkréfte und der Flankennormalkrifte (Bild 5.3), da hierdurch die Anpresskrifte und da-
mit auch die ilibertragbaren Leistungen begrenzt sind. Dies wirkt sich umso mehr aus, je gro-

Ber das Breiten-Hohen-Verhiltnis ist.
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5.2.2. Modellierung des stufenlosen Breitkeilriemens

5.2.2.1. Geometrische Ubersetzungen

Im normalen Betriebsfall steht der Breitkeilriemen immer unter Spannung. Die Ubersetzung
wird ausschlieBlich liber die Axialverstellung verdndert. Die Scheibenpaare der An- und Ab-
triebsseite haben denselben AuBlendurchmesser. Das Getriebe ist also symmetrisch ausgelegt.
Der Riemenwirkradius an der Abtriebsscheibe dndert sich in umgekehrter Weise wie an der
Antriebsscheibe. Das Verhéltnis zwischen Ab- und Antriebswirkradius ist ein Maf} fiir die

geometrisch darstellbare Ubersetzung

i, =2 (5.1)

g
n

Da das Drehzahlverhiltnis durch den bei kraftschliissigen Zugmittelgetrieben immer auftre-
tenden Schlupf beeinflusst wird, ist das Durchmesserverhéltnis nur eine konstruktiv festgeleg-

te GroBe, d.h. die Gleichung 5.1 liefert nur einen Niherungswert fiir die exakte Ubersetzung

levt,

(5.2)

1
n,1

cefriebene
Scheibe Scheibe

treibende

Bild 5.4. Geometrie und Trumkrdfte des stufenlosen Riemengetriebes
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Die geometrischen Groflen an den treibenden und getriebenen Scheiben héngen beim stufen-
losen Riemenverstellgetriebe ursidchlich voneinander ab. Der Umschlingungswinkel £, und
der Wirkradius r, an der getriebenen Scheibe konnen beispielsweise abhingig von der Geo-

metrie an der treibenden Scheibe dargestellt werden,

Ar=r —r, :ecos%, (5.3)

B = 7r+2arcsin£, (5.4)
e

B, =27 - p,. (5.5)

In (5.4) tritt der Winkel ¢ als ein MaB fiir die Verkleinerung bzw. VergroB3erung des Kontakt-

winkels gegeniiber 7 auf,

0= arcsin(_ Arj . (5.6)
e

Fiir alle Ubersetzungen kann der Wirkradius durch eine Niherungsgleichung bestimmt wer-

den,
[, —2e
= " 5.7
d @i p + 1) -7
Emax
X
Fesztzcheibe Lozzchelbe
" /
"L\ f
. \ _ !
11/
E _ /
2
E 2o '|

Bild 5.5. Zusammenhang zwischen Scheibenposition und Wirkdurchmesser
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Zwischen dem Laufradius am Scheibensatz r,,;, und der axialen Position x der Losscheibe

besteht folgender geometrischer Zusammenhang (Bild 5.5)

x=2(r—-r  )tancx. (5.8)

n min

Obwohl es nicht moglich ist, die Radien r;, r; als Funktion des Ubersetzungsverhéltnisses Loyt

algebraisch auszudriicken, kénnen die partiellen Ableitungen 0Or,,/0i und eine Beziehung

zwischen ihnen ermittelt werden. Die Ableitungen der Radienédnderungen nach der Zeit kon-

nen wie folgt beschrieben werden:
_ondi

. o di
n=- ==
oi dt

und 7, = 5

(5.9)

Die Ableitung des Ubersetzungsverhiltnisses nach der Zeit ergibt sich gemil

di_dfn)_nh-nh (5.10)
dt dt\r, r

Es ergibt sich die Beziehung
%:i[a—rf—nj. (5.11)
oi r,\ O

Die Gleichung 5.11 gilt unter der Bedingung, dass die Gesamtlinge des Riemens konstant
und vom Ubersetzungsverhiltnis unabhiingig ist. Damit ergibt sich

%_ — 17 (7 +20)
Oi  7n(r+r)+20(r,—r,)

b

o, _ r(m—20)
Oi  z(r +r)+25(r,—r,)

(5.12)

Aus der Riemenlinge und dem Achsabstand e der Scheibensitze lassen sich fiir jede Uberset-
zung die Nennlaufradien und die Nennumschlingungswinkel bestimmen. Mit der Ubersetzung
i und der Verstellgeschwindigkeit di/dt kennt man die mittleren Laufradien »; und », des Rie-
mens auf den Scheibenséitzen und deren Anderung dr;/di und dr,/di. Das Bild 5.6 verdeutlicht

diese Zusammenhénge.
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Bild 5.6. Anderung der Nennradien abhdngig von der Variatoriibersetzung
5.2.2.2. Die Reibung

Der Keilriemen tibertragt Krifte und Leistung vom Antriebsscheibensatz auf den Abtriebs-
scheibensatz mittels Reibung. Die Reibung spielt eine wichtige Rolle beim Betriebsverhalten
von stufenlosen Riemengetrieben. Als Reibungskoeffizient muss ein Wert fiir die Haftreibung
(wenn keine Relativbewegung zwischen den Reibflichen des Riemens und der Scheibe be-
steht) und ein Wert fiir die Gleitreibung, wenn sich die Fldchen relativ zueinander bewegen,
angegeben werden. Zur Berechnung der resultierenden Reibkraft in Abhéngigkeit von der

Normalkraft dient zunédchst das Coulombsche Reibgesetz:
Gleiten: F, = u.F,sign(v), wenn v # 0 (5.13)

Haften: F, < u,F, ,wennv =10 (5.14)

Im Fall des Gleitens existiert mit Gleichung 5.13 ein eindeutiger Zusammenhang zur Ermitt-
lung der Reibkréfte. Fiir den Fall verschwindender Relativgeschwindigkeit stellt sich ein
Ubergang zum Haften ein. Die Gleichung 5.14 gibt eine obere Schranke fiir die maximal er-
reichbare Haftkraft an, die, wenn sie erreicht wird, einen moglichen Haft-Gleitwechsel signa-

lisiert.

Bei der numerischen Integration der Systemgleichungen treten Zustandswechsel von Gleiten
nach Haften und umgekehrt auf. Die entsprechenden Zeitpunkte miissen explizit ermittelt
werden, was iterativ zu groBBen Rechenzeiten fiihrt. Deshalb wurde eine stetige Ndherung fiir

das Coulombsche Reibgesetz eingefiihrt (Gleichung 5.15), die in Bild 5.7 dargestellt ist.
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w=py(l—e ™) (5.15)

i

.stetige Reibkennlinie

Bild 5.7. Reibkennlinien

Der Faktor vy legt hierbei die Steigung der Kurve bei v = 0 fest und ist somit ein MaB fiir die
Abweichung der Niherung von der exakten Beschreibung. Dieses Reibgesetz besitzt fiir jede
Relativgeschwindigkeit einen eindeutigen Zusammenhang zwischen Normal- und Tangential-

kréften, wodurch die rechenzeitaufwendige Schaltpunktsuche entfallt.
5.2.2.3. Kraftibertragung

Aus dem Gleichgewicht der am infinitesimalen Keilriemenelement angreifenden Kréfte erge-

ben sich die Beziehungen fiir die Kréfte in radialer und tangentialer Richtung (Bild 5.8).

Ausgehend vom Coulomb-Amotonschen Gesetz gilt die differenzielle Beziehung zwischen

Reib- und Normalkraft.
dFy, = pdF, (5.16)

Fiir das radiale Kréftegleichgewicht des einwandernden Riemens in die getriebene Scheibe
gilt die Gleichung 5.17 unter Vernachldssigung der infinitesimal kleinen Glieder hdherer

Ordnung
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Fdo =2dF, smoa -2 udF, cosasiny (5.17)

Bild 5.8. Krdfte an einem Keilriemenelement im Umschlingungsbereich

der Keilriemenscheibe

Fiir die tangentiale Richtung ergibt sich die folgende Gleichung:

dF =2dF, ucosy (5.18)

Durch Eliminieren von dFy in den Gleichungen 5.17 und 5.18 sowie das Vernachldssigen von
Gliedern hoherer Ordnung erhidlt man eine Differentialgleichung, die sich nach einer Tren-

nung der Variablen integrieren lisst. Die bekannte Losung lautet

F : p.siny do
F1 — eJ.smaerAcosy.cosa (519)
2
Y7
% = gsma’ (5.20)
2

Die zwischen Scheibe und Keilriemenelement in axialer Richtung wirkende Kraft dF),, ist
nach Bild 5.8
dF, =dF, cosa+ udF, sinasiny (5.21)
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5.2.2.4. Dynamische Steifigkeit und Dampfung des Breitkeilriemens

Der Breitkeilriemen wird aus verschiedenen Materialien, d.h. einer Gummimischung, Kunst-
stoffen und Kunststofffasern, hergestellt. Die Werkstoffe haben ein nichtlineares dynamisches
Steifigkeits- und Ddmpfungsverhalten. Als kennzeichnende Grofe fiir die Elastizitit eines

Riemens wird héufig der E-Modul verwendet.

Die elastischen Eigenschaften des Riemens ermittelt Schrimmer [24] als E-Modul fiir den
gesamten Riemen, rechnerisch aus dem E-Modul der Einzelkomponenten bezogen auf deren

Volumenanteil.

Bei der experimentellen Bestimmung haben Oster [63] und Erxleben [31] am harmonisch
belasteten freien Riementrum den EA-Wert und den Ddmpfungsfaktor verschiedener Riemen

gemessen. Die GroBle EA ist das Produkt aus E-Modul und Riemenfliache A.

Gummielastische Werkstoffe verhalten sich nichtlinear, d.h. sie besitzen ein vom statischen
Verhalten stark abweichendes dynamisches Steifigkeits- und Ddmpfungsverhalten. Sollen
Aussagen iiber den Einfluss des elastischen Werkstoffverhaltens der Riemen auf das Be-
triebsverhalten der Riemengetriebe gemacht werden, miissen die EA-Kennwerte und die

Déampfung experimentell ermittelt werden.

Bei einer Deformation treten elastische, plastische und viskose Verformungsanteile auf, die in
der Rheologie durch entsprechende Grundelemente repréisentiert werden. Der elastische An-
teil geht bei einer spontanen Entlastung sofort zuriick. Der reversible, viskoelastische Anteil
geht zeitlich verzogert ebenfalls vollstdndig zurlick. Der plastische Anteil bleibt erhalten. Die-

ses Deformationsverhalten ist in Bild 5.9 dargestellt.

Durch mechanische Spannungen verursachte Storungen im Verbund der Makromolekiile wer-
den durch molekulare Bewegungsvorginge abgebaut, weshalb der E-Modul zeitabhéngig ist.
Die Relaxationsfunktion &(z) und die Retardationsfunktion A(?) sind in der idealen Viskoelasti-
zititstheorie nicht mehr von der Spannung ¢ und Dehnung ¢ abhéngig, sondern reine Funktio-

nen der Zeit.
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Bild 5.9. Verformungsverhalten eines elastomeren Werkstoffs

Fiir eine mathematische Beschreibung des Verformungsverhaltens von elastomeren Werkstof-
fen ist somit ein Ersatzmodell nétig. Die Verwendung rheologischer Modelle zur Beschrei-
bung des realen Materialverhaltens ist immer dann sinnvoll, wenn ein Modell fiir verschiede-
ne Belastungsarten giiltig sein soll. Fiir Deformationen durch Punktbelastung, wie sie beim
Harteeindruckversuch vorkommen, bediirfen die Modelle einer zusitzlichen Modifikation,

bedingt durch die sich d&ndernde Kontaktflache.

Die analytische Beschreibung des viskoelastischen Materialverhaltens von Riemen war Ge-
genstand der Arbeiten von Uhlig [64], Cardon [65], Erxleben [31] und Oster [61], wobei sie
das Verhalten des Riemens durch ein Voigt-Kelvin-Modell nachbilden und dafiir die Steifig-
keits- und Dampfungskoeffizienten am eingespannten Riemen bei periodischer Belastung
ermitteln.

Die Differentialgleichung 5.22 beschreibt das Voigt-Kelvin-Modell.

F=cs+bs (5.22)
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Bild 5.10. Voigt-Kelvin-Modell

Die Beschreibung der Relaxations- und Retardationsvorgéinge fester Stoffe kann mit dem
Poynting-Thomson-Modell bzw. dem Zenery-Modell erfolgen. Ein derartiges Modell wird
auch von Schifer [36] verwendet, um die viskoelastischen Eigenschaften des Breitkeilrie-
menwandlers nachzubilden. Aus der Parallelschaltung einer Feder mit einem Maxwell-Korper
ergibt sich der Zenery-Korper, der durch die rheologische Gleichung 5.23, mit den Elastizi-
tdtsmodulen £, E,; und der Viskositit #, beschrieben wird.

n 77(E1+E2)6-,

oc+—oc=E¢+ (5.23)
1 1
Die Relaxationszeit ist:
n
T = 5.24
Rlax El ( )
Die Retardationszeit ist:
E
Thar = Torae| 1+ (5.25)
E2

Bei der dynamischen Beanspruchung der Riemenelemente ist eine Abhdngigkeit der dynami-
schen Kennwerte (Steifigkeit, Ddimpfung) von den Parametern Frequenz, Amplitude und Vor-

last zu beobachten.
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Bild 5.11. Poynting-Thomsen oder Zenery-Modell

Zur Berechnung der elastischen Verformung des Riemens ist der Schubmodul G eine wichti-
ge GroBe. Er steht bei einem isotropen Material mit dem Elastizitdtsmodul £ in folgender Be-

ziehung.

o E
2(1+v)

(5.26)

Dabei ist v die so genannte Poissonzahl, die auch als Querkontraktionszahl bezeichnet wird.
Fiir volumenelastisches Material wie Gummi ist ihr Wert 0.5. Daraus folgt fiir die Gleichung
5.27

E=3G (5.27)

Die Verformung des Riemens kann mit der Gleichung (5.28) berechnet werden:

F

&E=—o 5.28
E (5.28)
und ihre Ableitung de:
de _dF 1 .29
da da AE

Bei schwingender Belastung eines viskoelastischen Bauteils schlagen sich Relaxation und
Retardation in einer Phasenverschiebung zwischen Belastung und Dehnung nieder. Fiir eine
Schwingungsperiode erhilt man durch Uberlagerung von Belastungs- und Verformungssignal

eine geschlossene Hysteresekurve, die durch mehrere Kennwerte gekennzeichnet ist.

