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4 Fahrzeugdynamik

Nach den in Kapitel 2 behandelten Fahrwiderstéanden (daraus resultieren Leistungs-
und Energiebedarf der Fahrzeuge) und den in Kapitel 3 betrachteten Antriebs-
komponenten (daraus resultieren Leistungs- und Energieangebote), wird in diesem
Kapitel das Zusammenwirken von Bedarf und Angebot auf das gesamte Fahrzeug
untersucht.

Neben Fahrleistungen und Kraftstoffverbrauch werden auch die moglichen Antriebs-
anordnungen sowie die kraftschlussbedingten Fahrgrenzen betrachtet, da sich hier
erhebliche Ruckwirkungen ergeben.

41 Fahrleistung

Die Fahrleistung eines Kraftfahrzeugs ist sowohl durch das Beschleunigungs- und
Steigvermdgen als auch die Hochstgeschwindigkeit gekennzeichnet. Sie lasst sich
aus der Gegenuberstellung des Motorleistungsangebots und des fir den jeweiligen
Fahrzustand notwendigen Leistungsbedarfs ermitteln. Als Schnittstelle wird dazu die
Reifenaufstandsflache der antreibenden Rader definiert. Die Gegeniberstellung
erfolgt Ublicherweise im Zugkraft- oder im Fahrleistungsdiagramm.

411 Leistungsbilanz

Die Zugkraft Fy ist definiert als die in den Reifenaufstandsflachen der angetriebenen
Rader wirkende, treibende Kraft. Mit dem an den Radnaben verfligbaren
Vortriebsmoment, dem Nabenmoment My, erhalt man somit fir die Zugkraft die
Beziehung:

M
Fy = —N
rdyn

Gl. 41

Unter Bericksichtigung des im Antriebsstrang - vom Motor bis zur Radnabe - ent-
stehenden Verlustmoments M, und der Getriebe - sowie Ausgleichsgetriebelber-
setzung ergibt sich das Nabenmoment aus dem Motormoment Muygt:

My = (Mot = Mven )i “inw) Gl. 4-2
L Mot = Vverl)
M

n

Die Differenz Myt — Myen wird als Nettomoment M,, bezeichnet. Es ist eine reine
Rechengréfle, die das Nabenmoment auf die Motordrehzahl umrechnet.
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Auf das Verlustmoment haben im wesentlichen Einfluss: Drehzahl, Moment, Ge-
triebestufe und Oltemperatur. Das Verlustmoment kann jedoch in erster Naherung fiir
eine Gangstufe Uber der Drehzahl als konstant angenommen werden (vgl. Abb. 4-1).

Um eine Aussage uber die Grofie dieses konstanten Verlustmomentes zu machen,
wird ein Antriebsstrangnennwirkungsgrad m, definiert. Dieser Nennwirkungsgrad
bezeichnet das Verlustmoment als Anteil vom Motormoment bei Nennleistung.

Myer =Myt p, *(1-Mo) = konst. fiir eine Gangstufe Gl. 4-3
Mwtot, B, = 2_:79% (Motormoment bei Nennleistung) Gl. 4-4

Abb. 4-1 zeigt gemessene Getriebewirkungsgrade eines Pkw-Schaltgetriebes im
3. Gang flr verschiedene Eingangsmomente. Sie lassen sich gut durch gerade
Verlaufe annahern.
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Abb. 4-1: Getriebewirkungsgrade fiir verschiedene Eingangsmomente

Im Beispiel ergibt sich bei einem Nennmoment von 350 Nm und einem Wirkungsgrad
von ca. 95% ein konstantes Verlustmoment von (1-0,95)-350 Nm = 17,5 Nm.

Der Verlauf des Nettomoments kann also naherungsweise aus der Volllast-
momentenkurve des Motors durch einfache Subtraktion des konstanten Verlust-
moments ermittelt werden (Abb. 4-2).
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Abb. 4-2: Antriebsmomente in Abhangigkeit der Motordrehzahl

Mit der Definition des Nettomoments M, erhalt man eine motordrehzahlabhangige
Beziehung fur die Zugkraft:
M, -ig -i

Fy = n "G "h(v). Gl. 4-5
rdyn

Mit dem schon aus Kapitel 3.4 bekannten Drehzahl-Geschwindigkeits-Diagramm
(Abb. 3.4-5) erhalt man das geschwindigkeitsabhangige Zugkraftangebot bei Motor-
volllast fur die verschiedenen Getriebestufen.

Unter Einbeziehung der Fahrwiderstande, z.B. bei unbeschleunigter Fahrt in der
Ebene, ergibt sich schliellich das Angebot und Bedarf gegeniiberstellende,
sogenannte Zugkraftdiagramm (Abb. 4-3). Médgliche Fahrzeug-Betriebspunkte
ergeben sich aus den Schnittpunkten zwischen Fahrwiderstandskennlinie und
Zugkraftkennlinie.  Zusatzlich ist der Verlauf der maximalen Leistung
(Leistungshyperbel) als Funktion der Fahrgeschwindigkeit eingezeichnet.

Fahrzeugdynamik 231
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Abb. 4-3: Zugkraftdiagramm

Nach Multiplikation des Zugkraftangebots und des Zugkraftbedarfs mit der jeweiligen
Fahrgeschwindigkeit lassen sich die an den R&dern angebotene Nabenleistung Py
und die zur unbeschleunigten Fahrt in der Ebene notwendige Bedarfsleistung Pgeq
gegenliberstellen:

Py =Fx -V Gl. 4-6
PBed = FBed Vv GI 4'7

So entsteht aus dem Zugkraftdiagramm das Fahrleistungsdiagramm, in dem
ebenfalls die Linie konstanter maximaler Leistung eingetragen ist (Abb. 4-4). Die in
den verschiedenen Gangen zu fahrenden Vollastleistungen sind als Kurven ab-
gebildet.



232 Fahrzeugdynamik

N max

Leistung P —

V max Ebene

Geschwindigkeit v —
Abb. 4-4: Fahrleistungsdiagramm

Sowohl aus dem Fahrleistungs- als auch aus dem Zugkraftdiagramm lassen sich fir
die Fahrt in der Ebene die Hochstgeschwindigkeit v, sowie die fir
Beschleunigung oder Steigungsfahrt zur Verfiigung stehende Uberschusszugkraft
Fx.a bzw. Uberschussleistung P; ermitteln.

41.2 Leistungsbedingtes Steigvermogen

Mit Hilfe des Zugkraftdiagramms ist es auf einfache Weise mdglich, die
Uberschusszugkraft Fy ; als Differenz aus der Bedarfskraft Fgoq und der ange-
botenen Zugkraft Fx zu bestimmen. Es ergibt sich der in Abb. 4-5 dargestellte
Verlauf der Uberschusszugkraft iiber der Fahrgeschwindigkeit.

Zum Befahren einer Steigung ist der Steigungswiderstand Fg zu tberwinden (vgl.
Kap. 2.3). Fur den Steigungswiderstand gilt:

Fst = (Mp +Mgzy)-g-sinog Gl. 4-8
mit: ag = Steigungswinkel.

Da zur Ermittlung des leistungsbedingten Steigvermdgens eine Konstantfahrt des
Fahrzeugs vorausgesetzt wird, steht die gesamte Uberschusszugkraft aus dem
Vergleich von Angebot und Bedarf bei unbeschleunigter Fahrt in der Ebene zur
Uberwindung des Steigungswiderstands zur Verfligung.
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Abb. 4-5: Zugkraftdiagramm, Uberschusszugkraft und Steigvermégen

Damit ergibt sich das maximale leistungsbedingte Steigvermbgen bei einer
vorgegebenen Geschwindigkeit und Getriebestufe gemafR der Beziehung

Fx i

=4 Gl. 4-9
M (Me+Mzy)-g

sinog

Das leistungsbedingte Steigvermdgen ist demzufolge proportional  zur
Uberschusszugkraft (Abb. 4-5).

41.3 Leistungsbedingtes Beschleunigungsvermogen

Der Beschleunigungswiderstand der maximal moglichen, leistungsbedingten
Beschleunigung apn,p wird durch die momentane Uberschusszugkraft Fy
Uberwunden. Somit ergibt sich unter Berlcksichtigung der translatorisch und
rotatorisch beschleunigten Massen:

FX,CI = (ei ‘mF + mzu)‘amaxyp Gl 4'10
Fx. i
a = Gl. 4-11
M e mE +myz,
mit: e; = Massenfaktor in der Getriebestufe i
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Der Verlauf des leistungsbedingten Beschleunigungsvermdgens entspricht unter
Vernachlassigung des rotatorischen Beschleunigungswiderstands (ei=1) dem
Verlauf der Uberschusszugkraft.

B
amax, Pe1)

«< D 0

X X ~
L » £ \\— @max, P&
= E w©
g g
X Aé’ g’
S 5 2
N d 2

2 3

S o

[&] -_—

25

O »n

Lo 0

D m

Geschwindigkeit v — Geschwindigkeit v ——

Abb. 4-6: Zugkraftdiagramm, Uberschusszugkraft und Beschleunigungsvermégen

Unter Berlcksichtigung der rotatorischen Massen (ei > 1) ergibt sich aufgrund des
mit fallender Gangzahl wachsenden Massenfaktors der in Abb. 4-6 gestrichelt
eingezeichnete Verlauf. Um bei Nutzfahrzeugen hohe Steigfahigkeit auch bei
maximaler Beladung zu erreichen, wird im kleinsten Gang eine sehr hohe
Ubersetzung verwirklicht. Der Massenfaktor kann dabei so hohe Werte annehmen,
dass das Beschleunigungsvermdgen im ersten Gang geringer ist als im zweiten.
Abb. 4-7 gibt den Verlauf des Beschleunigungsvermdgens fiir einen solchen
Extremfall wieder.

Um maximale Beschleunigungen zu realisieren, ist jeweils bei der Geschwindigkeit
zu schalten, bei der der nachsthéhere Gang erstmals eine grofiere Beschleunigung
erlaubt als der eingelegte Gang oder wenn die maximale Motordrehzahl erreicht wird
(Abb. 4-7).

Aufgrund des linearen Zusammenhangs féallt das maximale Beschleunigungs-
vermdgen in den einzelnen Getriebestufen mit dem Maximum der Uberschuss-
Zugkraft zusammen.
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_ e =

——— e>1

Beschleunigung a o p
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Abb. 4-7: Einfluss des Massenfaktors e auf das leistungsbedingte Beschleuni-
gungsvermogen bei stark untersetztem Nutzfahrzeug

Die Maxima der Uberschussleistung sind demgegeniiber jedoch zu hdoheren
Geschwindigkeiten verschoben, da gilt:

Po =Fxu v =(6 Mg +Mz) @maxp "V Gl. 4-12

Das bedeutet, dass fir konstante Beschleunigung eine der Geschwindigkeit
proportionale Uberschussleistung erforderlich wére.

In Abb. 4-8 sind die Verldufe von Beschleunigungsvermdgen und Uberschussleistung
dargestellt.

Den Zusammenhang zwischen leistungsbedingtem Beschleunigungsvermégen und
dem maximalen Steigvermdgen kann man aus den Beziehungen:

Fxa =(€i "M +Mzy) 8maxp Gl. 4-13
Fxu =(Mg +mz,)-g-sinag . Gl. 4-14

bestimmen.
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Durch Gleichsetzen der Uberschusszugkrafte erhalt man:

meg +Mm .
Amax,p = £ i "g-sinogt
! € "M + Mz, max,P Gl. 4-15

Es ergibt sich eine proportionale Abhangigkeit zwischen Beschleunigungs- und
Steigvermogen, die infolge des Einflusses der rotatorischen Massen (in Gleichung

4.1-15 durch e; berlicksichtigt) jedoch gangabhangig ist.

_PL'I

—_—

=== amax, P

Leistung P ——

UberschuBleistung Py
Beschleunigung amax, P

Geschwindigkeit v — Geschwindigkeit v —>

Abb. 4-8: Fahrleistungsdiagramm, Uberschussleistung u. Beschleunigung (e=1)

4.1.4 Einfluss der Getriebeauslegung

Neben den Fahrwiderstandsparametern des Fahrzeugs und der Motorcharakteristik
-gekennzeichnet durch Form und Lage der Vollastkennlinie im Motorkennfeld-, hat
die Auslegung bzw. Regelstrategie des Getriebes groten Einfluss auf die
Fahrleistungen.

Die geforderte Héchstgeschwindigkeit v,,, bestimmt in der Regel die kleinste
Ubersetzung des gesamten Antriebsstrangs iges =g ~ih(v)). Soll ein Stufengetriebe
mit direktem letzten Gang (iG = 1) eingesetzt werden, ist die Achsubersetzung so
anzupassen, dass mit der Gesamtubersetzung die geforderte Hochstgeschwindigkeit
erreicht wird. Dies hat wiederum Einfluss auf die Ubersetzungen der (brigen
Getriebestufen (s. auch Kap. 3.4). Ist dagegen die Antriebsachsiibersetzung (ih(v))
vorgegeben, bestimmt die geforderte Hochstgeschwindigkeit die kleinste Getriebe-
Ubersetzung.

Die Hochstgeschwindigkeit wird dann erreicht, wenn sich Leistungsangebot und
Leistungsbedarf im Gleichgewicht befinden. Dabei ergeben sich drei, in Abb. 4-9
dargestellte Auslegungsmaoglichkeiten:

- Auslegung auf Vmax,theor. »
- Uberdrehende Auslegung,

- unterdrehende Auslegung.

p Maximale Nabenleistung r/
N max PRCSIl" o SN
* ” Pl L ‘e
L Lt ~ N, ¢
. ot
Rl gl .
I AP V- Ty A B Uberdrehende
B AR u
Rt Auslegung
’ , o
Q RNV
o ',",/ === Auslegung
c 0
= '.'/ S auf vy ax
2] 0
N QAR
9 s PB od i Unterdrehende
P; P Auslegung
N
—

Vmax Geschwindigkeit v
Abb. 4-9: Getriebeauslegungen
- AUSIegung auf Vmax, theor.

Das Gleichgewicht zwischen Leistungsbedarf und -angebot wird bei der
Nenndrehzahl ny und somit maximaler Nabenleistung erreicht. Mit dieser Auslegung
wird die groRte theoretisch mogliche Hochstgeschwindigkeit realisiert. Es steht
jedoch im Bereich unterhalb der Hochstgeschwindigkeit nur eine relativ geringe
Uberschussleistung fiir Beschleunigung, Steigung oder Gegenwind zur Verfiigung.

- Uberdrehende Auslegung

Die Nenndrehzahl wird vor dem Gleichgewichtspunkt Uberschritten, die
Motordrehzahl bei Hochstgeschwindigkeit ist groRer als die Nenndrehzahl. So steht
im Hochgeschwindigkeitsbereich eine hohe Uberschussleistung zur Verfiigung. Die
theoretische Hochstgeschwindigkeit wird jedoch nicht erreicht. Die hohe Motor-
drehzahl bei v,,,, verursacht ein lauteres Fahrgerdusch und gréReren Verschleil3.
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Der dabei angefahrene Motorbetriebspunkt liegt generell im Bereich hdéheren
Kraftstoffverbrauchs.

Der vierte Gang von (blichen 4-Gang-Getrieben und 5-Gang-Getrieben mit als
Schongang ausgelegtem flinften Gang sowie der grote Gang sportlicher 5-Gang-
Getriebe werden bei Pkw meist Uberdrehend ausgelegt.

- Unterdrehende Auslegung

Die Hochstgeschwindigkeit wird vor der Nenndrehzahl, d.h. bei einer kleineren
Motordrehzahl erreicht. Die theoretische Hochstgeschwindigkeit wird nicht erreicht.
Gerauschniveau, Kraftstoffverbrauch und Verschleifl sind zwar niedriger, aber da die
Uberschussleistung geringer ist als bei den beiden anderen Auslegungsarten, wird
die Hochstgeschwindigkeit nur sehr langsam erreicht und fallt schon bei geringen
Steigungen und Gegenwind stark ab.

Bei 5-Gang-Getrieben konnen die Vorteile (berdrehender und unterdrehender
Auslegung miteinander kombiniert werden, indem der vierte Gang Gberdrehend und
der funfte Gang als E-Gang unterdrehend ausgelegt wird. Dabei kann die Hochst-
geschwindigkeit in beiden Stufen gleich sein, in der Regel ist sie jedoch im flinften
Gang niedriger als im vierten Gang; Abb. 4-9 zeigt die Verlaufe der Nabenleistung fiir
beide Varianten.

Py max T o= '/ ______ T T
- vt d -
7 ROy e
i e
Q PN 4. Gang / / | |
|
(@] PN E- Gang |
S o
B o
o |
4 | |
|
o
Paeq I
|
|
Vimax

Geschwindigkeit v —

Abb. 4-10: Auslegung des 5. Ganges als E-Gang

Die Hochstgeschwindigkeit kann auch durch einen Drehzahlbegrenzer festgelegt
werden, wie dies am Beispiel eines Dieselmotors in Abb. 4-11dargestellt ist.

P, N max Pl

2700

4 1

7’
7’ 1
'

Q ~ ]

o PN :I

c I

=] I
=
(0]

~ Paeq |

I

I

|

Vmax

Geschwindigkeit v ——
Abb. 4-11:Wirkung eines Drehzahlbegrenzers (Dieselmotor)

Bei Nutzfahrzeugen verschieben sich die Fahrwiderstandskurven in einem weiten
Bereich (Abb. 4-12) aufgrund der groRen Gewichtsschwankungen -beladen, unbe-
laden- und des groRRen Einflusses des Gewichts auf den Gesamtfahrwiderstand. Eine
grundlegende Auslegung der HoOchstgeschwindigkeit entsprechend den oben
genannten Fallen ist somit nicht mdglich. Die Hinterachsauslegung wird daher so
gewahlt, dass bei der am haufigsten gefahrenen Geschwindigkeit ein méglichst guter
Gesamtwirkungsgrad realisiert wird. Bei Fernverkehrs - Lkw z.B. ist haufigste
Geschwindigkeit die gesetzlich zulassige Hochstgeschwindigkeit von 80 km/h. Abb.
4-12 zeigt eine typische Auslegung fir einen Lkw.

Der unbeladene Lkw kann in der Ebene bis zur Drehzahlgrenze bei ca. 120 km/h
beschleunigen. Vollbeladen wird leicht unterdrehend eine Geschwindigkeit von ca.
105 km/h erreicht. Die der linken Fahrwiderstandskurve zugrundegelegte Steigung
schlieRlich ist im direkten Gang nicht mehr zu bewaltigen. Mit einem kleineren Gang
kann jedoch die volle Motorleistung genutzt und die theoretische Hochst-
geschwindigkeit von dann ca. 85 km/h erreicht werden.
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Abb. 4-12: Getriebeauslegung beim Lkw

Die Getriebegesamtauslegung ist auf Beschleunigungs- und Steigvermdgen in den
einzelnen Gangstufen hin zu tberpriifen. Die in den jeweiligen Ubersetzungsstufen
resultierenden Uberschusszugkrafte und -leistungen miissen fiir die gestellten Fahr-
leistungsanforderungen ausreichen.

Die erreichbaren Fahrleistungen kdnnen Uberprift werden, indem man in das
Zugkraft- bzw. Leistungsdiagramm die Bedarfskurven fir Steigungsfahrt oder
beschleunigte Fahrt einzeichnet und die in den Gangen verbleibenden
Uberschusszugkréafte und -leistungen analysiert. So kénnen groRere Leistungsliicken
vermieden werden, die ein haufiges Schalten des Fahrers notwendig machen
wirden.

Beispielhaft sind in den Diagrammen in Abb. 4-13 die Bedarfskurven fiir ver-
schiedene Steigungen eingetragen.
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Abb. 4-13: Fahrleistungs- und Zugkraftdiagramm mit Bedarfskurven
fiir verschiedene Steigungen

Der Verbrennungsmotor kann eine geforderte Leistung durch unterschiedliche
Betriebspunkte (Teillast) realisieren. Damit hat die Wahl des Schaltzeitpunktes bei
Stufengetrieben und die Regelstrategie bei stufenlos verstellbaren Getrieben einen
grofRen Einfluss auf die Fahrleistungen.

Fiir das Erreichen hoher Fahrleistungen ist eine maximale Uberschusszugkraft
notwendig. Insofern stellen die Schnittpunkte der Uberschusszugkraftverlaufe in den
einzelnen Gangen im Hinblick auf optimales Beschleunigungsvermégen bei
Stufengetrieben den richtigen Schaltpunkt zwischen benachbarten Getriebestufen
dar. Durch den Massenfaktor werden diese Schnittpunkte zu kleineren
Geschwindigkeiten hin verschoben (Abb. 4-14).

Die optimalen Schaltpunkte im Hinblick auf maximales Steigvermdgen bei Fahrt mit
vernachlassigbarer Beschleunigung liegen im Schnittpunkt der Verlaufe der
Uberschusszugkraft und damit im Schnittpunkt der Leistungskurven, unabhéngig
vom Massenfaktor.

Im Gegensatz zu Stufengetrieben bieten stufenlose Getriebe die Mdglichkeit, den
Motorbetriebspunkt fir eine vorgegebene Bedarfsleistung frei zu wahlen. Mit einer
entsprechenden Regelstrategie kann der Motor konstant im Punkt maximaler
Leistung betrieben werden. Das Fahrzeug hat ein optimales Steig- und
Beschleunigungsverhalten.
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Abb. 4-14:Einfluss des Massenfaktors auf optimale Schaltpunkte
beim Beschleunigen

4.1.5 Gesamtbremskraft und Bremsvermogen

Beim Abbremsen eines Fahrzeugs ist die momentane Beschleunigung negativ. Als
Mald fur die Starke der Bremsung fluhrt man die Abbremsung z ein, die die
Verzdgerung ag auf die Erdbeschleunigung g bezieht:

z=% Gl. 4-16

Die das Fahrzeug verzdégernde Gesamtbremskraft ergibt sich unter Berticksichtigung
der Fahrwiderstdnde und - bei eingekuppeltem Motor - aus der Summe aller am
Fahrzeug angreifenden Krafte:

FBVe,Z =-Fy =Fr+F +Fg + FMotSChub +Fpayerbremse + FBRad Gl. 4-17

Die erforderliche Radbremskraft zur Erzielung einer Verzégerung ag ergibt sich dann
zu:

Fon, = (6"Me +my)-ag Gl. 4-18

_(FR + FL + FSt + FMotsChub + FDauerbremse)
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- Stabilitét bei Geféllefahrt

Bei Gefallefahrt ergibt sich, wie aus der qualitativen Darstellung in Abb. 4-15
ersichtlich, durch die in Fahrtrichtung wirkende Hangabtriebskraft Fg; ein im
Vergleich zur Fahrt in der Ebene entsprechend geringerer Zugkraftbedarf, wobei je
nach Gefélle im unteren und mittleren Geschwindigkeitsbereich eine Bremskraft
aufgebracht werden muss, um eine konstante Fahrgeschwindigkeit beibehalten zu
kénnen. Zur Geféllebremsung bei schweren Nutzfahrzeugen werden Dauerbremsen
eingesetzt, deren Kennlinien - hier die einer Motorbremse und einer Wirbelstrom-
bremse - ebenfalls im Bild eingetragen sind. Ist die Bremskraft der Dauerbremse dem
Betrag nach gréRer als die resultierende Bedarfskraft Fg +F_ +Fg; spricht man von
einem stabilen Fahrzustand.

F
I ....... Fa biesel R+L
> - R B Retarder
E . Fr+L + Fyt
7
1 R4
1 ',
0 ] —4
BRGLELIFTIEED i-"‘__ — L . . .
N S Geschwindigkeit v
. s Fy
instabil ~ stabil instabil  stabil

Abb. 4-15: Stabile Fahrbereiche bei Gefallefahrt mit Motor- und
Wirbelstrombremse

Die Stabilitdtsbereiche in Abb. 4-15 beziehen sich auf einen Fahrbetrieb, in dem
ausschliellich der Retarder eingesetzt wird. Im Bereich der vom Gesetzgeber
vorgegebenen Hochstgeschwindigkeit v, ist mit dem elektrisch wirkenden Retarder
eine héhere Dauergeschwindigkeit mdglich als mit der Motorbremse. Im untersten
Geschwindigkeitsbereich dagegen kann nur mit der Motorbremse ein stabiler
Zustand erreicht werden.
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4.2 Kraftstoffverbrauch

Zur Realisierung der beschriebenen Fahrleistungen muss dem Antrieb Energie
zugefuhrt werden. Sie wird beim heute in nahezu allen Kraftfahrzeugen eingesetzten
Verbrennungsmotor von flissigem Kraftstoff geliefert. Der Kraftstoffverbrauch eines
Fahrzeugs wird angegeben als

- Streckenkraftstoffverbrauch in 1/100 km

- zeitlicher Kraftstoffverbrauch in I/h
4.21 Ermittlung des Kraftstoffverbrauchs

a) Rechnerische Kraftstoffverbrauchsermittlung

Rechnerisch sind schon in frihen Entwicklungsstadien eines Kraftfahrzeuges auf der
Basis erster Antriebsdaten relativ genaue Aussagen Uber den Kraftstoffverbrauch
moglich. Zudem koénnen Parametervariationen ohne groen Aufwand durchgefihrt
werden.

Voraussetzung hierfir ist allerdings, dass ein Motorkennfeld zur Verfligung steht, das
die Linien konstanten spezifischen Kraftstoffverbrauchs b, enthélt (Abb. 4-16).

P. = konst.

\“‘ Pme Vollast Po

be min

be = konst.,

s

mittlerer effektiver Druck p ., —»

Drehzahl nmst —»

Abb. 4-16: Schematisches Motorkennfeld

Mit der Bedarfskraft fiir die zu untersuchende Geschwindigkeit (konstante Fahrt in
der Ebene):

Fsed=(mF+mzu)-g-fR+cW~A-%L~(Vsz)2 Gl. 4-19

und unter Beriicksichtigung des Verlustmoments My, lasst sich das Bedarfs-
motormoment Myo, , 9eméan der Beziehung:

Faed “Fayn
Motgeq = ;

: +Myen Gl. 4-20
IG " Th(v)

ermitteln.

Daraus ergibt sich der erforderliche effektive Motormitteldruck p,, zu:

2 s JU MMOtBed

Pme = 7\4‘ r Gl. 4-21
2-w Fed T4

pme = o M + MVerI) Gl. 4-22
Vi oi g i)

Die Motordrehzahl berechnet sich aus der Fahrgeschwindigkeit:

A\ IG . ih

Mot = ) Gl. 4-23
2.7 I’dyn

Damit ist der entsprechende Betriebspunkt im Motorkennfeld eindeutig bestimmt. Der
spezifische Kraftstoffverbrauch kann fir diesen Betriebspunkt aus dem Kennfeld
abgelesen werden. Mit der Bedarfsleistung und der Kraftstoffdichte erhalt man den
zeitlichen Kraftstoffverbrauch:

_DePe _be Pme Vh Mot -Umrechnungsfaktor Gl. 4-24

B
‘ PKr Pkr
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Der Streckenkraftstoffverbrauch ergibt sich aus der Beziehung:

B, _ Pe *Pme - VH Mot

Bg =2 -Umrechnungsfaktor Gl. 4-25

v Pkr "V
mit: B,: zeitlicher Kraftstoffverbrauch [/h]

Bs:  Streckenkraftstoffverbrauch [Vkm ]

b.:  spezifischer Kraftstoffverbrauch [ g/kWh ]

P,:  effektive Leistung [kW]

P Kraftstoffdichte [gll]

Pme: effektiver Mitteldruck [bar]

Vi:  Hubvolumen [cm®]

Nmot:  Motordrehzahl [min™]

Vi Fahrzeuggeschwindigkeit [ km/h]

i Arbeitstakte pro Kurbelwellenumdrehung [ -]
(i=0,5 fur 4-Takt, i=1 fir 2-Takt)

Umrechnungsfaktor : 1/6 - 10° (zur Anpassung der Einheiten)

Soll der Kraftstoffverbrauch fiir einen Fahrzyklus berechnet werden, so miissen
neben Phasen stationdrer Fahrt auch solche instationarer Fahrt Berlicksichtigung
finden. Ahnlich der Ermittlung des Energiebedarfs wird der Geschwindigkeitsverlauf
dazu in kleine Zeitintervalle zerlegt, in denen die Beschleunigung als konstant
angenommen werden kann und die aktuelle Fahrgeschwindigkeit gemittelt wird. Die
Bedarfszugkraft in den einzelnen Intervallen fiir eine Fahrt in der Ebene betragt dann:

FBeg=(MF +mzy)-g-fr
+ey AL (v 2 v,)? Gl. 4-26

2
+(&j Mg +Mg,)-g;

Unter Berlcksichtigung der Verluste im Antriebstrang erhalt man aus dem
Motorkennfeld den effektiven Kraftstoffverbrauch. Die verbrauchte Kraftstoffmenge
fir jedes Intervall 18sst sich mit der Zeitdauer At;ermitteln:

mkri = bei 'pmei 'VH 'nmot |At| GI 4'27

Der Streckenkraftstoffverbrauch zum Durchfahren eines solchen Zyklus ergibt sich
aus der Summe der Einzelverbrauche zu:

1 n
Bs = * 2 Mk Gl. 4-28
Pkr *S ; f

Wegen der moglichst klein zu wahlenden IntervallgroRe ist eine solche
Kraftstoffverbrauchsberechnung nur mit Rechnerunterstitzung sinnvoll. Sie liefert
dann jedoch ausreichend genaue Ergebnisse. Eine Einschrankung ist dahingehend
zu machen, dass Motorkennfelder fiir stationdre Betriebspunkte aufgenommen
werden und daher nur bedingt (aber mit guter Naherung) auf instationare
Fahrzustande Ubertragbar sind.

b) Kraftstoffverbrauchsermittiung durch Messung

Die Verbrauchsmessung ist Grundlage samtlicher Kraftstoffverbrauchsnormen und
-begrenzungen. Die Durchfiihrung der Messungen erfordert einen Fahrzeugprototyp,
wobei Parametervariationen mit relativ hohen Kosten verbunden sind.

Kraftstoffverbrauchsmessungen koénnen auf dem Rollenprifstand oder bei
Messfahrten auf einem Testgelande oder offentlichen StralRen erfolgen. Dabei bietet
der Rollenprifstand den Vorteil besserer Reproduzierbarkeit der Versuchs-
bedingungen sowie klrzerer RUstzeiten. Zudem missen die erforderlichen
Messgerate nicht notwendigerweise im Fahrzeug untergebracht sein.

Bei den Melmethoden unterscheidet man die kontinuierliche Durchflussmengen-
messung und die Messung der auf einer bestimmten Wegstrecke oder in einer
bestimmten Zeit verbrauchten Kraftstoffmenge.

Bei letzterer ergibt sich der Streckenkraftstoffverbrauch bei gravimetrischer Messung
aus der verbrauchten Kraftstoffmasse zu:

Bs - & Gl. 4-29
PKr - S
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Bei volumetrischer Messung muss die Warmeausdehnung des Kraftstoffs
bericksichtigt werden:

B = Viee (1 + ok - (To = Tir))
S- s

Gl. 4-30

mit ag, = Ausdehnungskoeffizient (Benzin, Diesel = 0,001 K™
Ty = Referenztemperatur (T, =293 K nach DIN 70030 )
Tk, = Kraftstofftemperatur

Das gravimetrische bzw. volumetrische Messverfahren ist sehr genau, kann jedoch
keine Momentanwerte liefern, die fir eine nahere Untersuchung des
Verbrauchsverhaltens -beispielsweise im instationdaren Fahrbetrieb- von grofler
Bedeutung sind.

Werden momentane Verbrauchswerte bendétigt, kommt die Durchflussmengen-
messung zum Einsatz. Aufgrund der im Kraftfahrzeugbau oft nur sehr geringen
Brennstoffdurchflussmengen werden an das jeweilige Melsystem -Turbine, Ver-
drangerpumpe oder beheiztes Thermo-Element- hohe technische Anforderungen
gestellt.

Eine dritte Methode ermittelt die umgesetzte Kraftstoffmasse aus der Abgas-
zusammensetzung Uber die Kohlenstoffbilanz. Sie wird vor allem in Verbindung mit
Emissionsuntersuchungen eingesetzt, bei denen das Abgas gesammelt und
analysiert wird. Diese Methode ist sehr genau, allerdings mit hohem Aufwand
verbunden.

4.2.2 Normverbrauch

Verbrauchsnormen legen Verfahren fur die (messtechnische) Ermittlung des
Kraftstoffverbrauches fest. Sie bieten dem Kaufer von Kraftfahrzeugen eine
Grundlage firr den Vergleich verschiedener Fahrzeugtypen.

Je nach Fahrweise, StraRen- und Verkehrsverhéltnissen, Umwelteinfluss und
Fahrzeugzustand sowie Fahrzeugausstattung, werden sich in der Praxis Werte fir
den Kraftstoffverbrauch ergeben, die von den nach der Norm ermittelten Werten
abweichen.

Bis 1996 entsprachen die Ublichen Herstellerangaben des Kraftstoffverbrauches von
Pkw der DIN-Norm 70030 Teil 1. Die Prifung beinhaltete folgende Punkte:

zum Fahrzeug:

- serienmalig
- Motor eingefahren (min. 3000 km)
- Betriebstemperatur

zur Prifung:

- Stadtfahrt mit Fahrzyklus nach ECE-R 15 ("ECE-Zyklus")
- Konstantfahrt mit 90 km/h
- Konstantfahrt mit 120 km/h (wenn viax >130 km/h)

weitere Bedingungen:

- Kraftstoff nach DIN 51600 (Otto, verbleit),
DIN 51607 (Otto, unverbleit)
DIN 51601 (Diesel)
- Umgebungszustand: Py = 1bar; Ty = 293K
(Luftdichte darf um +/- 7,5% von diesem Zustand
abweichen)
- Windgeschwindigkeit: v,, <3m/s

Eine Verbrauchsangabe lautet dann z.B.:

Stadtzyklus : 11,51/100 km
90 km/h : 7,01/100 km
120 km/h 9,2 1/100 km

oder in der Normbezeichnung:

Verbrauch DIN 70030-1-11,5x 7,0 x 9,2.

In Abb. 4-17 ist der fiir den Stadtverkehr zugrundegelegte Fahrzyklus dargestelit.

Der Fahrzyklus besteht aus 22 Phasen (Leerlauf, Beschleunigung, Konstantfahrt,
Verzdgerung). Viermaliges Durchfahren dieses Zyklus ergibt eine Zykluslange von
4,052 km, eine Priufungsdauer von 13 Minuten, sowie eine Durchschnitts-
geschwindigkeit von 18,7 km/h.
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Zykluslange: 1.013 km  mittl. Geschwindigkeit: ~ 18.7 km/h
Zyklenzahl / Test: 4 max. Geschwindigkeit: 50 km/h
Zyklusdauer: 195s LL-Anteil: 31%
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Abb. 4-17: ECE-City-Fahrzyklus fir Schaltfahrzeuge

Der Normverbrauch in der oben beschriebenen Form wurde zunehmend kritisiert, da
die starke Betonung von Konstantfahrten als unrealistisch empfunden wurde und die
ermittelten Werte tendenziell unterhalb der bei Ublicher Fahrpraxis realisierten Werte
lagen. Abb. 4-18 zeigt einen Vergleich von Verbrauchswerten im genormten 1/3-Mix
und von im Testbetrieb von Fachzeitschriften ermittelte Verbrduche derselben
Fahrzeuge. Sie liegen im Mittel etwa 20% hoher.
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Abb. 4-18:Vergleich 1/3-Mix-Verbrauch mit Testwerten (ATZ)
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Nach EG-Norm ECE R 83/02 wird nun auch fiir den oberen Geschwindigkeitsbereich
ein Fahrzyklus zugrunde gelegt. Der neue EU-Fahrzyklus (NEFZ) besteht demnach
aus zwei Teilen (Abb. 4-19), die Konstantfahrten entfallen hierbei.

Fahrzyklus: Teil 1 (City) + Teil 2 (EUDC, Extra Urban Driving Cycle)

< Teil 1 >l Teil 2

T 120 1€ (City) €00 n |

— 100 1

<

é 80 1

%

5 607

g

<

2

2 201

j=d

5 o

w 40 195 195 195 195 400 sec —P
Ges. Testdauer: 1220 sec mittl. Zyklusgeschwindigkeit : 33.6 km/h (ohne Leerlaufphasen)
Testlange :11.007 km mittl. Zyklusgeschwindigkeit : 32.5 km/h (mit Leerlaufphasen)

max. Geschwindigkeit 1120 km/h

Abb. 4-19:NEFZ-Fahrzyklus

Teil 1 besteht wie bisher aus 4 ECE-City-Fahrzyklen. Gestartet wird mit kaltem
Motor. Es stehen lediglich 40s fir die Warmlaufphase zur Verfugung. Teil 2
(auRerstadtischer Fahrzyklus) besteht aus 13 Phasen und ergibt eine Zykluslange
von 6,955 km sowie eine Priifungsdauer von 400 Sekunden mit einer resultierenden
Durchschnittsgeschwindigkeit von 56,9 km/h. Insgesamt betragt die Zykluslange
11,007 km, die Zyklusdauer 1220 s und die Durchschnittsgeschwindigkeit 32,5 km/h.

Die nach neuer EG-Norm ermittelten Werte liegen tendenziell rund 10% Uber den
alten DIN-Werten.

Fir Nkw werden Verbrduche nach der DIN-Norm 70030 Teil 2 ermittelt. Der an-
gegebene Wert bezieht sich auf den Verbrauch des halbbeladenen Fahrzeugs bei
einer konstanten fahrzeugabhangigen Geschwindigkeit, die mit angegeben wird.

4.2.3 Kraftstoffverbrauchsbegrenzung

In den USA ist im Rahmen der MaBnahmen zum Energie-Haushalt ab Modelljahr
1978 eine Begrenzung des Kraftstoffverbrauchs gesetzlich vorgeschrieben. Die
Vorschrift begrenzt den Durchschnittsverbrauch des jeweiligen Modelljahrgangs
eines Herstellers. Abb. 4-20 zeigt die Grenzwerte der Jahrgéange 1980 bis 1990. Eine
Verscharfung der Grenzwerte fir den Kraftstoffverbrauch ist in der zukinftigen
Gesetzgebung nicht vorgesehen.
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Den Automobilherstellern wird im Rahmen eines ,Kreditprogramms® sogar eine
Uberschreitung der bestehenden Verbrauchlimits zugebilligt, sofern im Gegenzug
,Sparsamere” und ,saubere“ Fahrzeuge, etwa mit Alternativkraftstoffen betrieben,
angeboten werden.

T 1900 855 275 )
‘89 855 ) 275 )
(o))
§ ‘88 50 4 % )
-F: ‘87 90 2 26 )
N . ™ miles per gallon
= 86 \ Durchschnittsverbrauch perg
B ‘85 je Modell- Jahrgang in Itr. / 100 km
=
‘84 8.75 2, 27 )
‘83 950 2 26_)
82 98 2, 24 )
‘81 08 2/, 22 )
80 e 2/ /70 ) . 235,2

100km ~ miles per gallon

Abb. 4-20:Im US-Energiegesetz festgelegte Verbrauchszielwerte

Zur Ermittlung der Verbrauchswerte wird das Testverfahren FTP 75 angewandt. Man
unterscheidet hier einen City-Zyklus und einen Highway-Zyklus, die jeweils auf dem
Prifstand nachgefahren werden (Abb. 4-21, Abb. 4-22).
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Ges. Testlange : 20,44 Meilen (32,89 km) Zeit [S]
Zykluslange : 10,22 Meilen (16,44 km)
Ges. Testdauer : 1545
Zyklusdauer : 765s

mittl. Zyklus- Geschwindigkeit :

48,1 mph (77,4 km/h)

max. Geschwindigkeit 1 59,9 mph (96,4 km/h) in der 422. und 423. s

Abb. 4-22: Testverfahren FTP 75, Highway-Zyklus

Man unterscheidet bei der ,Fuel-Economy* eines Fahrzeugs die Verbrauchswerte:

Ges. Testlange

Zykluslange

Ges. Testdauer

Zyklusdauer

mittl. Zyklus- Geschwmdlgkelt
max. Geschwindigkeit

: ~11,1 Meilen (17,86 km)
: ~7,5Meilen (12,07 km)
: 2477 s (= 41,5 min)
1372s
19,68 mph (31,67 km/h)
56,7 mph (91,2 km/h) in der 240. s

Fahrgeschwindigkeit [mph]
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Abb. 4-21: Testverfahren FTP 75, City-Zyklus

MpG;, (Miles per Gallon) = Highway Fuel Economy,
MpG, = City Fuel Economy,
MpGen = Combinated Fuel Economy
it MpG, = Gl. 4-31
mit Peih = 555 , 045 s
MpG; MpG,

Die Kraftstoffmessung erfolgt indirekt aus den Abgaswerten (HC, CO, COZ) Uber die

Kohlenstoffbilanz. Es gilt der Zusammenhang

X

MpG = . 4-
P 0,866-HC +0,429-CO +0,273-CO, Gl. 4-32
mit X = 2421 fir Benzin
X = 2778 fur Diesel
HC,CO,CO, = gemessene Abgase in Gramm pro Meile

Aus der je nach Verkaufsziffer gewichteten ,Fuel Economy“ eines jeden Wagentyps
ergibt sich dann der Durchschnittsverbrauch des Modelljahrgangs eines Herstellers,
wie Abb. 4-23 fiir ein Beispiel veranschaulicht.
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im Highwaytest

mittlerer Verbrauch mittlerer Verbrauch

Modell 1 Modell 2 Modell 3
( Verkaufe: 5000 ) ( Verkaufe: 3500 ) ( Verkaufe: 1500 )

!50%! @ 15 %

Durchschnittsverbrauch
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Abb. 4-23: Ermittlung des Flotten-Verbrauchs eines Herstellers

Auch in Europa wird eine gesetzliche Begrenzung des Kraftstoffverbrauchs diskutiert.
Ein einheitliches Prufungskonzept gibt es zur Zeit jedoch noch nicht.