Bild 5.12 zeigt einen solchen Vorgang am Beispiel der Schubbelastung eines Riemens (An-
presskraft F,,, Weg x oder Drehmoment M, Drehwinkel ¢) eines kompletten Keilriemenge-

triebes.
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Im allgemeinen Fall einer sinusférmigen Belastung lautet die Schubspannung

o(t)= o, sin(wt) (5.30)

Fiyy = Fa smicat)

r "
/R, YO8 X = X, Bt - @)

Bild 5.12. Kennwerte der Hysteresekurve [32]

Folgt der Verlauf der Verformung mit gleicher Frequenz um den Phasenwinkel ¢ verzdgert ist

s(t): g, sin(wt— ). (5.31)

Die Fliache der Hysteresekurve ist ein MaB3 flir die Ddmpfungsarbeit W,, die Dreiecksflache

entspricht der in der Feder bei Maximalausschlag gespeicherten Forménderungsarbeit U.

Die Steifigkeit ¢ wird bei Annahme einer linearen Riickstellkraft aus dem Anstieg der Hyste-

resekurve berechnet.

F
~=tana (5.32)
X

a

C =

Als Parameter zur Kennzeichnung der Dampfungsfahigkeit des betrachteten Werkstiicks gilt

die Nenndampfung.
/4

=—2 5.33

V=" (5.33)

Die Ddmpfungskonstante b lédsst sich aus der Nennddmpfung bestimmen.

p=—Y (5.34)
27 w,
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5.2.2.5. Schlupfverhalten

Das Schlupfverhalten zwischen Riemen und Scheibe lésst sich als Dehnschlupf, Gleitschlupf

und Ubersetzungsschlupf beschreiben.

Der Dehnschlupf beruht auf den unterschiedlich grofien Spannungen in den zwei Rie-
mentrums und dem elastischen Verhalten des Riemens. Betrachtet man ein Riemenstiick bei
seinem Lauf um die beiden Scheiben, so unterliegt es aufgrund unterschiedlicher Spannungs-
zustinde unterschiedlichen Dehnungen, d.h. das Riemenstiick wird kiirzer oder linger. Da
aber zu jedem Zeitpunkt durch jeden Querschnitt die gleiche Riemenmasse laufen muss, wer-

den die gedehnten Teile beschleunigt, d.h. die Geschwindigkeit steigt. Es gilt

A=lL-l, —» A =v-v (5.35)

Die Geschwindigkeit der getriebenen Scheibe bleibt hinter der Geschwindigkeit der treiben-

den Scheibe zuriick. Da mit

v,=2rnzn, und v, =2r7n, (5.36)

verkniipft ist, kommt es zu den schlupfbedingten Abweichungen der Geschwindigkeit

A _h=h _vi=v o (5.37)
/ [, v,

Die Differenz der Scheibenumfangsgeschwindigkeiten kann jetzt bei Beriicksichtigung der
Leerlaufgeschwindigkeit des Riemens mit der Differenz der Trumdehnungen in Beziehung

gesetzt werden.

\%

(F - F) (5.38)

Vi—=V, =

X" X

Eingedenk der Schlupfdefinition 5.37 erhidlt man schlieBlich die erwidhnte Néaherung fiir den

linearen Dehnschlupfbereich.

F
s~ — 5.39
4 (5.39)

X X

Der Schlupf ist umso grofBer, je groBer die Nutzspannung und je kleiner der E-Modul des

Riemenmaterials ist. Werte von 2 — 3 % konnen durchaus auftreten.

Durch Vergroflerung der antreibenden Scheibe oder Verkleinerung der angetriebenen Scheibe

kann eine genauere Einhaltung der Ubersetzung erreicht werden.
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Der Gleitschlupf tritt vor allem bei {iberméBiger Belastung, z.B. beim Anfahren, auf. Dabei

rutscht der gesamte Riemen auf der Scheibe.

Der Ubersetzungsschlupf entsteht, wenn in der treibenden Keilscheibe aufgrund der Selbst-
hemmung der Riemen nicht oder nur geringfiigig radial auswandert. Der Wirkradius ist dann

kleiner. Es ergibt sich eine minimale Anderung des Ubersetzungsverhiltnisses ins Langsame.
5.2.2.6. Anpresskraft und Anpresskraftverhéltnis (Stitzung)

Die kraftschliissige Leistungsiibertragung des Variators erfordert eine Reibkraft zwischen
Scheiben und Riemen. Diese wird durch die Anpresskraft der Scheibe erzeugt. Die Anpress-
kréfte werden mittels eines Hydraulikzylinders, der eine Druckkraft auf die Antriebsscheibe
austibt, und durch die Kraft einer Feder, die auf die Abtriebsscheibe driickt, erzeugt. Die Gro-
e der Anpresskraft hat einen entscheidenden Einfluss auf die Hohe des iibertragbaren Mo-
mentes. Die Ubersetzung wird durch eine gezielte Einstellung der Anpresskraft an der An-

triebsscheibe konstant gehalten.

Im Bild 5.13 sind die wirkenden Kréfte dargestellt. Um die erforderliche Anpresskraft fiir den
Gleichgewichtszustand zu ermitteln, miissen die Krifte in axialer Richtung iiber den Anlage-
winkel des Riemens an der Scheibe integriert werden. Die Gleichung 5.40 ist ein Sonderfall

der Gleichung 5.21, wobei y = 90° ein Orthogonalpunkt ist.

F (p)= T(fN cosa+ fsina)de (5.40)

Das iibertragbare Drehmoment des Riemens ergibt sich als Integral aus der tangentialen Rei-

bungskraft.

?
M, = [ fyrd, (5.41)

0

(%)
M2=IfTF2d¢2 (5.42)
0
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Bild 5.13. Gleichgewicht der Kraft an den Riemenscheiben

Im verwendeten Breitkeilriemenwandler setzt sich die axiale Anpresskraft aus folgenden

Komponenten zusammen.
Fiir die Antriebscheibe gilt

Fox1= Fapp + Fixg (5.43)
bestehend aus einer Kraft F,,, und einer Verstellkraft F,;.
Die hydraulische Anpresskraft ), ist:

Fap=A1pi (5.44)
Fiir die Abtriebscheibe gilt

Foo=Fp+ Fi (5.45)

Die Federkraft F;, die zusitzlich am Abtriebsscheibensatz angreift, ist
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Fra = Frao + Cra Xpag) (5.46)
mit Cy; als Federkonstante und Fy als Vorspannkraft.

Die Verstellkraft liegt am Regelscheibensatz oder am Federscheibensatz an, nie jedoch an
beiden Scheibensitzen gleichzeitig. Eine der beiden Verstellkréfte ist damit immer gleich

null.
val> 0 va2: 0 (547)
For> 0 Fo=0 (5.48)

Die Verstellkraft sorgt nicht nur fiir die dynamische Ubersetzungsinderung der Scheibensiit-
ze, sondern bringt auch im Stationérbetrieb die zu einem Anpresskraftverhéltnis gehorige Dif-
ferenzkraft auf. Das Anpresskraftverhiltnis ¢ ist der Quotient aus den am An- und Abtriebs-

scheibensatz anliegenden Kriften F,,; und F,;

Fo
E= F_ (5.49)

ax?2

Das Anpresskraftverhiltnis (Stiitzung) ist im Wesentlichen von der Ubersetzung i und dem zu
iibertragenden Moment abhéngig. Der Verlauf des Parameters ¢ in Abhédngigkeit von den ge-

nannten Groen wird iiblicherweise experimentell bestimmt.

Die Anpresskrifte F,,; und F,> werden jeweils in die Kréfte f;, /> umgesetzt, die den Riemen

spannen. Uber diese Krifte sind die axialen Bewegungen der An- und Abtriebsscheibe ge-

koppelt.
2F t
f =T AOE (5.50)
kl
2F t
£, =tw A0S (5.51)
k2

k; und %, sind Faktoren, die von der Ubersetzung und vom zu iibertragenden Drehmoment
abhingen. Im Fall einer konstanten Ubersetzung kompensieren sich diese Krifte (f; = f3). Der
Faktor ¢ ergibt sich dann nach Gleichung 5.52.

ky 1
_ 5.52
PR (-52)

ax2

Die maximal zwischen An- und Abtriebsscheibe iibertragbare Kraft ergibt sich mit dem Rei-

bungskoeffizienten x nach Gleichung 5.53
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2ufF
EH w0 (5.53)
cosa

f2max:

5.2.2.7. Ubersetzungsanderung

Fiir die Beschreibung des Verstellverhaltens des Variators sind Modelle fiir das Schubglie-
derband und den Kettenwandler von Ide [66], Guebeli [67] und Shafai [68] bekannt.

Ide gibt einen Zusammenhang zwischen dem Verstellverhalten und der Ubersetzung an. Er
findet eine lineare Abhdngigkeit von der Anpresskraftdifferenz beim stabilen Zustand und
dem Verstellen. Das resultierende Modell ist:

di @

— =k, () —[F,, —¢F,] (5.54)
dt i

vt
k; und ¢ hiingen von der Ubersetzung ab. Die Werte werden experimentell bestimmt.

Das zweite Ubersetzungsinderungsmodell von Guebeli beruht auf der viskoelastischen
Dehnschlupfmethode 5.55
icvtq) +1 Faxl B Fajcl

di .k
Ben _ ¢os2 Bsin 0 . (5.55)
dt 770‘1 rZ Faxl + (D FaxZ

k, .. . : .

—= ist ein experimentell zu ermittelnder Parameter

M
k
—=c +c,n (5.56)
M1

darinist ¢, = 2.7[m/s] und c, ~ 29[1/s]

Shafai modelliert den Variator als ein Masse-Dampfer-System:
mi +bx =F, —-F,, (5.57)

Der Beschleunigungsterm ist verglichen mit dem Dampfungsterm sehr klein (|m )'c'1| << |b X,

),
folglich kann er vernachléssigt und das Verstellverhalten wie folgt beschrieben werden:

axl ~ Lax

X, :bL(F F) (5.58)

X

In dieser Gleichung ist b, ein Dampfungskoeffizient, der experimentell bestimmt wird. Die
Ableitungen der Gleichungen 5.7 und 5.8 nach der Zeit und x; eingesetzt, ergibt die Glei-
chung 5.59
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dicvt ~ ﬂ'-(icvt + 1)2(Faxl — Fajcl) (559)
dt 2tana(l, —2.e)b,
mit der Kraft 7, entsprechend der Gleichung 5.60.
FL:(I = f(Ml s iO s FaxZ,aktual) (560)

Das Anpresskraftverhéltnis kann als Verhéltnis der Scheibenspreizkraft definiert werden
F F,
gz(ﬂ] :[¢J (5.61)
FaxZ %:0 FaxZ,aktuell
t

Die GroBe ¢ ist eine Funktion der Ubersetzung, des Lastmomentes und der An- und Abtriebs-

drehzahl.

Abweichend von den anderen stufenlosen Umschlingungsgetrieben, wird bei Breitkeilriemen-
getrieben die Verformung der Scheibe nicht beriicksichtigt, weil die Scheibe im Vergleich
zum Keilriemen starr ist. Deshalb wird nur die Ddmpfungskonstante des Riemens in der Be-

rechnung und Simulation beim Ubersetzungsverhiltnismodell beriicksichtigt.

Beim stufenlosen Breitkeilriemengetriebe wird auch die Verdnderung der Ubersetzung als
Funktion vom Verstellweg der beweglichen Scheibe oder der Anpresskraft dargestellt. Beide
GroBen sind iiber die Elastizitit des Riemens in Querrichtung miteinander verkniipft. Die U-
bersetzung kann nicht direkt eingestellt werden, da keine feste Beziehung zwischen der Uber-
setzung und den StellgroBen besteht. Fiir jede Ubersetzung gibt es mehrere Mdglichkeiten
diese zu erzielen. Da der Riemen in Lings- und Querrichtung elastisch ist, kann man bei-
spielsweise durch eine Uberanpressung den Riemen auf einen groBeren Laufradius zwingen
und die Ubersetzung dadurch veréindern. Die definierte Ubersetzung lisst sich iiber den Lauf-

radius angeben:

- n (5.62)

Im praktischen Einsatz sind die Werte des Schlupfs s sehr klein, d.h.es gilt stets s << I, so
dass man durch Ableiten von Gleichung 5.62 nach der Zeit die Anderung der Ubersetzung

eines CVT-Getriebes ermitteln kann.
di

1
— = —(fy =i 5.63
dt l"l ( 2 1 cvt) ( )
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Die Ubersetzungsinderung ist vom Laufradius im Antriebsscheibensatz, von der aktuellen
Ubersetzung und den Radialgeschwindigkeiten des Umschlingungsmediums in den beiden

Scheibensétzen abhingig.

5.2.3. Simulation des stufenlosen Breitkeilriemengetriebes

5.2.3.1. Betriebsverhalten des stufenlosen Breitkeilriemens

Da der Riemen elastisch ist, ist der Auf- und Abbau der Trumkraft mit einer Dehnungsénde-
rung des Riemens in Lingsrichtung und auch in Querrichtung verbunden. Diese Dehnungsin-
derungen sind nur in Verbindung mit einer Relativbewegung zwischen Riemen und Scheibe
moglich. Eine Relativbewegung, die entgegen einer Reibkraft erfolgt, wird durch den Gleit-
winkel gekennzeichnet. Dieser Winkel zwischen der Tangente an den Scheibenwirkradius und
dem Gleitgeschwindigkeitsvektor dndert sich lings der Umschlingung in Abhdngigkeit von

verschiedenen Einflussfaktoren.

gezegenes Trum

ziehendes Trum

Fy

Bild 5.14.Einwanderung des Keilriemens unter Momentbelastung nach Dittrich [21]

Bei allen anliegenden Keilriemen bewegt sich der Riemen nicht auf einer kreisféormigen, son-
dern auf einer spiralformigen Bahn relativ zum Scheibenmittelpunkt. Nach Dittrich [21] wird
der am Scheibensatz anliegende Keilriemenbogen, an dem die Trumkraft wirkt, in zwei Be-
reiche unterteilt: den Ruhebogen und den Funktionsbogen (Bild 5.14). Weiterhin beriicksich-
tigt man die Verformung des Riemens unter Einwirkung der Anpresskraft, die eine grofle Be-

deutung beim stufenlosen Keilriemengetriebe hat.
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Die Anderung der Trumkraft F und der Anpresskraft F,, in Verbindung mit dem Winkel ¢
verursacht aufgrund der Keilriemenelastizitit eine Verformung des Keilriemens. Diese Ver-
formung fiihrt zu einer radialen und tangentialen Relativbewegung des Keilriemens auf dem
Kegelmantel der Scheibe. Die Resultierende der Relativgeschwindigkeit bildet mit der tan-

gentialen Richtung den Gleitwinkel y.

5.2.3.2. Stufenloses Breitkeilriemengetriebe - Querschwingungen

Auf ein Keilriemenelement in der Keilrille wirken die Zugkraft und die Anpresskraft. Die
Zugkraft erzeugt eine Lingsdehnung und die Anpresskraft eine Querstauchung des elasti-
schen Keilriemens. Dies bedeutet, dass einzelne Querschnittselemente der Scheibe vorausei-
len und der Keilriemen infolge der Querkontraktion eine Breitenminderung erféhrt. Die Breite

nimmt durch die Scheibenspreizkrifte zusitzlich in noch grolerem Mal3e ab.

Zu den Gleitbewegungen kommt noch ein Langsschlupf hinzu, der sich aus der Riemenlidngs-
elastizitit und den Laufradiendnderungen aufgrund der radialen Bewegungen ergibt. Auller-
dem treten zusétzliche Gleitbewegungen aufgrund der Verstellbewegungen bei Veridnderung
der Ubersetzung auf, die sich ebenfalls auf die Kraftiibertragung auswirken. Ausgehend von
einer als Orthogonalpunkt bezeichneten Stelle lassen sich die Kraftwirkungen beschreiben.
Nach Pietz [35] und Schifer [36] wird die Bewegungsrichtung durch den Rutsch- oder Gleit-

winkel beschrieben.
- Bereich I: Einlauf in die treibende Scheibe bis zum Orthogonalpunkt
- Bereich 2: Auslauf aus der treibenden Scheibe ab dem Orthogonalpunkt
- Bereich 3: Einlauf in die getriebene Scheibe bis zum Orthogonalpunkt

- Bereich 4: Auslauf aus der getriebenen Scheibe ab dem Orthogonalpunkt
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Bild 5.15. Bereiche unterschiedlicher radialer Riemenbewegungen

In der experimentellen Untersuchung von Schéfer [36] wird die Lage des Riemens in der

Keilscheibe bei verschiedenen Drehzahlen und Drehmomenten bestimmt.
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Bild 5.16. Radius der Riemenoberseite iiber dem Umschlingungswinkel in der getriebenen

Riemenscheibe fiir verschiedene Antriebsdrehzahlen und Antriebs-Drehmomente nach [36]
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Die Messergebnisse zeigen, dass die Verdnderung des Radius in der getriebenen Riemen-

scheibe vom Einlaufbereich bis zum Auslaufbereich ungleichmiBig verlauft (Bild 5.16).

Zur Analyse der radialen Verschiebung unter Beriicksichtigung der Scheibenverstellung so-
wie der Quersteifigkeit und -Dampfung des Keilriemens, wurde ein vereinfachtes Modell fiir
die Bewegung der Keilriemenelemente aufgebaut, siche Bild 5.17. Ein Keilriemenelement
kann als eine Masse mit einer Koordinate 7 in radialer Richtung gesehen werden. Die Verfor-
mung der Scheibe wird auBler Acht gelassen, weil die Scheibe im Vergleich zum Keilriemen

starr ist.

Die Relativgeschwindigkeit zwischen Element und Riemenscheibe im Bogen des Kontaktes
héngt von der Position des Elements in der Antriebsscheibe ab, die durch einen Winkel o ge-
geben ist. Schwingung treten vor allem in radialer Richtung auf. Folglich wird nur die Bewe-

gung in radialer Richtung in Betracht gezogen.

I:z “

Bild 5.17. Vereinfachtes Modell der Radialbewegung eines Keilriemenelementes

im Bogen der treibenden Riemenscheibe nach [69]

In Ubereinstimmung mit den Bewegungen ergeben sich die wirksamen Krifte. Die Riemen-
kraft wirkt mit der Komponente F,,; in radialer Richtung und mit der Kontaktkraft, mit den
Komponenten Normalkraft Fy und Reibungskraft Fr auf die Scheibe. Die Steifigkeit und

Dampfung des Riemens ist in Radialrichtung (c;, b;) und in Axialrichtung (c,, b,), p ist der
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Reibbeiwert zwischen Riemenelement und Scheibe. Der Keilwinkel der Antriebsscheiben ist

a. Die Bewegungsgleichung lautet

mr=F

rad

—2F,sina+2F, cosa . (5.64)

Mit der Vorspannungskraft F,,s in radialer Richtung und der Anpresskraft F,, in axialer

Richtung sind die Krifte durch folgende Gleichungen gegeben:

Fry=Foq—cr=br (5.65)
F, =F, , +tana(c,r +b,r) (5.66)
F
Fy=—= (5.67)
cosa
2F
rad0 — . o0 (568)
S«
Fy, = uF, sign(r) (5.69)

Simulationsergebnis

Die im Folgenden vorgestellten Ergebnisse wurden fiir einen stationdren Betriebszustand mit
konstanter Antriebsdrehzahl (w. = 1000 min™) und konstantem Abtriebsmoment (M, = 10
Nm) bei einer Ubersetzung (i = 1) berechnet. Bei allen Simulationslidufen wurde die stetige

Reibkennlinie verwendet.

Wihrend das Keilriemengetriebe lduft, werden die Riemenelemente vom Einlauf bis zum
Auslauf in die Keilrille gepresst. Fiir die Simulation wird die Differentialgleichung 5.64 ver-
wendet. Das Ergebnis sieht wie ein Einschaltvorgang mit rechteckigem Stof3 aus. Es handelt

sich um eine Losung, bei der die Anpresskraft gro3 und die StoB3dauer kurz ist.

Bild 5.18 beschreibt die relative Geschwindigkeit und Position eines Riemenelements in Ra-
dialrichtung der Keilrille der Antriebscheibe. Dies bezeichnet man als elastischen Dehn-

schlupf.
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Bild 5.18. Relativbewegung des Riemenelements in der Keilrille der Antriebsscheibe

5.2.3.3. Simulation eines Antriebsstrangs mit Riemenwandler

Stufenlose Riemengetriebe konnen durch unterschiedliche Modelle dargestellt werden. Den

Aufbau eines einfachen Antriebsstrangs mit Riemenwandler zeigt Bild 5.19.

Antnebswelle

Motor
(1)

Pegelzcheibe

Abinebswelle

Federscheibe

Bild 5.19. Aufbau des einfachen Antriebssystems mit stufenlosem Breit-Keilriemengetriebe
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Die Modellbeschreibung bezieht einen Motor und einen Generator mit ein. Der Breitkeilrie-
menwandler stellt eine kraftschliissige Verbindung zwischen dem Motor und dem Generator

her.

Zur Berechnung des dynamischen Verhaltens eines Keilriemengetriebes gibt es zwei Arten
von Modellen, bei der einen wird die Masse des Riemenelements mit einbezogen und bei der

anderen vernachlissigt.

Riemenmasse wird vernachlassigt: Diese Art des Modells besteht aus zwei Massen mit zwi-
schengeschalteten Feder- und Dampfungsgliedern. Solche Ersatzmodelle werden von Erxle-
ben [31], Holzweissig [70], Hoa [71] und Huu [72] aufgebaut. Der Schlupf zwischen Riemen
und Scheiben wird beriicksichtigt. Weiterhin sind Ersatzmodelle nach Luh [73] und Sakai
[74] fir Schubgliederwandler bekannt, bei denen das Schlupfverhalten sowie der Einfluss der

Massentrdgheit unberiicksichtigt bleiben.

Riemenmasse wird bericksichtigt: Diese Modelle sind sehr aufwendig. Sie spalten den
Riemen in kleinere Teile auf, die einzeln auf die Riemenscheiben wirken. Von Kluth [32]
wird der Schlupf auf beiden Scheiben betrachtet und die Keilriemenmasse mittels einer Dis-
kretisierung in vier Teilmassen beriicksichtigt. Die Riemenmasse wird auch in den Modellen
von Pfiffner [75] und Shafai [68] fiir die dynamische Berechnung des stufenlosen Kettenge-

triebes verwendet. Der Schlupf wird in diesen Modellen vernachléssigt.

Bei einem stufenlosen Breitkeilriemengetriebe (CVT) wird das dynamische Verhalten des
mechanischen Systems bei Veriinderungen der Drehzahl, des Drehmoments und der Uberset-
zung unter Einbeziehung der Elastizitdten und der Dadmpfung des Riemens modelliert und
simuliert. Der Riemen wird als ein Ubertragungselement mit Feder-Diémpfungsverhalten be-
trachtet, da unter den in der Praxis vorherrschenden Verhiltnissen die Massentragheitsmo-
mente der An- und Abtriebseinheiten um ein Vielfaches grofler sind als die des Riemens.
Weiterhin berticksichtigt das Modell den Gesamtschlupf zwischen Riemen und Scheibe, der

sich auf der Antriebsseite auswirkt.

Fiir einen einfachen Breitkeilriemenwandler werden im Folgenden verschiedene Modellie-
rungsstufen aufgebaut. Zunéchst handelt es sich um ein 2-Massenmodel ohne Beriicksichti-

gung der An- und Abtriebswellenverformung (Bild 5.20).
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Bild 5.20. Drehschwingungsmodell des stufenlosen Breitkeilriemengetriebes

In weiteren Modellen wird der Einfluss der Wellenverformung mit beriicksichtigt. Ein solches

Modell zeigt Bild 5.21.
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Bild 5.21. Viermassenmodell des Antriebssystems mit CVT-Getriebe
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Die schematischen Darstellungen des stufenlosen Keilriemengetriebes (Bilder 5.20 und 5.21)
verdeutlichen, dass das Keilriemengetriebe die vom An- und Abtriebsaggregat aufgebrachten

Momente und Drehzahlen aufnimmt und iibertragt.

Fiir die Ermittlung des Einflusses eines Keilriemengetriebes auf das dynamische Verhalten
eines Antriebssystems ist es erforderlich, das Ubersetzungsverhalten dieses Getriebes mit ein-
zubeziehen. Zur Beurteilung des dynamischen Verhaltens eines Systems muss das reale Ge-

bilde in ein sinnvolles Ersatzsystem tiberfiihrt werden.

Bild 5.22 zeigt das allgemeine Ersatzmodell fiir das in Bild 5.20 dargestellte Riemengetriebe
zur Modellbildung des dynamischen Verhaltens. Hierzu werden zusétzlich folgende vereinfa-

chende Annahmen getroffen:

Der Riemen ist masselos.

- Der Einfluss der Fliehkraft wird vernachléssigt.
- Der Wellenabstand ist konstant.

- Die Verformungen der Riemenscheiben und der Welle werden gegeniiber der Rie-

menverformung vernachlissigt.

- Fiir einen bestimmten Belastungszustand ist der Elastizitditsmodul iiber die gesamte

Riemenldnge konstant. Fiir diesen Zustand gilt das Hookesche Gesetz.
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Bild. 5.22. Zweimassen-Ersatzmodell des stufenlosen Breitkeilriemengetriebes

Fiir die Entwicklung der Differentialgleichungen benutzt man die Lagrangesche Gleichung
zweiter Art wie folgt:

410, U LR 5 o0 (5.70)

dt\ oq oq 0q
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Mit den Anfangsbedingungen:

q(t,) =9,
q(ty) = 4,

Mit der kinetischen Energie:

1 . .
T:E[J1(/’12+J2¢)22] (5.71)

Mit der potentiellen Energie:

U= %Ck [§0k — o ]2 (5.72)

Mit der dissipierten Energie:

R=b[p i) (573)

Fiir ein solches Modell nehmen die Vektoren des Weges und der Erregergroflen folgende

Form an:
¢1 Me
q=|o o) =|M, (5.74)
(02 _Ma

Nach dem Differenzieren der Funktionen (5.71, 5.72, 5.73) und Einsetzen in die Gleichung

5.70 sowie dem Umformen erhélt man folgende Bewegungsgleichungen fiir die Ein- und

Ausgangswelle des CVTs:
J1p =M (@,0) = ¢, (¢ —1.,0,) = b (@ —1.,,D,) (5.75)
J2 ¢2 = icvtck ((Dk - icvt ¢2) - icvtbk (¢k - icvt (02) - Ma (576)

Zusétzlich wird der Gesamtschlupf si(z) in die Antriebseinheit einbezogen.

o, =(-s)0, (5.77)

o, = [(1=s,)p,dt (5.78)
M; ist das den Riemen beanspruchende dynamische Moment

My = (@0 =10, 0,)+ b, (@ = i) (5.79)
Die Bewegungsgleichungen nehmen folgende Form an:

Jo=M,-M, (5.80)

J2¢2 = icvth _Ma (581)
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5.2.3.4. Simulationsrechnung und -ergebnisse

Das Antriebssystem nach Bild 5.22, das aus Motor, stufenlosem Breitkeilriemengetriebe und

Generator als Bremse besteht, wurde als Zweimassenmodell modelliert.

Das Lastmoment am Abtrieb wird sprungartig aufgebracht. Fiir das Antriebsaggregat werden
Drehzahl-Drehmoment-Kennlinien zugrunde gelegt. Sowohl fiir Dieselmotoren als auch fiir
Elektromotoren werden von den Herstellern entsprechende Kennlinienfelder bereitgestellt.
Fiir den Betrieb eines Asynchronmotors gilt, dass das Drehzahl-Drehmomentverhalten durch
die Betriebskennlinie beschrieben werden kann. Diese Kennlinie wird wegen des steilen An-
stiegs durch eine Ndherungsgerade ersetzt. Die Daten des Asynchronmotors werden vom Her-

steller zur Verfligung gestellt.

Als Kennwerte fiir Steifigkeit, Dampfung und Schlupf werden die experimentell ermittelten

Kennfunktionen verwendet.

Bei den Differentialgleichungen 5.75 und 5.76 handelt es sich um ein nichtlineares, inhomo-
genes Differentialgleichungssystem, da die Kennwerte (¢, b, s) und das Massentragheitsmo-
ment J, winkel- und winkelgeschwindigkeitsabhéngig und somit implizit auch zeitabhéngig

sind [31]. Fiir die Losung der Bewegungsgleichung wird Matlab/Simulink verwendet.

Als Ergebnisse der Berechnung werden die zeitlichen Verldaufe des Torsionsmoments, der

Drehzahl und der Ubersetzung dargestellt.
Simulation des Ubergangsverhaltens

Das Erreichen eines neuen stabilen Zustands des Gesamtsystems lisst sich durch das Uber-
gangsverhalten charakterisieren. Ublicherweise verwendet man dafiir die Einheitssprungfunk-

tion.