4.2.4 Kraftstoffverbrauchsreduzierung

Der Kraftstoffverbrauch eines Fahrzeugs kann mit den bereits bekannten
Beziehungen beschrieben werden. Es gilt:

Myer “ig i
B, - FI)oe (Faeq + Verlr G "Ihv)
t‘)‘r o Gl. 4-33
1
- “Faed
Prr  Mstrang
mit: Nstrang = Antriebsstrangwirkungsgrad

Unter Verwendung der in Kapitel 2 hergeleiteten Ausdricke fir die Bedarfskraft
ergibt sich der Kraftstoffverbrauch fir eine allgemeine Fahrsituation zu:

be . 1

B. =
PKkr Mstrang

s -[(Mg + Mz, ) (frrcOSOg + SiNOLg) Gl. 4-34

+Cy ~A-p7"~v2 +(ej'mg +my,)-al
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Anhand dieser Darstellung lassen sich verschiedene Einflussparameter erkennen
und damit Reduzierungsmaoglichkeiten beim Kraftstoffverbrauch ableiten:

- Verkehrstechnische MaRnahmen, wie Verkehrsleitsysteme, Ampel-
schaltungen oder auch Fahrerschulung, beeinflussen im wesentlichen
die Fahrzeugbeschleunigung und den Geschwindigkeitsverlauf.

- Fahrzeugspezifische Fahrwiderstandsparameter, wie Fahrzeugmasse,
Radwiderstands- und Luftwiderstandsbeiwert sowie Hauptspantquer-
schnitt, sind unter Bertlicksichtigung der Anforderungskriterien
Sicherheit, Ergonomie, Okonomie oder Komfort zu minimieren.

- Die mechanische Antriebsenergie sollte an den Radern in vollem
Umfang zur Verfiigung stehen. Dies bedingt einen hohen Antriebs-
strangwirkungsgrad, der auch die Verluste durch Nebenaggregate
(Klimaanlage, Lenkhilfen, Servobremse) berticksichtigt.

Der spezifische Kraftstoffverbrauch ist als eingesetzte Kraftstoffmenge bezogen auf
die abgegebene mechanische Leistung ein MaR fir die Gute der Energie-
umwandlung im Verbrennungsmotor. Linien konstanten spezifischen Kraftstoff-
verbrauchs bilden im Motorkennfeld die sogenannten ,Muschelkurven®.

Wie die Leistungshyperbeln zeigen, kann der Verbrennungsmotor eine geforderte
Leistung in unterschiedlichen Betriebspunkten realisieren. Damit hat die Auslegung
der Getriebe- und Achsubersetzung sowie die Wahl des Schaltzeitpunkts bei
Stufengetrieben und die Regelstrategie bei stufenlos verstellbaren Drehmoment-
wandlern einen grofRen Einfluss auf den Kraftstoffverbrauch.

Transformiert man die geschwindigkeitsabhdngigen Fahrwiderstandskurven unter
Berucksichtigung der Getriebelbersetzung und der Verluste im Antriebstrang in das
Motorkennfeld, ergeben sich die eingezeichneten Bedarfskurven fiir unbeschleunigte
Fahrt in der Ebene.

Abb. 4-24 zeigt ein Motorkennfeld mit den Bedarfskurven fur ein Stufengetriebe und
die Regelkennlinie fur ein stufenloses Getriebe mit einer Auslegung auf minimalen
Verbrauch.



256 Fahrzeugdynamik

200 !
Nm Konstanter Kraft-
W stoffverbrauch
L | TP
150 /I Konstante Leistungs-
% { a_tf%be (40kW)
£ JI Motor-Betriebs-
€ 100 - > kennlinie
S | (Stufengetriebe)
o | =
@] |  Motor-Regel-
) 9; kennlinie (cvt, min.
50 [ Kraftstoffverbrauch)
|
ot
A hd h z !
' 2000 4000 min-" 6000
Drehzahl

Abb. 4-24: Motorkennfeld mit Bedarfskurven

Bei Stufengetrieben ist die Auslegung des hochsten Gangs entscheidend, da die
Fahrt in dieser Ubersetzungsstufe den gréRten Teil der Betriebszeit eines Kraftfahr-
zeuges ausmacht. Die entsprechende Kurve sollte mdglichst in der Nahe des
Punktes minimalen spezifischen Kraftstoffverbrauchs liegen.

Tragt man den Streckenkraftstoffverbrauch fiir die einzelnen Getriebestufen tber der
Fahrgeschwindigkeit auf, so ergibt sich das in Abb. 4-25 qualitativ dargestellte
Verbrauchsdiagramm. Eine Fahrt im héchstmdglichen Gang erweist sich auch nach
dieser Darstellung als verbrauchsglinstig.

Im Gegensatz zu Stufengetrieben bieten stufenlose Getriebe die Moglichkeit, die
Motorbetriebspunkte fir eine vorgegebene Bedarfsleistung auf der Motor-
leistungshyperbel frei zu wahlen und somit den fiir die jeweilige Anforderung
optimalen Wert einzustellen. So ist es mdoglich, die Bedarfskurve mit der
Getriebesteuerung so zu wandeln, dass der Motor immer im verbrauchsgulnstigsten
Kennfeldbereich betrieben wird. Erst im oberen Drehzahlbereich wird diese Regel-
linie verlassen, damit bis zum Nennpunkt ein Uberschussmoment zur Verfiigung
steht.
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Abb. 4-25: Streckenkraftstoffverbrauch (Konstantfahrt)

Die aufgezeigten Reduzierungsméglichkeiten lassen sich mit einer vergleichenden
Darstellung des spezifischen Energiebedarfs abschatzen. Dabei ist der eingesetzte
Energiebedarf auf das jeweilige Anwendungsziel zu beziehen. Beispielhaft zeigt Abb.
4-26 dazu das Ergebnis einer Parameterstudie fiir die im Personennahverkehr
eingesetzten Beforderungsmittel Bus, Pkw und Bahn. Als Anwendungsziel ist hier die
Anzahl der beférderten Personen und die zurlickgelegte Fahrstrecke beriicksichtigt.

Fir den Pkw wurde hier der ECE-Zyklus als reprasentativer Fahrtverlauf
angenommen, fur Bus und Bahn wurden Zyklen gewahlt, die die statistischen
Mittelwerte flr Beschleunigung, Fahrgeschwindigkeit und Haltestellenabstand dieser
Fahrzeuge einhalten. Die in allen Zyklen erreichten Geschwindigkeiten sind dabei so
gering, dass der Luftwiderstand vernachlassigt werden kann (WL < 0,1- Wgeg )

Im Quadranten 'A’ sind die beiden dominierenden Energieanteile des Rad- und des
Beschleunigungswiderstandes dargestellt, und zwar zunachst fur den Fall eines
masselosen Fahrzeugs, d.h. der allein fir den Transport einer ,Nutzlast* erforderliche
Energieanteil. Dieser mechanische Nettoenergiebedarf betragt bei heutigen Pkw
unter Ublichen Bedingungen 5 Wh/Pkm.
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Abb. 4-26:Einflisse auf den spezifischen Energiebedarf

Im Quadranten 'B' wird dieser Energiebedarf mit dem Verhalinis Gesamt-
masse/Nutzlast multipliziert. Hieraus ergibt sich beim Pkw ein durchschnittlicher
mechanischer Energiebedarf an den Antriebsradern von etwa 50 Wh/Pkm.

Die schlieBlich in Form von Primarenergie einzusetzende Energie wird im
Quadranten 'C' bestimmt. Dazu ist ein Wirkungsgrad ngs definiert, der die fir das
Durchfahren eines Zyklus bendtigte Energie auf die zugefiihrte Primarenergie
bezieht. Durch Verbesserung des Nutzlastfaktors und des Gesamtwirkungsgrads
|asst sich der spezifische Energiebedarf deutlich reduzieren.

Abb. 4-27 zeigt am Beispiel des EG-Normverbrauches (MVEG), welchen Effekt
verschiedene fahrzeugseitige MalBnahmen auf den Kraftstoffverbrauch eines Pkw
haben. Dabei wird ebenfalls deutlich, dass insbesondere die Verbesserung des
Antriebsstrangwirkungsgrades und Gewichtsreduzierung zu einer Verbrauchs-
senkung fuhrt. Optimierungen der Aerodynamik und des Rollwiderstands haben fir
diesen Zyklus nur geringe Wirkung.
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Abb. 4-27:Wege zur Verbrauchsreduzierung (Audi)

In Kapitel 2.5 wurde bereits erlautert, dass bei Nutzfahrzeugen das Gewicht
entscheidenden Einfluss auf die Fahrwiderstdnde und damit auf den Kraftstoff-
verbrauch besitzt. Eine Reduktion des Fahrzeuggewichtes wird jedoch in erster Linie
mit dem Ziel verfolgt, die Nutzlast zu erhéhen. Das Gesamtgewicht im beladenen
Zustand wird nur aus den gesetzlichen Bestimmungen und nicht aus der Fahrzeug-
konstruktion vorgegeben. Anders als bei Pkw besteht aber noch ein erhebliches
Potential zur Verbrauchsreduzierung durch aerodynamische MaRnahmen, ins-
besondere bei Fernverkehrs - Lkw, die haufig im Bereich der zulassigen Hochstge-
schwindigkeit gefahren werden.

Abb. 4-28 zeigt verschiedene Gestaltungsvarianten fir einen Sattelauflieger, die in
einem Versuch miteinander verglichen wurden. Ausgangspunkt war ein unver-
kleidetes Serienfahrzeug, dass in mehreren Stufen im wesentlichen durch
aerodynamische Anbauteile optimiert wurde.

In Abb. 4-29 ist fur die verschiedenen Optimierungsstufen bei drei verschiedenen
Beladungszustéanden der Kraftstoffverbrauch in Abhangigkeit von der Geschwindig-
keit aufgetragen.
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Abb. 4-28: Aerodynamische MalRnahmen am Sattelzug (ATZ, 1993)

Auch in vollbeladenem Zustand ist allein mit dem Luftleitkdrper eine Verbrauchs- Abb. 4-30: Einfluss der Motordrehzahlanderung auf den Kraftstoffverbrauch
einsparung von rund 21/100km zu realisieren. Man erkennt aber auch, dass (ATZ, 1993)

aufwendige Vollverkleidungen des Aufliegers vergleichsweise nur noch geringe

Verbesserungen bewirken. Hier entscheidet das genaue Einsatzgebiet des Lkw, ob

sich solche MaRnahmen lohnen oder nicht.
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Unterschatzt wird oft der Einfluss von Nebenaggregaten auf den Kraftstoffverbrauch
im praktischen Fahrbetrieb. Am Institut wurden fiir ein Einzelbeispiel Versuche
durchgefuhrt, die diesen Einfluss quantifizieren (Tab. 4-1).

Testfahrzeug: BMW 525 iX - Verbrauch [ 1/100 km ]
ohne o mit Klimaanlage
ZyKlus Nebenaggregate | MitKlimaanlage | .4 | ichtmaschine
90 km/h konstant 7,89 8,94 9,76
120 km/h konstant 9,80 10,75 11,22
ECE-Zyklus 10,95 12,43 14,10

Tab. 4-1: Einfluss von Nebenaggregaten auf den Kraftstoffverbrauch

Es wird deutlich, dass besonders bei niedrigen Geschwindigkeiten der gemessene
Mehrverbrauch erheblich ist, bis zu 29%. In Zukunft kénnen daher verbrauchs-
optimierte Nebenaggregat-Konzepte trotz eines wahrscheinlich héheren technischen
Aufwandes vorteilhaft eingesetzt werden.

4.3 Antriebskonzepte

Grundsatzlich existieren drei Moglichkeiten, die Antriebskraft auf die Fahrbahn zu
Ubertragen:

- Heckantrieb,
- Frontantrieb,

- Allradantrieb.

Die Basis dieser im folgenden beschriebenen Antriebskonzepte ist das zweiachsige
Kraftfahrzeug. Die bei Nutzfahrzeugen mit mehr als zwei Achsen entstehenden
Anordnungsmdglichkeiten lassen sich in der Regel jeweils einem der drei
Grundkonzepte des Zweiachsfahrzeugs zuordnen.

4.3.1 Heckantrieb

Bis zu den 30-er Jahren war die ausschliellich verwendete Antriebsform der
Heckantrieb. Das Konzept der Vorderradlenkung fiihrte fast zwangslaufig zur
angetriebenen Hinterachse, da die Momentenubertragung auf gelenkte Rader
Probleme aufwarf. Heute wird nur noch etwa ein Drittel der in Deutschland
produzierten Kraftfahrzeuge mit Heckantrieb ausgeriistet. Abb. 4-31 zeigt die
moglichen Motoranordnungen.
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Abb. 4-31:Motoranordnung bei Pkw und Nkw mit Heckantrieb

Die verbreitetste Version des Heckantriebs, der Standardantrieb, hat einen vor der
Vorderachse installierten Antrieb (Frontmotor). Die Drehmomentiibertragung
zwischen Getriebe und Antriebsachse (bei ,Transaxle“-Bauweise zwischen Motor
und vor der Hinterachse liegendem Getriebe) erfolgt mit einer Kardanwelle. Sie fiihrt
zu einem geringen Mehrgewicht und macht bei Pkw einen Tunnel im Fahrgastraum
erforderlich.

Weitere Motoranordnungen in Verbindung mit Heckantrieb sind der zwischen Vorder-
und Hinterachse liegende Mittelmotor und der hinter die Hinterachse verlegte
Heckmotor.

Der Mittelmotor beeintrachtigt in hohem Mafe die Platzverhaltnisse bzw. Transport-
kapazitat eines Fahrzeugs und findet im Pkw-Bereich nahezu ausschlieflich in Sport-
und Rennfahrzeugen Anwendung. Bei Nutzfahrzeugen wird der Mittelmotor in
Unterfluranordnung eingesetzt.

Insbesondere bei Pkw fihrt auch der Heckmotor zu Einschrankungen bei der
Zuladung, da der Kofferraum meist in den zerklifteten Bereich Uber der Vorderachse
verlegt wird, wo vor allem die grofRen Radkasten (Lenkeinschlag) viel Raum
einnehmen. Weit verbreitet ist er dagegen bei Bussen mit ihrem fir Standardantrieb
unglinstig langen Radstand.

In jeder Bauweise hat der Heckantrieb beim Pkw raumékonomische Nachteile.
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Bei der haufigsten Bauform, dem Standardantrieb, kann bei mittleren und grof3en
Fahrzeugen der erforderliche Kardantunnel jedoch wegen seiner karosserie-
versteifenden Wirkung erwiinscht sein.

Das ohne geeignete MaRnahmen zum Ubersteuern tendierende Fahrverhalten heck-
getriebener Pkw (Umdruck Kfz Il) kann durch moderne Fahrwerkskonstruktionen
einem bezlglich Fahrsicherheit optimalen Fahrverhalten weitgehend angenahert
werden.

Hauptvorteil heckgetriebener Fahrzeuge ist die vollige Abwesenheit von Antriebs-
einflissen in der Lenkung. Zudem haben moderne heckgetriebene Fahrzeuge eine
gute Traktion, da zusétzlich zu ihrer oftmals sehr giinstigen Achslastverteilung
(50:50) die Hinterachse beim Beschleunigen oder durch die Zuladung zusatzlich
belastet wird (Kapitel 4.4).

Bei den vor allem auf hohe Zuladung und die damit verbundene hohe
Hinterachsbelastung ausgelegten Nutzfahrzeugen wird der Heckantrieb eingesetzt,
da er auch bei voller Beladung ausreichende Traktion zur Verfligung stellt. Dabei
wird die Hinterachse schwerer Nutzfahrzeuge oft durch eine Doppelachse ersetzt, bei
der entweder eine oder auch beide Achsen angetrieben werden.

4.3.2 Frontantrieb

Seit den 60-er Jahren werden zunehmend Fahrzeuge mit Frontantrieb eingesetzt. Er
wird ausschlieBlich in Verbindung mit Frontmotor verwendet.

Abb. 4-32: Motoranordnung bei Pkw und leichten Transportern mit Frontantrieb

Zur Ubertragung der Antriebsleistung auf die gelenkten Vorderradder sind homo-
kinetische (winkelgeschwindigkeits- und drehmomentschwankungsfreie) Gelenke
erforderlich. In heutigen Fahrzeugen werden in der Regel Kugelgleichlaufgelenke
eingesetzt, die hohe Ubertragbare Drehmomente bei gleichzeitig groRem Winkel-
bereich aufweisen.

Die kompakte Antriebseinheit aus Motor, Getriebe und Differential - vor allem bei
querinstalliertem Triebwerk- und eine einfache Hinterachse sorgen beim Frontantrieb
fir einen Raumgewinn, der insbesondere bei kleineren Personenkraftwagen von
Bedeutung ist.

Wegen der Lage des Motors im Bereich der angetriebenen Achse weisen front-
getriebene Modelle bei geringer Zuladung und Beschleunigung im Vergleich zum
Standardantrieb eine bessere Traktion auf.

Bei grofRerer Zuladung sowie bei hohen Beschleunigungswerten auf griffiger
Fahrbahn sinkt die Antriebsachsbelastung und das Traktionsvermégen nimmt ab.
Dieser Nachteil wird bei leichten Transportern in Kauf genommen, um einen
moglichst ebenen, groRen Stauraum realisieren zu konnen. Der Gewichtsvorteil des
Frontantriebs gegeniiber dem Standardantrieb ist vergleichsweise gering.

Im allgemeinen zeichnen sich frontgetriebene Fahrzeuge durch ein gutmdatiges, leicht
beherrschbares Fahrverhalten aus.

Der Zusammenbau von Motor, Getriebe und Vorderachse als Block kommt einer
automatisierten Montage entgegen und fiihrt zu einer Produktionskostensenkung.

4.3.3 Aliradantrieb

Der Wunsch nach optimaler Traktion fiihrte insbesondere beim Einsatz auf
unbefestigten Strallen zu allradgetriebenen Fahrzeugen. Auf dem Nutzfahrzeug-
sektor sowie in Geldndewagen findet er seit langem als zuschaltbarer Allradantrieb
Verwendung. Vor allem sportliche Erfolge bewirkten zu Beginn der achtziger Jahre
ein verstarktes Engagement vieler Automobilfirmen in diese Richtung und fihrten zu
unterschiedlichen Konzeptlésungen.

Allradantrieb wird in Kombination mit allen Motoranordnungen eingesetzt. Bei
Nutzfahrzeugen kdénnen dabei sowohl die Hinter- als auch die Vorderachse als
angetriebene Tandemachse ausgefiihrt sein.
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Die moglichen Motoranordnungen bei Allradantrieb sind in Abb. 4-33 fir ver-
schiedene Fahrzeuge dargestellt.

=7

Front

@i
L.

Abb. 4-33: Motoranordnungen bei Pkw und Nkw mit Allradantrieb

Tab. 4-2 zeigt mogliche Allrad-Konzepte, die sich wesentlich hinsichtlich des Fahr-
und Bremsverhaltens sowie des Bedienungskomforts unterscheiden.

PKW Allrad-Antriebsarten
zuschaltbar | zuschaltbar
Konzept ) permanent
manuell | automatisch
Lamellen-
Bauart starre kupplung, Verteiler- Lamellen- Visco-
Kupplung Verteiler- | differential kupplung kupplung
differential
Momenten- val:lazel va?.r;]al\sell variabel
verteilung t(1|ra 'b konstant konstant (Wa;ﬂ if (schlupf-
VA/HA | Schussab- SCMUP™ 1 Jbhangig)
hangig) abhangig)
Sperrcha- vollstandi schlupf- manuel schlupf- schlupf-
- olistanaig . schlupf- . .
rakteristik abhangig . abhangig abhangig
abhangig

Tab. 4-2: Allrad-Antriebsarten
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Exemplarisch werden im folgenden einige Allradsysteme vorgestellt:
a) Manuell zuschaltbarer Allradantrieb

Beim zuschaltbaren Allradantrieb kann mit Hilfe einer manuell betatigten Kupplung
eine Verbindung zwischen den Differentialen der Vorder- und Hinterachse hergestellt
werden. Ist die Kupplung gelost, erfolgt der Antrieb -je nach Fahrzeuggrund-
konzeption - iber die vordere bzw. hintere Achse (Abb. 4-34).

Die einfache Bauweise mit einer formschlissigen Verbindung zwischen den zu
Vorder- und Hinterachse fiihrenden Antriebswellen Iasst keine Drehzahlunterschiede
zwischen den Achsen zu und wird meist von Hand betatigt.

konventionelles
Differential

I]} O000

formschlussige
Schaltkupplung

Abb. 4-34:Manuell zuschaltbarer Allradantrieb (z.B. Fiat Panda 4x4)

b) Elektronisch zuschaltbarer, bedarfsgerecht verfligbarer Allradantrieb

Mit einer kraftschliissigen Kupplung (z.B. Lamellenkupplung) kann der Zuschalt-
vorgang automatisiert werden. Abb. 4-35 zeigt das Verteilergetriebe eines solchen
Allradsystems mit Stirnradplanetendifferential und zwei Lamellenkupplungen.
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Abb. 4-35:Kraftschlussig kuppelbares Verteilergetriebe (Daimler-Benz 4-Matic)

Beim Vierradantrieb ,4-Matic“ von Mercedes-Benz wird im normalen Betrieb mit
reinem Hinterachsantrieb gefahren. Das Differential ist durch die federbelastete erste
Lamellenkupplung gesperrt, wahrend die geoffnete zweite Lamellenkupplung
Sonnenrad und Vorderachsantrieb trennt. Je nach Bedarf werden drei aufeinander
aufbauende Schaltstufen abgerufen.

Stufe 1: Der Vorderachsantrieb wird zugeschaltet:
Uber eine Steuerelektronik wird die das Differential sperrende, erste
Lamellenkupplung hydraulisch gel6st und die zweite geschlossen, so
dass das Differential das Antriebsmoment in einem festen Momenten
verhaltnis (35:65)auf Vorder- und Hinterachse verteilt.

Stufe 2: Durch SchlieRen der ersten Kupplung kann unter extremen Bedingungen
das Differential zusatzlich gesperrt werden. Die Federbelastung sorgt bei
Ausfall der Hydraulik fur verbleibenden Heckantrieb.

Stufe 3: Das Hinterachsdifferential wird geschlossen.

Beim Bremsen werden alle Sperren gelost, so dass das System uneingeschrankt
ABS-tauglich ist. Die Steuerung der Sperren und Kupplungen erfolgt Uber eine
Regelelektronik. Abb. 4-36 zeigt die Komponenten eines solchen Vierradantriebs.
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Abb. 4-36: Elektronisch zuschaltbarer Allradantrieb (Daimler-Benz 4-Matic)
c) Permanent wirkender Allradantrieb

Im Gegensatz zum zuschaltbaren Allradantrieb kann der Allradantrieb auch
permanent wirken. Dann mussen allerdings Verspannungen und damit verbundener
Schlupf durch Drehzahlausgleich zwischen den Achsen ausgeschlossen werden. Die
verschiedenen Realisierungskonzepte hierzu unterscheiden sich nach Art der
Momentenaufteilung und der eingesetzten Differentialsperren. Durch Einsatz eines
Mitteldifferentials kann das Antriebsdrehmoment in einem festen Verhaltnis auf
Vorder- und Hinterachse verteilt werden. Eingesetzt werden Kegelraddifferentiale fir
symmetrische Momentenverhaltnisse, sowie Stirnradplanetendifferentiale  flr
ungleiche Verteilung der Momente auf die Achsen. Bei diesen Differentialen kann der
Drehzahlausgleich durch die bereits in Kapitel 3.5.3 besprochenen Sperrkonzepte
behindert oder unterbunden werden (Abb. 4-37).

Eine Alternative zum sperrbaren Mitteldifferential ist der Einsatz einer visko-
hydraulischen Kupplung als Verbindungselement zwischen den anzutreibenden
Achsen. Bei diesem Antriebskonzept wird das Fahrzeug nur durch die Uber eine
starre Verbindung mit dem Motor verbundene Achse angetrieben. Drehzahlgleichheit
ergibt sich bei geringem Schlupf dadurch, dass die zweite Achse Uber die Stralle
angetrieben wird. Erst bei unterschiedlichen Drehzahlen zwischen Vorder- und
Hinterachse, beispielsweise bei erhohtem Schlupf an der angetriebenen Achse,
erzeugt die visko - hydraulische Kupplung eine Momenteniibertragung auf die zweite,
langsam laufendere Fahrzeugachse (Abb. 4-38).
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Planeten - Differential mit
elektronisch gesteuerter
Differentialsperre

Torsen - Differential

konventionelles
Differential

Abb. 4-37:Permanenter Allradantrieb (Audi V8)

Visko - Kupplung

000
)
elektronisch g@\ O O O
Sperrdifferential

konventionelles
Differential

Abb. 4-38: Permanenter Allradantrieb (Porsche Carrera 4)

Bei einem einfachen (geringer mechanischer Aufwand) aber wirkungsvollen
Allradkonzept tritt eine Uber den Anpressdruck hydraulisch steuerbare Lamellen-
kupplung an die Stelle des Mitteldifferentials. Eine Steuerelektronik Gbernimmt die
Regelung der Sperrwirkung zwischen den beiden Achsen. Mit Hilfe verschiedener
Messfihler kann sie auf den jeweiligen Fahrzustand reagieren.
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Je nach Aufwand kann die Regelung der Sperrwirkung in Stufen oder stufenlos
erfolgen. Sonderanforderungen, wie z.B. das vollige Lésen der Sperre beim
Bremsen, kénnen berlcksichtigt werden.

d) Beurteilung der Konzepte

Jedes Allradkonzept erfordert gegenlber Einachs-Antrieben zum Teil erheblichen
zusatzlichen Produktions- und Kostenaufwand.

Die geringsten Zusatzkosten verursacht der mechanisch zuschaltbare Allradantrieb.
Er zeichnet sich durch eine einfache, robuste Bauweise aus. Bei schlechten
Kraftschlussbedingungen liefert die feste Verbindung von Vorder- und Hinterachse
gute Traktionsergebnisse. Die starre Verbindung der Achsen fiihrt jedoch in Kurven
bei hohen Fahrbahnreibwerten zu Verspannungen im Antriebsstrang und zu Schlupf
an den Radern (Verlust an Seitenfilhrungskraft) sowie zu einer veranderten
Bremskraftverteilung. Bei sachgerechtem Umgang kann mit diesem System jedoch
ein hoher Nutzen erzielt werden.

Beim permanenten Allradantrieb besteht durch Zwischendifferentiale die Mdglichkeit
des Drehzahlausgleichs zwischen den Achsen. Die Unterschiede zwischen den
verschiedenen Systemen permanenten Allradantriebs sind im normalen Fahrbetrieb
nicht zu erkennen. Erst extreme Situationen lassen Vorteile fir das eine oder andere
System deutlich werden, wobei die elektronisch-hydraulische Steuerung derzeitig das
Optimum der Serienallradtechnik darstellt. Allen permanenten Allradantrieben
gemeinsam ist ein sicheres Fahrverhalten bei beschleunigter Fahrt, da auch bei
niedrigen Kraftschlussbeiwerten der Schlupf aus Vortriebskraften an den Radern und
damit Verlust an Seitenfiihrungskraft geringer ist als bei Einachsantrieb. Bei hohen
Sperrwerten in den Differentialen wird das Bremsverhalten beeinflusst. Auch der
Einsatz automatischer Blockierverhinderer (ABS) kann diese Diskrepanz zwischen
Fahr- und Bremsverhalten nicht ausgleichen. Das gilt auch bei Verwendung
selbstregelnder Sperrdifferentiale, wie Torsen-Differential oder viskohydraulische
Kupplung, deren Sperrwirkung eine fir ABS notwendige, unabhangige Radbremsung
behindert. Integrierte Freildufe oder angepasste ,weiche” Sperrkennlinien sind
erforderlich.

Allen Allradkonzepten gemeinsam sind Nachteile gegenliiber Heck- oder
Frontantrieben durch zusatzliches Gewicht und erhéhte Reibungsverluste. Daraus
resultiert ein erhohter Kraftstoffverbrauch, der allerdings bei modernen
Konstruktionen mit elektronisch geregelten Sperren bereits gering ist. So nennt
Porsche fir den Carrera 4 exakt den gleichen 1/3-Mix-Verbrauch wie fir den
Carrera 2. Der erforderliche Zusatzbauraum muss durch Verkleinerung von Tank und
Gepéackraum oder durch Héherlegen des Fahrzeugs geschaffen werden.
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Zudem bedarf die zweite Antriebsachse gegenliber ihrer nichtangetriebenen Version
einer aufwendigeren Konstruktion, insbesondere bei urspriinglich frontgetrieben
Fahrzeugen mit einfachen Verbundlenker-Hinterachsen (Kfz II).

4.4 Fahrgrenzen

Bei der Betrachtung der mdglichen Fahrleistungen wurde bisher vorausgesetzt, dass
die im Reifenlatsch wirkende Umfangskraft uneingeschrankt auf die Fahrbahn
Ubertragen werden kann. Tatsachlich wird die zwischen Reifen und Fahrbahn
Ubertragbare Zugkraft durch den Kraftschlussbeiwert und die Achslasten gemafR dem
Reibungsgesetz begrenzt.

Fxo = 4 Fz, Gl. 4-35

Abb. 4-39:Krafte am Rad

Aus dieser Einschrankung ergeben sich kraftschlussbedingte Fahrgrenzen. Der
Kraftschlussbeiwert w ist neben Fahrbahn- und Reifenzustand auch von dem Schlupf
zwischen Reifen und Fahrbahn abhangig. Unter Schlupf versteht man die auf die
Bezugsgeschwindigkeit bezogene Differenz zwischen Rad- und Fahrzeugge-
schwindigkeit (Abb. 4-40).

Abb. 4-40:Fahrzeug- / Radgeschwindigkeit

Je nach Fahrzustand unterscheidet man den Antriebsschlupf s, und den Brems-
schlupf sg:

sp=-R-Y Gl. 4-36
VR
Sg = V —-VR
v Gl. 4-37
mit: VR =Rgyn-u = Radgeschwindigkeit
V= Langsgeschwindigkeit des Fahrzeugaufbaus

Abb. 4-41 zeigt den qualitativen Verlauf des Kraftschlussbeiwertes tiber dem Schlupf.
Der maximale Kraftschlussbeiwert wird bei dem sogenannten kritischen Schlupf s
erreicht. Danach féllt er auf den Gleitreibungsbeiwert ug bei einem Schlupfs =1 ab.

Hmax ———————

KraftschluBbeiwert 4 —»
x
®

Skrit

Schlupf § —»
Abb. 4-41:Kraftschlussbeiwert - Schlupf - Kurve
In Abb. 4-42 sind beispielhafte Kraftschluss-Schlupf-Kurven fiir verschiedene Fahr-

bahnoberflachen dargestellt. Darliber hinaus haben die verwendeten Reifen und die
Fahrgeschwindigkeit wesentlichen Einfluss auf die Kurvenverlaufe (Abb. 4-43).
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Abb. 4-42: Kraftschlussbeiwert flir unterschiedliche Fahrbahnzustande
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Abb. 4-43:Kraftschlussbeiwert fur unterschiedliche Fahrzeuggeschwindigkeiten

Neben dem Kraftschlussbeiwert ist zur Ermittlung der Fahrgrenzen die Kenntnis der
zwischen Reifen und Fahrbahn wirkenden Kréafte notwendig.

4.4.1 Vertikalkrafte

Die Vertikallasten (Achslasten) setzen sich aus vier Anteilen zusammen:
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- statischer Anteil,
- Steigungsanteil,
- aerodynamischer Anteil,

- dynamischer Anteil.

In Abb. 4-44 sind die Krafte an einem Fahrzeug bei beschleunigter Steigungsfahrt
zusammengestellt worden. Die zugehorigen Gleichungen fir die Vertikallasten sind
in Tab. 4-3 zusammengefasst und werden zuvor kurz hergeleitet.

G

FZV
Fsz(at
Fszt
FzyL
FZvdyn
Fzn

F 7 h stat
F zhst

Zh
R ’S st
“’-‘/ Zh dyn

Gewichtskraft Fahrzeug F zp aerodynamischer Anteil, HA

Achslast vorne F zhdyn dynamischer Anteil, HA

statischer Anteil, VA Fyy (h) Zugkraft, vorne (hinten)
Steigungsanteil, VA FR v (h) Rollwiderstandskraft, vorne (hinten)
aerodyn. Anteil, VA F, (hyL  Auftriebskraft, vorne (hinten)
dynamischer Anteil, VA F Luftwiderstandskraft

Achslast hinten Fatrans Tragheitskraft

statischer Anteil, HA 0. red. Tragheitsmoment VA (HA)
Steigungsanteil, HA a g Steigungswinkel

Abb. 4-44:Krafte am Fahrzeug bei beschleunigter Steigungsfahrt

Die statische Vorderachslast wird im Einspurmodell mit der Momentensumme um
den hinteren Radaufstandspunkt gebildet:

I
Z Mi'HA = 0 g FZ,v,stat =m- g Th Gl 4-38
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Es wird deutlich, dass die Berechnung der Radaufstandskrafte beim Einspurmodell
grundsatzlich dem Gesetz der abgewandten Hebelarme gehorcht.

Der statische Achslastanteil an der Hinterachse ergibt sich analog aus dem
Momentengleichgewicht um den vorderen Radaufstandspunkt.

DMy =0 = Fiou=m-g- Gl.4-38 a
Dabei werden aerodynamische und dynamische Anteile vernachlassigt. Bei
Steigungsfahrt ergibt sich eine vom Steigungswinkel abhéngige zusatzliche
Achslastverschiebung, die bei der Berechnung der statischen Achslasten
berilicksichtigt werden muss:

| [
DMu=0 < F, = m-g-[i-cos g —H-sm %t] Gl. 4-39
und

| [
ZMLVA =0 < Fe= m~g~(|v-cosozSt +:-sin OLStj Gl.4-39 a

Der aerodynamische Anteil wird durch die Luftumstromung des bewegten Fahrzeugs
erzeugt, was sich auf die Vertikallasten als Auftrieb auswirkt. Die Auftriebskraft wird
ahnlich der Luftwiderstandskraft mit Hilfe eines, aquivalent zum Luftwiderstands-
beiwertes cw gebildeten, Auftriebsbeiwertes c, errechnet. Der Auftrieb kann sowohl
positiv (Auftrieb) als auch negativ (Abtrieb) sein.

Das Fahrzeug wird durch den Auftrieb ,leichter®. Seine Bodenkontaktkraft F,n) wird
um den Anteil F,yn)L kleiner.

z

Far =Cavim " A~ %L ) (V x Vw)2 Gl. 4-40

Bei beschleunigter bzw. verzbégerter Fahrt rufen Tragheitskrafte und -momente einen
dynamischen Achslastanteil hervor. Zum einen die auf Grund der translatorischen
Beschleunigung auf das Fahrzeug wirkende Kraft, die ein Moment um den hinteren
bzw. vorderen Radaufstandspunkt verursacht:

h
=M-"ag, -T Gl. 4-41

ZMi,HA =0 = Fz,v,dyn
Zum anderen das durch die beschleunigten Teile im Fahrzeug (Rader,
Antriebswellen, bei quer eingebautem Motor auch Motor und Getriebe) sowie durch
die auftretende Nickbewegung des Fahrzeuges um die y — Achse auftretende
Moment. Dieses wird durch das auf die Antriebsachse reduzierte
Massentragheitsmoment bestimmt. Siehe auch Kapitel 2.4.2 und 2.4.3.

¢
z M =0 < F u=m" —tedauer Gl. 4-42

Fayn * |

Zusammenfassend berechnet sich der dynamische Anteil zu:

h ®red quer
Fv(h),dyn,ges =m- ang ! T + . N Gl. 4-43
m rdyn

Vertikallasten

Vorderachse Hinterachse
Fov = (Frvstae = Fzust) =Fzu = Fzuan Fzh = (Fznstat = Fznst) = FznL = Fzhayn
ly h o =m-g-(-~-cosa +D~Sina )
=m-g~(|—~cosas1—T~S|naSt) I St St
APy ey )2
—CAV-A~p—2L~(VJ;vW)2 —Can-A > (Vvy)
h © d
_m.a.(n+ ®querred +m'a'(T+%)
I mery, | o

Tab. 4-3: Vertikallasten
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Betrachtet man beim Beschleunigen des Fahrzeugs nur die wirkenden Tragheits-
krafte, so ergibt das Momentengleichgewicht um den vorderen Radaufstandspunkt:

FZhdyn'I - Fatrans h- ®querred =0 Gl. 4-44
Mit ¢ = ra und F,yans = m-a folgt fiir den dynamischen Anteil an der Hinterachse:
dyn
h 1
F Zhayn= (mT +Oquerred )@ Gl. 4-45

I‘dyn I

Aus dem vertikalen Kraftegleichgewicht ergibt sich, dass die dynamischen
Achslastanteile entgegengesetzt gleich sind:

I:Zhdyn= - FZvdyn Gl. 4-46

4.4.2 Horizontalkrafte

Um das Fahrzeug vorwarts zu bewegen, muss in den Radaufstandspunkten der
angetriebenen Achse eine Horizontalkraft aufgebracht werden, die den wirkenden
Kraften gegenuber im Gleichgewicht steht. Die im fahrzeugfesten Koordinatensystem
wirkenden Horizontalkrafte sind in Abb. 4-44 mit eingetragen worden. Die folgenden
Gleichungen zeigen die erforderliche Horizontalkraft in den Radaufstandspunkten an
der Vorder- bzw. Hinterachse bei Front- und Heckantrieb.

Frontantrieb:

I:Xv = FL +FSt + Fatrans +FRh + Faroth

Fo =Cy-A-PLo(vav, 2 +m-g-sinag +m-a+

2
2
m-g-(IT“-cosaSt+$-sinas‘j+ckh~A-p—2L~(v:vW)
+he - Gl. 4-47
+m_aFZg. 4 red,quer
[ merg, |
®red,h

% 8y

rdyn

Heckantrieb:

Fxh =FL +Fst +Fagrans + Frv + Farotv

Fy, =cw-A'p—zL-(v:vw)z+m-g-sinaSt+m«a+

2
m~g~[|Th-cosozSt—%sinaSlj—cA_v-A-%~(v:vw)

+y hoe Gl. 4-48
-m- ang J— 4 red,quer
Iomer, -l
red,v
+ 2 Grgg
rdyr|
Bemerkung: F ot nvwird nach Euler wie folgt ermittelt:
. O\eqn " 8,
z MO = G)red P = Fa,rot.dyn = reyjzg Gl. 4-49
r'dyn

Das reduzierte Massentragheitsmoment ©.4p,(,) der nicht angetrieben Rader setzt
sich nur aus dem Massentragheitsmoment der Rader selbst und der von ihnen mit in
Rotation versetzten Teile, wie z.B. Bremsscheiben, zusammen. Das auf die ange-
triebenen Rader reduzierte Massentragheitsmoment 0,4 der rotierenden Teile des
ubrigen Antriebsstrangs ist ebenso wie die Radwiderstandskraft Fgy ) der
angetriebenen Rader eine ,innere Kraft* bzw. ein ,inneres Moment®.

Hierbei ist zu beachten, dass diese ,inneren Krafte und Momente” leistungsmaRig
dennoch vom Antrieb erbracht werden missen. Da hier aber nur die flr einen
bestimmten Bewegungszustand erforderliche Horizontalkraft in den Radaufstands-
punkten betrachtet wird, dirfen die inneren Krafte und Momente hier nicht
berticksichtigt werden.
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443 Kraftschlussbeanspruchung

Um die Vertikal- und Horizontalkréfte mit dem verflgbaren Fahrbahnreibwert in
Beziehung zu setzen, wird die Kraftschlussbeanspruchung an Vorder- und Hinter-
achse ermittelt, indem die jeweilige Horizontalkraft auf die Vertikalkraft bezogen wird.

fh=FA’ fV=FA

Gl. 4-50
Fzn Fzy

Die sich dabei fir die verschiedenen Antriebsarten und Fahrsituationen ergebenden
Verhaltnisse sind in Tab. 4-4 zusammengefasst.

44.4 Kraftschlussbedingtes Beschleunigungs- und Steigvermoégen

Wird das gesamte Kraftschlusspotential in Beschleunigung oder Steigung umgesetzt,
so erhalt man durch Aufstellen der Kraftegleichgewichte in x- und y-Richtung und des
Momentengleichgewichts um die y-Achse die in Tab. 4-5 fir die verschiedenen
Antriebsarten zusammengestellten Beziehungen.

Bei der Herleitung werden die folgenden Randbedingungen beriicksichtigt:

- beim maximalen kraftschlussbedingten Beschleunigungsvermdgen aus
dem Stand werden die rotierenden Massen vernachlassigt

- beim Steigvermdgen wird von niedrigen Fahrgeschwindigkeiten
ausgegangen, so dass der Luftwiderstand vernachlassigt werden kann;
aullerdem wird nur die unbeschleunigte Fahrt betrachtet
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Frontantrieb

Vorderrader

Hinterrader

Kraftschlussbeanspr. bei
Geradeausfahrt mit
konstanter. Geschw.

%x=0, p=0, fg=0

R

Fsztat - FZVL

f~0

Kraftschlussbeanspr. bei
unbeschleunigter
Steigungsfahrt mit
geringer Geschw.
x=0, =0, F =0

fr =0

Kraftschlussbeanspr. bei
beschl. Fahrt in der
Ebene mit geringer
Geschwindigkeit

Heckantrieb

Vorderrader

Hinterrader

Kraftschlussbeanspr. bei
Geradeausfahrt mit
konstanter. Geschw.