Das Bild 5.23 zeigt den berechneten Momentsprung eines Breitkeilriemengetriebes. Durch
das sprungartig wirkende Drehmoment (M, = M,y + AM) der Bremsmaschine kommt es zu

Drehmomentschwankungen, die abklingen.

Die hochste Momentenspitze im Riemengetriebe ist um 24,24% grofer als das mittlere
Drehmoment. Die Abtriebsdrehzahl schwankt anfanglich leicht. An der Abtriebsmasse treten
die Schwankungen wegen der elastischen und ddmpfenden Eigenschaften des Riemens nur

noch schwach auf.
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Bild 5.23. Diagrammdarstellung des Ubergangsverlaufs

Das Ubergangsverhalten des stufenlosen Breitkeilriemens hiingt von der Ubersetzung und
dem Belastungsmoment ab. In der folgenden Tabelle 5.1 sind die Spitzenwerte des Momentes
mit den verschiedenen Werten des statischen und dynamischen Abtriebsmomentes und der

Ubersetzung zusammengefasst.

Bei steigenden Werten des statischen Drehmoments und bei Abnehmen der Ubersetzung er-
gibt sich eine deutliche Abnahme der Momentenspitze. Beim dynamischen Drehmoment
steigt die Momentenspitze liber einen kleinen Bereich. Der hochste Wert von 19,32% tritt bei

einer Amplitude von etwa 25 Nm auf und féllt danach wieder ab.
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Tabelle 5.1. Einfluss des Abtriebsmoments und der Ubersetzung auf den Ubergangsver-

lauf des Systems

Ubersetzung - Einfluss Statisches Drehmoment Dynamisches Drehmoment
lovt Spitzen M (%) Mqia Spitzen M (%) Mayn Spitzen M (%)

2.86 17,67 0 24,24 10 16,1

1.43 6,75 10 11,99 15 18,0

1.00 2,19 20 7,726 20 18,956

0.67 0,079 30 5,019 25 19,32

0.50 0 40 0 30 18,954
0.41 0 50 0 35 16,91
0.34 0 60 0 40 10,98

Zeitverlaufe mit Ubersetzungsanderungen

Die Betriebszustinde bei einer Anderung der Ubersetzung werden durch eine Simulations-
rechnung untersucht, bei der die Anpresskraft verstellt wird. Im Folgenden werden die Zeit-
verldufe der Simulationsrechnung dargestellt. Ausgegeben werden die Drehzahlen und die

Torsionsmomente, die mit dem Simulationsmodell berechnet werden.

Bei den Simulationen wurde das Abtriebsmoment konstant auf M, = 10 Nm eingestellt. Die

Antriebsdrehzahl betragt n, = 1000 min’!.

Die Simulationsergebnisse im Bild 5.24 zeigen, dass das Abtriebsmoment und die Antriebs-
drehzahl bei wechselnder Ubersetzung annihend gleich bleiben, wihrend beim Antriebsmo-
ment und bei der Abtriebsdrehzahl deutliche Anderungen durch die Ubersetzungsverstellung

auftreten.
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Bild 5.24. Zeitverliufe bei schneller Ubersetzungsiinderung

5.3. Experimentelle Untersuchung

Das Ziel der vorliegenden Arbeiten besteht darin, Aussagen iiber das statische und dynami-
sche Betriebsverhalten von Breitkeilriemen in stufenlos einstellbaren Getrieben zu treffen.
Die experimentellen Untersuchungen sind deshalb auf die Ermittlung des Lauf- und Wir-
kungsgradverhaltens, des Schlupfs und der Stiitzung in Abhdngigkeit von der Drehzahl, des
Drehmoments und von der Ubersetzung ausgerichtet. Zusitzlich werden die Steifigkeiten und

Déampfungen als Kennwerte fiir die Bewegungsgleichungen bestimmt.
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Mit dem am Institut fiir Antriebstechnik und Mechatronik (IAM) der Universitidt Rostock
vorhandenen Antriebselemente-Priifstand konnen derartige Untersuchungen am Antriebs-

strang beziehungsweise dessen Komponenten vorgenommen werden.
5.3.1. Versuchseinrichtung

Zur Durchfithrung der experimentellen Untersuchungen wurde ein CVT-Priifstand konzipiert
und aufgebaut. Bei dem Priifstand handelt sich um einen Verspannungspriifstand, bei dem
eine hochdynamische Antriebsmaschine iiber den Priifling (CVT) eine Abtriebsmaschine an-
treibt. Die Abtriebsmaschine wird im Generatorbetrieb gefahren, so dass sich ein Torsions-
moment zwischen den beiden Maschinen aufbaut, durch das das CVT-Getriebe belastet wird.
Dem Antriebsmoment kann dabei eine definiert einstellbare Drehungleichformigkeit iiberla-
gert werden. Mit Hilfe einer hoch auflésenden Drehwinkel- und Drehmomentmesstechnik
wird das dynamische Ubertragungsverhalten der CVT-Getriebe ermittelt (Bild 5.25). Bild

5.26 zeigt eine Teilansicht der Versuchseinrichtung.

Bild. 5.25. Gesamtansicht des Versuchsstandes
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Der Priifstandsaufbau besteht aus dem Testgetriebe und zwei baugleichen permanent erregten
Synchronmotoren mit einer Nennleistung von 80 kW bei einer Nenndrehzahl von 5000 min™,
die als Motor bzw. Generator eingesetzt werden. Dies entspricht einem maximalen Nenn-
drehmoment von 150 Nm. Die Anregungsfrequenzen gehen bis 70 Hz. Die Drehzahl der An-
triebsmaschine und das Bremsmoment an der Abtriebsmaschine lassen sich stufenlos und
unabhéngig voneinander einstellen. Die Drehrichtungen der elektrischen Maschinen sind um-
kehrbar, so dass sowohl ein Rechts- als auch ein Linkslauf realisiert werden kann. Das Test-

getriebe wird durch den Motor angetrieben und durch den Generator belastet.

renerator

Motor
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Q%st

[ ]
M M
[ ]
By
1. Sicherhettskupplung | | | |

2.8, Drehmomentsensor E =t
3.7. Drehzahlsensar
4. Dugitallearnera 4
3. Wegsensor
fi. Druclsensor
Z1, Z2: Hydrauhkreyhinder
ydraulikezy |_|

Bild 5.26. Verstell- und Messeinrichtungen des Priifstandes

Als Testgetriebe wird ein Riemenwandler RF 280 von Berges mit einem Breitkeilriemen als
Umschlingungsmittel verwendet. Er besitzt einen Achsabstand von 345 mm und hat eine Ge-
triebespreizung von etwa 8.5 mit den Eckwerten i,,;, = 2.92 und i, = 0.34. Der Riemenwand-
ler ist fiir den stationdren Einsatz und Eingangsdrehzahlen bis 5000 min" vorgesehen. Die
verstellbare Scheibe am Antrieb wird durch eine Servohydraulik betétigt, mit der eine dyna-
mische Verstellbewegung erzielt wird. Amplitude und Frequenz der Verstellbewegung sind

stufenlos einstellbar. Das Hydrauliksystem hat einen Leistungsbedarf von 250 W. Der gesam-
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te Verfahrweg von 50 mm wird praxisnah innerhalb von 6 Sekunden durchfahren. Die Ver-
stellscheibe auf der Abtriebswelle ist verschiebbar und federbelastet. Die Feder besitzt eine

lineare Federkennlinie.

Die maximalen Anpresskrifte sind entsprechend den Spezifikationen des Riemens auf 4 kN

begrenzt. Die Einstellung des festen Achsabstandes erfolgt mit einem Hydraulikzylinder Z;.

5.3.2. Messtechnik

Der Betriebszustand eines stufenlosen Riemengetriebes wird durch die Groflen Drehmoment,
Drehzahl, Geschwindigkeit des Riemens und die Ubersetzung sowie deren Anderung und
wegen des Kraftschlusses durch den Schlupf eindeutig beschrieben. Beim dynamisch belaste-
ten Getriebe und einer Regelung kommen die Schwingwinkel an der An- und Abtriebsscheibe
noch dazu. Die Quer- und Drehschwingungen werden durch Angabe ihrer Amplituden und

Frequenzen charakterisiert.

Die Federkraft auf der Abtriebsscheibe ldsst sich, wie auch die Federkennlinie des Verstellge-
triebes und die Spreizkraft, nach [16] und Herstellerangaben darstellen. Die Feder- und

Spreizkraft kann nicht direkt gemessen werden.

Die auf die bewegliche Antriebsscheibe durch die Druckversorgung ausgeiibte Axialkraft F,;

ergibt sich aus dem statischen Druck py,, der auf der wirksamen Kolbenflache A ansteht.

Die getriebespezifischen Kenngréflen wie Drehmoment und Drehzahl werden mit einer Dreh-
zahl-Drehmomentmesswelle im An- und Abtriebsstrang aufgenommen und von der Priif-
standssteuerung weiter verarbeitet. Fiir die Drehmomentmessung werden zwei drehsteife
Drehmomentmesswellen eingesetzt, die geeignet sind, die dynamischen Drehmomentverldufe
an- und abtriebsseitig zu erfassen. Zu direkten Erfassung der Drehschwingungen stehen zwei

Tachogeneratoren zur Verfiigung.

Die Breitkeilriemen nehmen wihrend des Laufs in der Keilrille unterschiedliche Laufradien
ein. Zusétzlich verformt sich die Riemengeometrie durch das Einkeilen. Deshalb ist die ge-
naue Bestimmung der Laufradien schwer moglich. Um die Position des Riemens in der Keil-
rille zu bestimmen, konnen beriihrende oder beriihrungslose Messverfahren eingesetzt wer-

den.
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Bei seinen experimentellen Untersuchungen hat Schéfer ein beriihrendes Messverfahren ein-
gesetzt, um die Wolbung und Position der Riemenoberflache auf den unterschiedlichen Punk-
ten in der Keilrille zu messen. Dies hat den Vorteil, dass ein induktiver Wegaufnehmer mit
einem sehr geringen Messweg und hoher Aufldsung eingesetzt werden kann. Nachteilig ist,
dieses Messverfahren bzw. die Messergebnisse hidngen sehr stark von der Oberfliche des

Riemens ab.

Beriithrungslose Verfahren nutzen zur Messung die Reflexion eines Laserstrahls. Reflektie-
rende Beschichtungen des Breitkeilriemens sind sehr aufwendig und beeinflussen die Eigen-

schaften des Riemens, wie zum Beispiel die Biegefdhigkeit [36].

Eine Moglichkeit, die Messungen beriihrungslos durchzufiihren, ohne die Riemeneigenschaf-
ten zu beeintrichtigen, ist die Nutzung einer Digitalkamera. Mit diesem Verfahren sind die
Messdaten in einer Reihe von Digitalbildern enthalten, die von einer beriihrungslos arbeiten-
den Digitalkamera aufgenommen werden. Die Software extrahiert die Parameter wie Ver-
stellwege der Scheibe und die Keilriemenbreite. Prinzipiell konnte damit auch die Riemenge-

schwindigkeit ermittelt werden.

Die an- und abtriebsseitigen Laufradien r;,, lassen sich iiber die Verstellwege x;, mit der

Gleichung 5.8 ndherungsweise rechnerisch bestimmen.

Zur Ermittlung der Kennwerte Quer- und Drehsteifigkeit sowie der Dampfung, mit Hilfe
harmonischer Erregerfunktionen, wird die sich aus dem Verlauf von Verstellkraft-
Differenzschwingweg und von Abtriebsdrehmoment-Differenzschwingdrehwinkel ergebende
Hystereseschleife numerisch ausgewertet. Es wird ein Programm benutzt, das fiir dhnliche

Versuche an elastischen Kupplungen [32] entwickelt wurde.

Die experimentell ermittelten Regressionsfunktionen liefern Kennwerte fiir Steifigkeit, Damp-

fung, Schlupf und Stiitzung.

5.3.3. Messdatenerfassung, Steuerung und Regelung

Der Priifstand wird iiber ein PC-basiertes System geregelt, das flexibel an die Bediirfnisse
angepasst werden kann. Bei Bedarf kann diese Konfiguration auf einen PC ausgelagert wer-
den, der eine deutlich hohere Abtastrate bietet. Fiir die Datenerfassung und die Steuerung

werden prézise 16-bit A/D- und D/A-Wandlerkarten eingesetzt.
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Die bei den Versuchen verwendeten Parameter enthélt Tabelle 5.2. Bei einer freien Kombina-
tion der Parameter ergibt sich ein umfassendes Spektrum mdglicher Betriebspunkte von nied-
rigen Antriebsdrehzahlen bei Anfahriibersetzung i.,, = 2.92 - Langsam bis hin zu hohen An-
triebsdrehzahlen und Ubersetzung ins Schnelle i.,;, = 0.34 inklusive des Leerlaufs. Als Grenz-
werte wurden eine untere Antriebsdrehzahl von 500 min™ (gleichwertig mit Leerlauf) und
eine obere Drehzahl von 3000 min™ (maximale stabile Motordrehzahl) und eine Einstellung

des Abtriebsdrehmomentes zwischen 0 (ohne Last) und 90 Nm vorgegeben.

Tabelle 5.2. Parameterfeld zur Messung

Parameterstufung (Nennantriebsmoment M,= 90 Nm = 100%)

Antriebsmoment M /M, (%) 0/ 20/ 40/ 60/ 80/ 100
Antriebsdrehzahl n; (min'l) 500/ 1000/ 1500/ 2000/ 2500/ 3000
Ubersetzung I =ny/n; 2.92/2.5/2.0/ 1.5/ 1.0/ 0.6/ 0.34

Wegen der Menge der anfallenden Messdaten und um die Weiterverarbeitung und Auswer-
tung zu erleichtern und zu beschleunigen, wurde eine rechnergestiitzte Messdatenerfassung
und -verarbeitung gewdhlt. Die vorliegenden Messgroflen werden von einer Multifunktions-
karte aufgenommen, der ein PC iibergeordnet ist. Die Umrechnung der digitalen Messsignale
erfolgt mit Hilfe von zuvor festgelegten Kalibrierfunktionen. Die aufgenommene Messreihe

wird durch ein Softwareprogramm in eine Datei auf einer Festplatte abgespeichert.

Damit die zu messenden sieben Kanile zeitgleich aufgenommen werden kdnnen, werden zum
einen Messdatenerfassungskarten verwendet, die dies aufgrund ihres Aufbaus zulassen, und
zum anderen wird ein vom Verfasser mit LabView, C'" und Matlab/Simulink mittels einer
grafisch objektorientierten Programmiersprache erstelltes Messwerterfassungsprogramm ver-

wendet.

Zur Steuerung des Priifstandes miissen folgende Steuerwerte berechnet und bereitgestellt

werden:
- die Antriebsdrehzahl

- das Abtriebsmoment
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- die Anpresskraft.
Im Folgenden werden die Datenfliisse kurz erléutert.

In den Bildern 5.27 und 5.28 sind schematische Darstellungen der Priifstands-Messtechnik

und der Systembeziehungen aufgezeigt.

— M,
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g, Q Q, ' Simulation
Mz [ | ” Darstellung
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67,

Bild 5.27. Schematische Darstellung der Priifstands-Messtechnik

Die Sollwerte fiir die Antriebsdrehzahl werden dem Stromrichter der Antriebsmaschine zuge-
leitet. Die Sollwerte fiir das Drehmoment am Abtrieb gehen an den Stromrichter der Ab-
triebsmaschine. Die Sollwerte fiir die Anpresskraft werden an einen zusitzlichen externen
PID-Regler weitergeleitet. Die Signale fiir die Position und Verstellgeschwindigkeit werden
digital an einen separaten Positionsrechner iibergeben, der iiber die Ansteuerung des PID-
Reglers der Verstelleinheit den Ablauf des in einzelne Verstellschritte aufgeteilten Verstell-

vorgangs steuert.
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Bild 5.28. Schematische Darstellung der Systembeziehungen

5.3.4. Untersuchungsergebnisse

Das Betriebsverhalten eines CVT-Getriebes wird iiberwiegend durch die Verstellvorgédnge

bestimmt.

5.3.4.1. Stationare Messungen

Im Rahmen der Arbeit werden die stationdren Messungen und die externe Bilanzierung des
stufenlosen Breitkeilriemengetriebes hinsichtlich des Wirkungsgrades, der Stiitzung, der Ge-
ometrie und des Schlupfs durchgefiihrt. Um den Einfluss von Schwankungen im Antriebs-
strang zu eliminieren und die Messgenauigkeit zu erhdhen, werden {iber einen kurzen Zeit-
raum die einzelnen Kanile mehrfach abgetastet, je Kanal ein Mittelwert gebildet und abge-
speichert. Anschlieend wird jeweils ein neuer Betriebspunkt angefahren. Bei der Versuchs-
durchfithrung wurden die zu variierenden Gréflen vom kleinen zum groBen Wert hin verén-
dert. Die Messgerdte werden nach jeder abgeschlossenen Versuchsreihe (z.B. Variation der

Drehmomente, Drehzahlen bzw. Ubersetzungen) kontrolliert und bei Bedarf nachkalibriert.
Im Folgenden sind die Ergebnisse der durchgefiihrten Messungen dargestellt.
Geometrie-, Federkraft- und Verstellkraftverhalten

Die tatsdchlich vorliegenden Radien werden in Abhéngigkeit von den jeweiligen Betriebsfak-

toren experimentell ermittelt.
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Bild 5.29. Radien und Umschlingungswinkel der Antriebs- und Abtriebsseite in Ab-

hiingigkeit von der Ubersetzung

Dazu wird die Ubersetzung im Betrieb geéindert. Die im Stillstand auf den Scheiben gemesse-

nen Positionen und die daraus resultierenden Radien werden im Bild 5.29 in Abhingigkeit

von der Ubersetzung grafisch darstellt.

Die Bilder bestétigen die nichtlineare Abhingigkeit zwischen den Radien bzw. den Schei-

benwegen und der Ubersetzung. Die Radien verhalten sich wie die Scheibenwege.
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Bild 5.30. Federkennlinie (a) und Federkraft in Abhcingigkeit vom Ubersetzungsverhdiltnis (b)

Bild 5.30 (a) zeigt den linearen Verlauf der Federkennlinie fiir die Druckfeder der angetriebe-

nen Verstellscheibe. Die axial verschiebbare Kegelscheibe ist mit einer Druckkraft von

1120 N vorgespannt.
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Die Querbelastung des Breitkeilriemens in der Keilrille ist in Form der Federkraft iiber dem
Scheibenweg in Bild 5.30 (a) dargestellt. Bild 5.30 (b) zeigt die nichtlineare Beziehung der
Federkraft in Abhiingigkeit von der Ubersetzung.

Wirkungsgradverhalten

Der Ubergang vom Stufengetriebe zum stufenlosen Getriebe hat einen Einfluss auf den Ge-
samtwirkungsgrad des Traktorfahrantriebs. Normalerweise sollte der Wirkungsgrad eines
Antriebsstrangs im Bestpunkt noch einen Wert von mindestens 84% erreichen. Dies bedeutet,

dass der stufenlose Teil einen Wirkungsgrad von etwa 90 — 92% haben muss.

Als Basisgrofle zur Bestimmung des Wirkungsgrades wurde zunéchst das Getriebeverlust-
moment berechnet (5.82):
_ M ene - M an a

M, (5.82)
ne
Der Wirkungsgrad wird dann folgendermal3en (5.83) ermittelt:
M,-M,
=— 5.83
7 ;i (5.83)

e

Ziel dieser Untersuchung ist es, den Einfluss des Drehmoments, der Drehzahl und der Uber-
setzungen auf den Wirkungsgrad des Variators zu bestimmen. Jeder Messpunkt setzt sich aus

mehreren Einzelmesswerten zusammen.

0.92

o
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Bild 5.31. Einfluss der Drehzahl auf den Wirkungsgrad

82



In Bild 5.31 sind exemplarisch die gemessenen Wirkungsgrade fiir die Ubersetzung i ., = 1
bei einem konstanten Ausgangsmoment iiber die Eingangsdrehzahl aufgetragen. Der Wir-
kungsgrad nimmt mit steigender Drehzahl bis zu einem Maximalwert zu, dann nimmt er ab.
Der maximale Wirkungsgrad 5 von 91% wird bei einer Eingangdrehzahl von etwa 1200 min™

erreicht.

Die weitere Auswertung der Messergebnisse flihrt zum dargestellten Wirkungsgradverlauf fiir
die unterschiedlichen Ubersetzungen des Variators in Bild 5.32. Die Messergebnisse zeigen,
dass der Wirkungsgrad von der Ubersetzung abhingt. Der Wirkungsgrad nimmt bei der Uber-
setzung ins Schnelle nur geringfiigig zu, ins Langsame schnell ab. In einem kleinen Uberset-

zungsbereich liegt der Gesamtwirkungsgrad # liber 90%.

Wiirkungsgrad

- i i i i i
0

0.5 1 1.5 2 25
Uhersetzung i

Bild 5.32. Wirkungsgradverlauf abhéngig von der Ubersetzung

Der Einfluss des tlibertragenen Momentes auf den Wirkungsgrad wird bei einer konstanten
Drehzahl n, = 1000 min™' und Ubersetzung iy = 1 in Bild 5.33 beschrieben. Es ist deutlich zu
erkennen, dass der Wirkungsgrad mit steigendem Abtriebsmoment zundchst zunimmt, dann
bleibt er anndhernd konstant und nimmt schlieB3lich ab, wenn das Drehmoment weiter erhoht

wird.

Der Wirkungsgrad # liegt iiber 90% in einem grof8en Drehmomentbereich, mit einem Maxi-

malwert von fast 92% bei einem Drehmoment von etwa 32 Nm.
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Bild 5.33. Einfluss des Drehmoments auf den Wirkungsgrad

Schlupfverhalten

Ziel der Versuche ist es auch, das Schlupfverhalten des Breitkeilriemengetriebes unter wech-
selnden Betriebszustidnden zu untersuchen. Es wird der Gesamtschlupf als Funktion des An-

triebsmomentes M; und des Ubersetzungsverhiltnisses ermittelt.

Die Ermittlung des Schlupfes erfolgt durch die Messung der Drehzahlen bzw. der Umfangs-
geschwindigkeiten an der An- und Abtriebswelle. Bei Kenntnis der Ubersetzung i ergibt sich

der Schlupf s, zu.

S, _ W T (5.84)

Die Bilder 5.34 und 5.35 enthalten die Zusammenfassung aus Schlupfuntersuchungen mit

unterschiedlichen Antriebsmomenten M; und Ubersetzungsverhéiltnissen i.
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Bild 5.34. Abhiingigkeit des Schlupfs von der Ubersetzung
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Bild 5.35. Abhdngigkeit des Schlupfs vom Drehmoment

Unter Verwendung eines Rechenprogramms wurden die mit dem Auswerteprogramm be-
stimmten Schlupfwerte weiter verarbeitet, um die Abhéngigkeit dieser Kennwerte von den
betrachteten Parametern zu ermitteln. Die Regressionsfunktion s = f(M;, i) wurde nach der
Methode der kleinsten quadratischen Abweichung im Rechenprogramm ermittelt. Die Be-

rechnung fiihrte dabei in den meisten Féllen zu einem Polynom zweiter Ordnung (5.85)

s=a, +au+au’ (5.85)

Die einzelnen Gleichungen lauten:

Sa =0.0319i* -0.122i +0.1173 (5.86)

Sary =5.62.10°M* -12.10° M +19.10”* (5.87)

Anpresskraftverhaltnis

Zu weiteren Simulationsberechnung soll das Anpresskraftverhiltnis (die Stiitzung) verwendet
werden. Bei konstanter Ubersetzung wird die Stiitzung als Quotient von Verstellkraft und

Federkraft bestimmt.

In den Bildern 5.36 und 5.37 sind typische Verldufe des &-Wertes, also des Verhiltnisses der
Anpresskraft am Antrieb zur Anpresskraft am Abtrieb, liber dem normierten Antriebsmoment
aufgetragen. Abhingig von der Momentiibertragung und der Ubersetzung lassen sich die Ver-

laufe folgendermafen charakterisieren.

Im Bild 5.36 ist der &-Verlauf bei konstantem Drehmoment abhiingig von der Ubersetzung

aufgetragen. Hierdurch kommt es bei der Ubersetzung ins Schnelle zu einem Ansteigen der

Stiitzung. Die dargestellten Werte liegen zwischen cirka £=1.207 fiir eine Ubersetzung i, =
2.5, &£ =109 firi.,,=0.43und £ = 1.15 beii = 1.
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Bild 5.36. Verlauf des Anpresskraftverhiltnisses ¢ iiber der Ubersetzung

Weiterhin ist der &-Verlauf fiir unterschiedliche Momente bei konstanter Ubersetzung (Bild
5.37) dargestellt. Der {-Wert nimmt mit steigendem Lastmoment ab. Der ¢-Verlauf ist néhe-

rungsweise parabelformig.
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Bild 5.37. Verlauf des Anpresskraftverhdltnisses ¢ iiber dem Drehmoment

Um diesen ¢-Verlauf fiir die Simulation einsetzen zu konnen, wurden Regressionsfunktionen
mit einem Polynom zweiter Ordnung fiir beide Zusammenhénge bestimmt, die in die Dia-

gramme eingezeichnet sind.

£,y =—0.0215i% —0.1172i +1.0481 (5.88)

£ =1,0296+3.8.10"M -2,85.10° M"> (5.89)
(M)
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5.3.4.2. Dynamische Messungen

Das Elastizitatsverhalten

Ein weiteres Ziel der Arbeit ist es, die dynamischen Kennwerte (Steifigkeit und Dampfung)
des elastischen Ubertragungselements (Breitkeilriemen) in Form der Hysteresekurve zu ermit-
teln. Diese Kennwerte werden nicht nur in Querrichtung, sondern auch in Langsrichtung

(Drehsteifigkeit und Ddmpfung) bestimmt.
Quersteifigkeit und Dampfung

Im Bild 5.38 sind die gemessenen Verformungen und Anpresskréifte bei einer Antriebsdreh-
zahl von 1000 min™' und einem Antriebsdrehmoment von 10 Nm fiir ein Ubersetzungsver-
héltnis von i = 1 und die daraus entstehende Hysteresekurve als zeitgleich aufgezeichnete

Verldufe von Weg und Kraft dargestellt.

o N R A R T
1] A | ] 1m 12 14 18 1§ =20 22 Z

I
4

Werfarmung [mm]

Bild 5.38. Verlauf der Messgrdfien Verformung und Kraft aus dem Quersteifigkeits-

und Ddampfungsversuch des Breitkeilriemens
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Bei der Durchfiihrung der Versuche wird jeweils die Ubersetzung (als Funktion der Anpress-

kraft) als Parameter variiert, wihrend die anderen GroBen konstant gehalten werden. Die Ver-

suchsergebnisse sind im Bild 5.39 zusammengefasst.
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Bild 5.39. Abhdingigkeit der Quersteifigkeit und der Ddmpfungskonstante

von der Ubersetzung

Unter Verwendung der Methode der kleinsten quadratischen Abweichung wurden die Steifig-
keits- und Dampfungswerte in den Gleichungen (5.97, 5.92) beschrieben. Die Auswertung

fiihrte dabei in den meisten Féllen zu einer linearen Abhéngigkeit der Steifigkeit und der

Diampfung von den untersuchten Parametern in der Form:

y=ax+a, (5.90)

Die einzelnen Gleichungen hierzu lauten in Abhiingigkeit von der Ubersetzung

¢, =1808.2i+7897.2 (5.91)

b, =242.306i+255.13 (5.92)

Drehsteifigkeit und Dampfungsgrad
Die Bestimmung der Kennwerte fiir die Drehsteifigkeit und den Ddmpfungsgrad erfolgt in

Form der Darstellung des Drehmoments iiber dem Relativdrehwinkel A4¢ als Hysteresekurve.
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Der Relativwinkel wird dadurch gebildet, dass die Schwingwinkel an der An- und Abtriebs-
welle voneinander subtrahiert werden. Das Drehmomentensignal wird an einem Speichen-

messrad hinter der Scheibe abgenommen.

Analog zur Versuchsdurchfiihrung am Riementrum werden jeweils die Ubersetzungen und
das statische Antriebsdrehmoment als Parameter variiert, wihrend die anderen Grof3en kon-

stant gehalten werden. Die Versuchsergebnisse lassen sich wie folgt zusammenfassen:
Einfluss der Ubersetzungen

Bei allen Priiflingen sinken mit steigender Ubersetzung die Drehsteifigkeit und die Démp-

fungskonstante deutlich (Bild 5.40).

Cy [Mrmsrad]
e
=9
=

by [Mm=irad]

|
0.4 0B 0.8 1 1.2 1.4 16 1.8 2 2.2 2.4
' Ubersetzung g4

Bild 5.40. Drehsteifigkeit und Ddmpfungskonstante eines Breitkeilriemengetriebes

in Abhdingigkeit der Ubersetzungen

Die Auswertung fiihrte dabei in den meisten Fillen zu einer linearen Abhéngigkeit (5.93,

5.94) der Steifigkeit und der Ddmpfung von der Ubersetzung.