%x=0, p=0, fg=0

f,~0

AL

AU
FZhstat - FZhL

Kraftschlussbeanspr. bei
unbeschleunigter
Steigungsfahrt mit
geringer Geschw.
x=0, =0 F =0

Kraftschlussbeanspr. bei
beschl. Fahrt in der
Ebene mit geringer
Geschwindigkeit

Allradantrieb

Vorderrader

Hinterrader

Kraftschluss-
beanspruchung

i: Anteil des Antriebs-
momentes an der
Hinterachse

_ (1-1)" (Fatrans +FS( +Fr+F)

i*(Fatrans +Fst +Fr +F)

=
Fszta! _FZVL _FZvSt _FZvdyn

Oredv
2 a+Fgry
dyn

fy

Fzhstat = FznL +Fznst +Fzhayn

Oredh
> a+Fgp

Tdyn

Fsztat - FZvL _FZvSt _FZvdyn

Fznstat = FznL +Fznst + Fzhayn

Kraftschluss-
beanspruchung bei
unbeschl. Fahrt in der
Ebene

v

£ (1-1)-(Fr +FL) -Fry

Fsztat - FZVL

¢ i-(Fr +FL) - Frp
- RTTLITTRN
Fzhstat = Fzn

Tab. 4-4: Kraftschlussbeanspruchungen
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Frontantrieb
kraftschlussbedingtes (w-ly -1k -1Iy)
Beschleunigungs- Gmax,u = O querred
vermdgen in I+ (u+fR) (h+ Mg )
der Ebene

2
+(fR‘CAh—M‘CAv—Cw)‘A‘p2L (VEvy)
6

. querred E
L (R (h+ =)
kraftschlussbedingtes
Beschleunigungs- (M'lh -fr 'Iv)

vermdgen in der
Ebene aus dem Stand

& max = v fr)h

kraftschlussbedingtes
Steigvermdgen

(M"h -fr 'Iv)

tan & simax,u = I+(pL +fR)>h

Heckantrieb

kraftschlussbedingtes (w-ly -k ly
Beschleunigungs- Gmaxn = Oquorreg . 9
vermogen in [-(u+1R)(h+ Mgy )
der Ebene 0 )

. (R-Cav -1 Can—Cw) A p-(VEVy)” |

. ®querred m
= (u+ ) (h+ 2
kraftschlussbedingtes
Beschleunigungs- o _ (wly -froln)
vermdgen in der Ebene MK _(w+fr)-h
aus dem Stand
kraftschlussbedingtes . .
Steigvermdgen ’ tan a stmax “M
H |—(u+fR)~h
Allradantrieb

kraftschlussbedingtes ( )
Beschleunigungs- W:-Cay + WU Cap +Cy 2
vermdgen in Amax,u =4 9 - m A % (VEvy)
der Ebene

kraftschlussbedingtes
Beschleunigungs-
vermdgen in der Ebene
aus dem Stand

a’ max,u =49

kraftschlussbedingtes
Steigvermdgen

tana stmax,u =W

Tab. 4-5: Kraftschlussbedingtes Beschleunigungs- und Steigvermdgen bei
verschiedenen Antriebsarten

Setzt man voraus, dass der Radwiderstandsbeiwert sehr viel kleiner ist als der
Kraftschlussbeiwert (fz << u ) und weiterhin gilt, dass:

(w+fk)-h<<lI Gl. 4-51

so erhalt man fur die Fahrgrenzen in der Ebene die Abhangigkeiten:

[ Fzvstat0
Amax,u,Front = M'Q'Th = M'g'% Gl. 4-52
I Fzhstat0
Amax,uHeck = M'g’TV = M'g'% Gl. 4-53
und:
lh Fsztat,O
tan s max, u Front = H'T =u e Gl. 4-54
Iy Fzhstato
tanoLStmax,pl,Heck =u T =u T Gl. 4-55

mit Fzystatos Fznstato = Statische Achslasten in der Ebene.

445 Traktionskoeffizient und gesetzliche Vorschriften

Die kraftschlussbedingten Fahrgrenzen werden also wesentlich von dem Verhaltnis
der statischen Achslast der angetriebenen Achse zum Gesamtgewicht, das als
Traktionskoeffizient T bezeichnet wird, bestimmt.

F
. w Gl. 4-56

Sein Wert ist proportional zur Schwerpunktlage und damit vor allem von der
Motoranordnung im Fahrzeug sowie vom Beladungszustand abhangig.

Abb. 4-45 zeigt fur einen reprasentativen Querschnitt von Fahrzeugen die
Traktionskoeffizienten in Abhangigkeit vom Beladungszustand fiir Fronttriebsatz,
Standardtriebsatz und Hecktriebsatz (It. Gesetzgeber wird das Fahrzeuggewicht in kg
bzw. in t angegeben).
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Abb. 4-45: Traktionskoeffizient verschiedener Antriebskonzepte

Glnstige Traktionsbedingungen weist ein frontgetriebenes Fahrzeug bei Leerfahrt
auf, da sich der Motor Uber der angetriebenen Achse befindet. Sie verschlechtern
sich allerdings bei Zuladung wegen der Lage des Kofferraums an der Hinterachse.
Fahrzeuge mit Standardantrieb verbessern dagegen ihren Traktionskoeffizienten bei
Zuladung, so dass sie den konzeptbedingten Vorteil der frontgetriebenen Fahrzeuge
dann ausgleichen kénnen. Hinzu kommt, dass durch die dynamische bzw.
steigungsbedingte Gewichtsverlagerung die Hinterachse zusatzlich belastet wird. Bei
Pkw mit Hecktriebssatz andert sich der gute Traktionskoeffizient bei Zuladung nur
unwesentlich.

Der Anderung des Traktionskoeffizienten mit der Beladung kommt bei
Nutzfahrzeugen besondere Bedeutung zu, da wegen des hohen Verhaltnisses von
Nutzlast zu Leergewicht die Gewichtsunterschiede zwischen leerem und beladenem
Zustand grof3 sind. In Abb. 4-46 sind die Traktionskoeffizienten ausgefiihrter
zweiachsiger Lkw mit 17 t zuldssigem Gesamtgewicht (iber dem Fahrzeuggewicht
aufgetragen.

Fur das zulassige Gesamtgewicht reduziert sich der Streubereich auf einen Punkt, da
der Gesetzgeber die zulassige Achslast auf 11 t begrenzt und dieses Limit in allen
Fallen mit angetriebener Hinterachse in Anspruch genommen wird.

0.8
L 0.7
€ Tm= 0.64? ) )
.20
g 0.6
2 zul.
~ 05 -~ Ges.- Gew. |
[ O T T ( Gesetzgeber )
S Tm=0.475
% 04 | /
— leer

0.3

02L&

0 5 7.5 10 15 17

Fahrzeuggewicht [t]

Abb. 4-46: Traktionskoeffizienten zweiachsiger Lkw mit Ggeszui = 17 t

Da fiir die Bestimmung des Traktionskoeffizienten die Berechnung der Achslasten
notig ist, sollen in diesem Zusammenhang auch die gesetzlichen Vorschriften
(StVZO) beziglich maximal zuldssiger Achslasten (Tab. 4-6) und zulassiger
Abmessungen (Abb. 4-47) erwahnt werden. Erganzend sind die vorgeschriebenen
Mindestmotorleistungen -abhangig vom zulassigen Gesamtgewicht- angegeben (Abb.
4-48).

Einzelachse Doppelachse Dreifachachse

r d d d

Q JOTORIOT00)
1 I

angetrieben: 115t d<1.0m:11t d=<1.3m:21t
nicht angetrieben: 10 t 10m<d=<1.3m:16t 1.3m<d=14m:24t
1.3m<d=<1.8m:18t
d>1.8m:20t

Tab. 4-6: Zulassige Achslasten (StVZO)
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Abb. 4-47: Zulassige Abmessungen fur Kraftfahrzeuge und Lastziige (StVZO)
Gesetzliche
Vorschrift:

]
40t 6PS/t-44kW/t
A 220 1 176
I
32t @O—OOJ N

PR | 192 + 141

DL J
28t 7\ 168 + 124

I
17 t

Motorleistung

@ o’ mLo&oof}‘ 102 1 75

Abb. 4-48: Gesamtgewicht und Mindestmotorleistung (StVZO)

AbschlieRend sind in der folgenden Tabelle fir einige Nkw-Konzepte die aus den zu-
lassigen Achslasten der angetriebenen Achsen resultierenden Traktionskoeffizienten
bei voller Zuladung angegeben.

Fahrzeugtyp Gesamt- angetriebene | angetriebene Traktions-
gewicht Achsen Achsen koeffizient
It] Anzahl Achslast [t]
Nkw, 3 Achsen 24 2 18 0,750
Nkw, 3 Achsen 24 1** 11 0,458
Sattel-Kfz 40 2 18 0,450
Sattel-Kfz 40 1 11 0,275
*angetriebene Doppelachse **Antriebsachse mit Nachlaufachse

Tab. 4-7: Resultierende Traktionskoeffizienten bei voller Zuladung fiir Nkw

4.4.6 Kraftschlussbedingtes Bremsvermogen

Bei der Auslegung von Bremsanlagen werden die mitverzogernden Fahrwiderstande
sowie das Motorbremsmoment nicht bericksichtigt. In der Ebene unter Vernach-
lassigung aerodynamischer Achslasteinflisse mit F; = G gilt:

FB=m~aB=m'g'aEB=G'Z=Fz'Z Gl. 4-57

Die Gesamtbremskraft entspricht der Summe der am einzelnen Rad wirkenden
Bremskréfte Fgr,q, die aus Griinden der Fahrstabilitdt an einer Achse in der Regel
gleich groR sind.

Fg = 2-Farad,v + 2 Faragh = Fav +Fgn Gl. 4-58

Da bei allen Fahrzeugen die Bremsanlage als Allradbremse ausgefuhrt ist, gilt fur die
maximale Bremsverzdgerung bei optimaler Verteilung der Bremskraft auf die Achsen:

aBmax =u-g bzw. Zmnax = U Gl. 4-59

Die geforderte Verteilung (ideale Bremskraftverteilung) ist von verschiedenen
Parametern (Geschwindigkeit, Zuladung, etc.) abhangig.
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Zunachst sei zum besseren Verstandnis nochmals auf die
Kraftschlussbeanspruchung f verwiesen (Gleichung 4.4-16). Sie ist hier definiert als
das Verhaltnis der Achsbremskraft Fg, bzw. Fg,, zur zugehorigen Achslast:

Fav Fan

f=BY goBn
Y Fyy Fzn

Gl. 4-60

Man spricht von einer idealen Bremskraftverteilung, wenn die
Kraftschlussbeanspruchungen an Vorder- und Hinterachse fiir alle vorkommenden
Kraftschlussverhaltnisse und somit fir jede Abbremsung z Ubereinstimmen. Nur so
Iasst sich bei allen Fahrbahngriffigkeiten optimale Bremswirkung erzielen.

Mit der Grundbedingung idealer Bremskraftverteilung:
fo =t =fq Gl. 4-61
ergibt sich aus:

Fg =z-Fz =Fgy +Fgp

Gl. 4-62
=f Fzy +% Fzn
die Bremskraft zu:
Fg = fa - (Fzy +Fzp) Gl. 4-63

Unter Vernachlassigung der aerodynamischen Einflisse auf die Achslasten gilt:
Fg =fqFz Gl. 4-64
so dass die Kraftschlussbeanspruchung an jeder Achse der Abbremsung entspricht:

z=fyg =1, =1

Mit den Achslastbeziehungen fiir die Ebene - rotatorische Masseneinflisse unbe-
rucksichtigt - 18sst sich eine Beziehung fur die ideale Verzogerung als Funktion der
vorderen Achsbremskraft Fg, herleiten:

Z=—""7T——"— Gl. 4-65
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Daraus ergibt sich z als Loésung einer quadratischen Gleichung:
F
zo-h 2, Tev 1 Gl. 4-66
Fir die Bremskraft an der Hinterachse in Abhangigkeit von der Bremskraft an der
vorderen Achse, jeweils bezogen auf das Fahrzeuggewicht, gilt allgemein:

F F
Bh _,_Bv Gl. 4-67
FZ FZ

Damit ergibt sich:

Fan o, (IL)er Fav | Fay

— Gl. 4-68
FZ 2 ° h 2 : h FZ h FZ

Diese parabolische Beziehung der idealen Bremskraftverteilung ist bestimmt durch
die Schwerpunktkoordinaten und einen festen Beladungszustand.

Abb. 4-49 stellt den Verlauf der bezogenen Hinterachsbremskraft Gber der bezogenen
Vorderachsbremskraft im sogenannten Bremskraftdiagramm dar. Ebenfalls
eingetragen sind die Linien konstanter Abbremsung.

—» z =konst.
0.6 0.8 1.0

. 0.4 , Idealverteilung
d D o
F, i
0.2
% =021

0.2 0.4 0.6 0.8 1.0

Abb. 4-49: |deale Bremskraftverteilung

Fir steigende Abbremsung weist die Hinterachsbremskraft einen degressiven
Verlauf auf, da die Hinterachse zunehmend entlastet wird.
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447 Bremskraftverteilung

In Kraftfahrzeug-Bremsanlagen lasst sich die ideale Bremskraftverteilung nur mit
erheblichem regelungstechnischem Einsatz realisieren. Im allgemeinen werden
Systeme verwendet, bei denen mit unterschiedlichem Aufwand versucht wird, die
reale Verteilung der idealen anzupassen.

Diese Systeme lassen sich einteilen in:

- starre Bremskraftverteilung,
- Bremskraftsteuerung,

- Bremskraftregelung.
4.4.71  Starre Bremskraftverteilung

In einem Kraftfahrzeug erfolgt die Bremskraftverteilung ohne zusatzliche
RegelungsmaRnahmen in einem festen Verhaltnis, abhangig von den Flachen-
verhaltnissen der vorderen und hinteren Radbremszylinder sowie bei Stufenhaupt-
zylindern von deren Auslegung.

Im Bremskraftdiagramm (Abb. 4-50) ergibt sich ein linearer Zusammenhang.

=l Hinterachse
T Auslegungspunkt Uberbremst
e
F; //
o Idealverteilung
F //
v
rd Zopt
e
e
v
Vs
v
e
//
e

FBV .
F;

Abb. 4-50: Starre Bremskraftverteilung

Bis zum Schnittpunkt des Verlaufs der festen mit der idealen Bremskraftverteilung,
dem sogenannten Auslegungspunkt der Bremsanlage, ist die Vorderachsbremskraft
groRer als im Idealzustand. Folglich neigt die Vorderachse bei entsprechenden
Kraftschlussverhaltnissen zum Uberbremsen, die Vorderrader blockieren.
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Bei oberhalb des Auslegungspunktes gelegenen Abbremsungen neigt die Hinter-
achse zum Blockieren, lediglich im Auslegungspunkt liegt der Idealfall gleichmaRiger
Kraftschlussbeanspruchung vor.

Vor allem das Blockieren der Hinterachse muss vermieden werden, da dann das
Fahrzeug ins Schleudern gerat, wahrend ein Fahrzeug mit blockierter Vorderachse
zwar seine Lenkfahigkeit verliert, jedoch ,fahrstabil“ bleibt. Die EG-Richtlinien
schreiben deshalb vor, dass der Auslegungspunkt erst bei einer Abbremsung von
z =[]0,8 Uberschritten werden darf.

4.4.7.2 Bremskraftsteuerung

Aufgabe der verschiedenen Bremskraftsteuerungen ist es, den Verlauf der realen
Bremskraftverteilung dem der idealen anzundhern. Dazu werden zwischen Haupt-
zylinder und hinteren Radbremszylindern entsprechende Ventile eingesetzt. Nach
der Wirkungsweise dieser Ventile unterscheidet man dabei verschiedene Aus-
fiihrungen.

- Bremskraftbegrenzer

Die einfachste Moglichkeit der Bremskraftsteuerung bietet der Bremskraftbegrenzer.
Er begrenzt die Hinterachsbremskraft auf einen maximalen Wert (Abb. 4-51). Dadurch
kann ein Uberbremsen der Hinterachse verhindert werden.

T Umschaltpunkt Idealverteilung

Fa, \.

F, //

// Zopt
7
e
7
7’
//
i
F Bv
—

Fz

Abb. 4-51: Bremskraftverteilung bei Einsatz eines Bremskraftbegrenzers
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Realisiert wird der Bremskraftbegrenzer durch ein Uberdruckventil. Ab einem
bestimmten, von der Federauslegung abhangenden Eingangsdruck schlieft das
Ventil, so dass der Hinterachsbremsdruck auch bei weiter steigendem
Eingangsdruck konstant bleibt.

- Bremskraftminderer

Eine weitergehende Anndherung der realen Bremskraftverteilung an die ideale
ermdoglicht der Bremskraftminderer. Den Verlauf zeigt Abb. 4-52.

Die Blockierneigung der Vorderachse kann im Vergleich zum Bremskraftbegrenzer
gesenkt werden. Erreicht wird die Bremskraftminderung mit Hilfe eines Ventils, das
ab einem vorgegebenen Eingangsdruck weitere Druckerhéhungen nur noch
gemindert an den Ausgang weiterleitet.

I Umschaltpunkt
—
Fan
e —
F, e Idealverteilung
s~
Zopt
/
/
/
/
/
/
Fs,
—
F;

Abb. 4-52: Bremskraftverteilung bei Einsatz eines Bremskraftminderers

- Automatisch lastabhangige Bremskraftverteilung

Wechselnde Beladungszustande filhren zu variierenden Schwerpunktkoordinaten
und damit zu einer veranderten idealen Bremskraftverteilung. Um die gewinschte
Annaherung der Verlaufe realer und idealer Bremskraftverteilung fiir verschiedene
Belastungszustande annahernd konstant zu halten, werden, vor allem bei schweren
Nkw, automatisch lastabhangige Bremsen (ALB) eingesetzt.

Man unterscheidet zwischen ,strahlenférmiger* ALB und ,abgeknickter” ALB.

Bei der ,strahlenférmigen® ALB (Abb. 4-53) wird das im Prinzip starre Verhaltnis der
Vorder- und Hinterachsbremskrafte beladungsabhangig variiert, bei der ,abge-
knickten ALB (Abb. 4-54) andert sich der Umschaltpunkt, ab dem die Brems-
kraftminderung oder -begrenzung in Kraft tritt. Die Steuerung der lastabhéangigen
Bremsen erfolgt in der Regel Uber die Relativbewegung zwischen Achse und
abgefedertem Aufbau. Bei Fahrzeugen mit Niveauregulierung kann die in den
Federbeinen oder Balgen erzeugte Druckanderung zur Steuerung genutzt werden.

I Idealverteilung

Z opt beladen I{ beladen

FBh
Fz

leer

Zopt leer

Abb. 4-53: Strahlenférmige ALB

Idealverteilung

I Zopt beladen
’:'

beladen

leer

Abb. 4-54: Abgeknickte ALB
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Besonders stark ausgepragt ist die Schwerpunktdnderung durch Beladung bei
Nutzfahrzeugen. Fir Sattelzugmaschinen und -anhanger mit einem zuldssigen
Gesamtgewicht Uber 7,5 t ist deshalb vom Gesetzgeber (StVZO) eine automatisch
lastabhangige Bremse vorgeschrieben.

Abb. 4-55 zeigt einen lastabhangigen Bremskraftminderer fir die Druckluftbrems-
anlage von Nutzfahrzeugen.

Abb. 4-55: Lastabhangiger Bremskraftminderer fiir Druckluftbremsanlagen

4.4.7.3 Bremskraftregelung (automatische Blockierverhinderer)

Die behandelten Bremskraftsteuerungen kdnnen zwar die reale Bremskraftverteilung
an die ideale anndhern, sind jedoch nicht in der Lage, ein Blockieren der Rader
auszuschlieRen.

Das Blockieren eines Rades (sg = 1) fuhrt aber nicht nur zu einer Verminderung der
mdglichen Bremskraft und damit der Abbremsung, sondern vor allem zu einer
starken Reduzierung der mdglichen Seitenfihrungskraft. Dies bedeutet bei
blockierten Vorderradern den Verlust der Lenkfahigkeit, bei Uberbremster Hinter-
achse eine erhdhte Schleudergefahr.
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In Abb. 4-56 sind qualitativ der Verlauf der Bremskraft Fg und der maximal méglichen
Seitenfiihrungskraft Fg auf griffiger Fahrbahn in Abhangigkeit vom Bremsschlupf sg
aufgetragen.
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Abb. 4-56: Brems- und Seitenfiihrungskraft als Funktion des Bremsschlupfes

Automatische Blockierverhinderer (ABV) begrenzen durch eine Druckregelung den
beim Bremsen entstehenden Schlupf, so dass eine hohe Abbremsung mit
gleichzeitig guter Seitenfihrungskraft erzielt wird. Der Reibbeiwert zwischen Reifen
und StralBe und damit die mdgliche Bremskraft ist jedoch vom Reifentyp, vom
Schraglaufwinkel und in hohem Mafe von der Fahrbahnbeschaffenheit abhangig. Ein
automatischer Blockierverhinderer sollte deshalb eine adaptive Regelung aufweisen,
die sich den verschiedenen Reifen- und Fahrbahnbedingungen anpassen kann.

a) Regelgrolen

Da die mehr oder weniger ausgepragten Reibwertmaxima bei anndhernd gleichem
Bremsschlupf vorliegen, ware dieser die ideale RegelgroRe fir automatische
Blockierverhinderer. Der Schlupf zwischen Fahrbahn und Reifen ist jedoch nicht
direkt erfassbar, es miissen andere geeignete RegelgrofRen gefunden werden.

Dazu zeigt Abb. 4-57 schematisch die an einem gebremsten Rad angreifenden Krafte
und Momente.
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BOred

r dyn

Abb. 4-57: Krafte und Momente am gebremsten Rad

Aus der Summe der Momente ergibt sich fiir das Bremsmoment Mg :
Mg = - Fzw “Tayn = Ored ¥R Gl. 4-69

Nach Uberschreiten des Kraftschlussmaximums wird die Bremskraft in der Reifenauf-
standsflache w-Fz und damit das resultierende Moment w-Fzy -y, Kleiner. Bei
einem konstanten Bremsmoment muss das kleiner werdende resultierende Moment
durch eine Verkleinerung der Radwinkelbeschleunigung beim Bremsen, also durch
eine VergroRerung der Raddrehverzégerung, kompensiert werden. Da das Moment
w-Fzw Tgyn wesentlich groRer ist als das Moment ©,4-$r, hat eine kleine
Anderung von u eine groRe Anderung von ¢r zur Folge. Daher ist die
Raddrehverzdgerung ¢ eine fiir automatische Blockierverhinderer geeignete Regel-
groRe.

Elektronisch gesteuerte automatische Blockierverhinderer ermitteln die Raddrehver-
zbgerung in der Regel durch eine Differentiation der von den Drehzahlaufnehmern
am Rad ermittelten Signale. Zur exakten Regelung des Abbremsvorgangs sind
jedoch weitere Werte notwendig.

Als zweite Regelgréfle wird haufig der ,relative Schlupf‘ verwendet. Aus den
Radgeschwindigkeiten mehrer Rader wird mit Hilfe logischer Verknipfungen eine
Referenzgeschwindigkeit abgeleitet, die in etwa der im betrachteten Augenblick
glltigen Radgeschwindigkeit fiir optimalen Kraftschluss entspricht.
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Durch Vergleich der tatsachlichen Radgeschwindigkeit mit der
Referenzgeschwindigkeit erhalt man die jeweiligen ,relativen” SchlupfgrofRen.

Alternativ kann die translatorische Fahrzeugverzdgerung als zweite Regelgrofie, die
als ReferenzgrofRe zur Raddrehverzdgerung gebraucht wird, ermittelt werden. Dies
setzt jedoch einen Beschleunigungsaufnehmer im Fahrzeug voraus.

Im Entwicklungsstadium befinden sich auch spezielle Sensoren, die in den Reifen
integriert sind und direkt im Reifenlatsch die Kraftschlussbeanspruchung zwischen
Reifen und Fahrbahn messen. Die Funktionsweise basiert auf der Idee, dass von der
im Laufstreifen abrollender Reifen auftretenden Profilelementverformung auf die
lokalen Kraftverhaltnisse zwischen Reifen und Fahrbahn geschlossen werden kann.
Abb. 4-58 zeigt den schematischen Aufbau eines solchen Sensors.

Bei Verschiebung des Permanentmagneten relativ zur Platine &ndern sich die
Flussdichten an den 4 Hallgeneratoren. Mit den einzelnen Ausgangssignalen lassen
sich dann die Reifenverformungen in x-, y-, und z-Richtung bestimmen.

Stahlcord

7
__— Hallgeneratoren

II ©

Leitungsfuhrung
zur induktiven Ubertragung
in der Reifenseitenwand

Magnet
Profilelement

Fahrbahn
X

Abb. 4-58: Reifensensor zur Kraftschlussmessung
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b) Regelvorgang

Prinzipiell ist der Ablauf eines Regelzyklus fiir alle ber die Raddrehverzogerung
gesteuerten automatischen Blockierverhinderer gleich. Der vom Fahrer zu hoch
eingestellte Bremsdruck wird so eingeregelt, dass sich die Raddrehverzégerung
zwischen einer oberen und unteren Schranke einpendelt. Die Methoden, eine
moglichst sichere, von aufleren StorgréRen unabhangige Einhaltung der fir eine
optimale Bremsung erforderlichen Grenzen zu realisieren, sind nach ABV-Typ
unterschiedlich.

Als Beispiel soll hier der Ablauf des Regelvorgangs einer ABS-Regelung (Anti-
Blockier-System) unter Verwendung der Regelgréen Raddrehverzégerung und
relativer Schlupf betrachtet werden, wie er in Abb. 4-59 dargestellt ist.

!
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Abb. 4-59: Regelvorgang einer ABS-Regelung (Bosch)

Phase 1: Aufgrund einer Erhéhung des Bremsdrucks durch den Fahrer sinkt die
Radumfangsgeschwindigkeit starker als die Fahrzeuggeschwindigkeit.

Phase 2: Uberschreitet die Radverzégerung die fiir das Erreichen des maximalen
Kraftschlusses charakteristische Schwelle (-a' in Abb. 4-59), wird der
Bremsdruck auf dem aktuellen Wert gehalten.

Phase 3: Unterschreitet nun die Radgeschwindigkeit die Schlupfschaltschwelle sg4,
wird der Bremsdruck gesenkt.

Phase 4. Wenn die -a'-Schwelle wieder erreicht wird, wird der Druck konstant
gehalten.

Phase 5: Ubersteigt die Radbeschleunigung in dieser Phase konstanten Brems-
drucks die obere Beschleunigungsgrenze ('+A'), wird der Bremsdruck
wieder erhoht.

Phase 6: Zwischen dem '+A'- und '+a'-Beschleunigungssignal wird der Bremsdruck
gehalten, danach langsam gesteigert, bis erneut die '-a'-Radverzégerung
erreicht ist.

Phase 7: Es beginnt ein neuer Regelzyklus, diesmal jedoch unmittelbar durch
Druckabbau eingeleitet.

Die Druckhaltephase zu Beginn des Regelvorgangs dient der Filterung eventueller
Stérungen durch Anderung der duReren Bedingungen. Da bei groRen Radtragheits-
momenten, kleinem Kraftschlussbeiwert und langsamem Druckanstieg im Radbrems-
zylinder schon bei vorsichtigem Anbremsen das Rad blockieren kann, ohne dass die
Radverzégerungsschwelle '-a' erreicht wurde, zieht man als zweite RegelgréRe des
ABS den relativen Schlupf hinzu. Das Erreichen eines bestimmten Schlupfwertes ruft
ebenfalls eine Bremsdruckminderung hervor.

c) Regelungsstrategien

Bei der Regelung der Bremskraft an den R&dern einer Achse durch automatische
Blockierverhinderer werden zur Zeit drei verschiedene Regelungsstrategien
angewendet:

- Einzelrad-Regelung,
- select-low-Regelung,

- select-high-Regelung.

- Einzelrad-Regelung
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Soll die maximal mdgliche Abbremsung eines Fahrzeugs verwirklicht werden, so
muss jedes Rad den maximal mdglichen Kraftschluss ausnutzen. Dies gelingt mit
Hilfe einer Einzelrad- oder Individualregelung, bei der jedes Rad Uber einen Sensor
fur die RegelgrofRe sowie einen eigenen Bremsdruckkanal verfigt. Die Bremskraft
wird so fiir jedes Rad unabhangig vom Verhalten der brigen Fahrzeugrader separat
gesteuert.

Dem Vorteil maximalen Bremsvermogens steht ein bei einseitig glatter Fahrbahn
(u-Split) aufgrund stark unterschiedlicher Bremskrafte hohes Giermoment entgegen.

- select-low Regelung

Bei der select-low-Regelung wird der Bremsdruck beider Rader einer Achse
gemeinsam geregelt. Die Hohe des Bremsdrucks bestimmt dabei das Rad mit dem
niedrigeren Kraftschluss, dies kann mit Hilfe eines Sensors an jedem Rad oder eines
gemeinsamen Sensors am Achsantriebsritzel erfolgen.

Mit der select-low-Regelung wird der Kraftschluss des auf der griffigen Oberflache
rollenden Rades zwar nicht voll genutzt, es bleibt so jedoch eine hohe
Seitenflihrungskraft erhalten. Giermomente treten nicht auf, da an beiden Radern
annahernd gleiche Bremskrafte wirken. Aus diesen Griinden bietet sich eine select-
low-Regelung fiir die Hinterachse an.

- select-high-Regelung

Bei der select-high-Regelung bestimmt das Rad mit dem héheren Kraftschluss den
gemeinsamen Bremsdruck der beiden Rader einer Achse. Hierzu ist ein Sensor pro
Rad erforderlich. Die erzielbare Abbremsung ist héher als bei select-low-geregelter
Achse. Das Rad mit dem geringeren Kraftschluss kann jedoch blockieren, was zum
Verlust der Seitenfiihrungskraft fiihrt; die dann ungleichen auf die Fahrbahn
Ubertragenen Krafte erzeugen ein Giermoment. Aufgrund der hdheren erzielbaren
Abbremsung werden select-high-Regelungen ublicherweise flir die Vorderachse
benutzt.

Mit diesen Regelungsprinzipien fir die Rader einer Achse ergeben sich fir ein
zweiachsiges Fahrzeug zahlreiche Kombinationsmadglichkeiten. Tab. 4-3 zeigt einige
Varianten mit unterschiedlicher Anzahl von Drehzahlaufnehmern (Sensoren) und
Druckregelkanalen.
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Systemvarianten Ka- | Sen- Regelung | KraftschluB- | Lenk- | Fahr-
nale | soren ausnutzung | barkeit |stabilitat
[~ Regelkanal
4 Sensor VA HA VA | HA
4 4 |einzeln|einzeln| ++ ++ + -
einzeln |einzeln| ++ ++ + -
4 4 |einzeln select | - + _
select | low " _ _ +
high
Q einzeln ++ - + -
3 3 | Sﬁ)lsvct
select
high o - +
(:J select | select
e 21 3 |high |blow | T | 7 - -
(_1:‘ 2 2 select | select _ _ _ _
low low
select
2 2 low B ) ) B
1 1 select _ _ ) _
low

Tab. 4-8: Systemvarianten automatischer Blockierverhinderer

Die Einzelradregelung an beiden Achsen erfordert in jedem Fall 4 Sensoren und 4
Regelkanéle. Automatische Blockierverhinderer mit individuell oder select-high-
geregelten Vorderradern und select-low-geregelter Hinterachse benétigen bei
diagonaler Bremskreisaufteilung ebenfalls 4 Kandle und Sensoren, bei Standard-
aufteilung jedoch nur jeweils drei.
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Die 2-Kanal-Variante mit 3 Sensoren wird Ublicherweise nach der select-high-
Methode geregelt. Lenkbarkeit und Fahrstabilitat sind bei fur beide Radspuren
unterschiedlichem Kraftschluss nicht gewahrleistet. Bei diagonaler Bremskreis-
aufteilung kann der Bremsdruck eines Hinterrads gemeinsam mit dem diagonal
gegenuberliegenden, einzeln geregelten Vorderrad geregelt werden. Auch bei
diesem 2-Kanal-System sind Lenkbarkeit und Fahrstabilitdt nicht gesichert. 1-Kanal-
Regelungen gewahrleisten nur auf symmetrischen Fahrbahnoberflachen
Fahrstabilitat, Lenkbarkeit ist nicht sichergestellt. Die Bremswege sind vergleichs-
weise lang.

d) Ausgefiihrte Beispiele
Ausgefiihrte automatische Blockierverhinderer (ABV) lassen sich einteilen in

- elektronische Systeme,

- mechanische Systeme.

Elektronisch geregelte automatische Blockierverhinderer bestehen grundsatzlich aus
drei Baugruppen, wie der Darstellung des Regelkreises in Abb. 4-60 zu entnehmen
ist:

- den Sensoren (1) zur Erfassung der RegelgréRe,

- der elektronischen Steuereinheit (2), die die Signale der Sensoren
verarbeitet,

- der hydraulischen Steuereinheit (3), die die Befehle der elektronischen
Steuereinheit Giber Magnetventile in Druckdnderungen an den Rad-
bremsen umsetzt.

Wegen der hohen Sicherheitsanforderungen an ein Bremssystem ist die
elektronische Steuereinheit als redundantes System auszulegen. Dieses aus zwei
identischen Mikroprozessoren bestehende System erkennt durch Vergleich von
Kontrollsignalen die Fehlfunktion eines Mikroprozessors.

Mechanische Blockierverhinderer wurden vor allem aus Kostengriinden eingesetzt.
Da die Regelzyklen aber vergleichsweise langsam sind und der Kostenvorteil
gegenuber elektronisch geregelten Systemen immer kleiner geworden ist, werden
solche Systeme heute nicht mehr angewendet.
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Abb. 4-60: Regelkreis eines elektronischen ABV

- Anti-Blockier-System

Das Anti-Blockier-System (ABS, Bosch) arbeitet mit individueller Vorderradregelung
und select-low-geregelter Hinterachse. Es wird als zusatzliches Bauelement in die
Bremsanlage eingebaut. Je nach Bremskreisaufteilung werden drei oder vier
Bremsventile und Sensoren verwendet. Die 3-Kanal-Regelung verflgt tber einen
gemeinsamen Sensor fir die Hinterrdder am Differential. Bei den Sensoren handelt
es sich um Drehzahlfihler, der Rechner bildet aus der Raddrehzahl die
Drehverzdgerung sowie, als zweite Regelgrofle, den relativen Schlupf. Aus beiden
RegelgrofRen ergeben sich die Steuerbefehle an die Magnetventile, die drei mogliche
Stellungen aufweisen: Normal-, Druckhalte- und Druckabbaustellung (Abb. 4-61).

Nach jedem Stillstand werden die elektronische Steuereinheit und die elektronischen
Teile der Steuerhydraulik durch einen Selbsttest auf einwandfreie Funktion hin
Uberpriift. Bei Defekten schaltet sich das ABS ab, die Normal-Bremsanlage bleibt voll
funktionsfahig, eine Warnleuchte signalisiert dem Fahrer den Ausfall des ABS.
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@ Normalstellung

3

2

0 1 2
Strom

(3 Druckabbaustellung
Abb. 4-61: Funktion des ABS-3/3-Magnetventils (Bosch)

- Anti-Skid-System

Im Gegensatz zum ,Add-on“-System von Bosch handelt es sich beim Anti-Skid (AS,
Teves) um eine integrierte Anlage, bei der Bremsbetatigung, Bremskraftverstarkung
und die Antiblockierregelfunktion zu einem kompakten Hydraulik-Aggregat zu-
sammengefigt sind (Abb. 4-62).

Auch bei diesem System werden die Vorderrdder individuell, die Rader der
Hinterachse nach dem select-low-Prinzip geregelt. In die Energieversorgung ist ein
Membranspeicher zwischengeschaltet, der fuir konstanten Druck und somit schnelles
Ansprechen der Antiblockierfunktion sorgt.

- Anti-Lock-Brake-System

Die Anti-Lock-Brake (ALB, Honda) arbeitet mit vier induktiven Drehzahlsensoren und
vier Magnetventilen. Die Vorderachse wird gemeinsam nach dem select-high-Prinzip,
die Hinterachse nach dem select-low-Prinzip geregelt. Diese Kombination nimmt das
Blockieren eines Vorderrads zugunsten héherer Abbremsung in Kauf.
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Abb. 4-62: Hydraulik-Aggregat des Anti-Skid-Systems (Teves)

- Anti-Schleuder-Brems-System

Das Anti-Schleuder-Brems-System (ASBS, Mitsubishi) wirkt nur auf die Hinterrader,
die gemeinsam select-low-geregelt werden. Bei Vollboremsungen blockieren die
Vorderrader, die Lenkfahigkeit geht verloren, jedoch bleibt das Fahrzeug spurstabil.
Das System verfugt Uber einen Drehzahlsensor an der mit dem Getriebe gekoppelten
Tachometerwelle sowie Uber einen Beschleunigungsaufnehmer, der als
ReferenzgréRe die translatorische Fahrzeugverzégerung misst.

Bei neueren ABS-Systemen werden zunehmend Funktionen integriert, welche der
Traktionsverbesserung und Traktionskontrolle dienen. Diese Systeme werden als
Anti-Schlupf-Regelung (ASR) bezeichnet. Durch gezielten Bremseneingriff wird das
Durchdrehen einzelner Antriebsrader unterbunden. Sogenannte ,Fahrdynamik-
regelungen” sorgen nach dem gleichen Prinzip fir eine Fahrzeugstabilisierung bei
Kurvenfahrt im kritischen Bereich. Damit verwischt bei modernen Systemen die
Grenze zwischen Fahrzeuglangs- und querdynamik.
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Nach den Fahrwiderstdnden und dem daraus resultierenden Leistungs- und Energie-
bedarf von Kraftfahrzeugen, werden in diesem Kapitel die Komponenten vorgestellt,
die zur Uberwindung der beschriebenen Widerstande dienen und das Einhalten
eines gewilnschten Geschwindigkeitsverlaufs ermoglichen. Das Zusammenwirken
der einzelnen Komponenten als schwingungsfahiges System wird im letzten
Abschnitt behandelt.

Nach den Aufgabengebieten lassen sich die Antriebskomponenten einteilen in:

- Antriebe (Motoren)

- Drehzahlwandler (Kupplungen)
- Drehmomentwandler (Getriebe)
- Verteilergetriebe (Differential)

- Bremsen
31 Energiespeicher

Der ausflhrlichen Betrachtung der einzelnen Komponenten soll eine grundsatzliche
Uberlegung vorangestellt werden. Damit sich ein Kraftfahrzeug fortbewegen kann, ist
es notwendig, dem Antriebsstrang Energie zuzufiihren. Nur in seltenen Fallen erhalt
das Fahrzeug diese Energie von aufen, z.B. Elektro-Busse mit Oberleitung. In der
Regel bendtigt das Fahrzeug einen Energiespeicher. Je nach Antriebskonzept kann
es sich um:

- chemische Energie,
- elektrische Energie,
- mechanische Energie,
- hydraulische Energie,
- Warme-Energie

handeln.

76 Antriebsstrang

Tab. 3-1 stellt die Energiedichte und Leistungsdichte verschiedener Speicher-
moglichkeiten gegeniiber. Bei den fossilen Brennstoffen ist zu beachten, dass das
Gewicht des Tanks die aufgeflhrten Werte um ca. 15 % verschlechtert. Bei der
Brennstoffzelle handelt es sich genau genommen um keinen Energiespeicher,
sondern um einen Energiewandler. Da aber elektrische Energie erzeugt wird, wird sie
allgemein als Alternative zu herkdmmlichen elektrischen Speichern betrachtet. Der
eigentliche Energiespeicher ist dann der mitzuflihrende Wasserstoff.

Energiespeicher Energiedichte [ Wh/kg ] | Leistungsdichte [ W/kg ]
einfache Brennstoffe
Wasserstoff 33326 -0
Kohlenstoff 9101 -1
fossile Brennstoffe
Ottokraftstoff 12200 -
Dieselkraftstoff 12050 -
Flissiggas 12750 -0
Methanol 5450 -0

elektrische Speicher

Blei-Saure-Akku 25-35 80-100
Nickel-Cadmium-Akku 40-55 bis 200
Natrium-Nickel-Chlorid-Akku 90 150
Superkondensator 1-7 Uber 800
Brennstoffzelle tber 1000

mechanische Speicher
Schwungrad 5-11 360-750

hydraulische Speicher

Druckspeicher bis 0,7 300

Warmespeicher

Salz-Kristalisationsspeicher Uber 30 Uber 3000
1)

maximale Leistung wird nicht durch den Speicher bestimmt

Tab. 3-1: Energie- und Leistungsdichte verschiedener Energiespeicher



Antriebsstrang 77

Es wird deutlich, dass die fossilen Brennstoffe samtliche Alternativen - aul3er dem
reinen Wasserstoff - hinsichtlich der Energiedichte bei weitem (bertreffen.
Elektrische Speicher bieten auch in ihrer héchsten Entwicklungsstufe prinzipiell sehr
schlechte Voraussetzungen fiir den Einsatz in Kraftfahrzeugen, auch wegen ihres
problematischen Betriebsverhaltens. Lediglich die Brennstoffzelle bietet hier noch
wesentliches Entwicklungspotential.

Starkeres Interesse finden in jlingster Zeit auch mechanische Schwungradspeicher.
Ihr Nutzen ist im wesentlichen abhangig von den erreichbaren Drehzahlen - die ge-
speicherte Energie steigt im Quadrat - und der Reibungsarmut der Lagerung. Die Zu-
und Abfuhr der Energie erfolgt bei neueren Konstruktionen elektrisch (Abb. 3-1).
Inzwischen gibt es auch Serienanwendungen von Latentwarmespeichern. Diese
dienen allerdings nicht als Haupt-Energiespeicher. Abb. 3-2 zeigt den Aufbau eines
solchen Speichers. Das Prinzip besteht darin, ein Salz unter Warmezufuhr zu
schmelzen und diese Warme bei der Salzkristallisation zurlickzugewinnen.

Sowohl bei elektrischen als auch bei Schwungrad- und Warmespeichern ist die
Dauer der Energiespeicherung begrenzt. Unproblemtisch sind hier nur die
chemischen Speicher.

gewickelter réhrenfdrmige Induktionsspulen
Verbundfaser-Ring Speichen mit

eingelassenem Magnet

stationére Welle

Vakuumgehéuse - Magnetlager
gegenlaufig
[mot 13/1995] © ika V1/3-1.ds4 rotierende
Schwungrader Abschluf3platte

Abb. 3-1: Schwungradspeicher (Quelle: mot 13/1995)
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Kihlwasseranschlu® : Warmetauschermatrix

Salzkammern

teilevakuierte Pulverisolation Wasserumlenkkasten

Abb. 3-2: Latentwarmespeicher (BMW)

Die Betrachtung der Energiespeichermdglichkeiten ist bedeutsam, da sie die
Gesamtqualitat eines Antriebssystems wesentlich beeinflussen. Die weite Ver-
breitung von Verbrennungskraftmaschinen ist daher plausibel.

3.2 Antriebe (Motoren)
In Uber 95% aller Kraftfahrzeuge kommt als Antriebsmaschine ein Hubkolbenmotor

mit innerer Verbrennung zum Einsatz. Dennoch sollte nicht Ubersehen werden, dass
eine Vielzahl von méglichen Kfz-Antrieben existiert (Tab. 3-2).

Verbrennungsmotor Elektroantrieb
Innere Verbrennung AuRere Leitungs-
Einzel- Kontinuierliche | Verbrennung unabhangig
Zindung Verbrennung
Otto-Motor Gasturbine Stirling-Motor E-Motor
Diesel-Motor Axialkolben- Dampf-Motor mit Batterie oder
Wankel-Motor Motor mit Brennstoffzelle
Hybrid-Antriebe

Tab. 3-2: Ubersicht {iber Kfz-Antriebe
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Sowohl der Stirling-Motor als auch der Axialkolbenmotor haben bislang - auch auf3er-
halb von Fahrzeugen - keine Verbreitung gefunden. Die Dampfmaschine muss als
veraltetes Prinzip angesehen werden. Im folgenden Kapitel sollen der Dieselmotor,
der Ottomotor und als Sonderform davon der Wankelmotor, die Gasturbine und der
Elektroantrieb genauer beschrieben werden. Im Anschluss daran erfolgt eine
Bewertung der verschiedenen Prinzipien hinsichtlich ihrer Eignung fir das Kraft-
fahrzeug.