¢, =—4.6837i +438 (5.93)

b, =—2.5241i +7.4814 (5.94)
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Einfluss des statischen Drehmomentes

Mit ansteigendem Drehmoment wird ein deutliches Abfallen der Drehsteifigkeit und der
Dampfung registriert (Bild 5.41).

Cy [Mmirad]

by [Mrm=frad]

Orehmarment [Nm)

Bild 5.41. Drehsteifigkeit und Ddmpfungskonstante eines Breitkeilriemengetriebes

in Abhdngigkeit des statischen Drehmomentes

Die Regressionsfunktionen werden mit einem Polynom erster Ordnung (5.95, 5.96) fiir beide

Verldufe bestimmt, die ebenfalls in das Diagramm eingezeichnet sind.

¢, =698.315—5.3486 M (5.95)

b, =7.9259-0.0759 M (5.96)
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5.4. Dynamische Betriebszustande und Vergleich mit Simulationsrechnun-
gen

Das stufenlose Breitkeilriemengetriebe wird unter dhnlichen Bedingungen wie im Fahrzeug
untersucht. Durch die Analyse kann man bewerten, ob dieses Getriebesystem fiir den Einsatz-
zweck geeignet ist. Danach werden Simulationsergebnisse und gemessene Bewegungs- und
BelastungsgroBen verglichen, um das entwickelte Modell zu vergleichen. Fiir diesen Zweck
sind aus der Systemtheorie verschiedene Testsignale bekannt, die sich fiir eine Uberpriifung

dynamischer Modelle eignen. Haufig wird hierfiir die Sprunganregung eingesetzt.

Um die Qualitdt des Modells zu verdeutlichen, werden fiir zwei exemplarische Zyklen jeweils
Messung und Simulation gegeniibergestellt. Bei den Messungen handelt es sich um instatio-
nire Betriebszustinde, mit denen die Lingsdynamik untersucht wird. Dabei wird der Aufbau
durch die Massentrigheitsmomente und Elastizititen in Schwingungen versetzt. Aussageféhi-
ge GroBen sind hier Drehzahl und Drehmoment sowie die Ubersetzung. Bei den Untersu-
chungen wurden insbesondere die Feder- und Dampferelemente bis in ihren nichtlinearen
Bereich hinein be- und entlastet. Wihrend die Schwingung eine gute Uberstimmung mit der
Messgrofe zeigt, weisen die Drehzahl und das Drehmoment teilweise deutliche Abweichun-
gen auf. Eine Ursache fiir die Abweichungen von der gemessenen Kennlinie sind vermutlich
Abweichungen bei der Dimpfung des Breitkeilriemens. Eine gute Uberstimmung von Mess-

und Simulationsergebnissen ldsst auf eine hohe Giite des Modells schlieen.

Die untersuchten Betriebszustéinde sind im Folgenden dargestellt.
5.4.1. Belastungsanderung

Ein Vergleich von Simulation und Messung bei einer schnellen Lastdnderung ist in Bild 5.42
dargestellt. Bei gleich bleibender Ubersetzung wird das Ausgangsmoment sprungformig auf
30 Nm erhoht. Vergleichen werden entsprechende Verldufe des Torsionsmoments und der
Drehzahl. Die roten Kurven entsprechen den Messwerten, die blauen den Ergebnissen der

Simulationsrechnung.
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Bild 5.42. Sprungantworten des Abtriebsmoments und der Antriebsdrehzahl -

Vergleich von Messung und Simulationsrechnung

Die Ergebnisse der Berechnung stimmen mit den gemessenen Daten iiberein. Dies wird be-
sonders deutlich beim Vergleich von Messung und Rechnung beim Lastmoment. Die Momen-
tenspitze wird bei der Simulation mit 42 Nm in guter Ubereinstimmung mit dem Versuchser-

gebnis von 40 Nm voraus berechnet. Die Drehzahlschwankung ist priifstandsbedingt.

5.4.2. Drehzahlanderung

Bild 5.43 zeigt einen Vergleich der Reaktion des realen und des simulierten Modells auf einen
Drehzahlsprung. Dafiir wurden die Antriebsdrehzahl und das Abtriebsmoment dargestellt. Der
Vergleich zwischen gemessenen und berechneten Drehzahlverldufen zeigt, dass der Motor bei
der Simulation schneller hochdreht als bei der Messung. Die verrauschten Drehmomentver-

laufe stimmen in brauchbarer Ndherung iiberein.
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Bild 5.43. Vergleich Messung - Simulation anhand der Sprungantwort von

Motordrehzahl und Abtriebsdrehmoment
5.4.3. Ubersetzungsanderung (Verstellkraftanderung)

Bild 5.44 zeigt Ubersetzung, Drehzahl und Drehmoment nach einer Ubersetzungsinderung
des Riemenwandlers. Bei diesem Vorgang kann man durch rampenférmige Verlaufe mit ent-
sprechenden Steigungen die genannten Grofen approximieren. Der zeitliche Verlauf der U-
bersetzung wurde in zwei Varianten unterteilt. Es wurde mit Verstellzeiten von ¢ = 2.5 s fiir
den Bereich i.,, = 1.6 bis 1.2 und ¢ = 6.5 s fiir i.,, = 1.2 bis 2.08 sowie 10 Nm als Lastmoment

gearbeitet.

Bei der Gegeniiberstellung der berechneten und der gemessenen Drehzahlverldufe zeigt sich
eine gute Ubereinstimmung. Es ist zu erkennen, dass das dynamische Verhalten des stufenlo-
sen Breitkeilriemengetriebes bei einer Ubersetzungsverstellung durch die Simulation gut ab-

gebildet wird.

93



25 S T T
hessung : : : :

= simulation

E T

=)

fasy]

=

=

k4

o

L)

T e

v

]

1
Ul ) ) ) ) )

MOSF-RAa-
E |
=
Z 110
3

10948

i)

=

=

=

Zeit[5]

Bild 5.44. Vergleich Messung und Simulation bei langsamer Ubersetzungsverstellung

Die Modellierungsergebnisse zeigen, dass das Modell stabil 1duft und dass sowohl die zeitli-
che Verldufe als auch das dynamische Verhalten des Systems in einem weiten Arbeitsbereich
gut wiedergegeben werden. Bei den drei Messungen liegen die geringen Abweichungen in

den Vergleichen mit Simulationsrechnungen.
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6. Simulationsbeispiel zum Betriebsverhalten des Kleintraktoran-
triebs mit stufenlosem Breitkeilriemengetriebe

Die Modellbildung und Simulation des Fahrzeugantriebs ist eine wesentliche Grundlage fiir
die Untersuchungen zum Betriebsverhalten bzw. dynamischen Verhalten des Systems. Durch
die Modellbildung und Simulation des Fahrzeugantriebsstrangs mit stufenlosem Keilriemen-

getriebe konnen weitere Erkenntnisse zum Verhalten des Variators gewonnen werden.

Modelliert wird der Antriebsstrang des Kleintraktors, dessen Antriebsstrangelemente entspre-
chend dem Bild 6.1 angeordnet sind. Die Modellbildung beschrinkt sich auf die Langsdyna-
mik des Fahrzeugs. Die Teilmodelle der Subsysteme Motor, Riemenwandler, Reibkupplung,
Getriebe, Rader und Fahrzeug werden in den folgenden Abschnitten zunichst einzeln vorge-

stellt und anschlieBend zu einem Gesamtmodell zusammengefligt.

1.
A 8| dvdt
—_— —
| (= iy ‘E
“'k JT:
]cvt ]h" ]E Fr'-- -
j | | - '|' ]'w.']; | _'b..'iR ! . F]"':- Vo
) J[ | o, g .
— J_ 1 >
M; O Wiy O L
Cretriehe
Wotor  Fiemernwandler  Eupplong Differenzial Riider Faluzeng

Bild 6.1. Vereinfachtes Schema des Traktorantriebsmodells mit CVT-Getriebe

Vom Dieselmotor wird das Drehmoment von der Kurbelwelle zur Antriebsscheibe und dann
tiber den Breitkeilriemen zur Abtriebsscheibe des Riemenwandlers iibertragen. Im Riemen-
wandler tritt Schlupf auf. Wihrend der Ubersetzungsinderung werden die kraft- und form-

schliissigen Antriebstrangkomponenten nicht unterbrochen. Die Kupplung liegt zwischen
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Riemenwandler und Zahnradgetriebe. An der Fahrbereichsschaltung kann zwischen dem
Fahrbereich I (langsam) und Fahrbereich II (schnell) umgeschaltet werden. Vom Getriebeaus-
gang wird das Drehmoment iiber das Differential, die Achsgetriebe und die Achswellen auf

die Antriebsrédder tibertragen.

Bei der Modellbildung und Simulation wird die Langsdynamik des Fahrzeugs mit folgenden

Randbedingungen dargestellt:

- Beriicksichtigung des nichtlinearen Verhaltens der elastischen Elemente wie Keilrie-

men und Reifen sowie des Schlupfs.

- Vernachlédssigung von Kippspiel und Verformungen der Lager, Scheiben und des

Schaltgetriebes.
- Die verbindenden Wellen sind starr und spielfrei.

Mit dem Modell kann das dynamische Verhalten des Kleintraktors mit dem Breitkeilriemen-

wandler in guter Ndherung beschrieben werden.

In diesem Modell ist das stufenlose Breitkeilriemengetriebe ein Schwerpunkt der Untersu-

chungen. Die entsprechenden Eingangsgréfen sind:

die Motordrehzahl n,

das Lastmoment M,

das Kupplungsbetatigungsmoment der Fahrkupplung M,

die Anpresskrifte der Variatorscheibensitze F.

Die Modellierung und die Wirkung der EingangsgroBBen werden in der folgenden Analyse

ndher erliutert.

6.1. Modellierung des Einzylinder-Dieselmotors

Das Drehmoment eines Dieselmotors, besonders eines Einzylinder-Motors, schwankt auch
beim stationdren Betrieb periodisch [46], was beim Motormodell beriicksichtigt werden muss.
Zur Definition des Motormoments als Eingangsgrofle werden zweckméBigerweise eine Fou-

rierfunktion und die Motorkennfelder verwendet.
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6.1.1. Formulierung des Motordrehmomentes als Fourierfunktion

Die auf den Kolben eines Motors von der Verbrennung wirkenden Gaskrifte erzeugen iiber
den Kurbeltrieb in einem Betriebspunkt ein ndherungsweise periodisches Moment. Zur ma-

thematischen Modellierung des Motordrehmomentes eignet sich die Fourierreihe:
N
M, =M, +3% my cos(tkzp —&,) (6.1)
k=1

1
My =5 P Vi (6.2)

M,,: mittleres Drehmoment
m3;: Amplitude
z: Anzahl der Perioden tliber 27; z = 0.5 (fiir Viertakt-Motor)

Um das dynamische Betriebsverhalten des stufenlosen Keilriemengetriebes zu untersuchen,
geniigt es, die ersten drei harmonischen Schwingungen zur Modellierung des Einzylinder-

Motors zu verwenden [46].

Die Kurbelwelle wird als starr angesehen, d.h. das Massentrdgheitsmoment des Motors wird
auf eine einzige Masse reduziert. Diese Vereinfachung ist zuldssig, weil die Kurbelwelle kurz

ist und keine Schwingungsdampfer angebracht sind.
6.1.2. Formulierung des Motordrehmoments tiber das Motorkennfeld

Zur Modellierung des Verbrennungsmotors wird zusitzlich das Motorkennfeld bendtigt. Das
Motorkennfeld eines Verbrennungsmotors beschreibt den Verlauf des Drehmoments {iber der
Drehzahl. Es wird nach oben durch die Volllastkennlinie begrenzt. Der Drehzahlbereich liegt
zwischen der Leerlaufdrehzahl n; und Hochstdrehzahl n,,,. Beim Dieselmotor wird die
Hochstdrehzahl durch eine Abregeleinrichtung eingestellt. Bild 6.2 zeigt das Motorkennfeld

fir den Dieselmotor.

Das Massentriagheitsmoment bildet mit dem aus dem Motorkennfeld berechneten Moment das

Rechenmodell des Verbrennungsmotors.
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Bild 6.2. Motorkennfeld des Einzylindermotors RS125 nach [15]

Das Motorkennfeld beruht auf Priifstandsmessungen ausgefiihrter Verbrennungsmotoren.
Eine analytische Beschreibung des ganzen Motorkennfelds ist zu aufwendig, da der Verlauf
des Motormoments iiber der Drehzahl von der Stellung der Laststeuerung abhéngig ist und fiir

verschiedene Stellungen unterschiedliche Verlaufe aufweist.

Mit dem Ziel, das statische und dynamische Betriebsverhalten von stufenlosen Keilriemenge-
trieben zu untersuchen, werden in dieser Arbeit nur die Betriebspunkte auf der Abregellinie
beriicksichtigt. Fiir den Untersuchungsmotor wird das Motorkennfeld (Bild 6.2) entnommen.

Die analoge Beschreibung der Abregellinie lautet in diesem Fall:

M _
= Lo 77 (6.3)
MN nmax - nN
oder:
M
M=—2>"—(n, —n) (6.4)
max nN

Es ist zu beachten, dass aus dem Motorkennfeld nur das mittlere Motormoment entsprechend
dem effektiven Mitteldruck zur Zeit ¢; ermittelt wird und die periodischen Schwankungen des

Gasdruckmoments iiber den Kurbelwellenwinkeln unberiicksichtigt bleiben.
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6.2. Modellierung der Fahrkupplung

Die Fahrkupplung iibertrdgt das Drehmoment und die Drehzahl von der Abtriebsscheibe des
Breitkeilriemengetriebes zum Wechselgetriebe. Die Anzahl der Freiheitsgrade des Systems
hingt vom Zustand der Kupplung ab. Bei der Modellierung der Kupplung sind zwei Zustinde

darzustellen,
- schlupfend und
- geschlossen.

Das Betriebsverhalten der Kupplung kann mit einem Modell, bestehend aus zwei Drehmas-

sen, die iiber eine Reibverbindung verbunden sind, beschrieben werden (Bild 6.3).