3.21 Ottomotor

Die am weitesten verbreitete Variante des Kolbenmotors mit Einzelzindung und
innerer Verbrennung ist der Ottomotor.

Kennzeichnend fur die innere Verbrennung eines Motors ist die ldentitdt des
Heizmediums mit dem Arbeitsmedium, d.h. die mechanische Leistung wird vom
Triebwerk unmittelbar der heiflen Verbrennungsluft entnommen, im Gegensatz etwa
zur Dampfmaschine.

Hierzu wird im Innern eines Arbeitsraums ein brennbares Kraftstoff-Luft-Gemisch
entziindet. Die freiwerdende Verbrennungswarme erhoht den Druck des vorver-
dichteten Gases, das bei der anschlieenden Expansion Arbeit abgibt. Nach jedem
Arbeitstakt wird das Abgas gegen Frischgas ausgetauscht, was nach dem 2- oder 4-
Takt-Verfahren erfolgen kann.

Beim 4-Takt-Verfahren wird die Volumenanderung des Arbeitsraums abwechselnd
zur Arbeitsleistung und zum Ladungswechsel genutzt. Die Steuerung des Ladungs-
wechsels erfolgt durch Ventile. Ein vollstandiges 4-Takt-Arbeitsspiel besteht aus den
vier Phasen Ansaugen, Verdichten, Expandieren und Ausschieben. In Abb. 3-3 ist der
Gasdruckverlauf eines 4-Takt-Hubkolbenmotors, abhangig von Arbeitsvolumen und
Kurbelwinkel, im pi(V) - bzw. pi(a.)-Diagramm dargestellt.

Beim 2-Takt-Verfahren wird das Abgas zwischen den Arbeitstakten durch das
Frischgas ausgespult. Die Ladungswechselsteuerung erfolgt durch den Kolben, der
die Ein- und Auslassschlitze verdeckt bzw. freigibt. Ein Arbeitsspiel reduziert sich auf
die beiden Takte Verdichten und Expandieren (Abb. 3-4). Im Gegensatz zum 4-Takt-
Motor ist somit fir den Ladungswechsel kein Ventiltrieb erforderlich. Fir einen
ausreichenden Spulluftdurchsatz bendtigt der 2-Takt-Motor jedoch ein Geblase.
Diese Aufgabe Ubernimmt entweder die Kolbenunterseite, mit dem Kurbelgehduse
als Verdichterraum, oder ein separater mechanischer Verdichter.

Moderne 2-Takt-Motoren bendtigen aus Griinden der zu erfiillenden Emissions-
grenzen inzwischen ebenfalls einen erheblichen mechanischen Aufwand (Ventile,
Einspritzsysteme). Ihr Vorteil besteht darin, dass bei jeder Umdrehung und nicht nur
bei jeder zweiten Umdrehung Arbeit geleistet wird. Deshalb sind sehr geringe
Leistungsgewichte realisierbar. Derzeit sind die Chancen fiir eine Marktdurch-
dringung nicht klar zu erkennen.

P pl
P, P,
oTr Uur urt oT
P, v P, | oT a
V, As W4 ESJ 0 E 80 360 540 720° KW
P > A ‘ A El—...
[Pischinger] @ ika V1/3-3.ds4 e e

E6 / Es = Einlal} 6ffnet / Einlal} schlief3t
Aé / As = Auslal 6ffnet / Auslald schlief3t

Abb. 3-3: Das 4-Takt-Arbeitsverfahren (Pischinger)
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A

E6/ Es = Einlass 6ffnet / Einlass schlief3t
A6/ As = Auslass 6ffnet / Auslass schlief3t

Abb. 3-4: Das 2-Takt-Arbeitsverfahren (Pischinger)
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Im p; -V-Diagramm entspricht die am Kolben verrichtete positive Arbeit der im
Uhrzeigersinn umschlossenen Flache (Verdichtung und Expansion). Eine gegen den
Uhrzeigersinn umfahrene Flache bedeutet negative Arbeit (Ansaugen und
Ausschieben). Fur den Fall des 4-Takt-Verfahrens (Abb. 3-5) erhalt man somit durch
Ausplanimetrieren und Subtrahieren der beiden umschlossenen Flachen die pro
Arbeitshub geleistete innere Arbeit. Ersetzt man die resultierende Flache durch ein
flachengleiches Rechteck mit dem Zylinderhubvolumen V als Grundseite, so
entspricht die Hohe dem mittleren indizierten Druck pmi.

p‘l
B A
R, » B -~
_ Ve Vh Vv
Eﬁ -
7
" oT s uT
IS
Q

- SSSS =
A B Vh

Abb. 3-5: Bestimmung des Mitteldruckes beim 4-Takt-Motor (Pischinger)

Bei der Bestimmung der inneren oder indizierten Motorleistung verwendet man diese
RechengroRe. Das Produkt aus pmi und Hubvolumen beschreibt die am Kolben
wirkende Arbeit. Bezieht man sie auf ein Zeitintervall, erhalt man die innere Leistung.

P = Pmi *Ako "Sko "1* Mot *Z Gl. 3-1
mit: Pmi = indizierter Mitteldruck

A = Kolbenflache

Sko = Kolbenhub

i = Arbeitstakte pro Kurbelwellenumdrehung
(i = 0,5 fur 4-Takt, i = 1,0 fur 2-Takt)

Mot = Motordrehzahl

z = Zylinderzahl
Die effektive Leistung P, an der Welle ist um die durch innere Verluste entstehende

Reibleistung P, geringer. Der mechanische Wirkungsgrad beschreibt das Verhaltnis
von effektiver zu indizierter Motorleistung:

Gl. 3-2

P _R-P
Nmech P P

Aus der am Schwungrad gemessenen effektiven Leistung wird analog zu p,,; der
effektive Mitteldruck p,, ermittelt, der dem Motordrehmoment My, proportional ist.

Pe _MMOt.z.‘ﬂ:

= - Gl. 3-3
Vi -i- Nyt Vi i

Pme

mit: VH = AKO *SKo 2

Der indizierte Mitteldruck p,,; ist beim Otto-Motor vor allem vom Fullungsgrad der
Zylinder abhangig. Im unteren Drehzahlbereich verbessert sich die Zylinderfiillung
mit der Drehzahl durch zunehmenden Unterdruck beim Ansaugen. Bei hohen
Drehzahlen geht sie wegen steigender Stromungsverluste in den Ein- und
Auslasskanalen wieder zurlick.
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Gleichzeitig erhdhen sich mit der Drehzahl die mechanischen Verluste. Dadurch
ergibt sich im mittleren Drehzahlbereich ein Maximum fir den effektiven Mitteldruck
Pme und somit fir das Motordrehmoment My,. Das Maximum der effektiven
Leistung wird dagegen bei einer hdheren Drehzahl -der sogenannten Nenndrehzahl-
erreicht. Unterhalb einer Mindestdrehzahl kann der Motor kein Moment abgeben.

Abb. 3-6 zeigt die Leistungs- und Drehmomentkennung eines Kolbenmotors mit
innerer Verbrennung.

P
max
M P
Mmax / Rnax
MN max
. n i n
nmin n M max nP max nrnax nmin n P max

Abb. 3-6: Leistungs- und Drehmomentangebot eines Hubkolbenmotors

Neben der Kennung ist das Kraftstoffverbrauchskennfeld (Abb. 3-7) eine wichtige
Grundlage fir die Abstimmung von Verbrennungsmotor, Kennungswandler und
Kraftfahrzeug. Dabei wird der effektive Mitteldruck p,,, Uber der Motordrehzahl ny;q
aufgetragen.

Die Linien konstanter Leistung haben den Verlauf von Hyperbeln. AuRerdem sind die
Linien konstanten spezifischen Kraftstoffverbrauchs, die sogenannten Muschel-
kurven, eingezeichnet. Der spezifische Kraftstoffverbrauch entspricht dem auf die
effektive Motorleistung bezogenen Kraftstoffmassenstrom.

mKr

be = —K_ Gl. 34
P

e
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mittlerer effektiver Druck pme

Abb. 3-7: Verbrauchskennfeld

Es wird deutlich, dass der Kraftstoffverbrauch eines Kraftfahrzeugs wesentlich von
der Drehzahlubersetzung zwischen Motor und Antriebsachse beeinflusst wird, da die
gleiche Leistung mit verschiedenen Drehzahlen bei unterschiedlichem spezifischem
Kraftstoffverbrauch erzielt werden kann. So ist beispielsweise durch Senkung der
Drehzahl von Punkt 1 in Abb. 3-7 auf die des leistungsgleichen Punktes 2 eine
Verbrauchsminderung maéglich.

3.2.2 Dieselmotor

Der Dieselmotor wird heute in groReren Stiickzahlen ausschlieRlich als Hub-
kolbentriebwerk gebaut. In der letzten Zeit wird auch wieder Gber Entwicklungen an
nach dem Dieselprinzip arbeitenden Rotationskolbenmotoren gesprochen. Diese
scheiterten bisher am zu hohen Bauaufwand.

Prinzipiell unterscheidet sich der Dieselmotor vom Otto-Triebwerk dadurch, dass er
reine Luft verdichtet und der flissige Kraftstoff unter hohem Druck am Ende des
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Verdichtungshubs eingespritzt wird.

Dank des groRen Verdichtungsverhaltnisses (s* = 12 bis 22) entziindet er sich auch
beim Kaltstart an der ausreichend heilRen Luft. Begrifflich zusammengefasst werden
diese Merkmale zu innerer Gemischbildung und Selbstziindung eines inhomogenen
Gemisches.

Der Betrieb bei im Vergleich zum Ottomotor hoheren Luftverhaltnissen, d.h. aulerst
magerem Gemisch (Teillast A% = 3 bis 6), bedingt geringere Warmelbertragungs-
und Dissoziationsverluste (Verluste durch unvollstandige Verbrennung).

Zudem entfallen beim durch eine Einspritzung qualitadtsgeregelten Dieselmotor
(MJ0= konst.) die durch die Drosselklappe des quantitatsgeregelten Ottomotors
(M = konst.) entstehenden Strdmungsverluste im Teillastbereich. Daraus resultiert
insgesamt ein verbesserter Wirkungsgrad.

4 _Vu+Ve

Ve
mit:  Vy -X.p2s
4
Ve = Kompressionsvolumen
(verbleibendes Zylindervolumen, wenn Kolben auf OT steht)

D = Kolbendurchmesser
s = Kolbenhub

5 L

ML stsch

A = Luftverhaltnis
m = tats&chliche Luftmasse

M stsch = Stéchiometrische Luftmasse
(fur vollstandige Verbrennung erforderliche Luftmasse)

A>1 = Luftiberschul = ,mageres“ Gemisch

A<1 = Luftmangel = ,fettes” Gemisch

Es wird unterschieden zwischen direkteinspritzenden Dieselmotoren und Vor- bzw.
Wirbelkammermotoren. Wahrend in Nutzfahrzeugen aufgrund des niedrigeren
Verbrauchs schon lange Direkteinspritzer dominieren, verhinderte die hohere
Gerauschentwicklung und geringere Laufkultur lange Zeit den Einsatz im Pkw. Diese
Probleme sind bei neuen Konstruktion inzwischen aber weitgehend geldst.

Die Verlaufe des Drehmomentes in Abhangigkeit von der Motordrehzahl sind im
allgemeinen flacher als beim Ottomotor (mehr Durchzugskraft bei niedrigeren
Drehzahlen). Infolge der hdheren Driicke im Zylinder ist ein Dieselmotor in seinen
Bauteilen stabiler ausgefiihrt. Das bedingt eine groRere Pleuel- und Kolbenmasse
sowie eine Reduzierung der zuldssigen Motordrehzahl im Vergleich zum Ottomotor.

Um die Leistungsfahigkeit von Dieselmotoren zu steigern, werden haufig Turbolader
verwendet, die zur weiteren Verbesserung des Wirkungsgrades oft in Verbindung mit
einer Ladeluftkiihlung eingesetzt werden. Anders als bei Ottomotoren ist dabei
gleichzeitig eine Verbesserung des Verbrauchs- und Abgasverhaltens moglich.

Neben dem Diesel- und dem Ottomotor, wie sie oben beschrieben wurden, gibt es
Sonderformen des Kolbenmotors, bei denen hybride Brennverfahren zur Anwendung
kommen. Dieser Begriff umfasst Verfahren, die Merkmale sowohl des Diesel- als
auch des Ottoprozesses aufweisen. Ein Beispiel ist der Schichtlademotor. Dieser
entspricht im wesentlichen dem Ottomotor, verbrennt aber ein inhomogenes, partiell
sehr mageres Gemisch. Problematisch ist sein Einsatz vor allem deshalb, weil er den
Einsatz eines herkdmmlichen 3-Wege-Katalysators nicht erlaubt. Bisherige
Konstruktionen haben keine nennenswerte Verbreitung gefunden. In jlngster Zeit
wurden aber direkteinspritzende Benzinmotoren zur Serienreife entwickelt, bei denen
eine neuartige Katalysatortechnik zum Einsatz kommt. Dieses Motorkonzept soll
ahnlich gute Verbrauchswerte realisieren wie der Dieselmotor (Mitsubishi).

Abb. 3-8 veranschaulicht den Drehmomentverlauf verschiedener Otto- und Diesel-
motoren. Die gezeigten Motoren besitzen ahnliche Maximalleistungen zwischen 95
und 110 kW, aber sehr unterschiedliche Charakteristiken. Deutlich wird die im
Vergleich zu Pkw-Motoren vollkommen andere Auslegung von Lkw-Motoren.
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Abb. 3-8: Drehmomentverlaufe von Otto- und Dieselmotoren

3.23 Wankelmotor

Die bisherigen Ausfiihrungen tber Motoren mit innerer Verbrennung beschrankten
sich auf Hubkolbentriebwerke. Das einzige in Serie gefertigte Rotationskolbentrieb-
werk wurde von Felix Wankel entwickelt. Die Geometrie des nach ihm benannten
Motors verdeutlicht Abb. 3-9.

Die Kontur entsteht durch die Uberlagerung von zwei Drehbewegungen. Der
erzeugende Radius R dreht sich um den rotierenden Exzenterpunkt E. Dabei
beschreibt sein Endpunkt A ebenso wie die Endpunkte B und C der jeweils im Winkel
von 120° zu R stehenden Radien eine geschlossene Kurve in Form einer
Epitrochoide.
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Kolben

Epitrochoide
( Gehause )

Abb. 3-9: Geometrie des Wankelmotors

Die durch konvexe Seiten verbundenen Punkte A, B und C geben den Umriss des
Kolbens an. Es entstehen drei Arbeitsrdume, deren GroRe sich periodisch andert.
Das sich dabei ergebende, sogenannte Kammerhubvolumen berechnet sich zu:

Vy=3-Y3b-R-e Gl. 3-5
mit: b = Kammerbreite
e = Exzenterradius

Verwirklicht wird der Bewegungsablauf mittels eines fest mit dem Gehause
verbundenen Ritzels, auf dem der Kolben Uber ein Hohlzahnrad abrollt. Das
Radienverhaltnis Hohlzahnrad-Ritzel ist mit 3:2 fest vorgegeben. Der Kolben treibt
eine Exzenterwelle an, die das Gegenstiick zur Kurbelwelle beim Hub-
kolbentriebwerk darstellt. Die durch diesen Bewegungsablauf entstehenden trans-
latorischen Schwingungen sind problemlos auswuchtbar.
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Das Arbeitsverfahren des Wankelmotors ist der 4-Takt-Otto-ProzelR. Im Laufe einer
Kolbenumdrehung (entspricht drei Umdrehungen der Exzenterwelle) finden in jeder
der drei Kammern die Arbeitstakie Ansaugen, Verdichten, Expandieren und Aus-
schieben statt. Gemischbildung und Zindung entsprechen dem Otto-Prinzip.

Die Ladungswechselsteuerung erfolgt beim Wankelmotor durch den Kolben.
Wahrend der Auslasskanal bei nahezu allen Konstruktionen im Umfang des
Gehauses miindet, wird der Einlass sowohl als Umfangs-, als auch als Seiteneinlass
ausgefiihrt. Der Umfangseinlass ist im Gegensatz zum Seiteneinlass standig fir
mindestens einen Arbeitsraum gedffnet. Die dadurch ohne Unterbrechung strémende
Gassaule im Einlasskanal sorgt fir niedrige Stromungsverluste und bei hohen
Drehzahlen fiir eine gute Fillung und somit hohe Maximalleistung. Bei niedrigen
Drehzahlen dagegen bewirken die langen Uberschneidungsphasen des
Umfangseinlasses Spiilverluste durch Uberstrdmen von Abgas zur Frischladung. Die
Folge ist eine Drehmomentschwache im unteren Drehzahlbereich. Diese Dreh-
momentschwéache kann mit einem Seiteneinlass verhindert werden. Zudem bietet
dieser durch eine Modifikation von Lage und Form die Mdglichkeit, die Steuerzeiten
innerhalb weiter Grenzen zu variieren und somit Leistung und Wirkungsgrad zu
beeinflussen.

Um einen guten Drehmomentverlauf und geringen Kraftstoffverbrauch im Teil-
lastbereich bei gleichzeitig hoher Maximalleistung bei Volllast zu erreichen, wurden
Systeme entwickelt, die pro Kolben mehrere, auf jeweils beide Gehauseseiten
verteilte Einlasskandle aufweisen, die je nach Betriebszustand einzeln oder
kombiniert eingesetzt werden (Mazda).

3.24 Gasturbine

Die fur den Antrieb von Kraftfahrzeugen entwickelten Gasturbinen arbeiten mit
offenem Kreislauf und innerer Gleichdruckverbrennung. Atmosphéarische Luft wird in
einem Turboverdichter auf 5 bar und mehr verdichtet und anschlieRend zur
Verbesserung des Wirkungsgrads in einem Warmetauscher durch die heilen
Abgase vorgeheizt. In der Brennkammer wird flissig eingespritzter Kraftstoff mit der
komprimierten, heiRen Luft unter konstantem Druck verbrannt. Schliellich
expandieren die Verbrennungsgase in einer Turbine, bevor sie Uber den Warme-
tauscher ins Freie gelangen. Dabei unterscheidet man Ein- und Zweiwellen-
Gasturbinen. Die bei aktuellen Entwicklungen vorherrschende Bauart ist die
Zweiwellen-Gasturbine. Hierbei expandieren die Verbrennungsgase in zwei
mechanisch unabhangigen, hintereinandergeschalteten Turbinen (Abb. 3-10).
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Abb. 3-10: Schema einer Zweiwellen-Gasturbine

Mit einer Hochdruckturbine werden Verdichter und Nebenaggregate angetrieben. Die
in der anschlieRenden Niederdruckturbine abgegebene Leistung steht ausschlielllich
als Nutzleistung fir den Fahrzeugantrieb zur Verfligung.
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Abb. 3-11:  Leistungs- und Drehmomentverlauf von Einwellen- und Zweiwellen-
Gasturbine
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Wie Abb. 3-11 zeigt, verfugt die Zweiwellen-Gasturbine gegenlber der Einwellen-
Gasturbine uber ein fir den Fahrzeugantrieb wesentlich geeigneteres Lieferkennfeld.
Als Stromungsmaschinen haben Gasturbinen systembedingt einen unbefriedigenden
Teillastwirkungsgrad. Abb. 3-12 zeigt in einer vergleichenden Darstellung, dass der
Teillastverbrauch deutlich Uber dem herkdmmlicher Kolbenmotoren liegt. Eine
spurbare Wirkungsgradverbesserung wird durch die Erhéhung der Turbinen-
eintrittstemperatur moglich. Die thermische Dauerbelastungsgrenze fiir metallische
Werkstoffe liegt jedoch bei einer Temperatur von ca. 1300 K. Daher muss den
Verbrennungsgasen unverbrannte Sekundarluft zur Kihlung beigemischt werden
(Bypass). Will man zur Verbrauchsoptimierung die Kiihlung zuriicknehmen, missen
keramische Materialien, einsatzfahig bis zu Gastemperaturen von etwa 1600 K, fir
Brennkammer, Einlaufkonus, Turbinenleitkranz und -laufrad verwendet werden.
Durch den Einsatz keramischer Werkstoffe kann zudem der nétige Betriebsspalt
zwischen Turbinendeckring und -laufrad infolge der geringeren Warmedehnung
erheblich kleiner ausfallen. Da dabei die Leckageverluste abnehmen, fiihrt dies zu
einer zusatzlichen Wirkungsgradverbesserung. Diese Malihahmen bedeuten fir den
gesamten Betriebsbereich Verbrauchseinsparungen von 20-30%. Das Abgas-
verhalten von Gasturbinen ist glnstiger als bei vergleichbaren Hubkolbentrieb-
werken. Eine katalytische Nachbehandlung ist aufgrund des hohen Luftdurchsatzes
aber nicht moglich.
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* Der Rekuperator ist eine spezielle Bauform eines Warmetauschers.

Abb. 3-12: Spez. Kraftstoffverbrauch von Gasturbine und Otto- bzw. Dieselmotor
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3.2.5 Elektroantrieb

Das Bestreben, Kraftfahrzeuge mit Elektromotoren auszuriisten, geht auf das vorige
Jahrhundert zurtick. So waren beispielsweise in den USA um die Jahrhundertwende
bereits 15.000 Elektro-Personenwagen registriert. Den prinzipiellen Aufbau eines
Elektroantriebsstranges zeigt Abb. 3-13.
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Abb. 3-13: Komponenten eines Elektro-Antriebs

Dem Energiespeicher Batterie und dem Energiewandler Elektromotor ist eine
Energieelektronik zwischengeschaltet, die die Steuerung des Antriebs gewabhrleistet.
Der Gleichstromantrieb ist traditionell der dominierende Standardantrieb fir Elektro-
fahrzeuge. Die Energieversorgung eines Elektrofahrzeugs basiert grundsatzlich auf
Gleichstrom. Der Gleichstrommotor stellt aufgrund einfacher Regelbarkeit durch
kostenglinstige Leistungselektronik eine wirtschaftlich glinstige Lésung dar. Fir den
Gleichstrommotor sind drei verschiedene Anschlussarten sinnvoll (Abb. 3-14).
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Abb. 3-14: Anschlussarten von Gleichstrommaschinen
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Fir Elektroantriebe ist die fremd- bzw. nebenschlusserregte Gleichstrommaschine
als drehzahlvariabler Antrieb mit Nutzbremsung gut geeignet. Mit ihnen lassen sich
mittels einer Steuerelektronik einfach und mit geringem Verlust jeder beliebige
Betriebspunkt einstellen. Abb. 3-15 zeigt die Motorkennung einer fremderregten
Gleichstrommaschine.

Sie wird im Grunddrehzahlbereich mit variabler Ankerspannung und konstantem
Drehmoment betrieben. Oberhalb der Eckdrehzahl wird Feldschwachung mit
konstanter Leistung angewandt. Theoretisch konnte eine Anfahrkupplung entfallen.
In der Praxis werden jedoch wegen des dafir erforderlichen groen Stromregel-
bereiches ausnahmslos Kupplungen eingesetzt. Reihenschlussmaschinen zeichnen
sich durch Robustheit und Einfachheit aus, weisen aber regelungstechnische
Nachteile auf, da zur Drehzahlvariation der volle Arbeitsstrom uUber die Regel-
einrichtung gefilhrt werden muss. Nutzbremsung und Drehrichtungsumkehr erfordern
aufwendige mechanische Umschalteinrichtungen.
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Abb. 3-15: Motorkennung von fremderregten Gleichstrommaschinen
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Die permanenterregte Gleichstrommaschine weist keinen Feldschwachebereich auf
und ist so fir Traktionszwecke weniger geeignet.

Mit der Weiterentwicklung der Leistungselektronik kommen heute zunehmend auch
Drehstromantriebe zum Einsatz. Die umrichtergesteuerte Asynchronmaschine als
drehzahlveranderbarer Antrieb eignet sich nicht nur fir Industrieantriebe, sondern
auch fir den Einsatz im Kraftfahrzeug. Aus Griinden der Wartungsfreiheit und
Robustheit kommt nur der Kurzschlusslaufer in Betracht. Durch den Einsatz einer
aufwendigen feldorientierten Regelung kann man ein Betriebsverhalten mit Grund-
stell- und Feldschwachebereich erreichen, das dem einer Gleichstrommaschine
entspricht. Insbesondere lassen sich bei gutem Wirkungsgrad relativ grolRRe
Feldschwachbereiche darstellen. Die Leistung kommt dabei durch die hohen
Drehzahlen und nicht durch hohe Momente zustande, was zu kleinen
MaschinengréfRen fuhrt. Der Wirkungsgrad ist hoher als bei Gleichstrommotoren,
aber niedriger als bei Synchronmaschinen.

Der fremderregte Synchronmotor besitzt eine Erregerwicklung auf dem Rotor, die mit
dem notwendigen Gleichstrom Uber Schleifringe oder burstenlos versorgt werden
kann. Dieser Motor erméglicht eine Feldschwachung, wodurch sich ein gunstiger
Drehmomentverlauf ergibt. Nachteilig ist dabei, dass einerseits Schleifringe nicht
wartungsfrei sind und andererseits eine beriihrungslose Versorgung sehr aufwendig
und teuer ist. Fur Fahrantriebe kommen daher oftmals permanenterregte Synchron-
maschinen zum Einsatz. Dabei werden Seltenerdmagneten verwendet, die heute zu
vertretbaren Preisen zur Verfigung stehen. Durch die konstante Erregung uber
Dauermagneten ist eine Feldschwachung nur durch zusatzlichen Aufwand
realisierbar. Vorteile dieser Maschinen sind neben der kompakten Bauweise und
niedrigen Leistungsgewichten die hohen Wirkungsgrade.

Eine Ubersicht zur Steuerung bzw. Regelung von Gleichstrommotor (GM) und
Asynchron- (ASM) bzw. Synchronmotor (SM) gibt Abb. 3-16 wieder.
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Abb. 3-16: Steuerung / Regelung von Elektromaschinen
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Von den Eigenschaften und seiner Charakteristik her wird der Elektromotor allen
Anforderungen eines Kraftfahrzeugantriebes gerecht. Er ist zudem kurzzeitig um
100% Uberlastbar, lauft schwingungs- und gerduscharm ohne lokale Schadstoff-
emissionen. Bedienung und Wartung sind einfach und sogar Nutzbremsung ist
konstruktiv maoglich. Seine Konkurrenzfahigkeit scheitert bisher vor allem an der
Energiespeicherung, wie bereits einleitend in Kapitel 3.1 dargestellt wurde.
Interessanter wird der Elektroantrieb im Rahmen von hybriden Antriebskonzepten.

Abb. 3-17 zeigt eine Asynchronmaschine als Radnabenmotor fiir einen Hybrid-
Omnibus.

Abb. 3-17:Radnabenmotor (ZF)

3.2.6 Hybridantrieb

Antriebe mit mindestens zwei verschiedenen Energiespeichern werden als
Hybridantriebe bezeichnet. Ziel solcher Antriebssysteme ist es, die Vorziige eines
Energiespeicherkonzepts mit denen anderer zu kombinieren, um so konzeptbedingte
Nachteile des Einzelantriebes (z.B. Umweltbeeinflussung beim Verbrennungsmotor,
mangelnde Reichweite beim Elektroantrieb) zu vermeiden.

Aus der Vielzahl der realisierten oder theoretisch denkbaren Konzepte sollen hier
zwei naher vorgestellt werden.

a) Parallelhybrid

Abb. 3-18 zeigt die Struktur eines Parallelhybrid, bestehend aus Verbrennungsmotor
mit Kraftstofftank, Elektromotor mit Batterie und Getriebe.

Kennzeichen dieser Anordnung ist die Zusammenfiihrung der Momente beider
Maschinen vor dem Getriebe, so dass die Ubersetzungsstufen fiir beide Motoren
nutzbar sind.

Tank OQOO

V-Motor

mechanische o T N %

Verbindung
-

elektrische Batterie
Verbindung

Getriebe

Versorgungs-
leitung

Abb. 3-18: Struktur eines parallelen Hybrid

Das Konzept bietet drei Betriebsarten. Neben dem reinen Batteriebetrieb kann das
Fahrzeug auch ausschlieRlich vom Verbrennungsmotor angetrieben werden.

Die dritte Betriebsart ist der Hybridantrieb, in dem in Abhangigkeit von Leistungs-
anforderungen und Geschwindigkeit einer der beiden Motoren vom Antriebs-
management aktiviert wird. Grundsatzlich bietet sich an, kleine Leistungsan-
forderungen nur mit der Elektromaschine zu decken und bei héheren Geschwindig-
keiten und Leistungsanforderungen den Verbrennungsmotor zu starten. Bei Vollgas
treiben beide Motoren an, so dass sich die Leistungen addieren. Leichte Verzoger-
ungen werden als Nutzbremsung durchgefihrt. Der Elektromotor wird dabei als
Generator betrieben. Die dabei anfallende Energie wird in die Batterien zuriick-
gespeist.
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Die von den einzelnen Antrieben abgedeckten Leistungsbereiche eines ausgefiihrten
Beispiels sind in Abb. 3-19 dargestellt. Die Vorteile des Konzepts sind die relativ
einfache, kostenglnstige Struktur -einfache leichte Elektromaschine, die relativ zum
reinen Elektrofahrzeug kleine Batterie- und die Mdglichkeit eines lokal emissions-
freien Betriebs. Demgegeniiber stehen das geringe Nutzbremspotential aufgrund der
kleinen Elektromaschine und das Mehrgewicht durch Batterien und Elektromotor im
Vergleich zum reinen Verbrennungsmotorantrieb.
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Abb. 3-19: Leistungssplit im Hybridantrieb

b) Serieller Hybrid

Die Struktur dieses Konzeptes geht aus Abb. 3-20 hervor. Kennzeichnend ist die
serielle Anordnung der Komponenten und damit verbunden die zweifache Wandlung
der Leistung des Verbrennungsmotors. Diesem Nachteil - die Wirkungsgrade der
Elektromaschinen gehen im Produkt in den Energiebedarf ein - stehen die Vorteile
gegenlber, die sich aufgrund der mechanischen Entkopplung der Verbrennungskraft-
maschine vom Antriebsstrang und dem Vorhandensein eines Kurzzeitspeichers
ergeben. Die Leistungsabgabe des Verbrennungsmotors kann vom Leistungsbedarf
des Fahrzeugs weitgehend unabhangig erfolgen. Hierdurch kann der Verbrennungs-
motor stationar oder quasistationar betrieben werden.

Durch die Auslegung eines Verbrennungsmotors auf einen engen Betriebsbereich
kénnen zusatzliche Wirkungsgradverbesserungen erzielt werden.

Die Eigenschaften des Kurzzeitspeichers haben wesentlichen Einfluss auf den
Nutzen dieses Konzepts. Bei herkdmmlichen Batterien besteht ein Problem in der
Leistungsdichte (Tabelle 3-1). Die kurzfristig verfiigbare Energiemenge ist beschrankt
und der Wirkungsgrad bei schneller Entladung sinkt stark. Die Batterie miisste sehr
gro3 und schwer dimensioniert werden. Alternative Konzepte beinhalten daher
elektromechanische Schwungrader oder Superkondensatoren als Kurzzeitspeicher.

Tank OOO

V-Motor
_____ mechanische
Verbindung
______ elektrische
Verbindung Schwungrad
Verlsé)itrgﬁggs- Kontlilensatloren

Abb. 3-20: Struktur eines seriellen Hybrids

Bei der Wahl einer geeigneten Betriebsstrategie ist darauf zu achten, den Ver-
brennungsmotor einerseits im gunstigsten Betriebspunkt zu betreiben und anderer-
seits moglichst wenig Energie zwischenzuspeichern um die damit verbundenen
Verluste zu minimieren.

Vorteil gegenluber dem parallelen Konzept ist das glnstigere Emissionsverhalten
aufgrund des quasistationdren Motorbetriebs, das hdhere Nutzbremspotential bei
Verwendung von Schwungrad oder Kondensatoren, der héhere Fahrkomfort und das
geringere Mehrgewicht. Problematisch dagegen ist die komplexe Regelung und die
noch nicht ausgereifte Kurzzeitspeichertechnologie.
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3.2.7 Vergleich der Antriebe

3.2.71  Auswahl- und Bewertungskriterien

Fir die Auswahl eines geeigneten Antriebssystems ist in erster Linie die fir das
betreffende Fahrzeug erforderliche Leistung und der Verlauf des Antriebsmomentes
Uber der Drehzahl wichtig. Darliber hinaus sind weitere Gesichtspunkte ausschlag-
gebend, die unter den Hauptgruppen

- Betriebsverhalten,
- Wirtschaftlichkeit und
- Umweltbeeinflussung

zusammengefasst werden kdnnen. Diese Kriterien werden zunachst naher erlautert
und anschlieBend auf verschiedene Antriebe angewendet.

a) Betriebsverhalten

Dem Bedarfskennfeld fir die Fortbewegung eines Fahrzeugs, gebildet aus der
Summe der einzelnen Fahrwiderstéande, steht antriebsseitig das Lieferkennfeld
gegenulber, das zunachst durch die Eigenschaften der Antriebsmaschine bestimmt
wird. Es wird mit Hilfe einer allgemeinen Darstellung, die den mdglichen Leistungs-
oder Drehmomentbereich des Antriebsaggregates Uber der Drehzahl aufzeigt,
beschrieben. Nach oben wird dieser Bereich durch eine Kennlinie, die sogenannte
Vollastkurve, begrenzt, Uber die hinaus keine hohere Leistung bzw. kein hoheres
Moment abgegeben werden kann. Da gilt:

m~P Gl. 36
n

ergibt sich fir die entsprechende Vollastkurve des Lieferkennfeldes in Dreh-
momentdarstellung eine Hyperbel.

Aufgrund des begrenzten Kraftschlusses zwischen Reifen und Fahrbahn (Kapitel 4.2)
ist an der Antriebsachse eines Kraftfahrzeugs nur ein endliches Drehmoment
Ubertragbar. Daher kann auch das hierzu proportionale Drehmoment der
Antriebsmaschine auf einen entsprechenden Maximalwert begrenzt werden.

Eine weitere Grenze besteht in der Hochstdrehzahl, die entweder durch den Motor
oder die Hochstgeschwindigkeit des Fahrzeugs gegeben ist. Aus diesen Grenzen
resultiert ein Lieferkennfeld, wie es in Abb. 3-21 dargestellt ist.
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Fir ein Kraftfahrzeug ist es von Vorteil, einen mdglichst hohen Anteil der
Motorleistung auch zur sog. Motorbremsung heranziehen zu koénnen, d.h. das
Lieferkennfeld sollte - nach Mdglichkeit spiegelbildlich zur Drehzahlachse - in den
negativen Bereich fur Leistung und Drehmoment erweiterbar sein. Im Idealfall kann
so die freiwerdende kinetische Energie vollstandig zuriickgewonnen und in einen
Energiespeicher des Kraftfahrzeugs zurlickgespeist werden.
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Abb. 3-21: Durch Kraftschluss und Hochstdrehzahl begrenztes Lieferkennfeld

Im Vorgriff auf den abschlieRenden Vergleich verschiedener Antriebe sind in Abb.
3-22 einige Lieferkennfelder gegenibergestellt.

Die Dampfmaschine besitzt ein nahezu ideales Lieferkennfeld. Eine weitere
Kennungswandlung eribrigt sich bei ihr. Das erklart die lange Zeit dominierende
Stellung der Dampfmaschine als Lokomotivenantrieb, fiir den prinzipiell ahnliche
Anforderungen gelten wie fiir das Kraftfahrzeug. Selbst Automobile wurden um die
Jahrhundertwende mit Dampfmaschinen ausgeristet. Ein ebenfalls glnstiges
Lieferkennfeld bieten elektrische Antriebe.
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Betrachtet man dagegen das Kennfeld des Dieselmotors, so erscheint dieser fir sich
betrachtet als Kfz-Antrieb nur wenig geeignet. Die folgenden Kapitel werden sich
daher ausfuhrlich mit der notwendigen Drehmoment- und Drehzahlwandlung
befassen.

Kolbendampfmaschine
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Abb. 3-22: Lieferkennfelder verschiedener Kfz-Antriebe

Da der Verbrennungsmotor den (blichen Kraftfahrzeugantrieb darstellt, ist es
interessant, die Lieferkennfelder verschiedener Verbrennungsmotoren genauer
miteinander zu vergleichen. Eine einfache Mdglichkeit dazu ist die Bildung von
Kennzahlen. Dazu werden folgende charakteristische Punkte auf der Vollastkurve
definiert:

Punkt Drehmoment Drehzanhl Leistung
1 zulassige Drehzahl Mrmax Nrmax Pnmax
2 maximale Leistung Mpmax NP max Prmax
3 maximales Drehmoment Mmax NMmax PMmax

Tab. 3-3: Charakteristische Punkte im Motorkennfeld

Abb. 3-23 veranschaulicht die Lage der Punkte im Kennfeld.

M
Pmax
Mmax
2
IVIPmax
IVlnmax —
n
NMmax NPmax Nmax

Abb. 3-23: Charakteristische Punkte im Motorkennfeld

Theoretisch ist eine Reihe von Kennzahlen moglich. Interessant ist aber
insbesondere eine Beschreibung der Motor-Elastizitat. Beim Pkw bedeutet das,
schon bei niedrigen Drehzahlen eine hohe Zugkraft zur Verfligung zu haben, so dass
sich notwendige Schaltvorgange reduzieren und somit ein gesteigerter Antriebs-
komfort ermoglicht wird. Eine Aussage dazu lasst sich durch die Drehzahl-Elastizitat
treffen. Sie ist definiert als

n,
ey = T maX Gl. 3-7
NMmax
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Beim Lkw wird dagegen bei fallender Drehzahl bzw. Fahrgeschwindigkeit eine
ansteigende Zugkraft gefordert, z.B. beim Befahren von Steigungen. Eine Aussage
dazu lasst sich durch die Drehmoment-Elastizitat treffen. Sie ist definiert als:

M
en = max

= Gl. 3-8
MP max

Abb. 3-24 zeigt eine Zusammenstellung der Kennwerte verschiedener Fahrzeug-
motoren. Wie sich zeigen lasst, macht die Bildung einer Gesamtelastizitat,
E =e,, ‘e, keinen Sinn.
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Abb. 3-24: Drehzahl- und Drehmoment-Elastizitat ausgewahlter Aggregate

b) Wirtschaftlichkeit

Wirtschaftliche Kriterien spielen bei der Bewertung von Fahrzeugkomponenten eine
herausragende Rolle (Kapitel 1.2). Das gilt fir den Fahrzeugantrieb in besonderem
MaRe, da er die Wirtschaftlichkeit des Gesamtfahrzeugs auf mehrfache Weise
beeinflusst:

- durch den Kraftstoffverbrauch und den Wartungsaufwand die laufenden
Betriebskosten,

- durch die Herstellkosten und den anteiligen Verkaufspreis die festen
Fahrzeugkosten (Abschreibung und Verzinsung),

- durch die Leistungsmasse (die auf die Antriebsleistung bezogene
Motormasse) die Nutzlast, da die mogliche Zuladung beim Nkw
um die Masse des Antriebes verringert wird.
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Da ein Fahrzeug standig wechselnden Fahrzustanden unterworfen ist, sollte das
Triebwerk in einem weiten Leistungsbereich zwischen Voll- und Teillast mit gutem
Wirkungsgrad arbeiten.

Der Kraftstoffverbrauch ist vor allem im Nkw - Bereich von ausschlaggebender
Bedeutung, liegt doch hier die jahrliche Kilometerleistung um etwa eine Zehner-
potenz Uber der von Pkw, so dass auch hohere spezifische Herstellungskosten des
Antriebs in Kauf genommen werden. Betragt beispielsweise die Jahresfahrleistung
eines schweren Lkw 150.000 km, so ergibt eine Reduzierung des durchschnittlichen
spezifischen Kraftstoffverbrauchs von 225 g/kWh auf 200 g/kWh eine Einsparung von
ca. 7.000 DM pro Jahr bei einem Kraftstoffpreis von 1,15 DM/I.

Die Wirtschaftlichkeit eines Pkw dagegen hangt in hohem MaRe von den
Produktionskosten ab (Kapitel 1.2).

Allen Kfz gemeinsam ist die Bedeutung von Leistungsmasse und Leistungsvolumen
des gesamten Antriebs, bestehend aus Motor mit Hilfsaggregaten, Drehzahl- und
Drehmomentwandler und Energiespeicher. Sie sollten mdglichst gering gehalten
werden, da die Masse der moglichen Zuladung und das Volumen dem Nutzraum
verloren gehen. Insbesondere fir kunftige Fahrzeuge mit erhdhter passiver
Sicherheit sind wegen der erforderlichen Knautschzonen und Zusatzeinrichtungen
kompakte und leichte Antriebe ein groRer Vorteil. Der Trend beispielsweise vom 6-
Zylinder-Reihenmotor zum V-Motor (trotz schwingungstechnischer Nachteile) findet
unter anderem hier seine Begriindung.

Des weiteren beeinflussen Faktoren wie Wartungskosten, die zu erwartende
Lebensdauer und die Zuverlassigkeit die Wirtschaftlichkeit des Fahrzeugantriebs.
Man spricht hier auch von "cost of ownership", die normalerweise fir das gesamte
Fahrzeug ermittelt wird.

Im Zuge zunehmender Rohstoffverknappung bzw. -verteuerung kann ferner die
Vielstoffahigkeit, d.h. die Mdglichkeit der Verwendung verschiedener Energietrager,
sowie die Wiederverwendbarkeit (Recycling) der Materialien des Antriebs bei der
Entsorgung fir die Gesamtwirtschaftlichkeit eines Kraftfahrzeugs von Bedeutung
sein.

c) Umweltbeeinflussung

Um den Umwelteinfluss von Kraftfahrzeugen in seiner Gesamtheit zu untersuchen,
versucht man sogenannte Okobilanzen zu erstellen. Dabei gehen Fahrzeug-
herstellung und -entsorgung ebenso ein wie der Fahrzeugbetrieb.
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Betrachtet man einzelne Komponenten, so besitzt der Antrieb den eindeutig grofiten
Einfluss. Dabei steht die Abgasemission im Mittelpunkt des Interesses. Das Kraft-
fahrzeug hat maf3geblichen Anteil an der allgemeinen Luftverschmutzung, wie Tab.
3-4 verdeutlicht.