Jkpe Jkpa
Mkp
<

Mkpe

LU Whpa

Bild 6.3. Modellierung der Reibkupplung

Dabei sind Ji,. und Jy,, die antriebs- und lastseitigen Tragheitsmomente der Kupplung. Diese
Tragheitsmomente konnen zum Gesamttragheitsmoment
S =J

+J (6.5)

kpe kpa

zusammengefasst werden, wenn die Kupplung geschlossen ist. M}, ist das Kupplungsmoment,
das durch Reibung von den Kupplungsbeldgen iibertragen wird. Bei geschlossener Kupplung

ist das tlibertragbare Moment
My, = Mg hafi » (6.6)
bei schlupfender Kupplung ist

My, = Mg, max Sign(siy), (6.7)
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sk 1st der Kupplungsschlupf, d.h. ein Mal} fiir die Differenz zwischen den Winkelgeschwin-

digkeiten auf der Antriebsseite wy,. und Abtriebsseite wypq.

5, = e e (6.8)

Mg max 18t eine Funktion der Kupplungspedalstellung x, und wird iiber die in Bild 6.4 darge-

stellte Kennlinie bestimmt.

100

rutschen

Mkp,max [%']

haften

L J

15 X1y %] 80

Bild 6.4. Maximal iibertragbares Kupplungsmoment [76]

Bei schlupfender Kupplung muss das dynamische Gleichgewicht an beiden tragen Massen

aufgestellt werden.

Jkpe ¢kpe =M (69)

kpe Mkp

Jkpa ¢kpa = Mkp -M (6 10)

kpa

Das Offnen der Fahrkupplung wird sehr schnell ausgefiihrt. Deshalb kann man die Verinde-
rung der Reibungsmomente durch eine Sprungfunktion beschreiben. Das SchlieBen der Kupp-
lung erfolgt langsamer. Der Momentenverlauf kann durch eine Exponentialfunktion darge-
stellt werden [76].

My, =M, . 1-e™) (6.11)

kp,max
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Die Bewegungsgleichung fiir den geschlossenen Zustand der Kupplung lautet

(Vipe t )0y, =M, —M

kpe kpa

(6.12)

kpe

Dabei wird die Wirkung von Steifigkeiten und Ddmpfung vernachléssigt.

6.3. Wechsel-, Differential- und Endgetriebe

Wechsel-, Differential- und Endgetriebe werden als steife Systeme modelliert. Somit 14sst
sich die jeweilige Ausgangswinkelgeschwindigkeit w,, iiber die Getriebeeingangswinkelge-
schwindigkeit w,. und das Getriebeiibersetzungsverhiltnis i, einfach bestimmen:

a)e
o, =—* (6.13)

ga .
lg

Zur Berechnung des vom Getriebe {ibertragenen Moments ist noch der Getriebewirkungsgrad

zu beriicksichtigen:

M, =n,iM, (6.14)

Der Getriebewirkungsgrad beriicksichtigt u.a. die durch Reibung im Getriebe verursachten

Verluste.

6.4. Modellierung der elastischen Traktorrader

Beim Einsatz des kleinen Traktors haben die Ridder die Aufgabe, das ganze Traktorgewicht zu
tragen und die vom Motor erzeugte Drehbewegung am Ende des Antriebsstrangs in eine
Langsbewegung des Traktors auf dem Feld umzuwandeln. Diese Zugkraft wirkt in der Kon-
taktflache zwischen Rad und Boden. Die maximal iibertragbare Zugkraft hangt von der Be-
schaffenheit von Rad und Boden ab. Bei der Beschreibung miissen deshalb die Rad- und Bo-

deneigenschaften und ihre Wechselwirkung beriicksichtigt werden.

In allgemeinen Fall kann ein elastisches Rad in 3 Richtungen verformt werden. Dafiir wird in
[77] ein allgemein giiltiges Radmodell angegeben, wobei je Verformungsrichtung ein Kelvin-
Modell verwendet wird. Im vorliegenden Fall wird zweckméBigerweise nur die Elastizitét in

Umfangsrichtung des Rades berticksichtigt.

Bei der Umsetzung der rotatorischen Bewegung der Réider in eine translatorische Bewegung

des Traktors tritt in der Langsrichtung Schlupf auf, der beriicksichtigt werden muss.
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Ausgehend von den oben durchgefiihrten Analysen wird ein Ersatzmodell zur Modellierung

der Traktorrdder entwickelt (Bild 6.5), bei dem die rotatorische trage Masse der Rader unbe-

rlicksichtigt bleibt.
Sk
br
Mg - Me;
— Jg Jrz f—
I N
¥ N
Cr
(g WiFz

Bild 6.5. Ersatzmodell fiir elastische Traktorrider

Bei diesem Modell wird angenommen, dass beide angetriebenen Réder die gleiche Drehzahl
aufweisen und in gleichem Malle die Zugkraft {ibertragen. Beide Réader konnen somit zu ei-

nem Rad zusammengefasst werden. Es gilt
J,p,=M,-M, (6.15)
Jp@Pr. =My =M, (6.16)
Wobei My das zugkraftbedingte Drehmoment ist. Mit der Berticksichtigung des Radschlupfes

sg in Langsrichtung ergibt sich
My =cp(@, —@p) + b (@, —0p) (6.17)
Bestimmung der Modellparameter
- Charakteristik des Radschlupfes

Fiir jedes Rad gelten charakteristische Reifenkennlinien fiir den Triebkraftbeiwert x und
Rollwiderstandsbeiwert p in Abhingigkeit vom Schlupf skz. Diese konnen durch Messungen
[78] oder unterschiedliche Modellansdtze [79, 80, 81] bestimmt werden. Fiir das Rad des
Traktors BS-12 sind in [71], als Ergebnisse von Versuchen, die charakteristischen Reifen-
kennlinien in Form des Kraftschlussbeiwerts abhdngig vom Schlupf angegeben (Bild 6.6). Sie

werden durch die Gleichung 6.15 approximiert:

=ty (=) (6.18)

102



In der durchgefiihrten Berechnung wird dieser Modellansatz verwendet. Damit kann fiir jede
Betriebsbedingung fiir bekannte Radlasten das Drehmoment in Abhéngigkeit vom Schlupf

angegeben werden

M ($p) = Py e (1 =€) (6.19)
Umgeformt ergibt sich
1 7
=—In——=—— 6.20
SR K n ﬂ B M(SR) ( )
max l/‘ G

dyn

Fahrzeugmasse: 210 kg, aud dem Feld

2 ' -
> G fos!

Kraftschlussheiwert (JJ)

o
LN

0 20 40 60 80 100 s (%)

Bild 6.6. Gemessene Kraftschlussbeiwert-Schlupf-Kurven fiir verschiedene Raddriicke [71]

- Steifigkeit und Dampfung

Die Steifigkeit der Traktorrdder wird in vielen Arbeiten untersucht und angegeben [79, 82, 83,
84, 85]. Fiir die Rider des Traktors BS-12 lassen sich die Steifigkeit in Umfangsrichtung und
die Ddmpfung aus [71] entnehmen.

Nimmt man die Steifigkeit der Abtriebswellen hinzu, ldsst sich die gesamte Federsteifigkeit
als Reihenschaltung darstellen

_ _CrCw (6.21)

Cro =
Cp tcC,

g
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Bild 6.7. Statische Steifigkeit des Traktorrads in Umfangsrichtung [71]
6.5. Modellierung des gesamten Traktorantriebs

Bei der Feldarbeit mit einem Traktor wirkt dem antreibenden Motormoment ein Belastungs-
moment entgegen, das von den Betriebsbedingungen, wie dem Steigungs- und Rollwider-
stand, sowie der Art des Arbeitsprozesses abhdngig ist. Da bei diesem Traktor das Arbeiten
mit dem Pflug dominierend ist, wird das statische und dynamische Betriebsverhalten, insbe-
sondere des CVT-Getriebes, unter diesen Betriebsbedingungen untersucht. Die Zugkraft und
der Rollwiderstand werden in das Lastmoment My, umgerechnet, das auf die angetriebene
Traktorachse wirkt. Die fiir die Beschleunigung der bewegten Massen notwendige Kraft, die
Zugkraft fiir den Pflug und die Rollwiderstandskraft bzw. das dementsprechende Lastmoment

an den Réadern sind auf ebenem Geliande die wesentlichen Groflen.

Fiir die Ermittlung der Lastmomente konnen bei eingelegtem Gang und geschlossener Kupp-
lung die im Antriebsstrang (Bild 6.8) vorhandenen Massentrdgheitsmomente zu einem Er-
satzmassentragheitsmoment, das auf die Abtriebsachse des Traktors bezogen ist,

JGS = (Je + vatl )lczvtlg2 + (Jkp + vatZ ) l; + JFz (622)

zusammengefasst werden, wenn vereinfachend angenommen wird, dass der Antriebsstrang

starr ist.
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6.6. Berechnungsmodell

Nach der Kopplung aller Modellteile entsteht ein Gesamtsystem zur Simulation des statischen

und dynamischen Betriebsverhaltens des kleinen Traktors mit CVT-Getriebe (Bild 6.8).

L dufdt
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M @ kp "k Sg
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Bild 6.8. Schwingungsersatzmodell des MTA

Schematisch ergibt sich das folgende Gesamtmodell des Antriebsstrangs (Bild 6.9).
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Bild 6.9. Einfaches Berechnungsmodell des Antriebsstrangs

Je nach Kupplungszustand lésst sich das Gesamtsystem in reduzierte Teilmodelle {iberfiihren.

Bei haftender Kupplung liegt eine starre Verbindung zwischen Abtriebsscheibe und Getriebe

Vor.

J=J +J 6.23
1 e cvtl
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JZ = vatZ + Jkp

(6.24)

Die drei Drehschwinger entsprechend Bild 6.9 haben verschiedenen Parameter. Es folgen

nach dem Freischneiden der Drehmassen aus dem Drehimpulssatz folgende Gleichungen:

J1¢1 :Me_Mk
M,

Ly

J2¢2 = icvth -

JFZ¢FZ :MR _MFz

M, wird mit Gleichung 5.79 berechnet und es ist

M, :cR(¢g _¢R)+bR(¢g — )

mit
- ¢Fz
P U=s0)
_ ¢Fz
Or (I-s%)
(%
P, =+

(6.25)

(6.26)

(6.27)

(6.17)

(6.28)

(6.29)

(6.30)

Bei schlupfender Kupplung sind die beiden Kupplungshilften {iber das Reibmoment gekop-

pelt, wobei eine starre Verbindung zwischen Abtriebsscheibe und antriebsseitiger Kupplungs-

hilfte und eine starre Verbindung zwischen abtriebsseitiger Kupplungshilfte und Getriebe

besteht.
Offene Kupplung
Jo=M,-M,
Sy, =i M, M,

Jkpai§¢g :ingp _MR
JFZ¢FZ :MR _MFZ
Mkp -0

‘]; = vatZ + J

kpe

(6.31)
(6.32)
(6.33)
(6.34)
(6.35)

(6.36)
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Fiir die rutschende Kupplung gilt
Jigp =M, -M,
Ly =i My =M, (1—e™)
Sipabew®Pe = 1M g (1= =My

JFZ¢FZ :MR _MFz

(6.37)
(6.38)

(6.39)

(6.40)
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6.7. Simulationsrechnungen

Die Berechnung der Léngsdynamik erfolgt entsprechend dem in Bild 6.10 dargestellten

Blockschaltbild.
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Bild 6.10. Blockschaltbild des Fahrzeugantriebstrangmodells

Die verwendeten Modellparameter in der Tabelle 6.1 stammen teils aus Angaben des Herstel-
lers, teils aus Richtwerten aus der Fachliteratur, teils aus der Versuchsauswertung sowie bei

anderweitig nicht verfligbaren Informationen aus Annahmen.
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Tabelle 6.1. Parameter fiir die Modellierung der Fahrzeugdynamik

Parameterbezeichnung Wert Einheit
mg, 350 kg
TRad 0.35 m

J. 0.5 kgm®
Jovit 0.041 kgm®
Jov 0.041 kgm®
Jipe 0.0813 kgm®
Jipa 0.01 kgm®
e 14.25 kgm®

i 60.55 -

Ck 550 Nm/rad
by 5 Nms/rad
CR 250 Nm/rad
br 1.5 Nms/rad

Im Folgenden werden vier Fahrzyklen mit verschiedenen Betriebszustinden im Zeitbereich
simuliert. Dabei werden die Winkelgeschwindigkeit, die Torsionsmomente des Motors und

des Fahrzeugs vom Simulationsmodell ausgegeben.

6.7.1. Motordrehzahlanderung

Im ersten Beispiel wird das dynamische Systemverhalten bei einer Motordrehzahldnderung,

bei konstanter Belastung und Ubersetzung simuliert.
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Bild 6.11. Simulationsergebnisse fiir eine Motordrehzahldnderung

In den Simulationen wurde das Lastmoment konstant auf M, = 150 Nm, die Ubersetzung des
Variators und des Getriebes fest auf i.,, = 1.18 und i; = 60 eingestellt. Beim Hochschalten
sind die Ergebnisse fiir den Antriebsdrehzahlsprung von + 100 min™ in Bild 6.11 dargestellt.
Am Antrieb sind die Drehzahl und das Moment als Sprungfunktion vorgegeben, die anhand
der Motorkennlinie erzeugt wurde. Beim Abtrieb treten Schwingungen durch das Trigheits-
moment des Fahrzeugs und die Elastizitidt der Rader auf. Der Riementrieb, der ersatzweise

durch Feder und Dampfer dargestellt ist, glittet das Abtriebsdrehmoment.

6.7.2. Belastungsanderung
Bei der Arbeit auf dem Feld werden durch Unebenheiten starke Stofe in das Antriebssystem

eingeleitet. Die Unebenheiten konnen ndherungsweise durch eine Sprungfunktion dargestellt

werden.
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Die Sprungantworten zeigen, dass die Schwingungsamplituden am Antrieb sehr viel kleiner

sind als auf der Abtriebsseite. Die Riemenddmpfung ist vorteilhaft fiir die Reduzierung der

Ungleichformigkeiten.
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Bild 6.12. Simulationsergebnisse fiir Belastungsdnderung

6.7.3. Ein- und Auskuppeln

Das Aus- und Einkuppeln erfolgt beim Anfahren oder Schalten des Fahrzeugwechselgetrie-

bes. Der Ablauf erfolgt in der Reihenfolge Auskuppeln - Gangwechsel - Einkuppeln.
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Bild 6.13. Simulationsergebnisse fiir das Kuppeln

Bild 6.13 zeigt den Ein- und Auskuppelvorgang. Dabei versucht der Fahrer, die Drehzahlen
von Motor und Getriebeeingang anzupassen, wozu ihm das Kupplungspedal zur Verfiigung
steht. Es ist zu erkennen, dass zuerst die Motordrehzahl etwas unter die Leerlaufdrehzahl ab-
sinkt und danach konstant gehalten wird. AnschlieBend wird die Kupplung langsam einge-
riickt, so dass die Drehzahl am Getriebeeingang ansteigt, bis sie mit der Motordrehzahl iiber-
einstimmt. Sobald Motordrehzahl und Getriebeeingangsdrehzahl angeglichen sind, wird die
Kupplung geschlossen. Beim Auskuppeln wird die Kupplung schnell gedffnet, so dass die
Getriebeeingangsdrehzahl schnell abfdllt und stidrkere Schwingungen erzeugt werden. Die

Motordrehzahl geht auf die Leerlaufdrehzahl zurtick.
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6.7.4. Ubersetzungséanderung

Die Simulationsrechnung wird fiir eine langsame Ubersetzungsverstellung bei einem Last-

moment von 400 Nm und einer Motordrehzahl von 1800 min™' durchgefiihrt.