Jahresmassenemissionen Anteil [%]
Verkehr 6,3 Mio t 46
Kraftwerke 2,7 Mio t 19,7
Haushalte und Gewerbe 1,9 Mio t 13,9
Industrie 2,8 Mio t 20,4

Tab. 3-4: Anteile an der Gesamtluftverschmutzung in der BRD
(Quelle: Verkehr in Zahlen 1996)

Durch gesetzliche MalRnahmen werden die zulassigen Werte der einzelnen
Schadstoffe stufenweise verringert.

Aus den Abgasen der Verbrennungsmotoren von Kraftfahrzeugen sind im
wesentlichen vier schadliche Bestandteile von Bedeutung: Kohlenmonoxid (CO),
unverbrannte Kohlenwasserstoffe (HC), Stickoxide (NOx) und Schwefeldioxid (SO,).

In Tab. 3-5 ist der von Fahrzeugantrieben verursachte jeweilige Anteil an den
Gesamtemissionen der einzelnen Schadstoffe in den alten Landern der Bundes-
republik Deutschland fiir 1990 aufgefuhrt.

Schadstoff Massenanteil [%]
Kohlenmonoxid Cco 61,4
Kohlendioxid CO; 20,2
unverbrannte Kohlenwasserstoffe HC 34,7
Stickoxide NOx 58,0
Schwefeldioxid SO, 2,1

Tab. 3-5: Jeweiliger  Anteil des Verkehrs an der Gesamt-

Schadstoffemission (Quelle: Verkehr in Zahlen 1994)

Die absolut vom Kraftfahrzeugverkehr in der BRD im Jahr 1990 emittierten Schad-
stoffmengen sind -unterschieden nach Pkw und Nkw- in Abb. 3-25 dargestellt.
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Abb. 3-25: Jahresemission des Kfz-Verkehrs 1990 in der BRD

Die Gesetzgebung fir die zuldssige Abgaszusammensetzung wurde laufend
verscharft. Abb. 3-26 zeigt die Grenzwertentwicklung fur die Schadstoffemission von
Kraftfahrzeugen in Abhangigkeit von der Zeit. Neben der stufenférmigen Abnahme
des erlaubten Kohlenmonoxidausstol3es, verlangt der Gesetzgeber seit 1977 die
Einhaltung von Summenwerten bei HC und NOx.

Die neue, europaweite Gesetzgebung ab 1988 verwendet als Bewertungsgrundlage
nicht mehr - wie bisher - die Fahrzeugmasse, sondern den Hubraum. Insofern sind
die Zahlenwerte nur bedingt miteinander vergleichbar.
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Abb. 3-26: Grenzwertentwicklung flir Abgasemission in Europa
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Im Zusammenhang mit den aufgefiihrten Vorschriften stellt sich die Frage, welche
unmittelbare Wirkung auf den Menschen die aufgezeigten Abgasbestandteile haben
und ab welcher Konzentration mit einer ernsthaften Gesundheitsschadigung zu
rechnen ist.

Kohlenmonoxid ist ein starkes Blutgift; seine Hamoglobinaffinitat ist etwa 300 mal
groRer als die des Sauerstoffs. Ein halbstiindiger Aufenthalt in Luft mit 0,3 Vol-% CO
kann durch innere Erstickung zum Tode fiihren. Wegen der additiven Wirkung kann
ein langer Aufenthalt in Luft mit schwacher CO-Konzentration gefahrlicher sein als
ein kurzer Aufenthalt bei hoher Konzentration. So ist aus Versuchen bekannt, dass
schon eine CO - Konzentration von 30 ppm, wenn sie einige Stunden einwirkt, zu
heftigen Atembeschwerden fiihrt.

Unverbrannte Kohlenwasserstoffe werden erst bei hohen Konzentrationen gesund-
heitsschadlich, aber auch teilverbrannte Kohlenwasserstoffe sind wegen ihres
lastigen Geruchs und ihrer Reizwirkung auf Augen und Atmung unerwiinscht.

Stickoxide sind wie das Kohlenmonoxid starke Blutgifte; eine Konzentration von
700 ppm fiihrt zum Tod durch Lungenédem. Der MAK-Wert (maximale Arbeitsplatz-
konzentration) betragt 25 ppm.

Des weiteren sind die im Motorabgas bei Verwendung von bleihaltigem Kraftstoff
auftretenden Bleiverbindungen giftig und geraten vorwiegend mit der Atemluft, aber
auch durch Magen und Darm in den menschlichen Organismus.

Die Partikelemissionen sind vor allem durch die an den Partikeln angelagerten Stoffe,
die als krebserregend eingestuft sind, flir den Menschen gefahrlich.

Gegenlber den unmittelbaren Auswirkungen auf die Gesundheit des Menschen
gewinnt zunehmend der indirekte Einfluss Uber die Wirkung auf den menschlichen
Lebensraum an Bedeutung in der Diskussion um die Schadstoffbelastungen. Hier ist
vor allem die noch nicht endgiiltig erforschte Mitverursachung der Autoabgase am
Waldsterben zu nennen. Ferner wird sich die Atmosphare wegen der steigenden
Kohlendioxidkonzentration in der Luft aufgrund des hohen Verbrauchs fossiler
Brennstoffe, woran der Antrieb von Kraftfahrzeugen einen erheblichen Anteil hat,
erwarmen (Treibhauseffekt).

Schon in der Vergangenheit wurden immer wieder Uberlegungen angestellt, statt
fossiler nachwachsende Brennstoffe fur Kraftfahrzeuge zu verwenden. Kraftstoffe
aus Biomasse sind theoretisch COz-neutral und ihre Verwendung in Verbrennungs-
motoren technisch unproblematisch.
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Dem steht aber eine Reihe von Nachteilen gegeniiber. Etwa die Halfte der gewonnen
Energie wird zur Herstellung und Aufbereitung wieder verbraucht. Der Flachenbedarf
zur Erzeugung nennenswerter Energiemengen ist erheblich und mit der Produktion
ist unweigerlich die Emission neuer Schadstoffe (Diinger, Pestizide) verbunden.
SchlieB3lich stellen sich biologische Kraftstoffe gegenwartig im Vergleich zum Erdol
generell als unwirtschaftlich dar. Nur Brasilien hat in den 70er und 80er Jahren
wesentliche Schritte zur Férderung alternativer Kraftstoffe (Methanol aus Zuckerrohr)
unternommen, riickt aber heute wieder davon ab.

Ein weiterer Aspekt der Umweltbelastung durch Kraftfahrzeuge ist die
Gerauschemission. Auch hierzu existieren seitens des Gesetzgebers zuldssige
Grenzwerte, auszugsweise dargestellt in Abb. 3-27. Als MaR fir die Gerdusch-
belastung dient der frequenzbewertete Schalldruckpegel in dB(A) in einer definierten
Fahrsituation (beschleunigte Vorbeifahrt).
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Abb. 3-27: Schallpegelgrenzwerte fiir Zulassung von Kfz in der EG
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Ein letztes Auswahlkriterium, das noch zum Bereich Umweltbeeinflussung zu zahlen
ist, ist das Schwingungsverhalten des Fahrzeugantriebes. Zu starke Schwingungen
des Motors fuihren neben der Gerduschbelastung zu einer Belastigung der Fahr-
zeuginsassen und kénnen Materialermidung von Antriebstrangkomponenten oder
der Motoraufhangung hervorrufen.

Damit lassen sich als Bewertungskriterien zusammenfassen:
Betriebsverhalten

- Antriebskennung
- Anfahrverhalten

- Regelverhalten und Startwilligkeit

Wirtschaftlichkeit
- Spezifische Energie- oder Kraftstoffkosten
- Spezifische Herstellungskosten
- Leistungsmasse und -volumen
- Wartungsaufwand
- Vielstoffahigkeit

- Lebensdauer und Zuverlassigkeit

Umweltbeeinflussung

- Schadstoffemission
- Gerauschentwicklung

- Schwingungsverhalten

3.2.7.2 Bewertung der Antriebe

Die oben genannten Bewertungskriterien werden auf folgende Antriebe angewendet:

- Otto-Motor in Saugversion (0S)

- Otto-Motor mit Abgasturboaufladung (OoT)

- Diesel-Motor in Saugversion (DS)

- Diesel-Motor mit Abgasturboaufladung (DT)

- Wankel-Motor (WM)
- Gasturbine mit innerer Verbrennung (GT)

- Elektromotor mit konventionellen Bleibatterien (EA)

Eine Bewertung mit 10 Punkten bedeutet: sehr gut, mit 0 Punkten: sehr unglinstig.
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a) Betriebsverhalten

Das Lieferkennfeld der verschiedenen Antriebe zeigt Abb. 3-28, wobei fir alle Kolben-
motoren mit innerer Verbrennung eine gemeinsame Kennlinie eingezeichnet ist, die,
wie auch die anderen Kennlinien, einen typischen Verlauf reprasentiert.
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Abb. 3-28: Lieferkennfeld verschiedener Kfz-Antriebe

Der Elektroantrieb erweist sich sowohl im Dauerbetrieb als auch beim Anfahren, also
bei kurzzeitiger Uberlastung, als deutlich tiberlegen. Die Kennung der zweiwelligen
Gasturbine ist fir den Fahrzeugantrieb schon recht gut zu gebrauchen. Kolben-
motoren weisen nur in Verbindung mit Kennungswandlern ein zufriedenstellendes
Verhalten auf.

Ohne auf Einzelheiten einzugehen, lasst sich fir das Betriebsverhalten der Antriebe
folgende Bewertung aufstellen:

Antrieb (OS] oT DS DT | WM | GT EA
Drehmomentverlauf 4 3 4 4 4 8 10
Anfahrverhalten 2 2 2 2 2 7 10
Regelverhalten und 9 8 8 9 9 4 10
Startwilligkeit

Tab. 3-6: Bewertung des Betriebsverhaltens
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Die Drehmomentschwache der Motoren mit Abgasturbolader im unteren Drehzahl-
bereich erklart den (geringen) Punkteunterschied zwischen Auflade- und Saug-
versionen. Wegen der fur alle Antriebsarten ublichen Verwendung von Kennungs-
wandlern ist den Kriterien Drehmomentverlauf und Anfahrverhalten nur geringe
Bedeutung beizumessen.

In Regelverhalten und Startwilligkeit ist der Elektroantrieb am vorteilhaftesten zu
handhaben. Das Regelverhalten der Saugmotoren unterscheidet sich nur gering-
fligig, das trdgere Ansprechverhalten der turbogeladenen Versionen filhrt zu dessen
etwas schlechterer Bewertung. Das gesamte Regelverhalten der Gasturbine mit
heute wirtschaftlich vertretbarer Technologie ist vergleichsweise schlecht. Beim Start
bendtigen lediglich der Dieselmotor - als Kammermotor - und die Gasturbine eine
Vorglihzeit.

b) Wirtschaftlichkeit

Die oben erwahnten Wirtschaftlichkeitskriterien sind in Tab. 3-7 auf die verschiedenen
Motorbauformen angewendet und bewertet worden.

Die Bewertung der spezifischen Betriebskosten fallt beim Elektromotor infolge der
allgemein niedrigen Leistungen gegeniber den Wettbewerbern schlechter aus. Der
Dieselmotor mit Abgasturboaufladung erzielt den glinstigsten Wert.

Antrieb (O] oT DS DT | WM | GT EA
spezifische 7 7 8 10 7 7 2
Betriebskosten

spezifische 10 10 8 10 10 5 0
Herstellkosten

Leistungsmasse 9 10 6 8 9 8
Vielstofffahigkeit 1 1 1 1 1 7 10
Wartungsaufwand 8 8 8 8 9 9 7
Zuverlassigkeit und 9 9 10 10 9 8 5
Lebensdauer

Tab. 3-7: Bewertung der Wirtschaftlichkeit von Antrieben

Auch die Herstellungskosten werden wegen der besseren Vergleichbarkeit auf die
Leistung bezogen. Die zugrundegelegten Kosten sind fur die in Serie gefertigten
Antriebe Durchschnittswerte, wahrend bei Gasturbine und Elektroantrieb Schétz-
werte flir héhere Stiickzahlen eingesetzt wurden.
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Bei der Leistungsmasse wurden ebenfalls Mittelwerte fir die Kolbenmotoren gebildet.
Die geringste Leistungsmasse weist der turbogeladene Ottomotor auf, dann folgt der
Wankelmotor und der Otto-Motor. Beim Dieseltriebwerk bedingen die auftretenden
hohen Dricke eine schwerere Bauweise. Ein Vergleich bezuglich des
Leistungsvolumens wirde mit der Leistungsmasse in etwa Ubereinstimmende
Verhaltnisse zeigen.

Betrachtet man die Vielstofffahigkeit der Antriebe, so kdnnen Kolbentriebwerke nur
nach zum Teil gréReren, konstruktiven Modifikationen mit alternativen Kraftstoffen
betrieben werden, wahrend dies bei der Gasturbine fiir eine Vielzahl flissiger
Brennstoffe ohne ZusatzmalRnahmen mdglich ist. Der Elektromotor kann - zumindest
indirekt - auf nahezu alle Energieformen zuriickgreifen, denn selbst Wind-, Sonnen-
und Wasserenergie werden zur Stromerzeugung genutzt.

Der Wartungsaufwand liegt bei allen Antriebsarten relativ niedrig. Bei den
Kolbentriebwerken hat der Wankel-Motor aufgrund des fehlenden Ventiltriebs leichte
Vorteile. Der zunehmende Einsatz von Ventilen mit hydraulischem Spielausgleich
gleicht diesen vermeintlichen Nachteil der anderen Kolbenmotoren jedoch zum Teil
wieder aus. Gasturbine und Elektromotor erfordern einen ahnlich geringen
Wartungsaufwand wie der Wankel-Motor, allerdings bendtigen heutige Blei-
akkumulatoren noch regelmaRige Wartung.

Beim Vergleich der Lebensdauer der Antriebe erreicht der Dieselmotor aufgrund
seiner soliden Bauweise und des niedrigen Drehzahlniveaus die hochsten Werte. Die
Gasturbine wird wegen ihres niedrigeren Entwicklungsstandes geringer bewertet. Der
Elektromotor hat zwar die grofite Lebensdauer, wird aber aufgrund der geringen
Batterielebensdauer als Gesamtsystem am geringsten bewertet.

c) Umweltbeeinflussung

Zur Beurteilung der Umweltbeeinflussung sind in Tab. 3-8 Bewertungen der mittleren
Schadstoffemissionen, der Gerdusche und Schwingungen den verschiedenen
Antriebssystemen gegenlbergestellt worden.

Antrieb oS oT DS DT | WM GT EA
Schadstoffemissionen 3 8 8 2 9 10
Gerauschentwicklung 5 5 3 3 7 6 10

Schwingungsverhalten 8 8 6 6 10 10 10

Tab. 3-8: Bewertung der Umweltbeeinflussung von Antrieben
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Die Punkteverteilung fir die Schadstoffemissionen wurde aus den Einzelbe-
wertungen der verschiedenen Schadstoffe gemittelt. Die Verwendung von Abgas-
katalysatoren, die eine deutliche Verschiebung zugunsten von Otto-, Schichtlade-
und Wankelmotor ergibt, ist bei dieser Betrachtung nicht berlcksichtigt. Der
Elektroantrieb erzeugt im Nahbereich keine Schadstoffemissionen, allerdings darf
nicht Ubersehen werden, dass bei der Erzeugung des Stroms in konventionellen
Kraftwerken Schadstoffe entstehen.

Bei der Gerauschentwicklung liegt der Elektroantrieb im Mittel 10 dB(A) niedriger als
konventionelle Triebwerke. Auch die Gasturbine arbeitet infolge der kontinuierlichen
Verbrennung leiser als die Kolbentriebwerke. Nachteilig wirken sich aber die hohen
Frequenzen von Verdichter und Turbine aus. Bei den Kolbenmotoren hat der
Wankel-Motor infolge des fehlenden Ventiltriebs gegenuber Otto- und Schicht-
lademotor leichte Vorteile. Der Diesel-Motor ist der lauteste Antrieb. SchlieBlich muss
noch zwischen Auflade- und Saugversionen unterschieden werden: aufgeladene
Motoren arbeiten geringfligig leiser, weil der Turbolader eine Dampfung des
Ansauggerausches bewirkt.

Im Schwingungsverhalten sind Wankel-Motor, Gasturbine und Elektroantrieb besser
als die Hubkolbentriebwerke, bei denen durch die Kolbenbewegung hohe trans-
latorische Beschleunigungen auftreten, die abhangig von der Zylinderzahl und
-anordnung nur teilweise ausgeglichen werden kénnen.

Zu beachten ist, dass die dargestellte Punkteverteilung nur Tendenzen aufzeigen
kann, die nicht fur jeden Einzelfall Gultigkeit besitzen mussen. Sie kénnen jedoch als
Uberblick und zur Orientierung dienen.

3.2.7.3 Zusammenfassung

Die Ausgereiftheit und die preisglinstige Herstellung sind die Ursache dafir, dal
auch in Zukunft das Hubkolbentriebwerk seine dominierende Rolle als Kraftfahrzeug-
antrieb behalt. Der Wankelmotor hat inzwischen ebenfalls einen hohen Entwicklungs-
stand erreicht. Er ist damit gegeniber dem Hubkolbenmotor durchaus
konkurrenzfahig. Der Nachteil bei der Umweltbeeinflussung wird durch nachge-
schaltete Abgasreinigungssysteme behoben.

Eine Serienfertigung der Gasturbine scheitert vorerst vor allem an den noch zu
hohen Herstellungskosten und dem ohne Einsatz von Keramikbauteilen zu
schlechten Teillastwirkungsgrad. Das prinzipielle Problem aller Maschinen mit innerer
Verbrennung, das unglnstige Lieferkennfeld, kann durch Drehzahl- und
Drehmomentwandler mit maRigem Aufwand weitgehend geldst werden.

Ein Einsatz in der Grof3serie scheint fir den Elektroantrieb wegen gravierender
Nachteile bei allen entscheidenden Bewertungskriterien der Wirtschaftlichkeit mittel-
fristig lediglich fir Sonderanwendungen sinnvoll. Seine Zukunft wird von der Ent-
wicklung leistungsfahiger Speichersysteme abhangen. Denkbar erscheint seine
Verwendung im Rahmen von Hybridantrieben.

3.3 Drehzahlwandler (Kupplungen)

Drehzahlwandler (Kupplungen) werden im Antriebstrang eines Kraftfahrzeugs
verwendet, um Drehzahlunterschiede zwischen An- und Abtrieb auszugleichen. Dies
gilt zum einen flr die Anfahrphase, in der die Drehzahlliicke zwischen Stillstand und
der niedrigsten Motorbetriebsdrehzahl Uberbrickt werden muss, zum anderen in
Schaltphasen von Ublichen Handschaltgetrieben. Als Drehzahlwandler kommen
ausschlieBllich kraftschlissige Kuppelmittel zum Einsatz. Abb. 3-29 zeigt die
Leistungsbilanz eines Drehzahlwandlers mit den entsprechenden Ein- und
Ausgangsgrolien.

M E F,,A = PE - R/erl
Pe
Drehzahlwandler
ne na #ng
P\/erl

Abb. 3-29: Ein- und AusgangsgrofRen eines Drehzahlwandlers

Kennzeichnend fiir einen Drehzahlwandler ist das konstante Drehmoment. Die
Ausgangsleistung P, ist um die Verlustleistung Py, geringer als die Eingangs-
leistung Pe.
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Daraus ergibt sich der Kupplungswirkungsgrad myx aus dem Verhéltnis von
Ausgangs- zu Eingangsleistung.

Pa
= Gl. 3-9
MK P
Es gilt:
_PA_MA~2~n-nA_MA~nA Gl. 3-10

K = PE - ME'2'JT'nE N ME'nE

Mit M, = Mg folgt somit:

N = DA Gl. 3-11
Ng

Eine normierte GroRRe zur Darstellung des Betriebszustands eines Drehzahlwandlers
ist der Schlupf s, definiert als die auf die Eingangsdrehzahl bezogene Differenz aus
Ein- und Ausgangsdrehzahl:

s-TE~NA Gl. 3-12
Ng

Mit der Formel fir den Wirkungsgrad ergibt sich:

s=1-"A 1 Gl. 3-13
Ng

Mit den Definitionen von Wirkungsgrad und Schlupf lasst sich fir die wahrend eines
Kupplungsvorgangs in Warme umgewandelte Verlustleistung ein rein drehzahlab-
hangiger Zusammenhang herleiten:

Pyer =Pe —Pa = (1-nk)-Pe =s-Pe Gl. 3-14
Die fiir unterschiedliche Einsatzbereiche im Kraftfahrzeug verwendeten Kupplungen
lassen sich nach der Art der Kraftiibertragung einteilen in:

- mechanische Kupplungen
- hydrodynamische Kupplungen

- visko - hydraulische Kupplungen
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3.31 Mechanische Kupplung

Mechanische Kupplungen sind in Kombination mit mechanischen Stufengetrieben
weit verbreitet und bei Pkw heute in der Regel als Einscheiben-Trockenkupplung
ausgefiihrt. Der Kraftschluss zwischen An- und Abtriebswelle wird dabei durch
aufeinander reibende, kreisférmige Scheiben erzeugt.

Abb. 3-30 veranschaulicht die Wandlung des Motorkennfeldes durch eine
mechanische Kupplung.

w
" £ <
N s° N
£ M, £ £
g 2 £
(2} § 12}
2 2 2
5 £ 5
{= [}
i £ 2
0 2 0 0
ng = 1 ne
Eingangsdrehzahl n¢ Drehzahlverhéltnis na/n g Ausgangsdrehzahl n,
Quw
=1 <
[ o< LY
(=2} j2
S = 5
k3 b @
2 < ko)
[} [ [}
o 3 e
g g g
£ P 2 3
c 1%
[im] 8 4
0 n, 0 1 0 n,
Eingangsdrehzahl n Drehzahlverhaltnis n, Ing Ausgangsdrehzahl n,

Abb. 3-30: Wandlung des Motorkennfeldes durch eine mechanische Kupplung
(Quelle: Mitschke)

Wahrend des Anfahrvorgangs befindet sich der Motor im Betriebspunkt C und liefert
bei der Drehzahl n; das Drehmoment M . Dieses Eingangsmoment liegt in gleicher
Héhe an der Ausgangsseite an, solange n, kleiner ist als n. Das anfahrende Fahr-
zeug beschleunigt bis Drehzahlgleichheit hergestellt ist. Dann gilt: ng =ny =n¢.
Danach wird bei vollstandig geschlossener Kupplung auf der Motorkurve weiter-
gefahren.

Die HOhe des Ubertragbaren Drehmoments ist bei der Scheibenkupplung abhangig
von der Anpresskraft Fx zwischen den Scheiben, vom Reibungskoeffizienten ux der
Reibpaarung, vom wirksamen Reibradius r,x und von der Anzahl der Reib-
paarungen zy:

My = Fg ik ik * Zk Gl. 3-15
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ug ~02-03

Der mittlere Reibradius (Neuzustand) errechnet sich zu:

2 oy ik
Mok = = Gl. 3-16
3 i -k
mit: ra = AuBenradius der Kupplungsscheibe
fik = Innenradius der Kupplungsscheibe

Naherungsweise kann auch mit einer vereinfachten Formel gerechnet werden:

Fo ~ KK Gl. 3-17
2
Die Anpresskraft wird im allgemeinen durch eine vorgespannte Feder erzeugt. Durch
eine Variation des Federwegs kann so - im Fahrzeug Uber das Kupplungspedal - das
Uibertragene Moment beliebig zwischen "Null" und "Maximal" eingestellt werden.

Die mechanische Trockenkupplung kann aufgrund der schlechten Warmeabfuhr nur
eine begrenzte Verlustwarme aufnehmen. Die Drehzahlwandlung ist daher zeitlich
begrenzt. Heutige Beldge bestehen aus sogenannten Fiillstoffen, zu denen
manchmal auch Metallspéne gehdren, welche von einem organischen Bindemittel
zusammengehalten werden. Sie vertragen hohe Temperaturen, sind abrieb- und
verschleif3fest. Die Lebensdauer erreicht haufig die des Gesamtfahrzeugs.

Man unterscheidet nach Art der die Anpresskraft erzeugenden Feder zwischen
Schraubenfeder- und Membranfederkupplung, die in Abb. 3-31 prinzipiell dargestellt
sind. Aufgrund der geringen Herstellkosten und der glinstigen Federkennlinie werden
heute fast ausschlief3lich Membran- bzw. Tellerfedern verwendet.

Abb. 3-32 zeigt den Aufbau einer Membranfederkupplung und verdeutlicht den
ausgerickten und den eingeruckten Zustand. Die Feder presst Uber die Druckplatte
die Kupplungsscheibe kraftschlissig gegen das Schwungrad. Die Kupplungsscheibe
leitet das Motormoment in das Getriebe weiter.

Im ausgekuppelten Zustand wird die Druckplatte von der Kupplungsscheibe
zuriickgezogen. Die Drehmomentibertragung vom Motor zum Getriebe ist
unterbrochen.

Abb. 3-31: Schnittzeichnungen der Schrauben- und Membranfederkupplung

eingerlckt ausgerickt

)

Abb. 3-32: Membranfederkupplung in ein- und ausgeriicktem Zustand
(Quelle: mot - Spezial, Antrieb)
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Bei starrer Auslegung des Betatigungsmechanismus wiirde es beim Einkuppeln zu
einem MomentenstoR kommen. Um das zu vermeiden, sind heute nahezu alle
Kupplungsscheiben mit einer Belagfeder ausgeristet. Diese Axialfederung zwischen
den Kupplungsbeldgen bewirkt dartiber hinaus ein gleichméaRigeres Tragbild und
damit einen geringeren Belagverschleil?.

In Abb. 3-33 sind fiir einen Auskuppelvorgang Liftweg, Anpresskraft und Ausriickkraft
in Abhangigkeit vom Ausrickweg dargestellt.

Ausruckkraft

Ausriickweg

T AnpreRkraft

[
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A
= N — Membranfeder- Kupplung
£ \-\ == Schraubenfeder- Kupplung
o .
e >
<< '\'

—>
*
\
.
*
.
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"
‘,-/a'usgekuppelt voll
.t//eingekuppelt ausgekuppelt

Ausriickkraft

Ausriickweg —p

Abb. 3-33:  Luftweg, Anpresskraft und Ausriickkraft iber dem Ausriickweg fir
mechanische Kupplungen

Unter der Voraussetzung gleicher Ausriickwege bis zum Liftpunkt haben Schrauben-
und Membranfederkupplung einen ahnlichen Anpresskraftverlauf (ber dem
Ausriickweg.

Der Verlauf der Ausruckkraft weist bei der Membranfeder ein Maximum auf. Die fur
den Kupplungsvorgang aufzuwendende Pedalkraft ist also begrenzt und im ausge-
kuppelten Zustand kleiner als die tiber dem Ausriickweg stetig ansteigende Kraft der
Schraubenfederkupplung.
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Fir ein vollstdndiges Auskuppeln muss ein zusatzlicher Ausriickweg zwischen den
Belagen (Liftweg) eingestellt werden, was bei der Schraubenfederkupplung zu einer
Pedalkrafterhdhung fihrt, wahrend bei der Membranfederkupplung die Pedalkraft
sinkt.

Die unterschiedliche Federkennung wirkt sich zudem darauf aus, welche
Anpresskrafte bei Kupplungsverschlei® wirksam werden. Abb. 3-34 zeigt das Kraft-
Weg-Diagramm an den Reibpaarungen von Schrauben- und Membranfeder Uber
dem Belagverschleif3.

AnpreRkraft
S Schraubenfeder
—
P~ AnpreRkraft
o Membranfeder
[}
c
<
Mindest-
anprerskraft max. Verschleilweg
Schraubenfeder
max. VerschleiBweg
Membranfeder
0 Verschleillweg

Abb. 3-34:Kraft-Weg-Diagramm von Schrauben- und Membranfeder

Wahrend bei der Schraubenfederkupplung die Anpresskraft linear Uber dem Ver-
schleilweg fallt, weist die Anpresskraft der Membranfeder im Arbeitsbereich ein
ausgepragtes Maximum auf. Dieser, fir die Membranfeder charakteristische
Kurvenverlauf ermdglicht, bei etwa gleicher maximaler Anpresskraft, einen im
Vergleich zur Schraubenfeder erheblich groReren Verschleilweg, ohne dass eine
vorgegebene Mindestanpresskraft unterschritten wird.

Die Handhabung der Kupplung erfordert vom Fahrer auch heute noch eine gewisse
Erfahrung und schlie8t Fehlbedienungen nicht aus. Daher gab und gibt es immer
wieder Versuche, die Kupplungsbetatigung zu automatisieren. Abb. 3-35 zeigt das
Funktionsprinzip einer automatischen Kupplung. Die Kupplung selbst ist normal
gebaut. Gesteuert wird sie von einer Elektronik Uber einen Stellmotor.
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Diese Elektronik registriert Uber entsprechende Geber die Motor- und
Getriebedrehzahl. Sie erkennt, wann in welchen Gang geschaltet wird und schlief3t
die Kupplung abhangig von der Fahrweise mehr oder weniger rasch. Das Einlegen
der Gange erfolgt manuell. Solche automatischen Kupplungen finden insbesondere
bei Lkw zunehmend Verwendung.

Kupplung

Getriebe

Anlasser | Zindschalter

. elektrisches
Stellglied

Steuer-
elektronik

Maotordrehzahl

Getriebedrehzahl

oIS

Kontrollanzeige

N ‘ =

A ‘Diagncsc

Fahrpedal

50

-

| weitere Sensoren

o

_____________ 1
1

1) [ &2

Schalt- Gang- Programm-
hebel erkennung  schalter

Abb. 3-35: Funktionsprinzip einer automatischen Kupplung (Fichtel & Sachs)

Neben der Funktion der Drehzahlwandlung spielt die Kupplung aber auch eine
wichtige Rolle bei der Absorption von Schwingungen und Gerduschen vom Motor
und vom Antriebsstrang. Darauf wird im Kapitel 3.7 noch naher eingegangen.

3.3.2 Hydrodynamische Kupplung

Die hydrodynamische Kupplung, auch als Fottinger - Kupplung bezeichnet, besteht
im wesentlichen aus einem mit dem Antrieb verbundenen Pumpenrad und einem
abtriebsseitigen Turbinenrad, die jeweils mit ebenen, radialen Schaufeln bestiickt
sind. Die Momente werden durch die Flussigkeit Ubertragen, die vom Pumpenrad
beschleunigt und im Turbinenrad abgebremst wird (Coriolis - Effekt). Die hydro-
dynamische Kupplung kann, zumindest partiell, die anfallende Verlustwarme tber
das Arbeitsfluid abfiihren.

Infolgedessen kann eine zeitlich nicht begrenzte Drehzahlwandlung realisiert werden.
Abb. 3-36 zeigt die hydrodynamische Kupplung in einer Ausfihrung ohne
Fremdkudhlung.

Flﬂssigkeits--\ .

stromung

bei n >n
E A

Pumpenrad - Turbinenrad
Abb. 3-36: Hydrodynamische Kupplung
Die Fottinger-Kupplung kann nur bei Schlupf ein Moment Ubertragen. Ist die Aus-

gangsdrehzahl groRer als die Eingangsdrehzahl, wechseln Pumpen- und Turbinen-
rad ihre Funktionen.

Das ubertragene Moment kann nach einem Ansatz von Féttinger mit der folgenden
Formel berechnet werden:

Mex =k-p-n3-D° Gl. 3-18
mit: k = Schlupffaktor

p = Dichte des Fluids (Ol ~ 870 kg/m3)

np = Pumpendrehzahl

D = Kupplungsdurchmesser

Der Schlupffaktor k ist abhangig von Bauform und Kupplungsschlupf. Abb. 3-37 zeigt
einen beispielhaften Verlauf.
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Abb. 3-37:Schlupffaktor einer Fottinger - Kupplung (Drehmoment-Schlupf-
Charakteristik)

Das Zusammenspiel zwischen Verbrennungsmotor und Fottinger - Kupplung ver-
deutlicht Abb. 3-38.

Vollastkennlinie des Motors T
s m/np=0 06 My
I !' s
N 0,52/ 0,95 N
= / Y s <
g / s £
£ < 10
g £ g ’
£ 2 3
& ’ g E a8 05 2
~ \Momentenverlauf é ’/' .-
% /; am Pumpenrad Mp E /"\ﬂ g
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Motor-/ Pumpendrehzahl ny= np Drehzahlverhéltnis nt/ np

Abb. 3-38: Zusammenspiel zwischen Verbrennungsmotor und Foéttinger-Kupplung
(Quelle: Mitschke: ,,Dynamik der Kraftfahrzeuge®)

Die Pumpenkennlinien geben das vom Pumpenrad abgegebene Moment wieder. Da
das Pumpenmoment vom Verbrennungsmotor bestimmt wird, ergibt sich der
jeweilige Arbeitspunkt aus dem Schnittpunkt von Pumpenkennlinie und Motor-
moment. Damit wird die Drehzahl np definiert. Je nach momentan wirkender
Fahrwiderstandskennlinie kann das von der Pumpe abgegebene Moment in eine
Fahrgeschwindigkeit und damit in eine Turbinendrehzahl umgesetzt werden. Da sich
die Pumpenkennlinie jedoch in Abhangigkeit des Druckverhaltnisses zwischen
Turbine und Pumpe andert, verschiebt sich auch der Arbeitspunkt auf der Kurve des
Motormomentes.

Bei stehendem Fahrzeug ubertragt die Kupplung ein Moment, das sich aus dem
Schnittpunkt der Pumpenkennlinie ,0“ mit der Motorkennlinie ergibt. Beschleunigt das
Fahrzeug, so wachst die Turbinen- bzw. Ausgangsdrehzahl n;. Dadurch veréndert
sich der k-Faktor und damit die Steigung der Pumpenkennlinie. Der neue
Schnittpunkt liefert das neue Kupplungsmoment. Dieser Vorgang lauft kontinuierlich
ab, bis das Einkuppeln beendet und nt/np konstant ist.

Daruber hinaus kann bei der Féttinger - Kupplung der Schlupf nicht Null werden, da
dann kein Moment mehr Ubertragen werden kann. Der maximale Wirkungsgrad
betragt 98%. Hier kénnen mechanische Uberbriickungskupplungen Abhilfe schaffen,
um einen Wirkungsgrad von 100% zu erreichen.

3.3.3 Visko-hydraulische Kupplung

Die visko - hydraulische Kupplung, allgemein als ,Visco - Kupplung“ bezeichnet,
nimmt eine Sonderstellung unter den hier behandelten Drehzahlwandlern ein. Sie
wird im Kraftfahrzeug bisher nicht als Anfahr- und Schaltkupplung, sondern als
selbstregelndes Achs- oder Zentraldifferential (Kapitel 3.5) bzw. als Sperre fur diese
Bauteile eingesetzt. In ihrer bisherigen Bauform hatte sie als Hauptkupplung auch
den Nachteil, dass permanent Schlupf auftreten misste, um ein Moment zu
Uibertragen.

Abb. 3-39 zeigt den prinzipiellen Aufbau einer visko - hydraulischen Kupplung, die im
wesentlichen aus zahlreichen, axial frei beweglichen Lamellen besteht. Innen- und
AufRenlamellen sind jeweils mit einem Kupplungsausgang verbunden. Die Zwischen-
rédume sind mit einer hochviskosen Flissigkeit (im Allgemeinen Silikondl) gefillt. Eine
Drehmomentiibertragung erfolgt bei visko - hydraulischer Arbeitsweise durch die
zwischen den einzelnen Lamellen wirkenden Flissigkeitskrafte.
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Abb. 3-39: Prinzipieller Aufbau einer visko-hydraulischen Kupplung

Die durch Scherbeanspruchung des Fluidfilms hervorgerufenen Schubspannungen
gemal dem Newton'schen Schubspannungsgesetz sind linear abhangig von der
dynamischen Viskositdt may, und der auf die Filmdicke bezogenen Geschwindig-
keitsdifferenz.

Auf die visko - hydraulische Kupplung angewandt, ergibt sich fir das tbertragbare
Drehmoment:

Ao 1 4 4
My, =zVK~ndyn~?~§~n~(ra -r) Gl. 3-19
mit zyk = Anzahl der aktiven Flachen

Aw = Differenzgeschwindigkeit zwischen AuRen- und Innenlamellen

ra = AuBenradius
ri = Innenradius
s = Spaltenweite

Dieser Ansatz fur laminare Strémung ist bei einer visko - hydraulischen Kupplung bei
glatten Lamellen in der Regel anwendbar, da die kritische Reynoldszahl infolge hoher
dynamischer Viskositat kaum erreicht wird.
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Durch geeignete Wahl der Parameter:

- Silikonol

- Fallungsgrad

- Spaltbreite

- Lamellenformen

lasst sich die Momentencharakteristik einer visko - hydraulischen Kupplung in einem
weiten Bereich, von fast linearem bis extrem degressivem Verlauf, Uber der
Differenzdrehzahl variieren.

In Abb. 3-40 sind zwei verschiedene Lamellenformen einmal beispielhaft dargestellit.

Aussenlamelle Innenlamelle

Abb. 3-40: Kupplungslamellen einer visko - hydraulischen Kupplung

Da sich die physikalischen Vorgange in einer visko - hydraulischen Kupplung bei
Verwendung geschlitzter Lamellen einer exakten Berechnung entziehen, wird der
folgende, in der Praxis bewahrte, allgemeine Gleichungsansatz zur mathematischen
Beschreibung einer degressiven Kupplungskennung verwendet:

MVK = MO + J . Anq Gl 3'20
mit: Mo, j, @ = kupplungsspezifische Parameter

Bei hohen Differenzdrehzahlen und langeren Schlupfphasen steigen Temperatur und
Druck in der Kupplung stark an. Die Folge ist ein steiler Anstieg des Ubertragbaren
Moments (Hump - Effekt). Dieser steile Anstieg resultiert unter anderem aus dem
mechanischen Kontakt zwischen einzelnen Kupplungslamellen.
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Durch den dann entstehenden Reibschluss wird das Ubertragbare Moment um ein
vielfaches gegenuber dem visko - hydraulisch Ubertragbaren Moment gesteigert.
Diese konstruktiv beeinflussbare Momentenzunahme bewirkt einen Selbstschutz
gegen Uberhitzung. Reicht das dann (bertragbare Moment nicht aus, fressen i. a. die
Lamellen. Die gesteigerte Warmeeinbringung in die Kupplung Uberlastet die Dicht-
ringe.

Abb. 3-41 zeigt schematisch den Verlauf von Moment, Druck und Temperatur bei
einer konstanten Drehzahldifferenz.
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Abb. 3-41: Hump-Effekt bei visko-hydraulischen Kupplungen (GKN Viscodrive GmbH)

34 Drehmomentwandler (Getriebe)

Wahrend Kupplungen nur die Drehzahl wandeln, Ausgangs- und Eingangsmoment
jedoch immer gleich bleiben, sind Drehmomentwandler (Getriebe) zusatzlich in der
Lage, das Abtriebsmoment gegeniber dem Antriebsmoment zu variieren. Dadurch
kann die Antriebskennung der gewiinschten Leistungshyperbel P = konst. (ideale
Kennlinie - vgl. Abb. 3.2-19 -, in der die gewlinschten Kennlinien fir Moment und
Leistung aufgetragen sind) angenahert werden (Abb. 3-42).
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Abb. 3-42: Kennungswandlung durch einen Drehmomentwandler

Abb. 3-43 zeigt die Ein- und AusgangsgroRen eines Getriebes. Zur Drehmoment-
wandlung ist eine Momentenstiitze erforderlich, die das Differenzmoment zwischen

Ausgangs- und Eingangsmoment abstiitzt. Sie ist somit ein charakteristisches
Merkmal fir dieses Bauteil.

A = P R

My = Mg + Mgy,

Drehmomentwandler ‘

np £Ng

Abb. 3-43: Ein- und AusgangsgroRen eines Drehmomentwandlers
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Auch beim Drehmomentwandler steht nicht die gesamte Leistung die in das Getriebe
hineingeht, fir den Abtrieb zur Verfligung. Mit der Wirkungsgraddefinition

_Pa _Mp-2-mng  Mp-np

= = = Gl. 3-21

e PE ME'Z'TE'nE ME'nE

ergibt sich die Gleichung fir die Verlustleistung:
Pvern =Pz -Pa = (1-ng) P& Gl. 3-22

Neben dem in heutigen Fahrzeugen Uberwiegend eingesetzten klassischen
mechanischen Stufengetriebe existieren eine Reihe von alternativen Getriebe-
konzepten. Tabelle 3-9 gibt eine Ubersicht der verschiedenen Méglichkeiten der
Drehmomentwandlung:

Stufengetriebe stufenlose Getriebe
mechanisch mechanisch Hydraulisch elektrisch
nicht last- last- Umschlingungs- hydro-
schaltbar schaltbar element statisch
Vorgelege Vorgelege Walzkorper hydro-
Planeten Planeten dynamisch
Automatikgetriebe
leistungsverzweigte Getriebe

Tab. 3-9: Ubersicht verschiedener Drehmomentwandler

3.441 Mechanische Stufengetriebe

Die Drehmomentwandlung mechanischer Getriebe wird durch die wirksamen Radien
des Kraftangriffspunktes bestimmt.

Bei mechanischen Stufengetrieben erfolgt in der Regel die Kraft- bzw. Momenten-
Ubertragung formschlissig durch Zahnrader. Die Kennungswandlung hangt somit
vom Z&hnezahlverhaltnis der sich im Eingriff befindenden Rader ab. Bedingt durch
die formschliissige Ubertragung ist eine Wandlung des Antriebsdrehmoments nur in
fest vorgegebenen Stufen méglich. Jede Stufe bedeutet eine definierte Uber-
setzung i, die sich aus dem Verhaltnis von Eingangs- zu Ausgangsdrehzahl ergibt:

Ng Ma

i-Ne _
Ny Mg-mg

Gl. 3-23
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In Abb. 3-44 ist die Kennungswandlung am Beispiel eines 4-Gang-Getriebes
dargestellt.

Aus dem Lieferkennfeld des Motors entstehen in diesem Fall vier Ausgangs-
kennfelder. Dabei bleiben zwischen den Getriebekennfeldern und der Leistungs-
hyperbel fiir P = konst. Llcken, die nicht angefahren werden kénnen.
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Abb. 3-44:Wandlung eines Antriebsmomentenkennfeldes durch ein Vierganggetriebe

Ein Stufen-Getriebe soll so ausgelegt sein, dass sich diese Getriebelliicken mdglichst
wenig stérend auf den Fahrbetrieb auswirken. Dies kann durch Erhéhung der Stufen-
anzahl oder geeignete Wahl der einzelnen Ubersetzungen erreicht werden.