In Bild 6.14 sind die Ergebnisse fiir eine langsame Ubersetzungsverstellung dargestellt. Die
Verstellgeschwindigkeit wurde zum Ende hin erhoht, was eine stirkere Belastung zur Folge
hat. Daraus ldsst sich schlieBen, dass externe Momente und die Belastung durch die Uberset-

zungsverstellung voneinander unabhéngig sind.

Ubersetzung iy,

Antriebscheibedrehzahl [rad/s]
Ahtriehscheibedrehzahl [radfs] [-- 122

My [racl]

Bild 6.14. Simulationsergebnisse bei rampenformiger Ubersetzungsinderung
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7. Zusammenfassung und Ausblick

Reisfeldtraktoren mit Leistungen unter 20 kW sind in Vietnam heute in gro3en Stiickzahlen
im Einsatz. Wegen der Einsatzbedingungen in der Nassreisproduktion, der schwierigen Bo-
denverhéltnisse und der kleinen Feldabmessungen wird diese Traktorenklasse auch in Zukunft
in der vietnamesischen Landwirtschaft von groBer Bedeutung sein. Die Traktoren haben bis-
lang einen herkdmmlichen Antriebsstrang, der die kontinuierlich ansteigenden Betriebsanfor-
derungen nicht mehr erfiillt. Innovative Losungen sind gefragt, die preisgiinstig und auch

umweltfreundlich sind.

Dafiir wird in dieser Arbeit ein Konzept fiir einen Forschungstraktor entwickelt, dessen An-
trieb die Anforderungen hinsichtlich Leistungsfihigkeit, Okonomie, Okologie und Komfort
erfiillt. Der Antrieb besteht aus einem wassergekiihlten Einzylinder-Motor, einem stufenlosen
Breitkeilriemenwandler, einer Einscheibentrockenkupplung und einem Ridergetriebe mit
zwel Vorwirtsgangen und einem Riickwirtsgang. Die Konstruktion des Forschungstraktors

dient als Grundlage fiir die Simulationsrechnungen.

Anderungen an einzelnen Bauteilen oder Baugruppen fiihren zu einem geénderten dynami-
schen Verhalten des Gesamtsystems, da alle Komponenten des Antriebsstrangs miteinander in
Wechselwirkung stehen. Daher ist es notwendig, wie bei jeder Systembetrachtung, das Zu-
sammenwirken aller Komponenten eines Antriebs zu untersuchen. Es ist zusétzlich zu beach-
ten, dass schon innerhalb der Konstruktionsphase alle denkbaren kritischen Betriebszustinde
erkannt und beseitigt werden, um spéter einen sicheren Betrieb zu gewéhrleisten. Es miissen
daher, neben den iiblichen Belastungen im Betrieb, die Auswirkungen von Sonderereignissen

einbezogen werden.

Die Entwicklung eines stufenlosen Getriebes als Schwerpunkt der Arbeit baut auf einen mo-
dernen Breitkeilriemenwandler auf, der gegeniiber fritheren Keilriemengetrieben eine hohere
Leistungsdichte besitzt, sich besser steuern und regeln lasst und kostengiinstiger ist. Neben
grundlegenden Untersuchungen zum Kraftiibertragungsverhalten werden insbesondere die
Verstellvorgiinge sowohl theoretisch als auch experimentell untersucht. Grundlage der theore-
tischen Untersuchung ist ein Modell, das insbesondere das elastische und schlupfbehaftete

Verhalten bei kraftschliissigen Riemengetrieben nachbildet.
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Bei der Modellierung des Drehschwingungsverhaltens des untersuchten Antriebssystems wird
der Breitkeilriemen als eine masselose Ubertragungsstelle, bestehend aus Feder und Dampfer,
zwischen zwei Massen betrachtet. Weiterhin beriicksichtigt werden die Massentragheiten und
der Gesamtschlupf der angeschlossenen Baugruppen. Der Gesamtschlupf wird auf die An-
triebsseite zuriickgefiihrt. Die Wellensteifigkeiten und Scheibenverformungen werden gegen-
iber der Riemenverformung vernachlissigt. Als sinnvolles Minimalmodell ergibt sich damit

ein Zweimassenmodell.

Zur Darstellung der radialen Verschiebung des Riemens bei der Scheibenverstellung sowie
der Quersteifigkeit und Ddmpfung des Keilriemens wird ein vereinfachtes Modell der Bewe-

gung der Keilriemenelemente aufgebaut.

Fiir das die Dreh- und Querschwingungen beschreibende Differentialgleichungssystem wer-
den Kennwerte und Kennfunktionen wie Steifigkeiten, Ddmpfung und Schlupf benétigt, die
durch Messungen ermittelt und durch empirische Gleichungen beschrieben werden. Die Lo-

sung erfolgt im Zeitbereich mit Hilfe von Matlab/Simulink.

Fiir die Versuche zum Betriebsverhalten und die Bestimmung der erforderlichen Parameter
der untersuchten Riemenbauart wurde ein Variator-Riemenpriifstand aufgebaut. Der Ver-
suchsstand ist vollstindig rechnergesteuert. Mit Hilfe in Labview entwickelter Steuerungs-

programme lassen sich beliebige Verstellvorgéinge durchfiihren und messtechnisch erfassen.

Es werden experimentelle Untersuchungen zum Einfluss der Belastungsparameter und der
Ubersetzungsinderung auf die dynamischen Kennwerte von Steifigkeit und Dimpfung sowie
das Schlupf- und Stiitzungsverhalten des umlaufenden Riemens durchgefiihrt. Weiterhin wird
der zeitliche Verlauf von Drehzahlen und Drehmomenten bei Belastungs- oder Ubersetzungs-

dnderungen dargestellt.

Die Verifizierung der Simulationsergebnisse anhand von Priifstandsmessungen zeigt eine gute
Ubereinstimmung zwischen Messung und Simulation, wodurch die Eignung des Modells

nachgewiesen ist.
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Ausblick

Ein Versuchsaufbau des Antriebssystems, bestehend aus Dieselmotor, stufenlosem Breitkeil-

riemengetriebe, Kupplung und Getriebe, existiert bereits.

Zu entwickeln ist noch ein Steuerungs- und Regelungsprogramm, mit dem beispielsweise der
automatische Ubersetzungswechsel des stufenlosen Keilriemengetriebes gesteuert werden

kann.

Geplant ist, mit einem Prototyp Versuche auf einem Reisfeld durchzufiihren.
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Anhang
A. Technische Daten eines Reisfeldtraktors

1. Traktor

Bild Al. Reisfeldtraktor BS12

- Modell: BS 12
- Abmessung (L x B x H): 2290 x 800 x 1200 (mm)

- Konstruktionsmasse (ohne Motor): 271 (kg)

Kupplung: Zweischeiben-Trockenkupplung
- Getriebe:
+ Keilriemengetriebe: i=1.68

+ Stufengetriebe: 6 Vorwirts, 2 Riickwirts

Reifenabmessung: 6 — 12

Radstand: 480 — 830 (mm)

2. Motor

Motortyp: Einzylinder-Viertakt-Diesel

Bohrung/Hub (mm): 94/90

Leistung (Ps./min™): 10.5/2200

Leistung max. (Ps./min™): 12.5/2400
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- Drehmoment max. (Nm/min™"):  40.4/1800
- Leermasse (kg): 105

- Abmessung (mm): Lx B x H="714x 370 x 472
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Bild A2. Einzylinder-Dieselmotor RV 125 und Motorkennlinien

Bild A3. Motorabmessung
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Tabelle Al. Motorabmessung

A B C D E F G H | J K L

747 | 259 | 426 | 212 111 | 254 | 760 | 472 | 455 155 78 360

192 340 | @380 50 75 95 1355 | 157 | 201.5 | 170 10

3. Prototypgetriebe Bauart BS12

X
1|
i

i —
/
Hliiz

Keilriemengetriebe |

(i =168) \I

ijolofg

.
flolofg

B

Bild A4. Prototypgetriebe des Traktors BS12
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Tabelle A2. Massentrdgheitsmoment der Zahnrdider und der Wellen im Antriebssystem

Zahnrad Zahn Masse Massentragheitsmoment
(2) (kg) (kgm®)

1 30 0,597 0,770.10°
2 54 1,56 6,553.10°
3-4 42-20 1,65 2,956.10°°
5-6 30-24 0,916 0,943.10°
7 26 0,51 0,214.10°
8-9 17-33 1,179 1,458.10°
10 17 0,511 0,124.10°
11-12 17-33 0,835 1,053.10°
13 22 0,768 0,464.10°
14 35 1,413 1,943.10°
15 17 0,430 0,217.10°
16 40 1,120 1,968.10°
17 15 1,080 0,126.10°
18 49 3,100 13,728.10°
Welle t; - 0,995 0,100.10°

-t - 1,000 0,110.10°

-t3 - 0,841 0,085.10°

1y - 0,671 0,073.10°

s ] ] ]

- 15 - 3,380 0,518.10°

127




Tabelle A3. Massentrdgheitsmomente

1 2 3 4 5 6

Ubersetzungsverhiltnis (i) | 165,88 92,57 55,96 44,02 24,56 15,12
Massentragheitsmoment

811,60 | 254,12 95,352 58,787 18,787 7,6181
der Welle tg
Massentrdgheitsmoment

0,0099 0,0102 0,0105 0,0107 0,0123 0,0163
der Welle t;
Massentragheitsmoment | o 5615 | 00615 | 0,0618 |0,0621 |0,0636 | 0,0676

der getriebenen Scheibe
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B. Antriebskonzept und technische Daten des Prototyptraktors

1. Traktor
RE 1275 ’:‘ ig”b? Hmin
—— m
]]4 7275 QKW 125FE
1 83 j
’ j:(
I R dl Breitkeilriemenwandler
1 i=034-292
E 7 Eupplang
| “_ o ‘ j:(
[ev] B x|
- &= = -
Il
T = L HL[ - T
- Bremse _
Rada.00- 12

Ok O

Bild B1. Antriebskonzept des Untersuchungstraktors

2. Stufenloses Breitkeilriemengetriebe

Bild B2. Doppelscheiben-Antrieb fiir Breitkeilriemen (Typ. RF280b)
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Nennleistung Ppax= 15 kW
Motordrehzahn n; = 1455 min’!
Riemenprofil Bx hx I: 55 x 15x 1326 mm
Wirklaufriemen

+ dpax. = 290.5 mm

+ dpin. = 99.5 mm

Achsabstand e = 340 mm
Querkontraktionszahl v = 0.49
Reibbeiwert p = 0.4
Scheibenwinkel a = 26°

Dichte p=1.15 kgm™
Verstellbereich 8.5
Ubersetzungsverhiltnis

+ imax = 2.91548

+ imin = 0.34251

Federkrifte F,/F, = 1120/1350
Verstellkraft 1350 N — 1470 N
Massentragheitsmoment

+ Regelscheibe: 0.042 kgm®

+ Federscheibe: 0.042 kgm®

Steifigkeit der Schraubenfeder: c¢sg = 5,15 N/mm

3. Getriebe

Wahlen: 2 Vorwirts (schnell und langsam); 1 Riickwirts
Berechnung des Ubersetzungsverhiltnisses des Getriebes
1gesam.max = 168,88 [nach BS12]

igesammin= 15, 12 [nach BS12]
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Bestimmt: liangsam= 600,55
ischnell:4‘ 1 342

Iriick= 69,62

Fupplung
—| Echelkbe
1 2 j =

$|—— —i|—

T - | 2203 o
5 al |7 L O g
i . | b E
l : I-l__I:: = |10 ::ITI _—_ i
& & |
! i ' 2
=12 = =
Rl —
b=Tuli] o942
445
Bild B3. Getriebezeichnung des Untersuchungstraktors
Tabelle B1. Daten der Getriebeteile
Zahnrad 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Zahnezahl 13 14 17 13 | 57 | 54 | 43 13 | 57 13 | 49
Walzkreis-
26 (27529 | 26 | 62 | 725 71 30 | 120 | 65 | 26 | 99
radius [mm]
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C. Simulink-Blockdiagramme

)

hator
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| fiu) - Product .
Schlupf
Riemen X
ddfiz 1_ dfiz > 1_ fi2
Integratord Integrator2
1402 .
_K_}.
Last
Bild C1. Simulink-Blockdiagramm des Riemenwandler-Zweimassemodells
Tabelle C1. Motorkennwerte
neo = 52.33 rad/s M, [Nm] 9 19 31 40 47
.
(500 min™) n, [rad/s] 5214 | 4984 | 4827 | 47.64 | 469
neo = 104.67 rad/s M, [Nm] 11 31 33
-
(1000 min™) n, [rad/s] 10334 | 10093 | 10051
neo = 151.77 rad/s M, [Nm] 13 21 38
-
(1450 min”) n, [rad/s] 15045 | 149.62 | 14721
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Bild C2. Simulink-Blockdiagramm des Riemenwandler-Viermassemodells
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Bild C3. Blockschaltbild - Berechnung der geometrischen Ubersetzung

133



hlotor

ddfi1 dfid
w1 =F

Integrator I+
Fax vt S - 141
Werstallkraft ryp— S
SEeane Froduct
1
=k
Constant
| )
ddfike 1 |: In1 Ot 1
> - o] Il it 1 |—
Integrator2 SubsystemS -C-
1 ain
LCl |
l:l JZa K-
Switch
- Fcn | N
b 1fig. >
Scope - P
v FProductz
. 1 dfiz " 1fig
ddfiz = -
Integuattif P
1 Froductd Gain Fad
[ =
G 4>{n.3 pll ]
Integratars
el
" L
Last Constant2

Bild C4. Simulink-Blockdiagramm des Fahrzeugmodells
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Bild C5. Blockschaltbild des Kupplungsmodells
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