Die erforderliche Kennungswandlung zwischen Motor und angetriebenen Radern
erfolgt bei heutigen Fahrzeugen in der Regel in mehreren Stationen. Dem
Schaltgetriebe als Drehmomentwandler mit variabler Ubersetzung ist ein Wandler mit
fester Ubersetzung, der Achsiibersetzung, nachgeschaltet.

Bei Nutzfahrzeugen kann das Getriebe mit variabler Ubersetzung zudem in die
Komponenten Hauptschaltgruppe und Vor- oder Nachschaltgruppe aufgeteilt werden.
Der Achsibersetzung kann sich eine zusatzliche Raduibersetzung durch ein
Planetengetriebe in der Nabe anschliel3en.

Abb. 3-45 zeigt schematisch die Anordnung der einzelnen Wandlungskomponenten
fur Pkw und Nkw.
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Abb. 3-45: Wandlungskomponenten von Pkw und Nkw

Geht man von der Ublichen Anordnung mit Stufengetriebe und Antriebsachsgetriebe
(Vorder- oder Hinterachse) aus, so ergibt sich zwischen der Motordrehzahl ny;,; und
der Drehzahl der angetriebenen Rader ng der Zusammenhang:

Nk = Mot Gl. 3-24
I “In(v)

Dabei bezeichnet ig die Schaltgetriebelibersetzung und ih(v) die Achsiibersetzung
der angetriebenen Hinter- bzw. Vorderachse.

Somit erhalt man fir die Fahrzeuggeschwindigkeit v:

V = Mot 12 T Tayn Gl. 3-25
IG "Ih(v)
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Abb. 3-46 gibt diesen linearen Zusammenhang zwischen Geschwindigkeit und
Antriebsdrehzahl anhand eines Diagramms fiir verschiedene Stufenibersetzungen
wieder.

T max
©
1S
<
=
©
N
c
(0]
—
a
N min

Geschwindigkeit v —

Abb. 3-46: Zusammenhang zwischen Motordrehzahl und Fahrgeschwindigkeit
fiir verschiedene Ubersetzungen

3.41.1 Getriebeauslegung

Die GroRe der einzelnen Ubersetzungsstufen hangt von unterschiedlichen Kriterien
ab. Der gréBte Gang (der Gang mit der kleinsten Ubersetzung) wird in der Regel im
Hinblick auf die erreichbare Fahrzeughdchstgeschwindigkeit ausgelegt (Kapitel 4.1).
Dazu wird die Antriebsachsubersetzung so festgelegt, dass der Gang, der im
Fahrbetrieb im statistischen Mittel am haufigsten benutzt wird, als direkter Gang (i=1)
ausgefihrt werden kann, d.h. Ein- und Ausgang des Stufengetriebes werden mittels
einer formschlissigen Kupplung direkt miteinander verbunden, sofern dies durch die
Getriebebauart moglich ist. Aufgrund des direkten Durchtriebs sinken die
mechanischen Verluste auf ein Minimum.

Die Ubersetzung des kleinsten Gangs ist vorgegeben durch das gewiinschte,
maximale Drehmomentangebot an der Antriebsachse - z.B. fiir die Steigfahigkeit des
Fahrzeugs - und die minimal madgliche Fahrgeschwindigkeit bei eingeriickter
Kupplung.

Bei der Wahl der Zwischengangubersetzungen ist zunachst das Stabilitatskriterium
zu beriicksichtigen (Abb. 3-47).
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Abb. 3-47: Ubersetzungsstufen fiir stabilen Fahrzustand

Dabei ist sicherzustellen, dass die Getriebeabstufung so gewahlt wird, dass - im
Grenzfall - bei Erreichen des maximalen Drehmoments auf der Motorkennlinie im
Gang (z) ein Einlegen des nachstkleineren Gangs (z-1) moglich ist, ohne die
zuldssige Héchstdrehzahl n,, des Motors zu tberschreiten.

Bewegt sich ein Fahrzeug beispielsweise mit der im Gang (z) maximal mdglichen
Geschwindigkeit v, (Schnittpunkt der Bedarfslinie Mggyq mit dem Angebots-
verlauf M(Z), so kann bei einer Erhdhung des Bedarfsmoments - z.B. an einer
Steigung - durch Sinken der Motordrehzahl ein héheres Motormoment zur Deckung
des Bedarfs bereitgestellt werden.

Ubersteigt das Bedarfsmoment das maximal verfiigbare Moment am Rad, sollte ein
Wechsel in den nachstkleineren Gang (z-1) méglich sein, bevor am Beriihrpunkt der
Lieferkennung M(Z) mit der Bedarfskennung Mgy, der instabile Bereich beginnt, in
dem bei sinkender Drehzahl durch gleichzeitig sinkendes Drehmomentangebot der
Drehzahl- bzw. Geschwindigkeitsabfall beschleunigt wird.

Die Stabilitatsbedingung lautet somit:

VMmax(z) = Vnzul(z-1) Gl. 3-26
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Fir das Verhaltnis der Ubersetzungen i zweier benachbarter Gange (z) und (z-1),
den sogenannten Stufensprung o, gilt:

i n
ag =20 {= ) gy = konst.} Gl. 3-27

Der maximal mégliche Stufensprung ergibt sich aus der Stabilitatsbedingung:

n
O Gmax = 2 Gl. 3-28
Mmax

Bei Motoren, die schon bei niedrigen Drehzahlen ihr maximales Motormoment
erreichen, kann somit ein grofRer Stufensprung und dadurch eine geringe Gangzahl
realisiert werden. Bei heutigen Fahrzeugantrieben (Kolbenmotoren mit innerer
Verbrennung) liegt agmay iMm Bereich von 1,5 bis 2. Wenn man davon ausgeht, dass
die maximale Drehzahl nur geringfligig tGber der Nenndrehzahl liegt, entspricht dieser
Wert in etwa der Drehzahlelastizitat (s. Kapitel 3.2.7.1). Daraus kann man umgekehrt
ableiten, dass Motoren mit hoher Drehzahlelastizitat groRe Stufenspriinge und damit
eine geringe Anzahl von Gangen ermdglichen.

Zu berucksichtigen ist aber, dass bei stark motorisierten Pkw das Stabilitatskriterium
nur geringe Bedeutung besitzt, und dass es bei Nfz oft wiinschenswert ist, wesentlich
engere Stufungen zu wahlen.

Zur Berechnung der Abstufung von Zwischengéngen gibt es zwei formale Methoden,
die nach der Art der Stufung benannt sind:

- geometrische Auslegung
- progressive Auslegung
- Geometrische Auslegung

Bei der geometrischen Auslegung ist der Drehzahlsprung beim Schalten in allen
Gangen konstant. Daraus resultiert das in Abb. 3-48 dargestellte Drehzahl-
Geschwindigkeits-Diagramm.

Die Schaltdrehzahl n,, bei der ein Wechsel in den n&chstkleineren Gang auf die
Maximaldrehzahl n,, erfolgen kann, ist also fiir alle Getriebestufen gleich.
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Fir den Stufensprung des geometrisch gestuften Getriebes gilt also:

T ag =2~ konst. (= cgma) Gl. 3-33
nu

6 . . . . .

=E Der Stufensprung ag bleibt also beim Schalten aus allen Géngen gleich. Seine

— GroRe lasst sich bei einem Getriebe mit z Schaltstufen mit dem Gesamtstufensprung

§ Qgges - auch Stellbereich oder Spreizung des Getriebes genannt - bestimmen.

2 iy g iy iz

a dgges = - =2 Vg ageag = ag® Gl. 3-34
I(Z lp I3 I(Z)

Der Stufensprung ergibt sich daraus zu:

a6 = Norgges = (ZQ/E Gl. 3-35

Geschwindigkeit v —

Ausgehend von der Ubersetzung des groRtes Gangs iz) ergeben sich die Gbrigen

Abb. 3-48: Drehzahl-Geschwindigkeitsdiagramm fiir geometrische Getriebestufung Ubersetzungen nach dem Bildungsgesetz einer geometrischen Folge:

i(Z—‘l) = I(Z) % e Gl. 3-36
Aus
. . . 2
i i i I(Z—Z) = I(Z—‘l) ‘Og = I(Z) ‘Og Gl. 3-37
ag = 12 =3 Gl. 3-29
2 ') 'z-2) . . . 3
I(Z—3) = I(Z—Z) ‘Og = I(Z) ‘Og usw. Gl. 3-38
und
Waéhrend die Differenz An zwischen zuldssiger Maximaldrehzahl n,, und Schalt-
P Nzul " 2" 7 Tgyn Gl. 3-30 drehzahl n, konstant bleibt, wird die Differenz der Héchstgeschwindigkeiten benach-
(2) ih(v) “Vaul(z) barter Gangstufen Av mit sinkender Ubersetzung bzw. ansteigender Gangnummer
groRer:
folgt A2
n-2-mr
Av = 2T Tan Gl. 3-39
ag = Vzul(z) _ Vaul(z-1) - Gl. 3-31 Ih(v) “le
Vail(z-1)  Vaul(z-2)
Abb. 3-49 zeigt schematisch das Momentenlieferkennfeld eines Kolbenmotors,
Mit Hilfe des Strahlensatzes ergibt sich aus Abb. 3-48: gekoppelt mit einem geometrisch gestuften Vierganggetriebe. Die Licken zwischen
dem Drehmomentangebot zweier benachbarter Gange und der Leistungshyperbel
Vaul(z)  Ngy konst Gl 3-32 der maximalen Motorleistung, die nicht als Betriebspunkte angefahren werden
Vaui(z-1) T n, ’ : kénnen, sind bei allen Gangpaarungen gleich grof3.
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Abb. 3-49: Drehmomentangebot bei geometrischer Getriebestufung

Die geometrische Getriebestufung ist bei Nutzfahrzeugen verbreitet, da wegen des
vergleichsweise unglinstigen Leistungsgewichts alle Geschwindigkeitsbereiche bei
der Getriebeauslegung gleichermafen berlicksichtigt werden missen.

- Progressive Auslegung

Bei Pkw-Motoren mit ihrer relativ hohen Drehzahl bei maximalem Moment wirde
eine geometrische Getriebeauslegung zu

- einer dem Fahrkomfort abtréglichen, unvertretbar hohen Gangzahl oder

- einem zu niedrigen Gesamtstufensprung, also zu kleinem Anfahrmoment oder

- einer niedrigen Hochstgeschwindigkeit fiihren.

Bei heutigen Pkw-Getrieben ist deshalb eine progressive Auslegung ublich. Das
zugehorige Drehzahl-Geschwindigkeitsdiagramm zeigt Abb. 3-50.
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Abb. 3-50: Drehzahl-Geschwindigkeitsdiagramm fiir progressive Getriebestufung

Kennzeichen der progressiven Getriebeabstufung ist die mit groRer werdendem
Gang abnehmende Drehzahlspanne An zwischen Hochstdrehzahl und zugehdriger
Schaltdrehzahl bei gleichzeitig geringen Differenzen der Hochstgeschwindigkeits-
anderung Av; zwischen benachbarten Gangen.

Somit werden die Kennfeldliicken, verglichen mit der geometrischen Auslegung, im
oberen Geschwindigkeitsbereich verkleinert, im unteren vergroRert (Abb. 3-51).

Im unteren Geschwindigkeitsbereich kénnen beim Pkw groRere Getriebellicken
wegen der hier infolge geringer Fahrwiderstande hohen verfliigbaren
Uberschussleistung und der niedrigen Leistungsmasse toleriert werden.

Der Stufensprung eines progressiv gestuften Getriebes mit z Gangen wird aus den
Faktoren agq und ag, gebildet:

ag = 0gq oGy Gl. 3-40
mit; agy >1; n=0,123...,(z-2)

ogqund og, sind Konstanten, wéhrend der Exponent n von der jeweiligen Stufe
abhangt.
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Abb. 3-51: Drehmomentangebot bei progressiver Getriebestufung

Fir ein progressiv ausgelegtes Fiinfganggetriebe ergeben sich beispielsweise die
folgenden Einzelstufenspriinge:

Gang Stufensprung
54 a L R Gl. 3-41a
G(z)—(z-1) i( ) G1'%G2
z
43 a S agy Gl. 3-41b
G(z-1)—=(2-2) o 61 %G2
l(z-3
3—>2 %G(z-2)=(2-3) ~ ,2272) = ag1 oGy’ Gl. 3-41c
.
I2—4
221 dggpes - iEz-ai ~ agrag,” Gl. 3-41d

Daraus folgt fiir die Ubersetzungen der einzelnen Gange:
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liz-1) = iz) a1 ‘g’ = iz) a1 Gl. 3-42a
i(z-2) = iz-1) %G1 ‘agy = i(2) “agf “agy Gl. 3-42b
iz-3) = i(z-2) %G1 ‘g =) “agt agy’ Gl. 3-42¢
i(z-4) = i(z—3) 101 '0‘(323 = i(z) '0!(;14 '(1326 Gl. 3-42d

Das entspricht dem Bildungsgesetz:
i(x) - i(z) .aG1(z—x) ,aG20,5~(z—x)~(z—x—1) Gl 3-43

mit x = Gangnummer
z = Ganganzahl

Fur den Gesamtstufensprung ergibt sich allgemein:
i

1
OGges = i =01
z

(1) . 05 (21 2-2) Gl. 3-44

3.41.2 Getriebebauformen

Grundsatzlich sind zwei Bauformen fir mechanische Stufengetriebe zu unter-
scheiden:

- Zweiwellengetriebe

- Umlaufgetriebe (Planetengetriebe)

- Zweiwellengetriebe

Zweiwellengetriebe, auch als Vorgelegegetriebe bezeichnet, ist der Sammelbegriff
fur alle Stufengetriebearten der klassischen Bauform. Hierbei erfolgt die Momenten-
Ubertragung der nichtdirekten Gangstufen Uber aufenverzahnte Stirnradpaare auf
zwei parallelen Wellen.

Die Stirnradpaare fir die Vorwartsgange befinden sich standig im Eingriff
miteinander. Sie bestehen aus dem mit einer Welle verbundenen Festzahnrad und
einem Loszahnrad, das drehbar, jedoch axial nicht verschiebbar, auf der zweiten
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Welle gelagert ist. Formschlissige Kuppelelemente stellen bei Bedarf eine feste
Verbindung zwischen Welle und Loszahnrad her.

Zweiwellengetriebe lassen sich nach der Lage der Getriebeein- und -ausgangswelle
einteilen in:

- koaxiale Zweiwellengetriebe

- deaxiale Zweiwellengetriebe

- Koaxiale Zweiwellengetriebe

Bei standardgetriebenen Kraftfahrzeugen (Frontmotor mit angetriebener Hinterachse)
ist das Zweiwellengetriebe in koaxialer Bauweise die vorherrschende Bauform bei
den mechanischen Stufengetrieben. Ihr Kennzeichen ist die koaxiale Lage von Ein-
und Ausgangswelle, die im direkten Gang Ublicherweise starr verbunden werden
kénnen. Der Kraftfluss der Gbrigen Gange fiihrt Giber eine Vorgelegewelle (Abb. 3-52).

Rickwarts-
gang

Abb. 3-52: Aufbau und Kraftfluss eines koaxialen Zweiwellengetriebes
(Quelle: mot - Spezial, Antrieb)

In der Regel ist das koaxiale Vorgelegegetriebe mit der Kupplungsglocke direkt am
Motor angeflanscht, der Abtrieb erfolgt Gber die Kardanwelle. Dies fihrt zu einer
unglinstigen Achslastverteilung, weshalb bei manchen Fahrzeugen das Getriebe an
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der Hinterachse liegt (Transaxle - Anordnung). Die Kardanwelle rotiert dabei mit
Motordrehzahl.

Abb. 3-53 zeigt ein ausgefihrtes Beispiel fir ein koaxiales 5-Gang-Pkw-Getriebe.

3

Abb. 3-53: 5-Gang-Schaltgetriebe (Ford)

- Deaxiale Zweiwellengetriebe

Beim Zweiwellengetriebe fiir Kraftfahrzeuge mit Frontantrieb - oder Heckantrieb bei
Heckmotor - sind Getriebeeingang und -ausgang achsversetzt sowie -in der Regel-
an der gleichen Getriebeseite angeordnet. Unmittelbar an den Ausgang schlie3t sich
das ins Getriebegehause integrierte Achsgetriebe an. Aus dem Funktionsschema in
Abb. 3-54 wird der Kraftfluss in Zweiwellengetrieben der deaxialen Bauart deutlich.
Der Kraftfluss lauft hier in jedem Gang Uber ein Zahnradpaar. Vorteilhaft ist ein
derartiges Getriebe fiir Frontantriebsfahrzeuge dennoch, da stets ein Achsversatz
zwischen der Kurbelwellenlage und der Lage der Antriebswellen zu Uberbriicken ist.
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Abb. 3-54: Aufbau und Kraftfluss eines deaxialen Zweiwellengetriebes
(Quelle: mot - Spezial, Antrieb)

Abb. 3-55 zeigt ein ausgeflhrtes Beispiel eines deaxialen Zweiwellengetriebes bei
Frontantrieb und querliegendem Motor.

Abb. 3-55: deaxiales 5-Gang-Schaltgetriebe (Saab)

- Schaltvorgang

Das Einlegen der verschiedenen Géange erfolgt bei Zweiwellengetrieben mit Hilfe
geeigneter Schaltkuppelmittel. Dabei unterscheidet man:

- formschlissige Schaltkuppelmittel und

- kraftschlissige Schaltkuppelmittel

Der Gangwechsel in Schaltgetrieben erfolgt Uber Schaltstangen, die durch
Verschieben von Muffen eine formschlissige Verbindung zwischen Zahnrad und
Welle herstellen. Hierzu ist eine Drehzahlgleichheit von Welle und Zahnrad
erforderlich. Lange Zeit waren sogenannte unsynchronisierte Getriebe Ublich, bei
denen diese Drehzahlgleichheit vom Fahrer durch Zwischengas und Zwischen-
kuppeln hergestellt werden musste. Die richtige Bedienung unsynchronisierter
Getriebe erfordert aber ein gewisses Geschick, so dass diese heute nur noch ver-
einzelt bei Lkw verwendet werden. Um bei einfacher Bedienung hohe Schaltge-
schwindigkeiten, geringe Gerauschbildung und geringen Verschleil® zu realisieren,
werden die Vorwartsgéange von Stufengetrieben synchronisiert, indem kraftschliissig
die Drehzahlgleichheit der beim Schalten miteinander zu verbindenden Drehteile
erzwungen wird. Abb. 3-56 zeigt eine Sperrsynchronisation.

Abb. 3-56: Innenkonus-Sperrsynchronisation (ZF)
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Abb. 3-57 zeigt das Funktionsprinzip der Sperrsynchronisation.

i =
l _" S
@ CJ \L 1 1: Gangrad
[ T - H
G UR U T -2 2: Synchronrlr!g
_| | il L__. 3: Kupp!ungsrmg
3—H (i) [TH 4 4: Sperriegel
oo A: Einruck - Abstandsmaf

Abb. 3-57: Funktionsprinzip der Sperrsynchronisation (Kalkert)

Punkt I:

Infolge der Schaltkraft bewegt sich der Kupplungsring (3) samt Sperrriegel (4) aus
der Neutralstellung in Richtung des zu schaltenden Ganges. Die Schaltspiele werden
zu Null.

Punkt II:

Uber die Sperrriegel und die Synchronfeder werden der Synchronring und das
Gangrad belastet (Vorsynchronisation).

Die Konuskupplung tritt in Funktion, wodurch sich der Synchronring (2) in die
Sperrausgangsstellung bewegt. Das Einrickmafly (A) wird durchlaufen. Bisher ist
noch keine wesentliche Schaltkraft zu messen.

Punkt 111

Nachdem das Einrickmal® durchfahren wurde, treffen die Dachschragen der
Synchron- und Kupplungsverzahnung (Schiebemuffe) aufeinander und die
Schaltkraft steigt rasch an. Die Hauptsynchronisation setzt ein.
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Als Folge der Schaltkraft bilden sich folgende Momente an den Synchronelementen:

- das Synchronisiermoment zwischen Gangradkonus und Synchronring,

- das Sperrmoment zwischen den Dachschragen von Synchronring und
Schiebemuffe

- das Abstitzmoment zwischen Synchronring und Sperrriegel.

Wahrend der Hauptsynchronisation ist das Synchronmoment grof3er als das Sperr-
moment, ein vorzeitiges Durchschalten wird verhindert. Wahrend dieser Phase stellt
sich keine Axialverschiebung des Kupplungsringes ein.

Punkt IV:

Ist die Synchrondrehzahl erreicht, d.h. Kupplungsring (3) und Gangrad (1) haben
gleiche Drehzahl, kann der Kupplungsring uber die Dachschragen den Synchronring
(2) verdrehen. Jetzt kann die Verzahnung des Kupplungsringes den Synchronring
passieren.

Punkt V:

In der letzten Phase wird eine formschlissige Verbindung mit dem synchronisierten
Gang hergestellt.

Der Schaltvorgang ist durch das SchlieRen der Hauptkupplung abgeschlossen.

Der Vorgang der Synchronisation braucht jedoch eine gewisse Zeit. Um diese, allein
durch die Synchronisation bedingte, Schaltzeit zu verklrzen, wurde bei Porsche viele
Jahren am sog. "Doppelkupplungsgetriebe" gearbeitet, das lastschaltbar ausgefihrt
werden kann. Wird in einem Gang gefahren, so kann der nachst héhere oder
niedrigere Gang bereits geschaltet werden. Der eigentliche Gangwechsel erfolgt
dann durch Offnen einer Kupplung und durch gleichzeitiges SchlieBen der zweiten
Kupplung. Das bedeutet der Gangwechsel erfolgt hier kraftschlissig. Abb. 3-58 zeigt
beispielhaft dazu den Aufbau eines Doppelkupplungsgetriebes in deaxialer
Bauweise.

Die 2. Kupplung ist Gber eine Hohlwelle mit den Zahnrédern der Gange 2 und 4, die
1. Kupplung lber die Innenwelle mit denen der Gange 1, 3 und 5 verbunden; so
kénnen immer zwei benachbarte Gange gleichzeitig formschllssig eingelegt sein. Ein
Schalten zwischen Gangen auf einer Welle ist, wie beim normalen Zweiwellen-
getriebe, nur mit Zugkraftunterbrechung méglich.
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Abb. 3-58: 5-Gang-Doppelkupplungsgetriebe (Porsche)

Um ein derartiges Getriebe ausreichend schnell und komfortabel fahren zu kénnen,
ist eine elektronische Regelung zur Kupplungssteuerung und zum Gangwechsel
erforderlich. Auf diese Regelung kann der Fahrer, sofern er will, noch von aul3en ein-
wirken.

- Umlaufgetriebe (Planetengetriebe)

Umlaufgetriebe sind gekennzeichnet durch mindestens drei koaxiale Zentralwellen,
die sich Uber Zahnrader standig im Eingriff befinden. Abb. 3-59 zeigt eine Mdglichkeit
der Zahnradanordnung eines Umlaufgetriebes mit drei Zentralwellen.

r—m/ Hohlrad

- Steg /
Sonnen- / /
/L rad \

&

LS
Abb. 3-59: Umlaufgetriebe
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Zwei der drei beteiligten Wellen sind mit Zentralrddern - dem Sonnenrad und dem
Hohlrad - verbunden, die dritte ist an einen Steg gekoppelt, in dem die mit beiden
Zentralradern kdmmenden, sogenannten Planetenrader gelagert sind. Aufgrund der
geringen Baulange, der einfachen Zahnradder und der in einer Ebene liegenden
Lastangriffspunkte wird, wenn mdglich, diese Bauform gewahlt. Diese Bauform eines
Umlaufgetriebes wird Stirnrad-Planetengetriebe genannt.

KenngroRe eines Umlaufgetriebes ist die Standlibersetzung iy, die sich aus dem

Radienverhaltnis von Hohlrad und Sonnenrad ergibt:

i = :ﬂ Gl. 3-45
S

Die Drehzahlverhaltnisse eines Planetensatzes ergeben sich aus der Grund-
gleichung fiir Umlaufgetriebe:

wgt(1+ip) = 0y -ig + 0g Gl. 3-46
mit: wgy = Winkelgeschwindigkeit des Stegs

wy = Winkelgeschwindigkeit des Hohlrades

wg = Winkelgeschwindigkeit des Sonnenrades

ip = Standibersetzung

Zur Ermittlung der Momentenverhaltnisse zeigt Abb. 3-60 die Krafte an einem
Planetenrad in einem konstanten Bewegungszustand.

T rH —T >

Sonnenrad

Hohlrad

Abb. 3-60: Krafteplan am Planetenrad
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Die Krafte- und Momentenbilanz am Planetenrad ergibt:

Fo = (Fs +Fu) Gl. 3-47
Fo =F, Gl. 3-48
mit: My=Fq-fy Mg=Fg-rg Mg =Fg rg

ergibt sich betragsmaRig:

M _Fut g Gl. 3-49a
Ms Fs-rs

Da gilt: st = s+

2

lassen sich die tbrigen Momentenverhaltnisse analog berechnen:
@;1” Gl. 3-49b
MH lp
Mst 4, i Gl. 3-49¢
Mg

Somit sind, lasst man die bei der Momentenibertragung auftretenden Verluste
unberticksichtigt, die Verhaltnisse der Drehmomente an den drei Zentralwellen allein
mit den geometrischen Daten des Planetensatzes eindeutig bestimmbar.

Aus der Gleichgewichtsbedingung =M = 0 ergibt sich
Mg; = ~(Mg +My) Gl. 3-50

Die Drehmomente werden also aufgeteilt bzw. zusammengefiihrt, wobei die Richtung
des Stegmoments Mg, der der gleichgerichteten Drehmomente Mg und My
entgegengesetzt ist. Laufen alle Wellen mit gleichem Drehsinn um, gilt ent-
sprechendes fiir die Leistungen in einem Planetengetriebe.

Im Gegensatz zu lblichen Stufengetrieben haben freilaufende Umlaufgetriebe keine
freien Lagerkrafte. Wird jedoch eine Welle festgebremst, so entspricht diese einer
Drehmomentstitze. Die beiden anderen Wellen laufen in einem festen - mit Hilfe der
Grundgleichung bestimmbaren - Drehzahlverhaltnis zueinander. Durch unterschied-
liche Kopplung der einzelnen Zentralwellen mit Antrieb, Abtrieb und feststehendem
Getriebegehduse ermdglicht ein Planetensatz sechs verschiedene Ubersetzungen,
davon zwei mit Richtungsumkehr von An- und Abtrieb (Abb. 3-61).

Anordnung Ubersetzung
Schema - :
Antrieb (1) | Abtrieb(2) | Fest 24 | i=my/ny | Bereich
D—W
Sonnenrad St Hohirad 1+ij 2<j<oo
1—1[%1—2 e * 0
LEI Sonnenrad Hohlrad Steg -ig -0 <j<-1
102
Sonnenrad Hohirad 1
St nenr - 0<i<05
(JH o Ses T+ !
Hohlrad Sonnenrad !
1 05<i<1
11«1—‘3_8.]!_2 Steg ™ '
.1 q<i
1_‘-%"'#2 Hohlrad Sonnenrad Steg P 1<i<0
1 ,
1_|—D|E 5 Hohlrad Steg Sonnenrad 1+i0 1<i<2

Abb. 3-61: Stufen eines Planetensatzes mit theoretischen Ubersetzungsbereichen

Zusatzlich lasst sich ein direkter Gang verwirklichen, wenn die dritte Welle mit An-
oder Abtrieb verbunden wird. Der gesamte Planetensatz lauft dann als Block um. Die
Ubersetzungen i = 2, i = 0,5 oder i = -1 sind mit einem einfachen Stirnradplanetensatz
nicht realisierbar, da hierzu die Zahnezahlen von Hohl- und Sonnenrad Uberein-
stimmen mussen. Abhilfe kann durch Verwendung von Kegelzahnradern oder durch
zusammengesetzte Umlaufgetriebe geschaffen werden.

Die gunstige, symmetrische Bauform sowie geringes Bauvolumen und geringes
Gewicht bei gleichzeitig hohem Ubertragbarem Maximalmoment - infolge der Kraft-
aufteilung auf mehrere Zahneingriffe (mehrere Planetenrader) - fihrten zu zahl-
reichen Anwendungen von Planetengetrieben in Kraftfahrzeugen (Automatikgetriebe,
Verteilerdifferentiale bei Allradantriebssystemen, Radnabengetriebe).

Bei Ausfilhrungen mit mehreren, schaltbaren Ubersetzungen kénnen Planeten-
getriebe durch Verwendung kraftschllssiger Schaltkuppelmittel unter Last geschaltet
werden. Diese Schaltelemente -Lamellenbremsen und -kupplungen sowie Band-
bremsen-(Abb. 3-62) werden bei ausgefihrten Getrieben Uberwiegend hydraulisch
betatigt.
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Bandbremse

Abb. 3-62: Kraftschliissige Schaltkuppelmittel an Umlaufgetrieben zum Festhalten
des Hohlrades

Um bei mehreren Gangstufen die Anzahl der Schaltkuppelmittel gering zu halten und
die Verhaltnisse der einzelnen Ganglibersetzungen zueinander frei gestalten zu
kénnen, werden gekoppelte Planetengetriebe eingesetzt.

Abb. 3-63 zeigt die Prinzipskizze eines ausgefiihrten Beispiels fir ein 4-Gang-
Getriebe mit 2 Planetensatzen und mit zugehdrigen Schaltkuppelmitteln.

Der Antrieb erfolgt Gber ein oder bei geblocktem zweiten Planetensatz tber zwei
Sonnenrader, der Abtrieb Uber den Planetentrager des hinteren Planetensatzes. Die
jeweiligen Ubersetzungen ergeben sich durch mehrfaches Anwenden der Grund-
gleichung, entsprechend der Zahl der beteiligten Planetensatze.

In Automatikgetrieben kommen vielfach Sonderbauformen gekoppelter Planeten-
getriebe zum Einsatz. Abb. 3-64 zeigt ein Ravigneaux - Getriebe, das sich durch
einfache Realisierung giinstiger Ubersetzungsstufungen und geringen Bauraum
auszeichnet. Aufbau- und Schaltschema zeigt Abb. 3-65.
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Abb. 3-63:  Aufbau und Schaltschema eines gekoppelten Planetensatzes
(Daimler Benz)

Abb. 3-64: Ravigneaux-Getriebe (Quelle: mot - Spezial, Antrieb)

Der Antrieb des in Abb. 3-64 gezeigten Getriebes erfolgt tiber die Sonnenrader, der
Abtrieb erfolgt Gber das Hohlrad. Die kurzen und langen Planetenrader sind Gber
einen gemeinsamen Steg verbunden.
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Abb. 3-65: Aufbau und Schaltschema des Ravigneaux - Getriebes (Borg Warner)

In nichtschaltbarer Ausfiihrungsform mit einer festen Ubersetzung werden Stirn-
radplanetensatze als Radnabengetriebe genutzt. Auf diese Weise kann das auf die
Halbwellen der Antriebsachsen wirkende Drehmoment verringert und der Wellen-
durchmesser kleiner dimensioniert werden, was trotz der Getriebeanordnung im
Radbereich zur Senkung der ungefederten Massen (Umdruck "Kfz [I") fiihrt. Durch
die zweistufige Ubersetzung lassen sich stark untersetzte ,kurze“ Achsen realisieren,
z.B. fiir Baustellenfahrzeuge. Dabei ergibt sich zudem eine Platzersparnis durch das
aufgrund der geringeren erforderlichen Ubersetzung am Differentialgetriebe kleinere
Tellerrad. Nachteilig ist die unumgangliche Verschlechterung des Wirkungsgrades
aufgrund der Zweistufigkeit. Das Radnabengetriebe wird nur in Nutzfahrzeugen
eingesetzt (Abb. 3-66)

i

A

~Zgy

Nowib-
|

AN
N
\
N
N 7 N
AN
-/

7Y

Iz

Sonnenrad
( Antrieb )

I

7l

="y e\

Planetenrad 7 .

( Abtrieb )

4% %7
s

Hohlrad

Abb. 3-66: Radnabe mit PlanetengetriebeAntriebsstrang

Das Planetengetriebe kommt auch als Verteilergetriebe (Kapitel 3.5) oder als
Summiergetriebe (in leistungsverzweigenden Getriebebauformen) zum Einsatz.
Dabei wird keine der Zentralwellen des Umlaufgetriebes fixiert. Beim Verteiler-
getriebe wird das Eingangsdrehmoment auf zwei Abtriebe verteilt, beim Summier-
getriebe kénnen die Eingangsmomente zu einem Abtriebsmoment addiert werden.
Allerdings ist das Umlaufgetriebe dann kein Drehmomentwandler mehr, da die
Momentenstutze fehlt.

- Mehrgruppengetriebe

Um den in weiten Bereichen variierenden Beladungs- und Belastungszustanden von
Nutzfahrzeugen gerecht werden zu konnen, ist eine engere Getriebeabstufung und
damit héhere Ganganzahl als bei Personenkraftwagen erforderlich. Grundséatzlich
bestehen zwei Mdglichkeiten, die Anzahl der Gange zu erhéhen:

- es wird fur jeden zusatzlichen Gang ein weiteres Zahnradpaar im
Hauptgetriebe vorgesehen,

- an das Hauptgetriebe werden Vor- bzw. Nachschaltgruppen
angekoppelt.

Die zweite Mdglichkeit fihrt zu Mehrgruppengetrieben, deren Vorteil darin besteht,
die Gangzahl vervielfachen zu koénnen, ohne die Anzahl der Zahnradpaare und
Schaltelemente entsprechend erhdhen zu missen; dies bedeutet Bauraum-,
Gewichts- und Kostenersparnis.

Abb. 3-67 zeigt ein Zweigruppengetriebe mit Zweigang-Planetensatz als Nach-
schaltgruppe.
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Abb. 3-67: Nkw-9-Ganggetriebe mit Zweigang-Planetensatz als Nachschaltgruppe
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Bei einem Dreigruppen-Getriebe kdnnen mit relativ geringem Bauaufwand aus einem
Viergang-Hauptgetriebe bis zu 16 verschiedene Gangstufen erzeugt werden. Ein
ausgefuhrtes Beispiel mit 16 Gangen zeigt Abb. 3-68. Das Schaltschema dieses
Dreigruppengetriebes gibt Abb. 3-69 wieder.

© ika V1/3-68.ds4

| Splitgruppe I Viergangteil mit R.-Gang | Bereichsgruppe |

Abb. 3-68: Nkw-Dreigruppengetriebe (ZF)
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Abb. 3-69: Aufbau und Leistungsfluss eines Dreigruppengetriebes
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3.4.2 Mechanische stufenlose Getriebe

Gegenuber den bislang in Kraftfahrzeugen eingesetzten mechanischen Stufen-
getrieben haben mechanische stufenlose Getriebe, auch CVT genannt (CVT =
Continuously Variable Transmission), prinzipbedingte Vorteile. Durch stufenlose
Drehmomentwandlung ergibt sich die in Abb. 3-70 (mitte) dargestellte Leistungs-
hyperbel als Wandlerkennlinie. Um ein den unterschiedlichen Fahrsituationen
gerecht werdendes Lieferkennfeld (rechts) zu erzeugen, bendtigt ein stufenloses
Getriebe seitens des Motors lediglich eine beliebige Angebotskennlinie (links). Mit
Ausnahme des Anfahrbereichs, der durch eine zusatzliche Kupplung abgedeckt
werden muss, wird so (bei gentigender Getriebespreizung) das gesamte Bedarfs-
kennfeld abgedeckt.

L < | W
= s|s |
s 2] & Kupplungsbereich
Q Sugnl 2 | {1¢ (Anfahren)
E Hol ©
[} < >
5 g g
% g o= Wandlungs-
= = 25 bereich
wan o cE
1 - gu1u_ g% L
= L
0 Motor- 1" Drehzahl- 1" Wandler- "1"
Drehzahl ng Verhéltnis n, / ng Ausgangsdrehzahl n,

© ika V1/3-70.ds4

Motorkennlinie x Wandlerkennlinie = Kennfeld am Wandlerausgang

Abb. 3-70: Kennungswandlung durch ein stufenloses Getriebe

Durch die freie Wahl der Motorbetriebsparameter Drehmoment und Drehzahl beim
Einsatz stufenloser Getriebe kann die Betriebsweise des Verbrennungsmotors nach
unterschiedlichsten Gesichtspunkten optimiert werden. Verbindet man die optimalen
Betriebspunkte Uber dem gesamten Leistungsbereich des Motors, ergibt sich eine mit
der Leistung parametrierte Kurve, die auch als ,Regellinie“ bezeichnet wird. Abb.
3-71 zeigt die Regellinien fur die Optimierungskriterien ,Gerausch®, ,Verbrauch“ und
»Fahrdynamik*.
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Abb. 3-71:Regellinien flr unterschiedliche Optimierungskriterien

Soll mit einer relativ einfachen mechanischen Steuerung nur eine Regellinie zur
Getriebeverstellung realisiert werden, stellt die ebenfalls eingezeichnete Kurve "RL"
einen guten Kompromiss dar. Zukiinftig sind vermehrt elektronisch geregelte CVT-
Getriebe zu erwarten. Damit sind dann bedarfsgerechte bzw. dem Fahrerwunsch
entsprechende Regellinien zu realisieren. Damit ist bereits gesagt, dass stufenlose
Drehmomentwandler ausschliellich als Automatikgetriebe realisiert werden.

Bei mechanischen stufenlosen Getrieben erfolgt die Ubersetzungsverstellung durch
Anderung der Radien des Kraftangriffspunkts. Das Drehmoment wird kraftschliissig
Uibertragen. Nach Art der Drehmomentiibertragung lassen sich mechanische stufen-
lose Getriebe einteilen in:

- Umschlingungsgetriebe,

- Walzgetriebe.
a) Umschlingungsgetriebe

Die Kraftubertragung erfolgt bei Umschlingungsgetrieben tber Riemen, Bander oder
Ketten, die zwischen zwei Scheibenpaaren kraftschlissig eingespannt sind. Durch
Variation der Abrollradien auf den Scheiben lasst sich die Getriebelbersetzung
stufenlos verstellen. Die Scheibenpaare und der zugehorige Verstellmechanismus
werden daher auch als Variator bezeichnet. Bislang wurden fur die Kraftlibertragung,
die den Schwerpunkt der Entwicklungsarbeiten darstellt, verschiedene Riemen-,
Bander- und Kettenkonzepte vorgeschlagen. In Abb. 3-72 sind die aktuellen Kraft-
Uibertragungssysteme zusammengestellt.

© ika V1/3-72.ds4
2)

Abb. 3-72: Kraftlibertragung bei modernen Umschlingungsgetrieben

Gegenulber dem in den fuinfziger Jahren von Van Doorne, Holland, im Variomatic-
Getriebe eingesetzten Gummiriemen konnten durch den Ubergang auf ein
Stahlgliederband beim aktuellen Transmatic - Getriebe insbesondere das Uber-
tragbare Drehmoment (bis 210 Nm) sowie der Wirkungsgrad erheblich verbessert
werden. Das aufgrund der Belastungsart auch als Schubgliederband bezeichnete
Ubertragungselement setzt sich aus etwa dreihundert Stahlsegmenten zusammen,
die auf beiden Seiten durch aufeinandergeschichtete Stahlbandpakete (Bandstarke
0,1 mm) zusammengehalten werden.

Im Gegensatz zum Schubgliederband wird bei Getrieben der Firma PIV-Antriebe
Werner Reimers KG zur Kraftibertragung eine auf Zug belastete Kette verwendet.
Die einzelnen Laschenpakete der Kette sind ber Wiegedruckstiicke miteinander
verbunden. Die Kraftlibertragung erfolgt durch die Reibung in den Kontaktflachen von
Wiegedruckstlicken und Scheibenradern. Die Kettenfihrung Ubernehmen U-formige
Metallklammern, die den Laschenverband von aulen umschlieen. Das fir
Kettentriebe sonst typische Pfeifgerausch, das beim Aufschlagen der Wiegebolzen
auf die Scheibenrader entsteht, wird durch eine angepasste Kettengestaltung
weitgehend verhindert.

Um die Fliehkraftbelastung eines Umschlingungsbands moglichst niedrig zu halten,
wurde von Gates Rubber, USA, unter der Bezeichnung Power - Trac ein mit Kevlar-
fasern verstarkter Gummiriemen entwickelt. Zur Erhéhung der Querkraftbelastbarkeit
ist der Gummiriemen mit einer integrierten Metallstruktur versehen. Eine
Olschmierung - wie bei Reibpaarungen Stahl-Stahl erforderlich - ist nicht nétig. Somit
ist eine offene Getriebebauweise mit geringerem Gewicht moglich.



Antriebsstrang 159

Von Kumm Industries, USA, wird das vierte in Abb. 3-72 gezeigte Ubertragungs-
system vorgeschlagen. Im Gegensatz zu den vorherigen Umschlingungsgetrieben,
bei denen das Kraftubertragungselement zwischen zwei konischen Scheibenpaaren
eingespannt ist, wird beim Kumm - CVT ein -ebenfalls mit Kevlar verstarkter-
Gummiriemen (Gates - Entwicklung) auf Bolzen umgelenkt, die in spiralférmigen
Nuten verschoben werden kénnen. Auch hier ist keine Schmierung erforderlich.

b) Walzgetriebe

Seit Beginn des Automobilbaus sind immer wieder Walzgetriebe konzipiert, gebaut
und erprobt worden, bisher allerdings ohne nachhaltigen Erfolg. In Abb. 3-73 sind
einige Grundformen der Walzkorper-Kraftiibertragung zusammengestelit.

Abb. 3-73: Kraftlibertragungskonzepte bei Walzgetrieben

Die stufenlose Anderung der Getriebelibersetzung erfolgt unter Last durch Variation
des Kraftangriffspunkts d.h. der wirksamen Walzkorperradien. Neben dem Reib-
koeffizienten bestimmt die Anpresskraft der Walzkorper die Ubertragbare Kraft.

Einen neuerlichen Impuls erhielt das Interesse an Walzgetrieben durch die
Entwicklung neuartiger Hochtraktionsschmierstoffe, die gegentber herkdmmlichen
Olen eine annahernd doppelt so hohe Kraftiibertragung zwischen den Walzkdrpern
ermdglichen.

Fir den Einsatz in Kraftfahrzeugen kommen nur die Konzepte in Frage, die eine
feste Lage von An- und Abtriebswelle ermdglichen. Dies kann durch ein Zwischen-
glied in Form eines rotationssymmetrischen Korpers erreicht werden.

160 Antriebsstrang

343 Hydraulische stufenlose Getriebe

Getriebe, bei denen die Leistung mittels eines inkompressiblen Fluids Ubertragen
wird, lassen sich nach ihrer Funktionsweise einteilen in:

- hydrodynamische und

- hydrostatische Systeme.

Durch Parallelschalten einer mechanischen Ubertragungseinheit ergeben sich
aufllerdem noch leistungsverzweigende Varianten.

a) hydrodynamische Getriebe

Die Drehmomentibertragung erfolgt bei hydrodynamischen Getrieben nach dem
Fottinger Prinzip durch zwei rotierende Schaufelrader, dem Pumpen- und dem
Turbinenrad. Im Gegensatz zu hydrodynamischen Kupplungen (Kapitel 3.3) verfiigt
ein hydrodynamisches Getriebe zusatzlich Uber ein sich am Gehause abstiitzendes
Leitrad als Momentenstitze.

Es gilt:
MT = Mp + ML Gl. 3-51

mit: M+ = Turbinenrad-Moment
Mp = Pumpenrad-Moment

M, = Leitrad-Moment

Abb. 3-74 zeigt ein hydrodynamisches Getriebe in seiner heute fast ausschlieRlich
verwendeten Ausfiihrungsform (Trilok - Wandler) mit zugehorigem Beschaufelungs-
prinzip und Strémungsverhaltnissen fiir ny /ng =0,7 .

Das Arbeitsfluid - im allgemeinen Ol - wird vom mit dem Antrieb verbundenen
Pumpenrad beschleunigt und im Turbinenrad umgelenkt und verzogert. Dabei gibt es
seine Energie an den Getriebeausgang ab. Eine weitere, weitgehend ver-
zogerungsfreie Umlenkung des Fluids im Leitrad bewirkt die Drehmoment-
verstarkung. Diese Verstarkung ist umso starker, je groRer die Drehzahldifferenz
zwischen Pumpe und Turbine ist. Bei v = 0, also festgebremster Turbine, erreicht die
Momentenwandlung ihren Hochstwert. Mit steigender Turbinendrehzahl fallt sie
nahezu linear auf das Momentenverhaltnis 1:1 ab (Kupplungspunkt).
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Abb. 3-74: Trilokwandler mit zugehdrigem Beschaufelungsprinzip

Im Beispiel stellt sich bei dem angegebenen Drehzahlverhaltnis ein optimaler
Betriebspunkt bei ca. np /ng =0,7 ohne StoRverluste ein. Erhéht sich das Dreh-
zahlverhaltnis, so wird das Leitrad zunehmend von hinten angestromt, bis - bei einem
Drehzahlverhéltnis von ca. np /ng =09 (Kupplungspunkt) - das Leitrad keine
Umlenkung mehr erzeugt, d.h. kein Reaktionsmoment mehr aufnimmt.

Um eine Drehmomentabschwachung bei weiter erhohtem Drehzahlverhaltnis zu
verhindern, ist das Leitrad uber einen Freilauf mit dem Getriebegehause verbunden,
so dass es ohne Momentubertragung bei Drehzahlverhaltnissen oberhalb des
Kupplungspunkts mitlaufen kann. In diesem Bereich arbeitet der Trilokwandler als
Kupplung. Abb. 3-75 gibt idealisiert den Drehmoment- und Wirkungsgradverlauf tiber
dem Drehzahlverhaltnis wieder.
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Abb. 3-75:Kennung eines Trilok - Wandlers

Das Bild zeigt auBerdem die ungefahre Aufteilung des Wirkungsgradverlustes in
StoR- (keine Ubereinstimmung zwischen Strémungs- und Schaufelrichtung) und
Reibverluste (Reibung zwischen Fluid und Wanden).

Das Zusammenwirken vom Trilok - Wandler mit dem Verbrennungsmotor verlauft
folgendermalien:

Bis zum Kupplungspunkt sind die Stromungsverhaltnisse am Pumpenradeingang
wegen des stillstehenden Leitrades unabhangig von denen des Getriebeausgangs.
Der mafigebende k-Faktor (Gleichung 3-18) und damit die Pumpenkennlinie sind
also konstant. Dabei sollte die Pumpenkennlinie mdglichst im Bereich optimaler
Motorwirkungsgrade liegen. Oberhalb des Kupplungspunktes, wenn Leit- und
Turbinenrad als ,gemeinsames” Turbinenrad umlaufen, gelten dann die gleichen
Gesetzmaligkeiten wie bei der hydrodynamischen Kupplung, bei der sich die
Pumpenkennlinie in Abhangigkeit vom Drehzahlverhaltnis n, /ng verschiebt. Aus
Abb. 3-76 wird deutlich, dass dadurch nur ein Teil des Motorkennfeldes genutzt
werden kann. Aus dem Zusammenwirken von Motormoment und Trilok — Wandler -
Kennlinie ergibt sich schlieRlich ein Ausgangsmoment, das ebenfalls im Abb. 3-76
dargestellt worden ist.
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Abb. 3-76: Zusammenarbeit zwischen Verbrennungsmotor und Trilokwandler
(Quelle: Mitschke; ,Dynamik der Kraftfahrzeuge®)

Verglichen mit der idealen Zugkrafthyperbel ergeben sich noch relativ groRe
Unterschiede zwischen dem Momentenbedarf und dem Momentenangebot. Das
bedeutet, dass der erzielbare Wandlungsbereich (Anfahrwandlung ca. 2,0-2,5) und
der bei hohen Momentenverhaltnissen schlechte Wirkungsgrad fiir den alleinigen
Einsatz als Drehmomentwandler im Kraftfahrzeug nicht ausreichen. Trilok - Wandler
werden deshalb mit Stufengetrieben zu Automatik-Getrieben kombiniert. Erst in
dieser Verbindung kommen die Vorzlge des Trilokwandlers neben der dann erreich-
baren guten Annaherung an die Bedarfskennlinie zur Geltung. Diese sind seine
Kompaktheit, die gute Warmeabfuhr Uber das Hydraulikfluid, weitgehende
VerschleiRfreiheit, sowie seine Funktion als Drehschwingungsdampfer.
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b) Hydrostatische Getriebe

Hydrostatische Getriebe mit zwei als Pumpe bzw. Motor arbeitenden Verdranger-
maschinen gestatten eine lastunabhangige Variation der Verbrennungsmotordreh-
zahl. Durch Verstellung der Hydromaschinen, z.B. Axialkolbenpumpe bzw. -motor,
lasst sich die Abtriebsdrehzahl zwischen Null und dem Maximalwert in beiden Dreh-
richtungen beliebig einstellen. Somit sind bei Hydrostatgetrieben generell weder
Anfahrkupplungen noch Zahnradsatze zum Ruckwartsfahren erforderlich. Getriebe,
die diese Eigenschaften haben, werden IVT (Infinite Variable Transmission) genannt.
Abb. 3-77 zeigt die Kennungswandlung durch ein solches Getriebes. Sie entspricht
im wesentlichen dem Prinzip des zuvor erwahnten mechanischen CVT -Getriebes.

Nachteilig ist, dass beide Hydromaschinen jeweils die gesamte Antriebsleistung
Ubertragen muissen und dementsprechend grof zu dimensionieren sind. Dies wirkt
sich insbesondere auf den Wirkungsgrad des Getriebes negativ aus. Als weitere
Nachteile hydrostatischer Getriebe sind unglinstige spezifische Leistung, hohe
Herstellkosten sowie die Gerauschentwicklung anzufiihren. Auf diese Getriebeart sei
deshalb hier nicht weiter eingegangen. Verwendung finden solche Getriebe vielfach
bei Bau- und Landmaschinen, teilweise als Komponenten von leistungsverzweigten
Getrieben, bei denen ein mechanischer Zweig fir eine Wirkungsgradverbesserung
sorgt.
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Abb. 3-77:Kennungswandlung eines IVT
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344 Automatikgetriebe
Es existieren verschiedene Mdglichkeiten, Automatikgetriebe zu realisieren. Dabei
haben folgende Konzepte die grofite Verbreitung gefunden:

- Umlaufgetriebe mit hydrodynamischem Wandler,

- automatisiertes Schaltgetriebe,

- mechanische Stufenlosgetriebe.

a) Umlaufgetriebe mit hydrodynamischem Wandler

Die weitaus groRte Verbreitung hat die Kombination aus Trilok - Wandler und last-
schaltbarem Umlaufgetriebe gefunden. Es wurde bereits ausgefiihrt, dass der Trilok-
wandler allein kein befriedigendes Lieferkennfeld zur Verfligung stellt (Abb. 3-76).
Abb. 3-78 zeigt die mit einem nachgeschalteten Stufengetriebe erreichbare Dreh-

momentcharakteristik. Abb. 3-79: Pkw-Dreigang-Automatikgetriebe (ZF)
A In Abb. 3-80 ist der Leistungsfluss dieses Automatikgetriebes fir die drei Vorwarts-
1. Gang gange und den Riickwartsgang wiedergegeben. Die Schaltung der Gange - bei Pkw
’, 3 bis 5, bei Nkw 4 bis 6 - erfolgt hydraulisch Gber kraftschlissige Schaltkuppelmittel
Leistungs-Hyperbel (Kupplungen, Bremsen und Freilaufe). Die Versorgung der Steuerhydraulik erfolgt

durch eine am Getriebeeingang angebrachte Olpumpe. Soll ein derartiges Getriebe
auch bei stehendem Motor angeschleppt werden kénnen, dann muss am Getriebe-
ausgang eine zusatzliche Pumpe angeordnet werden.

@
B [P mm.

- Gang [R] Gana

Getriebeausgangsdrehzahl
¢ MY . & MLH
Abb. 3-78:Lieferkennfeld eines Automatikgetriebes - a o -

(Quelle: Mitschke; ,Dynamik der Kraftfahrzeuge®) @ Kupplung @ Turbine
Freilauf Leitrad
@ Bremse @ rau @

Abb. 3-79 zeigt das ausgeflhrtes Beispiel eines Pkw-Dreigang-Automatik-getriebes. @ Pumpe

P = konst.

Getriebeausgangsmoment

Abb. 3-80: Leistungsflussschema eines Pkw-Dreigang-Automatikgetriebes (ZF)
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Das klassische Automatikgetriebe bietet eine Reihe von Vorteilen:
- glinstige symmetrische Bauform,
- einfache Anordnung der Schaltelemente,
- geringes Bauvolumen,
- hohe Ubertragbare Leistung,
- Lastschaltbarkeit,
- Drehmomentiberh6hung beim Anfahren,

- sehr gute Drehschwingungsdampfung.

Wesentlicher Nachteil gegeniiber herkdmmlichen Schaltgetrieben sind, abgesehen
von hoheren Herstellkosten, die Wirkungsgradverluste durch den unter Schlupf
laufenden hydrodynamischen Wandler. Mit dem Einbau einer Uberbriickungs-
kupplung (Lock-Up) koénnen diese Verluste minimiert werden. Die mechanische
Uberbriickung wird dabei in den oberen Géngen bei einer Mindestgeschwindigkeit
hydraulisch eingertickt. Der Vorteil der hervorragenden Drehschwingungsdampfung
entfallt dabei jedoch, weshalb nicht alle Hersteller zu dieser Lésung lbergegangen
sind. Auch die Zahl der Gange wurde erhoht, um so bessere Fahrleistungen und
niedrigeren Verbrauch zu erzielen. Abb. 3-81 zeigt ein modernes 5 - Gang - Auto-
matikgetriebe fiir Pkw.

Abb. 3-81:5-Gang-Automatikgetriebe (Mercedes-Benz)
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Die Qualitat eines Automatikgetriebe hangt aber nicht nur von der mechanischen
Auslegung sondern ganz entscheidend von der Regelung ab. Abb. 3-82 zeigt die
grundlegende Schaltstrategie fur eine Viergangautomatik, bei der der Fahrer
zwischen 6konomischer und leistungsorientierter Fahrweise wahlen sowie tber einen
Wahlhebel einzelne Gange direkt ansteuern kann.

Ziel ist es, in Abhangigkeit verschiedener Motor- und Fahrzeugparameter, den fir die
jeweilige Fahrsituation optimalen Gang zu wahlen. Das ist nur mit Hilfe einer auf-
wendigen elektronischen Steuerung zu erreichen. Abb. 3-83 zeigt die Funktions-
struktur fir eine moderne adaptive Getriebesteuerung, die sich dem Fahrerverhalten
selbstédndig anpasst. Diese Anpassung erfolgt so, dass sich die in Abb. 3-82
gezeigten Schaltgrenzen entsprechend verschieben.
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Abb. 3-82: Schaltstrategie fir ein 4-Gang-Automatikgetriebe
(Quelle: mot - Spezial, Antrieb)
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Abb. 3-83: Funktionsstruktur einer adaptiven Getriebesteuerung (BMW)

b) automatisierte Schaltgetriebe

Aufgrund der angesprochenen Nachteile des klassischen Automatikgetriebes - hohe
Herstellkosten, reduzierter Wirkungsgrad - gibt es immer wieder Ansatze, das
bekannte, manuell zu betdtigende Schaltgetriebe zu automatisieren. Eine
Mechanisierung der Getriebebetatigung bereitet keine Schwierigkeiten und kann bei
kleinen Getrieben unterstutzt werden durch die beim Motorrad ubliche Schaltwalze.
Komplizierter ist die Automatisierung der Kupplungsbetatigung (Kapitel 3.3.1).
Insbesondere bei Lkw verbreitet sind daher halbautomatisierte Schaltgetriebe, bei
denen die Gangauswahl und die Kupplungsbetatigung dem Fahrer lberlassen bleibt,
der vorgewahlte Gang aber automatisch eingelegt wird.

Eine Sonderform ist das Doppelkupplungsgetriebe, bei dem der eigentliche Schalt-
und Kupplungsvorgang manuell gar nicht durchfiihrbar ware. Der Fahrer hat aber die
Wahl, das Getriebe als Vollautomatik oder als Halbautomatik zu nutzen, bei der er
die Gange selbst wahlt, aber nicht kuppelt (Kapitel 3.4.1).

c) mechanische Stufenlosgetriebe

Stufenlose Getriebe kdnnen ebenso wie Doppelkupplungsgetriebe nur als Automatik
realisiert werden. Als ausgefiihrtes Beispiel eines Umschlingungsgetriebes ist in Abb.
3-84 das CTX - Getriebe von Ford dargestellt.
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Abb. 3-84: Umschlingungsgetriebe (Ford)

Dem Umschlingungsgetriebe ist ein Planetengetriebe mit einem Planetensatzpaar
und zwei hydraulisch gesteuerten Kupplungen vorgeschaltet. Damit werden die
Funktionen des Anfahrens und des Ruckwartsfahrens ermdglicht. Die stufenlose
Verstellung des Umschlingungsgetriebes erfolgt durch Verschieben der axial
verstellbaren Kegelscheiben im Variator, wodurch eine Veranderung des Ablauf-
radius des Schubgliederbandes erreicht wird. Anschlieend wird das Antriebs-
moment Uber Zahnrader auf das Differential bertragen. Fur groRere Fahrzeuge mit
entsprechend hoheren Getriebeeingangsdrehmomenten wurden auch schon
Umschlingungsgetriebe in Kombination mit einer hydrodynamischen Kupplung
realisiert (Abb. 3-85).
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Abb. 3-85: Umschlingungsgetriebe mit hydrodynamischer Kupplung (ZF)

345 Vergleich der Getriebe

Jeder herkdmmliche Kraftfahrzeugantrieb wird heute mit einem Drehmomentwandler
ausgerustet, da entweder die Antriebskennung ungeeignet oder der erforderliche
Regelbereich ohne Wandlung nicht oder nur mit groen Verlusten realisierbar ist. Die
Auswahlkriterien fir Drehmomentwandler lassen sich - wie die der Antriebe- den drei
Bereichen

- Betriebsverhalten,

- Wirtschaftlichkeit und

- Umweltbeeinflussung
zuordnen.

Folgende Getriebe werden verglichen:

- Handschaltgetriebe in Vorgelegebauart (HS)
- Automatikgetriebe mit hydrodynamischem Wandler (AG)
- Doppelkupplungsgetriebe (DK)
- Umschlingungsgetriebe (UG)
- Leistungsverzweigtes Hydrostatgetriebe (LH)
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Fir die bisher betrachteten Getriebearten sind in den folgenden Tab. 3-10 bis Tab.
3-12 Kriterien aufgelistet, nach denen die Getriebe miteinander verglichen worden
sind. Auch hier gilt, dass die Bewertung als Verallgemeinerung zu sehen ist und nicht
jeden Einzelfall zutreffend charakterisieren kann.

a) Betriebsverhalten

Um in jedem Betriebsbereich (iber ein hohes Uberschussmoment verfiigen zu
kénnen, soll das Getriebe das Lieferkennfeld des Kolbenmotors so wandeln, dass
der Verlauf des maximalen Ausgangsmoments der idealen Leistungshyperbel ange-
nahert ist. Stufenlose Getriebe erfiillen diese Forderung. Bei den Stufengetrieben
kann eine verbesserte Annaherung an die ideale Leistungshyperbel durch Erhéhung
der Gangzahl erreicht werden.

Die Verstellzeit der Handschaltgetriebe entspricht mit 0,5- 1,0 s in etwa der von
Automatikgetrieben. Stufenlose Getriebe passen sich kontinuierlich dem jeweiligen
Fahrzustand an. Die Verstellzeit ist dabei abhangig von der GréRe der gewiinschten
Ubersetzungsanderung. Da extreme Verstellungen nur in seltenen Fahrsituationen
verlangt werden (Kick-Down), besitzen stufenlose Getriebe Vorteile in Bezug auf die
Verstellzeit.

Handschaltgetriebe, die nur bei Unterbrechung der Zugkraft geschaltet werden
kénnen, erzeugen dagegen wahrend des Schaltvorgangs hohe Beschleunigungs-
und Verzdgerungskrafte, die in der Regel von der Art der Kupplungsbetatigung durch
den Fahrer abhangen. In Automatikgetrieben entfallt die Abhangigkeit vom Fahrer.
Der ideale Ubergang von einer Ubersetzung zu anderen verlauft stufenlos und damit
ruckfrei. Im praktischen Betrieb von Stufenlosgetrieben liegt aber ein wesentliches
Problem darin, dass der Fahrer beim Beschleunigen mit steigender Fahrge-
schwindigkeit steigende Motordrehzahlen erwartet.

Das Stufenlosgetriebe mit einer subjektiv volligen Trennung von Motor- und Fahr-
zeugverhalten widerspricht dem gewohnten Bild und wird daher nicht unbedingt als
angenehm empfunden.

Der Schalt- und Informationsaufwand des Fahrers ist nur beim Handschaltgetriebe
hoch. Die Ubrigen Systeme werden automatisch gesteuert, wobei im Bedienungs-
komfort geringe Unterschiede aus dem Grad der Automatisierung und den Eingriffs-
moglichkeiten resultieren.
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Getriebe HS AG DK uG LH
Annaherung an die

Leistungshyperbel 5 4 5 10 10
Verstell-/ Schaltzeit 5 6 6 8 8
Schaltkomfort 2 8 6 8
Bedienungskomfort 1 8 6 8 8

Tab. 3-10: Bewertung des Betriebsverhaltens versch. Getriebebauarten

b) Wirtschaftlichkeit

Abb. 3-86 zeigt einen Vergleich der Wirkungsgrade von verschiedenen Getriebe-
konzepten.

Der Getriebewirkungsgrad des handgeschalteten 5-Gang-Getriebes ist - vor allem im
unteren Teillastbereich - den ubrigen Systemen Uberlegen, da keine Stellhydraulik
betrieben werden muss.

Das Umschlingungsgetriebe weist im mittleren Teillastbereich einen leichten Vorteil
gegenliber Automatikgetrieben auf. Deutlich schlechtere Werte hat das
leistungsverzweigte Hydrostatgetriebe aufgrund umlaufender Blindleistungen im
Anfahrbereich und der Verluste im hydrostatischen Steuerzweig.
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Abb. 3-86: Vergleich von Getriebewirkungsgraden
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Der Gesamtwirkungsgrad von Motor und Getriebe wird neben dem Getriebe-
wirkungsgrad im wesentlichen von der Mdglichkeit bestimmt, den Motor im ver-
brauchsguinstigsten Bereich betreiben zu kdnnen. Dies gelingt durch mdglichst
stufenlose Wandlung und groRe Spreizung. Die stufenlosen Getriebekonzepte
kénnen wegen der realisierten Stellbereiche im Vergleich zu den Stufengetrieben
besser bewertet werden:

- Umschlingungsgetriebe: iges bis 7
- Hydrostatische Getriebe: iges  bis 25
- Pkw-Schalt- und Automatikgetriebe: iges bis b
- Lkw-Gruppengetriebe: iges bis 15

Die elektronische Steuerung des Doppelkupplungsgetriebes sorgt fiir geringfiigig
niedrigere Verbrauchswerte gegentiber dem Handschaltgetriebe. Beim Automatikge-
triebe und Umschlingungsgetriebe wirkt sich der Energieverbrauch der Steuerungs-
hydraulik negativ aus.

Die Herstellungskosten des Handschaltgetriebes sind gilinstig. Der hohe Bauaufwand
und der niedrige Entwicklungsstand machen das leistungsverzweigte Hydrostat-
getriebe, aber mit Einschrankungen auch das Umschlingungsgetriebe, zu kosten-
intensiven Konzepten. Das Gewicht des Umschlingungsgetriebes und des
Doppelkupplungsgetriebes liegt nur geringfligig Uber dem eines Handschalt-
getriebes. Klassische Automatikgetriebe sind im allgemeinen deutlich schwerer.

Aus dem Rahmen fallt das schwere und extrem viel Raum beanspruchende,
leistungsverzweigte Hydrostatgetriebe.

Bei den Kriterien Lebensdauer und Wartung sind keine groRen Unterschiede
zwischen den einzelnen Getriebebauarten zu erwarten. Ein Vorteil des
Automatikgetriebes ist, dass der Trilokwandler Drehschwingungen weitgehend
kompensiert und somit den gesamten Antriebsstrang - bei gedffneter Uberbriickungs-
kupplung - schont.

Getriebe HS AG DK UG LH
Getriebewirkungsgrad 9 5 8 5 2
Gesamtwirkungsgrad 7 5 7 6 6
Herstellkosten 9 6 7 5 3
Masse/ Volumen 9 4 5 6 0
Wartung/ Lebensdauer 8 8 8 8 8

Tab. 3-11: Bewertung der Wirtschaftlichkeit versch. Getriebebauarten
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c) Umweltbeeinflussung

Ebenso wie eine Kennlinie giinstigsten Verbrauchs weist jeder Kolbenmotor Kenn-
linien geringen SchadstoffausstoRes auf. Um diese nachfahren zu konnen, muss das
Getriebe ebenfalls mdglichst stufenlos mit groRem Stellbereich arbeiten.

Im Gerduschverhalten unterscheiden sich die Getriebearten nur geringfugig.
Lediglich das hydrostatische Getriebe mit Leistungsverzweigung ist grundsétzlich
sehr laut.

Die Mdglichkeit, die Gerauschemissionen des Motors durch Nachfahren einer ge-
rauschoptimierten Regellinie zu senken, verschafft den stufenlosen Getriebe-
varianten Vorteile. Ausgenommen hiervon ist das Hydrostatgetriebe, da die eigene
Gerauschemission zu hoch ist.

Getriebe HS AG DK UG LH
Einflu® auf Emissionen 6 5 7 8 10
Gerauschverhalten 6 6 6 8 0

Tab. 3-12: Bewertung des Gerauschverhaltens versch. Getriebebauarten

d) Zusammenfassung
Zusammenfassend kann zu den Beurteilungen folgendes festgestellt werden:

- Handschaltgetriebe werden aufgrund der guten Wirtschaftlichkeit in Nutzkraftfahr-
zeugen und bei preisgiinstigen Pkw auch weiterhin bevorzugt.

- Klassische Automatikgetriebe schneiden in mehreren Kriterien schlechter ab als
Umschlingungsgetriebe. Aufgrund ihres hohen Komforts und ihrer Ausgereiftheit
bleiben sie fur hochklassige Pkw weiterhin sehr geeignet.

- Den stufenlosen Getrieben kdénnen vor allem aufgrund ihres guten Betriebs
verhaltens fir die Zukunft gute Marktchancen eingerdumt werden, besonders in
kleinen Pkw als Alternative zu dort wenig geeigneten klassischen Automatikge-
trieben. Stufenlose Getriebe sind unter dem Aspekt der Wirtschaftlichkeit nach wie
vor schlechter zu bewerten als Handschaltgetriebe.

- Das Doppelkupplungsgetriebe ist eine Sonderform, die in der Summe ihrer Eigen
schaften keine wesentlichen Vorteile gegeniiber konventionellen Schalt- oder
Automatikgetrieben aufweist.

- Hydrostatische Getriebe mit Leistungsverzweigung erscheinen auch zukinftig
aufgrund der GroRe, des Gewichts sowie des Gerauschverhaltens nur fir
Spezialfahrzeuge geeignet.

3.5 Verteilergetriebe (Differential)

Jedes Zweispurfahrzeug mit einer Antriebseinheit braucht eine Aufteilung des
Antriebsdrehmoments auf die beiden R&ader der angetriebenen Achse. Bei
Mehrachsantrieben ist zusatzlich eine Momentenverteilung auf die Antriebsachsen
erforderlich. Da im Fahrbetrieb Weg- und somit Drehzahlunterschiede zwischen den
Radern einer Achse bzw. den angetriebenen Achsen auftreten, muss bei der
Momentenverteilung die Moglichkeit des Drehzahlausgleichs vorgesehen sein. Beide
Aufgaben -Momentenaufteilung und Drehzahlausgleich- Ubernimmt das Verteiler-
getriebe. Im Fahrzeug verwendete Verteilergetriebe lassen sich einteilen in:

- Kegelraddifferentiale,

- Stirnradplanetendifferentiale.

3.51 Kegelraddifferential

Das Kegelraddifferential teilt das Antriebsdrehmoment symmetrisch in zwei
gleichgrole Ausgangsmomente. Es ist ein Umlaufgetriebe, dessen ,Hohl-“ und
.Sonnenrad® den gleichen Radius bzw. eine Ubereinstimmende Zahnezahl
aufweisen. Dies wird durch Verwendung einer Kegelradverzahnung realisiert. Der
Antrieb erfolgt Uber -in der Regel zwei- Kegelplanetenrdder. Das Eingangsdreh-
moment verteilt sich im Verhaltnis 1:1 auf die beiden Ausgangswellen.

Die haufigste, in nahezu allen Zweispurfahrzeugen eingesetzte Ausfiihrungsform ist
die des Antriebsachsdifferentials. Hierbei wird zusatzlich ein Drehmomentwandler mit
festem Ubersetzungsverhéltnis (Antriebsachsiibersetzung ih(v)) integriert. Abb. 3-87
zeigt ein Hinterachsdifferential fir den Standardantrieb. Antriebswelle und
Hinterachse stehen hier senkrecht zueinander. Die Uberbriickung dieses Achsen-
winkels und die Drehmomentwandlung tGbernimmt eine spiral- oder hypoidverzahnte
Kegelradpaarung die aus dem Antriebswellenritzel und dem mit dem Planetentrager
verbundenen Tellerrad besteht.

Auf der Abbildung ist rechts die Aufteilung des Antriebsmoments durch die
Darstellung der Reaktionskrafte angedeutet. Die auf die Zapfen der Planeten
wirkende Eingangskraft Fz wird entsprechend dem Hebelarm a im Verhéltnis 1:1
aufgeteilt. Als aullere Kréfte stlitzen die Reibkrafte w-F7\, zwischen Reifen und
Fahrbahn die Teilkrafte ¥2F¢ ab.
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Abb. 3-87: Kegelraddifferential

Eine weitere Anwendungsmdglichkeit des Kegelraddifferentials ist das Zentral-
differential bei Allradantrieb. Das Antriebsdrehmoment wird dadurch symmetrisch auf
Vorder- und Hinterachse verteilt. Bei dem in Abb. 3-88 dargestellten Beispiel schlief3t
sich das Differential unmittelbar an das Getriebe an. Die Ausfuhrung der
Getriebeausgangswelle als Hohlwelle ermdglicht eine kompakte Gestaltung der
Getriebeeinheit.

Antriebswelle ~ Schalter
{ fur Differentialsperre

—

Schaltbetatigung
fur Differentialsperre

Triebling Hohlwelle

Mittel- Differential
Mittel- Differentialsperre

Gleichlauf-
Gelenk

Abb. 3-88: Kegelradmitteldifferential (Audi Quattro)
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3.5.2 Stirnradplanetendifferential

Das Stirnradplanetendifferential erzeugt eine ungleiche Momentenverteilung auf die
Abtriebswellen. Eingesetzt wird ein stirnradverzahnter Planetensatz mit unter-
schiedlich groBem Hohl- und Sonnenrad. Wie in Abb. 3-89 skizziert, erfolgt der
Antrieb Uber den Planetentrager, Hohl- und Sonnenrad bilden je einen Abtrieb. Das
Verhéltnis der Abtriebsdrehmomente wird durch das Verhéltnis iy der Walzkreis-
durchmesser von Hohl- und Sonnenrad bestimmt.

l Sonnenrad
T

(Abtrieb)
Steg T+12]
( Antrieb )

P >

Hohlrad
(Abtrieb)

Planetenrad

Walzkreisdurchmesser Hohlrad

Drehmomentenverhéltnis: - -
Walzkreisdurchmesser Sonnenrad

Abb. 3-89: Stirnradplanetendifferential

Das Stirnradplanetendifferential wird als Zentraldifferential bei Mehrachsantrieben mit
asymmetrischer Momentenverteilung eingesetzt.

Abb. 3-90 zeigt ein Verteilergetriebe eines allradgetriebenen Fahrzeugs.
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Abb. 3-90: Verteilergetriebe (BMW 325 iX)

3.5.3 Differentialsperren

Da sogenannte ,freie“ Verteilergetriebe nur ein bestimmtes Drehmomentverhaltnis
zwischen den beiden Abtriebswellen zulassen, wird die Vortriebskraft eines
Fahrzeugs begrenzt durch die Fahrbahn-Reifen-Paarung mit dem geringsten
Kraftschluss. So kann z.B. bei unterschiedlicher Bodenhaftung in der linken und der
rechten Fahrspur das Rad mit dem hdheren Kraftschlussbeiwert lediglich auch das
maximale Traktionsmoment des Rades von der glatteren Fahrbahn (bertragen.
Ubersteigt das Antriebsmoment das durch die Kraftschlussgrenze (Kapitel 4.4)
maximal Ubertragbare Moment, dreht das Rad mit dem niedrigeren
Kraftschlusspotential durch. Gleiches gilt flir Mehrachsantriebe zwischen den
Achsen. Das Drehmoment kann nur in dem vorgegebenen Verhaltnis Ubertragen
werden. Im realen Fahrbetrieb sind sowohl unterschiedliche Fahrbahngriffigkeit
(u-Split) als auch unterschiedliche Radlasten, beispielsweise bei Kurvenfahrt,
Ursachen fiir voneinander abweichende Kraftschlusspotentiale.
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Waéren bei ungleichem Kraftschluss zwischen der rechten und der linken Spur die
Rader einer Achse starr miteinander verbunden, dann koénnte das groRere
Kraftschlusspotential ausgenutzt werden (allerdings entsteht dabei ein Moment um
die Fahrzeughochachse, das die Fahrstabilitdt beeintrachtigen kann). Um die Uber-
tragung eines maximalen Antriebsmomentes auch beim Einsatz von Differentialen zu
erreichen, wurden Differentialsperren entwickelt, die eine - je nach Ausfuhrung
unterschiedlich starke - Sperrwirkung zwischen beiden Abtriebswellen ermdglichen.
Die erzielte Sperrwirkung ist charakterisiert durch den Sperrwert S. Er ist definiert als
das Verhaltnis der maximal mdglichen Drehmomentdifferenz an den beiden
Differentialausgdngen und dem Eingangsdrehmoment M :

S- MAmax - Ilemin

-100% Gl. 3-52
Mg

Unter Vernachlassigung der Verluste durch Reibung im Verteilergetriebe gilt:

ME = MAmax + MAmin Gl. 3-53

Sperrdifferentiale lassen sich nach Art ihrer Wirkungsweise einteilen in:
- formschlussige Sperrdifferentiale,

- kraftschlissige Sperrdifferentiale.

a) Formschlussige Sperrdifferentiale

Die einfachste und naheliegendste Ausfiihrung einer Differentialsperre ist eine
formschliissige Verbindung (Rastung), die eine Abtriebswelle mit dem Planetentrager
und so auch mit der anderen Abtriebswelle verbindet. Bei eingertickter Kupplung
(Sperre) entspricht das Verhalten des Abtriebs dem einer ungeteilten Welle. Der
Sperrwert betragt 100 %.

Die Kupplung wird Uber ein Schaltgestange oder eine Schalthydraulik manuell vom
Fahrer betatigt. In Abb. 3-91 sind ein formschlissiges Kegelradsperrdifferential und
ein entsprechendes Stirnraddifferential schematisch dargestellt.
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Abb. 3-91: Formschlissige Sperrdifferentiale

Die manuelle Betatigung formschlissiger Sperrdifferentiale verlangt vom Fahrer
erhéhte Aufmerksamkeit, da eine nicht geloste Verriegelung im normalen Fahrbetrieb
infolge des fehlenden Drehzahlausgleichs zu erhéhtem Reifenverschlei, starker
Zusatzbeanspruchung des Antriebsstrangs, ABS-Fehlfunktionen sowie
beeintrachtigter Lenkbarkeit des Fahrzeugs fiihrt.

b) Kraftschlissige Sperrdifferentiale

Die sperrende Wirkung heute gebrauchlicher Ausfuhrungsformen beruht auf
kraftschlissiger Reibung, die die Ausgleichsbewegung behindert. Sie wird erzeugt
durch Reibelemente zwischen den Antriebswellen, Gber die ein - je nach Bauform
bzw. Fahrzustand verschieden groRes - Drehmoment Ubertragen werden kann.

Man unterscheidet Sperrdifferentiale mit selbstregelnder Wirkung - ohne Eingriffs-
moglichkeit von aufen - und solche mit steuerbarer Wirkung.

- Sperrdifferentiale mit selbstregelnder Wirkung

Die einfachste Bauform eines selbstregelnden Sperrdifferentials ist die Festwert-
sperre. Abb. 3-92 zeigt das Aufbauschema.
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Abb. 3-92: Schema einer Festwertsperre

Die Festwertsperre erschwert die Ausgleichsbewegung der beiden Abtriebswellen
ausschlieBlich durch ein fest definiertes Reibmoment, vorgegeben durch Feder- und
Reibflachenauslegung. Die maximale Drehmomentdifferenz zwischen den Abtrieben
ist folglich konstant, der in Gl. 3-52 auf Seite 160 definierte Sperrwert S hangt damit
vom jeweiligen Lastzustand ab. Er vermindert sich mit zunehmender Last.

Beim Spin-Resistant-Differential (Borg-Warner) in Abb. 3-93 wird das Reibmoment
Uber zwei - mit jeweils einer Ausgangswelle verbundenen - Konusbremsen auf den
gemeinsamen Differentialk&fig und somit zwischen den beiden Abtrieben Ubertragen.
Die Anpresskraft der Bremsen wird zum einen durch eine konstante Federbelastung,
zum anderen -abhangig vom anliegenden Eingangsdrehmoment- durch die axialen
Verzahnungsspreizkrafte zwischen Planetenradern und Achskegelradern erzeugt.
Das Sperrmoment setzt sich somit aus einem festen und einem lastabhangigen
Anteil zusammen.
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Planetenrader

Differential-
kafig

Konus-
bremse

Achskegelrader

Abb. 3-93: Spin-Resistant-Sperrdifferential (Borg-Warner)

Die Sperrwirkung von Sperrschneckendifferentialen beruht auf erhdhter Zahnreibung
bei der Ausgleichsdrehbewegung zwischen den Abtriebswellen. Dies wird erreicht
durch Verwendung von Schneckengetrieben mit einem auf hohe Zahnflankenreibung
abgestimmten Steigungswinkel sowie durch erhdhte Anzahl von Zahnradpaarungen.
Mit diesem Sperrprinzip werden bei lastunabhangigem Reibmoment Sperrwerte bis
zu 90% erzielt.

Eine Sonderbauform des Sperrschneckendifferentials, das Torsen-Differential
(TORque-SENsing) in Abb. 3-94, ermdglicht ein vom Eingangsdrehmoment ab-
hangiges Reibmoment.

Die in Abb. 3-95 dargestellten Schneckenradpaare weisen eine Uber ihrer Lange
variierende Steigung auf und sind gegen eine Feder axial verschiebbar. Bei niedriger
Last kommt der Bereich verlustarmer Steigung zum Eingriff, so dass hier -auch
wegen der geringen Anzahl von Zahnradpaarungen durch zwischengeschaltete
Stirnréder- die Ausgleichsbewegung kaum behindert wird. Steigt das Eingangs-
drehmoment an, verschieben sich die Schneckenrdder durch zunehmende
Umfangskrafte hin zu reibungsintensiven Steigungswinkeln, Sperrwerte um 90%
werden erreicht.

Differential-Gehause
und Planetenrader rechtes

Schrauben-Zentralrad

rechte
Seitenwelle

linke
Seitenwelle

Stirnrader

linkes
Schrauben-Zentralrad

Antriebsrad

Schrauben-Planetenrader

Abb. 3-94: Torsen-Differential (Audi)

Abb. 3-95: Komponenten des Torsen-Differentials (Audi)

Die in Abb. 3-96 dargestellte Differentialsperre arbeitet nach dem Prinzip der visko-
hydraulischen Kupplung.
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Abb. 3-96: Sperrdifferential mit visko - hydraulischer Kupplung

In der gezeigten Ausfihrung Ubertragt die Visko - Kupplung ein Reibmoment
zwischen einer Abtriebswelle und dem Differentialkafig. Dadurch wird auch die
Relativbewegung der Rader zueinander behindert. Die Hohe des Reibmoments ist
dabei allein von der Gleitgeschwindigkeit der Lamellen zueinander abhangig. Durch
eine entsprechende Auslegung (Temperatur- und Druckentwicklung im Silikondl)
kann durch den sogenannten ,Hump - Effekt eine erhdhte Sperrwirkung erfolgen.

Den Reibmomentenverlauf der beschriebenen selbstregelnden Differentialsperren
Uber der Differenzdrehzahl der Ausgangswellen zeigt Abb. 3-97. Eine Variation des
Eingangsmoments bleibt bei dieser Darstellung unberticksichtigt.

Auffallig ist bei den mit mechanischer Reibung arbeitenden Sperrdifferentialen der
Ubergangsbereich vom héheren Haftreibungsmoment zum konstanten Sperrmoment
im Bereich der Gleitreibung, wahrend das Reibmoment des Sperrdifferentials mit
visko - hydraulischer Sperre Giber der Drehzahldifferenz degressiv ansteigt und so fir
einen weichen Ubergang sorgt. Im Ubergangsbereich lasst die Visko - Sperre jedoch

noch mehr Differenzdrehzahlen zu, als die mechanisch wirkenden Sperren. Dadurch
kann es bei schneeglatter Fahrbahn zum ,Polieren* der Fahrbahn kommen, so dass
auch mit zunehmender Sperrwirkung kein Wegfahren mehr méglich ist. Hier sind die
Differentiale, die auch bei kleinen Differenzdrehzahlen bereits hohe Sperrwerte
haben, deutlich besser. Das hat zunehmend zur Entwicklung der Sperrdifferentiale
mit steuerbarer Wirkung gefiihrt.

T Ubergangs-

Bereich Gleitreibung

| Visco||

*
Nm | )

e,
m——

1 Momentgesteuert ||

oot

Momentgesteuert |

mit Vorspannung

An 1/ min —»

Abb. 3-97:Kennlinien verschiedener selbstregelnder Sperrdifferentiale

- Sperrdifferential mit steuerbarer Wirkung

Steuerbare Sperrdifferentiale ermdglichen eine Einstellung des Reibmoments. Das
kann gestuft oder stufenlos geschehen. Als Reibelement bietet sich die Lamellen-
kupplung an, die tGber den Anpressdruck zu steuern ist.

Bei der Auslegung solcher Sperrdifferentiale ist jedoch zu beriicksichtigen, dass das
Sperrmoment immer kleiner bleibt als die Kraftschlussdifferenz. Es kann dann
héchstens ein Rad durchdrehen (entsprechendes gilt fiir die angetriebenen Achsen
bei Einsatz eines Sperrdifferentials als Zentraldifferential).

Sollte das momentan wirkende Reibmoment eines Achssperrdifferentials groRer als
die Differenz der Kraftschlusspotentiale von linkem und rechtem Rad einer Achse
sein, so konnten bei entsprechend hohem Eingangsmoment beide Rader durch-
drehen; das Fahrzeug ware dann nur schwer zu beherrschen.
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Mit einer Elektronik kann eine stufenlose Regelung des Reibmomentes, je nach
Kraftschlusspotential oder Fahrzustand, erfolgen. Mogliche Eingabedaten sind
Raddrehzahlen, Radlasten, Lenkeinschlag sowie Querbeschleunigung. Das so
einzustellende Sperrmoment bewirkt abhangig von der Fahrsituation optimale
Traktion bei gleichzeitig hoher Fahrstabilitat. Abb. 3-98 zeigt ein ausgefiihrtes
Beispiel fur ein hydraulisch steuerbares automatisches Sperrdifferential.

Abb. 3-98: Automatisches Sperrdifferential

c) Vergleich der Systeme

Das manuell betatigte, formschlissige Sperrdifferential bietet unter extremen Fahrbe-
dingungen gute Traktionsverbesserungen gegeniber herkdmmlichen Differentialen
bei zugleich niedrigem zusatzlichen Bauaufwand. Beim Einsatz im allgemeinen
Fahrbetrieb ist dieses Sperrdifferential mit seiner Sperrwirkung von 100% aus
Griinden der Fahrsicherheit unbedingt zu I6sen. Verwendung findet es bei
preiswerten Fahrzeugen und im Off-Road-Bereich.

Selbstregelnde Sperrdifferentiale erfordern bei unterschiedlichen Fahrsituationen
keinen Regelungsaufwand durch den Fahrer oder durch eine Steuerelektronik. Das
Sperrmoment ist in der Regel variabel, abhangig von Differenzdrehzahl bzw.
Lastmoment. Die Reibmomentenkennlinie ist jedoch fest vorgegeben. So kdnnen fiir
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einen Teil der Kraftschlussbedingungen keine guten Ergebnisse beziglich Traktion
und Fahrstabilitat erzielt werden.

Der gleichzeitige Einsatz von automatischen Blockierverhinderern (s. Kap. 4.4.4)
erweist sich als problematisch, da ihre Regelungselektronik eine Entkopplung der
Rader voraussetzt. Hinzu kommen bauartspezifische Nachteile wie erhohter
Verschleil® beim Sperrschneckendifferential oder das erst bei nennenswertem
Radschlupf erfolgende Ansprechen der Visko-Sperre.

Das elektronisch steuerbare Sperrdifferential liefert durch sein den jeweiligen
Fahrbedingungen angepasstes Kennfeld optimale Traktionsergebnisse bei stabil
bleibendem Fahrzustand. Ein Anti-Blockier-Verhinderer (ABV) kann bei der
Programmauslegung bericksichtigt werden (Zuriicknahme des Sperrmoments bei
Bremsvorgangen). Einer breiten Anwendung steht aber der hohe Zusatzaufwand
durch Messflhler, Mikroprozessor und zusatzlicher Hydraulik entgegen.

3.6 Bremsen

Bremsen dienen in erster Linie der Verzdogerung des Kraftfahrzeugs Uber
Fahrwiderstande und motoreigene Bremswirkung hinaus. Dabei wird die kinetische
Energie des Fahrzeugs in Warme umgewandelt. Neben dieser Haupteinsatzform
haben Bremsen die Aufgabe, das Fahrzeug im Stillstand oder (bei Gefallstrecken)
auf einer konstanten Geschwindigkeit zu halten.

Allgemein unterscheidet man bei einem Kraftfahrzeug:

- Betriebsbremsanlage: in der Regel Geschwindigkeitsver-
minderung im normalen Fahrbetrieb

- Hilfsbremsanlage: Ubernimmt Funktion der Betriebs-
bremse im Fall deren Versagens

- Feststellboremsanlage: verhindert unbeabsichtigtes Rollen
des stehenden Fahrzeugs

- Dauerbremsanlage: fur 1angere Beharrungs- sowie haufige
Haltebremsungen (Linienbus)

Betriebs-, Hilfs- und Feststellbremsanlage arbeiten direkt auf die Radbremsen.
Bremselemente der Dauerbremsanlage Gben ihr verzogerndes Moment in der Regel
auf den Antriebsstrang aus.
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Eine Ubliche Fahrzeugbremsanlage besteht aus:

- der Betatigungseinrichtung: Pedalwerk
Handbremshebel

- der Ubertragungseinheit: Bauteile zwischen Betatigungs-
einrichtung und Bremse
hydraulische
pneumatische g"Bremskraftiibertragung
mechanische

- den Radbremsen

Als Beispiel sind in Abb. 3-99 die Komponenten einer 4-Rad-Scheibenbremsanlage
mit einer diagonalen Bremskreisaufteilung (Kapitel 3.6.3) fir Personenkraftwagen
dargestellt. Die Entstehung der Radbremskraft in der Reifenaufstandsflache aus der
FahrerfulRkraft mit den zugehdrigen inneren Kraften gibt Abb. 3-100 wieder.

Hauptbremszylinder

: Bremspedal
‘v
/ Handbremse

\\\
N

Bremskraftverstarker

Bremskraft-

Radbremszylinder
Begrenzer

Bremsleitungen

Abb. 3-99: Pkw-4-Rad-Scheibenbremsanlage
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Abb. 3-100: Krafte einer Bremsanlage

Die vom Fahrer aufzubringende Fufikraft Fr wird zundchst durch das Bremspedal
zur Eingangskraft der Betatigungseinrichtung, der Betatigungskraft Fge, Ubersetzt.
Innerhalb der -in diesem Fall- hydraulischen Ubertragungseinrichtung wird die
Betatigungskraft, eventuell unterstitzt durch einen Bremskraftverstarker, der sie um
die Hilfskraft Fy erhéht, ber den Hauptbremszylinder in hydraulischen Druck
umgesetzt. Uber die Bremsleitungen gelangt der Bremsdruck zu den Rad-
bremszylindern und fihrt dort zu der zur Betatigung der Radbremsen erforderlichen
Spannkraft Fg,. Die Spannkréafte erzeugen tber die Reibbelédge eine Umfangskraft
Fu am wirksamen Bremsenradius r und somit eine Radbremskraft Fg_ ~in der
Reifenaufstandsflache.

Die resultierende Radbremskraft ergibt sich aus der Umfangskraft zu:

]
Farag = Fu T Gl. 3-54

mit der Bremsenkennung C*, auch als innere Ubersetzung oder Ubersetzung der
Radbremse bezeichnet:

Gl. 3-55
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und der duReren Ubersetzung iy (Ubersetzung der Ubertragungseinrichtung):

F
iy= Sp Gl. 3-56
FBet
erhalt man:
. L T
FBrag=FBetia'C Y
yn
-
-
F Gl. 3-57
U

Bevor naher auf die einzelnen Bremsanlagenkomponenten eingegangen wird, sollen
im folgenden kurz die gesetzlichen Grundlagen erwahnt werden.

3.6.1 Gesetzliche Grundlagen

Neben den nationalen Bestimmungen durch den 8§41 der StralRenverkehrs-
Zulassungs-Ordnung (StVZO) ,Bremsen und Unterlegkeile® ist seit 1980 auch die
Regelung der Europaischen Gemeinschaft ECE-R 13/05 ,Bremsanlagen” geltendes
Recht in der Bundesrepublik Deutschland. Sie gilt fir alle StraRenfahrzeuge mit einer
bauartbedingten Hochstgeschwindigkeit von mehr als 25 km/h und teilt diese
Fahrzeuge gemaR Tab. 3-13 in verschiedene Klassen ein, wobei hier der
Vollstandigkeit halber auch die Klassen der Anhanger, obwohl keine Kraftfahrzeuge
im eigentlichen Sinne, mit angegeben sind.

Die Fahrzeuge der Klassen M und N missen bestimmte Anforderungen an die Be-
triebs-, Hilfs- und Feststelloremsanlage erfillen, die im Anschluss noch genauer be-
schrieben werden.

192 Antriebsstrang
Klasse M Klasse N Klasse 0
Zur Personenbe- Zur Guterbeforderung Anhanger

férderung bestimmte
Kraftfahrzeuge mit mind.
4 Radern

oder mit 3 Radern und

bestimmte Kraftfahrzeuge
mit mind. 4 Radern

oder mit 3 Radern und
einem Gesamt

(einschlieRlich
Sattelauflieger)

einem Gesamt gewicht > 1t

gewicht > 1t

My: auRer dem Fuhrersitz | N¢: max. zul. Gesamt- 01: max. zul. Gesamt-
bis max. 8 Sitzplatze gewicht < 3,5t gewicht < 0,75t

M,: auer dem Fuhrersitz | No: max. zul. Gesamt- 02: max. zul. Gesamt-
mehr als 8 Sitzplatze gewicht > 3,5t gewicht > 0,75 t
und max. zulassiges und <12t und< 3,5t
Gesamtgewicht 5 t

Mas: auBBer dem Flhrersitz | N3: max. zul. Gesamt- 03: max. zul. Gesamt-
mehr als 8 Sitzplatze gewicht > 12t gewicht > 3,5t
und max. zulassiges und <10t
Gesamtgewicht > 5 t

04: max. zul. Gesamt-

gewicht > 10t

Tab. 3-13: Einteilung in Fahrzeugklassen (ECE-R13/05)

a) Betriebsbremsanlage

Die Betriebsbremsanlage muss vom Fahrzeugfihrer abstufbar betatigt werden
kénnen, ohne die Hande von der Lenkung nehmen zu mussen. In der Regel sind
mindestens zwei unabhangige Ubertragungseinrichtungen notwendig (Zweikreis-
bremsanlage), da bei teilweisem Ausfall eine vorgeschriebene Mindestverzégerung
erreichbar bleiben muss.

Die vorgeschriebenen Bremswerte flr die Betriebsbremsanlage sind der Tab. 3-14 zu
entnehmen.

Normalbetrieb:
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Klasse M Mz M3 N4 N2 N3
Priftyp 0-1 0-1 0-l1-1 0-1 0-1 0-1-1
vq [km/h] 80 60 60 80 60 60
ag [m/s? 5,8 5,0 5,0 5,0 5,0 5,0
SBmax [M] 50,7 36,7 36,7 61,2 36,7 36,7
Frmax [N] 500 700 700 700 700 700

bei einem Defekt:

v1 [km/h] 80 60 60 70 50 40

minimales

ag [m/s?]

unbeladen: 1,5 1,3 1,5 1,1 1,1 1,3

beladen: 1,7 1,5 1,5 1,3 1,3 1,3

Femax [N] 700 700 700 700 700 700
mit: v4 = Ausgangsgeschwindigkeit sg = Bremsweg

ag = mittlere Vollverzégerung Fr = FahrerfulRkraft

Bremsprifungen: Streckenberechnung sgmax:
TypO: kalte Bremse TypA: 01-vq + V42 /150
Typl: "Fading"-Test TypB: 015-v, + v12 /130
Typ Il : Bremsung auf Gefallstrecken (Typ A fir Klasse M4, sonst Typ B)

Tab. 3-14: Anforderungen an die Betriebsbremsanlage (ECE-R 13/05)
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b) Hilfsbremsanlage

Die Hilfsbremsanlage muss ebenfalls abstufbar betatigt werden koénnen; allerdings
darf der Fahrzeugfiuhrer dazu eine Hand von der Lenkung nehmen. Die mit der
Hilfsbremsanlage erreichbare Verzégerung muss mindestens halb so grof} sein, wie
die fiir die Betriebsbremsanlage vorgeschriebene. Dabei diirfen die in nachstehender
Tabelle angegebenen Hand- bzw. FuRkrafte fir den Fahrer nicht Uberschritten
werden.

Fahrzeugklasse max. Handkraft max. FuRkraft
M 400 N 500 N
alle anderen Klassen 600 N 700 N

c) Feststellbremsanlage

Die Feststelloremsanlage muss das beladene Fahrzeug auf einer Neigung von 20%,
bei Lastziigen das mit Anhanger oder Auflieger gekoppelte Zugfahrzeug auf einer
Neigung von 12%, im Stillstand halten kénnen. Die zuldssigen maximalen Hand-
bzw. FuRkrafte gibt die nachstehende Tabelle wieder.

Fahrzeugklasse max. Handkraft max. Fukraft
M, 400 N 500 N
alle anderen Klassen 700 N 700 N

Die Kraftlibertragung darf bei der Feststellbremsanlage nur rein mechanisch
erfolgen. In den meisten Fallen ibernimmt die Feststellbremse zugleich die Aufgaben
der Hilfsbremsanlage.

d) Dauerbremsanlage

Die Regelungen der EG schreiben fiir Fahrzeuge der Klassen Mz, M3 und N3 die
Verwendung von Dauerbremsen vor, wenn von der Betriebsbremse die
vorgeschriebenen Prifungen (Typ | und Il) nicht bestanden werden. Die Funktion der
Dauerbremsanlage muss unabhangig von Zustand und Wirksamkeit der Ubrigen
Bremsanlagen sichergestellt sein.
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Die deutsche Straltenverkehrszulassungsordnung geht hier weiter. Sie schreibt
Dauerbremsen verbindlich fiir alle Nkw und Anhanger mit einem zulassigen Gesamt-
gewicht Gges zu > 9 t und alle Busse mit Gges u > 5,5 t vor.

Dabei muss allein mit der installierten Dauerbremse auf einer 7%-igen Geféllstrecke
eine Beharrungsgeschwindigkeit von v = 30 km/h Uber eine Strecke von 6 km einge-
halten werden kénnen.

Die ECE-R 13/05 stellt innerhalb der Europaischen Gemeinschaft geltendes Recht
dar, wahrend in den Ubrigen Landern oft gesonderte Vorschriften zu beachten sind,
wie beispielsweise die in den USA bestehenden Federal Motor Vehicle Safety
Standards (FMVSS).

3.6.2 Radbremsen

Betriebs-, Hilfs- und Feststellbremsanlage (iben ihre verzogernde bzw. fixierende
Kraft Uber Radbremsen aus. Im Kraftfahrzeugbau kommen als Radbremsen
ausschliefllich Trommel- und Scheibenbremsen zum Einsatz.

a) Trommelbremse

Grundsatzlich kdnnen Trommelbremsen als Band- oder Backenbremsen ausgefihrt
sein, wobei die bremsende Reibungskraft innen oder aulRen an der rotierenden
Trommel angreifen kann. Ubliche Bauart ist die Innenbackenbremse mit in der Regel
zwei Backen in einer Trommel.

Nach Art der Spannkrafteinleitung und der Backenabstiitzung werden Trommel-
bremsen in unterschiedliche Kategorien eingeteilt:

- Simplex - Bremse

- Duplex - Bremse

- Servo - Bremse

- Duo - Duplex - Bremse
- Duo - Servo - Bremse

Bei der Backenabstitzung unterscheidet man auflaufende und ablaufende Backen.
Durch die Abstitzung der auflaufenden Backe ergibt sich aus der Reibungskraft, die
in Drehrichtung um den Backendrehpunkt wirkt, eine Selbstverstarkung der
Bremswirkung. Entsprechend fihrt die Reibungskraft bei der ablaufenden Backe zu
einer Selbstabschwachung, da sie nicht um den Backendrehpunkt, sondern
entgegen der Spannkraft wirkt. Tab. 3-15 stellt die verschiedenen Kategorien von
Trommelbremsen gegeniiber.

Betatigung Abstiitzung Verstarkung
Uber Doppelbrems- | gegen achsfesten geringe
zylinder Drehpunkt Selbstverstarkung,
die von der
immer eine Brems- | Drehrichtung

backe auflaufend,
eine ablaufend

unabhangig ist

Uber Einfachbrems- | jede Bremsbacke hat | h6chste

zylinder eigenen achsfesten | Selbstverstarkung in

(je einer pro Backe ) | Abstiitzpunkt Hauptdrehrichtung
in Hauptdrehrichtung | entgegengesetzt
sind beide Backen hohe Selbstab-
auflaufend schwéchung

Uber nur einen Abstutzkraft der héchste

Einfachbremszylinder| Primarbacke ist Selbstverstarkung in
Spannkraft der Hauptdrehrichtung
Sekundarbacke,
diese stitzt sich entgegengesetzt
gegen achsfesten | hohe Selbstab-
Drehpunkt schwéachung
beweglicher Dreh-
punkt zwischen den
Backen

Uiber zwei Doppel- fur beide Dreh- hohe

bremszylinder mit
integriertem
Kolbenanschlag

richtungen gleiche,
selbstverstarkende
Anordnung von
spannender und ab-
stitzender Brems-
backenseite

Selbstverstarkung in
beide Drehrichtungen

Uber einen Doppel-
bremszylinder mit
integriertem
Kolbenanschlag

beweglicher Dreh-
punkt zwischen den
Backen

héchste
Selbstverstarkung in
beide Drehrichtungen

Tab. 3-15: Bauarten von Trommelbremsen
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b) Scheibenbremse

Bei der Scheibenbremse werden die Reibbelage axial gegen die mit dem Rad
rotierende Bremsscheibe gepresst, weshalb diese Bremsenbauart - im Unterschied
zur radial wirkenden Trommelbremse- auch als Axialbremse bezeichnet wird. In
heutigen Kraftfahrzeugen verwendete Scheibenbremsen werden ausnahmslos als
Teilscheibenbremsen ausgeflhrt, d.h. der Reibbelag bedeckt nur einen Sektor der
Scheibenreibflache. Man unterscheidet dabei Fest- und Schwimmsattel-Scheiben-
bremsen. Tab. 3-16 enthalt einen Vergleich dieser Systeme.

Festsattel - Scheibenbremse

Schwimmesattel - Scheibenbremse

@ Bremsscheibe
@ Betatigungskolben
@ Reibbeldge

@ Festsattel

@ Bremsscheibe

@ Betitigungskolben
@ Reibbelidge

@ Schwimmsattel

Die Bremsscheibe wird vom Sattel umfasst, der
fest mit dem Radtrager verschraubt ist.

An beiden Scheibenseiten presst je ein axial
verschiebbarer, hydraulisch oder mechanisch
zu betatigender, Kolben den Reibbelag gegen
die Scheibe.

Normalerweise gleichmaRige Anpresskraft
beider Bremsbelage.

Die Hydraulikleitung im Sattel Gber der heilRen
Bremsscheibe erzeugt u.U. Dampfblasen.

Aufwendige Bauweise.

Axial verschiebbarer Sattel mit nur einem
Betatigungskolben.

Schwimmsattel und Betatigungskolben
driicken die Reibbelage gegen die
Bremsscheibe.

Infolge von Reibung in der Sattelfihrung sind
héhere Spannkrafte erforderlich.

Infolge geringeren Bauvolumens bessere
Kiihlbedingungen fiir die Scheibe, Gefahr der
Dampfblasenbildung geringer.

Geringerer felgenseitiger Platzbedarf.

In der Herstellung preiswerter.

Tab. 3-16: Vergleich von Scheibenbremsbauarten

c) Bremsenkennung

Die Bremsenkennung oder innere Ubersetzung C* charakterisiert die Umsetzung der
eingeleiteten Spannkraft in eine bremsende Umfangskraft innerhalb der Radbremse.

o fu
Fsp

Gl. 3-58
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In Tab. 3-17 sind fiir Scheiben- und Trommelbremse die zugehdrigen Gleichungen

zusammengefasst.

Scheibenbremse

Trommelbremse

Drehrichtung

Bremszylinder

Drehrichtung .~ Brems-
der Brems- / —§ trommel
trommel
X ¢+
Resina <
dN
<" dN-sina
aita,=ag yv fester Drehpunkt

Spannkraft entspricht der Normal-
kraft auf die Scheibe:

Fsp= N

Umfangskrafte auf beiden
Scheibenseiten:

Fu1=Fy2=m-Fgp

Bremsenkennung:
c' - Fy _ 2-pu-Fsp
Fsp Fsp
C'=2pu

Spannkraft hat keine tiber den Reibbelagsumfang
gleichmaRige Normalkraftverteilung.

Naherung: cos-Ansatz der Druckverteilung

Kennung der auflaufenden Bremsbacke:

mit:
f __ag+sinag
(@o) = 4-sin(0,5-ag
Kennung der ablaufenden Bremsbacke:
h

PN TR

Flaog) v t#
Gesamtkennung (z.B. fiir Simplexbremse):
C'=Cy+C;

f( a0

ao) T
(f(ao)'aTo)z_”z

Selbsthemmungsbedingung:

c'- .h
r

2 u

.80

#=F(a,) r

Tab. 3-17: Berechnung von Scheiben- und Trommelbremse
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In Abb. 3-101 sind die Verldufe der Bremsenkennung verschiedener
Bremsenbauarten tber dem Reibwert vergleichend aufgezeigt.

o tr——t—o| [
25— !
> [
C
c * /I
S0 | Duplex
P 4
(]
S 3l -
et/
2 / | Simplex
1
Scheibe
0
0.2 0.4 0.6
Reibbeiwert u

Abb. 3-101: Bremsenkennung fir verschiedene Bremsentypen

Es wird deutlich, dass sich Reibwertschwankungen Au bei Bremsen mit hoher
Selbstverstarkung in starkerem MaRe auf die Umfangskraft auswirken als bei
Bremsen geringer Selbstverstérkung. Ein MaB fir die Abhangigkeit der Bremsen-
kennung von Anderungen des Reibungskoeffizienten ist die sogenannte Empfindlich-
keit Eq:

_dc*
du

0 Gl. 3-59

Es ergibt sich fiir die Scheibenbremse ein konstanter Wert:

Eoscheibe =2 Gl. 3-60

200 Antriebsstrang

Die Empfindlichkeit der Simplex-Bremse steigt schon bei geringen Reibwerten stark
progressiv an:

ag h (@) 227 +p
EOSimpIex:z'f(O‘O)'TO F a, 2 -~ Gl. 3-61
o) 202 _
((feo)- )7 -u?)

Abb. 3-102 zeigt die Empfindlichkeit fir Scheiben- und Simplex-Bremse. Fir die
Simplex-Bremse sind zusatzlich die Anteile der beiden Backen eingezeichnet.

20
T 16
= = Simplexbremse
= wum Schejbenbremse
% 12
g |_. Auflaufende
= Backe
(S
L

o

/7

P Ablaufende Backe

0 010 020 0.30 0.40 0.50
Reibbeiwert

Abb. 3-102: Empfindlichkeit Ey in Abhangigkeit vom Reibwert fiir Scheibenbremse

und Simplex-Bremse

3.6.3 Bremskreisaufteilung

Zur Erhéhung der Sicherheit von Betriebsbremsanlagen wird die Ubertragungs-
einrichtung allgemein zweikreisig ausgefiihrt. So bleibt bei Defekt eines Brems-
kreises eine Bremswirkung, wenn auch in eingeschrédnktem MaRe, durch den
intakten Bremskreis erhalten.
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In der Praxis sind funf verschiedene Bremskreisaufteilungen realisiert worden, die in

Tab. 3-18 vergleichend betrachtet werden:

jeder Kreis umfasst eine
Vorderradbremse und
diagonal dazu eine
Hinterradbremse

Aufteilung bei Ausfall
Standard je ein Bremskreis fiir bei Ausfall eines Bremskreises bleibt das
order- und Hinterachse ahrzeug stabi
a» Vord d Hint h Fah tabil
e bei Ausfall des vorderen Kreises ist die
; erzégerung wesentlich geringer
a» v fon
(Achslastverschiebung)
Diagonal bei Kreisausfall bleibt die halbe

Gesamtbremskraft erhalten

dann allerdings:

Giermoment um Fahrzeughochachse
infolge unterschiedlicher Bremskrafte
an Vorder- und Hinterrad

erweit. Standard

Vorderradbremsen in
beide Kreise eingebunden

gegenliber Standardaufteilung
verbesserte Bremswirkung bei
Ausfall des vorderen Kreises

jeder Kreis wirkt auf beide
Vorderrader und ein
Hinterrad

bei Kreisausfall wirkt stets noch die
gesamte Vorderachsbremse und
eine Hinterachsbremse

allerdings:
Giermoment um Fahrzeughochachse

Doppel - Vierrad

zwei unabhéngige auf alle
vier Radbremsen wirkende
Bremskreise

bei Kreisausfall auch weiterhin
maximale Bremswirkung
erreichbar

Tab. 3-18: Vergleich verschiedener Bremskraftaufteilungen

3.6.4 Hydraulikbremsanlage

In Betriebsbremsanlagen von Personenkraftwagen und leichten Nutzfahrzeugen
werden die Bremskrafte in der Regel hydraulisch Ubertragen. Die Vorteile dieser
Kraftiibertragung liegen in der Inkompressibilitdt des Ubertragenden Mediums, den
geringen Ubertragungsverlusten und nicht zuletzt der gegeniiber mechanischen
Elementen flexibleren Leitungsverlegung.

Eine hydraulische Bremsanlage weist in der Regel die folgenden Bauelemente auf:

- Pedalwerk (Betatigungseinrichtung)

- Bremskraftverstarker (optional)
- Hauptzylinder (Ubertragungseinrichtung)

- Radbremszylinder (Ubertragungseinrichtung)

a) Pedalwerk

Gemal den gesetzlichen Richtlinien werden Betriebsbremsanlagen vom Fahrerful®
Uber das Pedalwerk betatigt. Das Pedalwerk hat die Aufgabe, die Fuflikraft
mechanisch weiterzuleiten und zu verstarken. Den prinzipiellen Aufbau eines Brems-
pedals zeigt Abb. 3-103.

Abb. 3-103: FuRkraft und resultierende Betatigungskraft am Bremspedal
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Die FuBkraft F- wird mit der Pedallibersetzung i» zur eigentlichen, auf die Uber-
tragungseinrichtung wirkenden Betatigungskraft Fg,, transformiert:

Fget =ip - Fr Gl. 3-62
b) Bremskraftverstarker

Reicht zur Erzeugung einer fir die Verkehrssicherheit des Fahrzeugs notwendigen
Bremskraft die gesetzlich und aus Komfortgesichtspunkten beschrankte Betatigungs-
kraft nicht aus, so wird ihr mit Hilfe eines Bremskraftverstarkers eine Hilfskraft Fy
Uberlagert. Fir die Ausgangskraft des Verstarkers F, ergibt sich somit:

Fa = Faet + Fy Gl. 3-63

Als Kennwert des Bremskraftverstarkers fuhrt man die Verstarkung V* ein:

V* = F7A
FBet

Gl. 3-64

Diese Verstarkung ist jedoch durch konstruktive MaRnahmen zu begrenzen, da bei
Defekt des Bremskraftverstirkers als Teil der Ubertragungseinrichtung die zur
Erzielung der vorgeschriebenen Abbremsung erforderliche FuRkraft einen maximalen
Wert nicht Ubersteigen darf. So wird die Hilfskraft ab dem sogenannten
Aussteuerungspunkt (Fo, Fgetg) durch Druckbegrenzung nicht weiter erhoht
(Abb. 3-104).

Fur Fgey < Fpeto betragt der Verstarkungsfaktor:

_ Feet +Fy

Vv* Gl. 3-65

FBet

mit einer der Betatigungskraft proportionalen Hilfskraft.

Uber den Proportionalititsfaktor, der bis zum Aussteuerpunkt (und in ihm selbst) gilt:

fy = Fu Gl. 3-66
FBet
ergibt sich damit:
V*=1+1, = konst. Gl. 3-67
Fir Fget > Fgetg betragt der Verstarkungsfaktor:
Fget +Fi
vro 2RO Gl. 3-68
FBet

204 Antriebsstrang

beziehungsweise:

F F
HO _ 4y, . Bet0

Bet FBet

V* =1+ Gl. 3-69

Bei Auslegung der Bremsanlage sollte der Aussteuerungspunkt so festgelegt
werden, dass mit der Betatigungskraft Fgeq das beladene Fahrzeug an der
Blockiergrenze gebremst werden kann, damit der Fahrer nicht in den Bereich
abnehmender Verstarkung gerat. Abb. 3-104 zeigt ein ubliches Verstarkerdiagramm.

Fa

A

H

FBeto —» FBet

Abb. 3-104: Verstarkerdiagramm

Inzwischen gibt es auch elektronische Regelungen fiir Bremskraftverstarker. Diese
kénnen folgende Aufgaben erfillen:

- In Notsituationen bringen Fahrer haufig nicht die erforderliche Brems-
kraft fur eine Vollbremsung auf. Eine Sensorik erkennt diesen Zustand
und bewirkt eine maximal mdgliche Verzégerung (Bremsassistent).

- Fur Traktionshilfen und Fahrdynamikregler sind u.a. gezielte Bremsein-
griffe erforderlich. Da der Fahrer dabei das Bremspedal nicht betatigt,
muss die notwendige Bremskraft allein vom Bremskraftverstarker
aufgebracht werden.

- Neuere Generationen von Tempomaten bendtigen bei starkem Gefalle
oder bei automatischer Folgefahrt ebenfalls Bremseingriffe ohne vor-
handene FahrerfulRkraft.
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- Zur Steigerung von Komfort und Sicherheit ist es glinstig, wenn fir
konstante Verzdgerungen immer auch eine konstante FulRkraft aufge-
bracht werden muss, unabhangig z.B. von der Beladung. Auch dazu ist
eine individuelle Anpassung der Bremsverstarkung erforderlich.

Es muss aber betont werden, dass es bei einem elektronisch geregelten Brems-
kraftverstarker nicht um die Dosierung der Bremskraft am Rad geht, sondern um die
Erzeugung und Dosierung der Ausgangskraft Fp .

Die Hilfskrafterzeugung von Bremskraftverstarkern hydraulischer Ubertragungs-
einrichtungen kann pneumatisch -in der Regel Uber den Ansaugunterdruck des
Motors- oder hydraulisch - mit Hilfe einer separaten Pumpe - erfolgen. Ein ausge-
fuhrtes Beispiel eines Unterdruck-Bremskraftverstarkers gibt Abb. 3-105 wieder. Der
Saugrohr-Unterdruck wirkt beidseitig auf einen groRflachigen Membranteller. Eine
weiche Kegelfeder bewegt den Membranteller an eine Seite des Unter-
druckverstarkers. Sobald der Fahrer das Bremspedal betatigt, kann Luft mit
Atmospharendruck auf die der Membranfeder abgewandte Seite des Membrantellers
stromen. Der Druckunterschied auf den beiden Seiten des Membrantellers erzeugt
so die unterstiitzende Hilfskraft. Eine Ventilsteuerung sorgt fiir einen bis zum
Aussteuerungspunkt konstanten Verstarkungsfaktor.

Aulenluft-
eintritt
Radzylinder-
anschluf}

Abb. 3-105: Unterdruck-Bremskraftverstarker

Liefert der Motor konzeptbedingt nicht geniigend Unterdruck (Dieselmotor) und steht
eine Hydraulikpumpe bereits zur Verfigung, so koénnen hydraulische Brems-
kraftverstarker eingesetzt werden (Abb. 3-106).

t

Abb. 3-106: Hydraulischer Bremskraftverstarker

Die Vorteile des hydraulischen Bremskraftverstarkers sind:

- kurze Ansprechzeit,
- volle Bremskraftverstarkung auch bei kaltem Motor,

- bei bereits vorhandenen Hydraulikkomponenten ein geringes
Bauvolumen.

c) Hauptzylinder

Das zentrale Bauelement der hydraulischen Ubertragungseinrichtung ist der
Hauptzylinder. Er wandelt die direkt vom Pedalwerk eingeleitete oder durch einen
Verstarker unterstiitzte, mechanisch wirkende Betatigungskraft in hydraulischen
Arbeitsdruck um und sorgt zugleich fiir die Aufteilung in zwei Bremskreise.

Im Fahrzeugbau werden zwei Grundbauarten verwendet:

- Tandem - Hauptzylinder,

- Stufen - Hauptzylinder.
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Tab. 3-19 auf der nachsten Seite zeigt den prinzipiellen Aufbau sowie einen Vergleich

der beiden Hauptzylinderbauarten.

Tandem - Hauptzylinder

Stufen - Hauptzylinder

Vorratsbehalter

Bremskreis 2
Bremskreis 1

Vorratsbehalter

Pt

- =

@ Bremskreis 2
Bremskreis 1

zwei einzelne Kolben, durch Druckfedern

auf Abstand gehalten,

beidseitig gleich grofte Wirkflachen

gleicher Druck in den Druckraumen vor

den Bremsleitungen

bei Kreisausfall:

Pedalwegverlangerung, gleicher Druck

bei gleicher Betatigungskraft, jedoch nur

in einem Bremskreis

zur Erzeugung gleichwertiger Brems-

krafte muss die Betatigungskraft ent-

sprechend der Bremskraftaufteilung

erhéht werden

Hauptvorteil: relativ niedrige
Herstellkosten

_Fret 'V mnz

Druck:  pyz, A
HZ

V* : Kennwert Bremskraftverstarker
Nyz : Hauptzylinder-Wirkungsgrad

Az : Kolbenquerschnittsflache Hauptzyl.

Druck im Bremszylinder: Pg =PHz ‘MBL
Spannkraft im Bremszylinder: Fg, = pg - Agz " Mgz
s - . . FSp
aulere Ubersetzung: iy =
FBet
VL
T Az

ein Kolben mit zwei Wirkflachen, je eine
Wirkflache pro Bremsleitung
bei Kreisausfall:

gleiche Betatigungskraft erzeugt im
intakten Bremskreis einen -je nach
Wirkungsflache- erhdhten Arbeitsdruck

Relation Bremskraft/Betatigungskraft
bleibt in etwa erhalten

Druck:

Anz,

*
PHzg, =Fget *V " Mhz X2 A2
o AHz1 + AHz2

Anz,

= . * .
PHzg, =Fget 'V iz A2 L AZ
Hz, Hz,

ngL : Bremsleitungswirkungsgrad
ARz : Kolbenflache Radzylinder
NRrz - Wirkungsgrad Radzylinder

‘(Afm + Aazz)
.. Arz Az, .
(Afm + Aﬁzz)

i
as2

mit: " = Myz *MpL " MRz

Tab. 3-19: Vergleich Hauptbremszylinder
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d) Radbremszylinder

Das letzte Glied in der Ubertragungskette einer Betriebsbremsanlage sind die
Radbremszylinder, die den hydraulischen Bremsdruck in die Spannkraft umwandeln.
Bei vorgegebenem Betriebsdruck ist die Querschnitisfliche dieses einfachen
Hydraulikbauteils fir die Hohe der Spannkraft und somit auch der Bremskraft
entscheidend. Die GroRRe der Bremskolbenquerschnittsflache ist begrenzt durch die
Platzverhéltnisse in der Bremstrommel bzw. am Rad.

3.6.5 Druckluftbremsanlage

Mittlere und schwere Nutzfahrzeuge werden Ublicherweise mit pneumatisch
arbeitenden Druckluftbremsanlagen ausgeriistet. Vorteilhaft ist dabei die Mdglichkeit
der problemlosen Ankopplung weiterer Bremssysteme beim Anhangerbetrieb. Der
Nachteil héheren Gewichts und Platzbedarfs wird in dieser Fahrzeugklasse in Kauf
genommen. Abb. 3-107 zeigt Aufbau und Komponenten einer Zweikreis-Druckluft-
bremsanlage.

Kompressor
Druckregler
Lufttrockner
Vierkreis- Schutzventil
Luftbehalter
Kupplungskopf mit
@ 8 automatischem SchlieRglied
1 7 WasserablaRventil
8 Ruickschlagventil
9 Uberprifungsventil
9 ! t 10 Feststellbremsventil
10 11 Anhanger- Steuerventil
17 119 12 Kupplungskopf ohne SchlieRglied
1" 13 Federspeicherzylinder
14 Vorderachse
15 automatisch lastabhéngige
Bremskraftsteuerung ( ALB )
20 16 Hinterachse
f 17 Betriebsbremsventil
18 Bremszylinder
19 Relaisventil
20 Kombi- Bremszylinder

~N
w
-
~
-]
DR WN =

12

jury
)
—
o
2

| IS8
=

Abb. 3-107: Zweikreis-Druckluftbremsanlage (Bosch)

Wahrend die Radbremsen der Druckluftboremsanlage mit denen der hydraulischen
Bremsanlage weitgehend Ubereinstimmen, unterscheiden sich die Baukomponenten
von Betatigungs- und Ubertragungseinrichtung erheblich.
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Im folgenden sind die wichtigsten Komponenten einer Druckluftboremsanlage
beschrieben.

Kompressor (1)

Die Drucklufterzeugung Ubernimmt ein Kompressor, der in der Regel als ein
mechanisch mit dem Verbrennungsmotor gekoppelter Hubkolbenverdichter
ausgefiihrt ist.

Druckregler (2)

Dem Kompressor ist ein Druckregler nachgeschaltet. Es handelt sich um ein
automatisch arbeitendes Umschaltventil zur Steuerung des Betriebsdrucks in den
Vorratsbehaltern. Ist der durch eine Feder einstellbare Betriebsdruck erreicht (ca.
8-10 bar), wird die Luft Uber einen separaten Anschluss abgeblasen. Der standig
mitlaufende Kompressor arbeitet dann nur gegen den Umgebungsdruck.

Abb. 3-108: Druckregler (WABCO)

Lufttrockner (3)

Der Lufttrockner hat die Aufgabe, der verdichteten Umgebungsluft die Feuchtigkeit zu
entziehen. So wird verhindert, dass sich auskondensiertes Wasser im
Druckluftsystem sammelt, und es dort zu Korrosion kommt oder bei niedrigen
AuRentemperaturen zum Einfrieren der Anlage.
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Trockenmittelbox

vom Druckregler

vom Luftkompressor

Heizstab

Entliftungsventil

Entliftung

zum Regenerationsluftbehalter
zum Vorratsluftbehélter

@
ONOADWN =

Abb. 3-109: Lufttrockner (Bosch)

Mehrkreis-Schutzventil (4)

Das Mehrkreis-Schutzventil sorgt fir die Aufteilung der Druckluft in voneinander
unabhangige Bremskreise und sichert bei Defekt eines oder mehrerer Kreise die
intakten Kreise gegen Druckabfall ab. Ublich ist die Ausfihrung als Vierkreis-
schutzventil (Abb. 3-110). Die vier Bremskreise teilen sich auf in zwei Betriebs-
bremskreise, einen Kreis zur Druckluftversorgung der Hilfs- und Feststellborems-
anlage sowie des Anhangeranschlusses und einen Kreis fir weitere Nebenver-
braucher, wie beispielsweise die Steuerung der Auspuffdrosselbremse (Motor-
bremse). Bei Defekt eines Bremskreises fuhrt der Druckabfall zum SchlieRen eines
Rickschlagventils am defekten Kreis, so dass in den intakten Bremskreisen ein
Druckniveau von der GréRe eines eingestellten Offnungsgegendrucks erhalten bleibt.

Abb. 3-110: Vierkreis-Schutzventil (WABCO)
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Betriebsbremsventil (17)

Das Betriebsbremsventil steuert die Hohe des auf die Radbremsen wirkenden
Luftdrucks je nach FahrerfulRkraft bzw. Pedalstellung. Die FuBkraft wird lediglich zur
Bremskraftregelung, nicht aber zur Bremskrafterzeugung herangezogen.

Betatigung
Reaktionskolben
Bremskreis 1
Wiegekolben
Bremskreis 2
Entliftung
Wegfeder
Vorratskreis 1
Steuerventile

0 Vorratskreis 2

2 OCONOANAWN-=

Abb. 3-111: Betriebsbremsventil (Bosch)

Radbremszylinder (18, 20)

Bei den Radbremszylindern unterscheidet man nach einfachen Membranzylindern,
die den Luftdruck in die Spannkraft der Bremse umwandeln, und Kombibrems-
zylindern mit integriertem Federspeicher (Abb. 3-112).

1 Bremsleitung

fest Einkammerzylinder
- 2 Bremsleitung
— Federspeicherzylinder
los 3 Druckstange

4 Kolbenstange
5 Ldseschraube

Abb. 3-112: Kombibremszylinder (Bosch)
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Der Kombibremszylinder besteht aus einem Einkammer-Membranzylinder fir die
Betriebsbremse und einem Federspeicher-Kolbenzylinder fiir die Feststelloremse, die
hintereinander angeordnet sind und auf eine gemeinsame Druckstange wirken. Sie
kénnen unabhangig voneinander betatigt werden. Bei gleichzeitiger Betatigung
addieren sich ihre Krafte. Die zentrale Loseschraube erlaubt das Spannen der
Federspeicher, damit die Bremse im Notfall auch ohne Druckluft geldést werden kann.

Durch Einstrdmen von Druckluft vor den Federspeicherkolben (Lésen der Feststell-
bremse) bewegt sich der Kolben entgegen der Federkraft, spannt die Feder und gibt
die Bremse frei (Abb. 3-112). Beim Betatigen der Betriebsbremse stromt Druckluft
hinter die Membran und driickt Uber Kolbenscheibe und Druckstange auf das
Bremsgestange.

3.6.6 Hybride Bremsanlagen

Eine weitere Mdglichkeit ist die Kombination von Druckluft- und Hydraulik - brems-
anlage. Sie ist besonders bei leichten Nutzfahrzeugen mit zuldssigem Gesamtge-
wicht von etwa 6 t bis 12 t weit verbreitet.

Abb. 3-113 zeigt das Funktionsschema einer Fremdkraft-Zweikreis-Zweileitungs-
bremsanlage mit hydraulischer Ubertragungseinrichtung.

Kompressor

Druckregler

Lufttrockner

Vierkreis-Schutzventil

Luftbehalter

Kupplungskopf mit

automatischem SchlieR3glied

WasserablaRventil

Ruckschlagventil

Uberpriifungsventil

10 Anhénger-Steuerventil

11 Kupplungskopf ohne
SchlieRglied

12 Federspeicherzylinder

13 Vorderachse

14 automatisch lastabhangige
Bremskraftsteuerung (ALB)

15 Hinterachse

16 Betriebsbremsventil

17 Druckbegrenzungsventil

18 Feststellbremsventil

19 Vorspannzylinder,

i 15 zweikreisig

R WN =

© oo~

Abb. 3-113: Kombinierte druckluft-hydraulische Bremsanlage
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Im Vergleich mit der vollstandig druckluftbetatigten Bremsanlage fallt auf, dass eine
druckluft-hydraulische Bremsanlage im wesentlichen die gleichen Komponenten
aufweist, wie auch die Druckluftbremsanlage.

Die Radbremsen werden jedoch hydraulisch angesteuert, was den Einsatz von
sogenannten Vorspannzylindern erforderlich macht. Diese Zylinder setzen den
pneumatischen Druck in hydraulischen Druck um, der die Spannkrafte an den
Radbremsen erzeugt.

Vorteile der Druckluft-Bremsanlage mit hydraulischer Ubertragungseinrichtung sind:

- der fir die Radbremse zur Verfligung stehende Bauraum innerhalb der
Felge ist bei leichten Nfz aufgrund der kleinen Felgendurchmesser
stark begrenzt,

- dainsbesondere schwere Fahrzeuge im Anhangerbetrieb aber hhere
Bremsdriicke erfordern, als man mit der unterdruckverstarkten Brems-
anlage bei realistischer Auslegung erreichen kann (Membrandurch-
messer, FuBBkraft, gesetzl. Bestimmungen) geht man zu einer Fremd-
kraft-Bremsanlage Uber,

- leichte Lkw dlrfen meist auch Anhanger mit einem zulassigen Gesamt-
gewicht von mehr als 3,5 t ziehen; Anhanger tber 3,5 t Gesamtgewicht
diirfen aber nicht mehr mit einer Auflaufbremse versehen werden.

Nachteile der Druckluft-Bremsanlage mit hydraulischer Ubertragungseinrichtung sind:

- das zweite Bremssystem mit seinen zusatzlichen Bauteilen bedeutet
Mehrgewicht und somit eine verringerte Zuladung,

- die zusatzlichen Komponenten erfordern einen zusatzlichen Wartungs-
aufwand,

- neuere Lkw - Entwicklungen erlauben druckluftbetatigte Scheiben-
bremsen an allen Achsen, auch bei leichten Lkw, so dass der zuséatz-
liche Aufwand fiir die hydraulischen Komponenten der Bremsanlage
entfallen kann.
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3.6.7 Elektrische Bremsanlagen

Mit der Einflhrung von Anti-Blockier-Systemen und Traktionshilfen ist es Ublich ge-
worden, die Bremskraft an den einzelnen Radern elektronisch zu regeln (Kapitel
4.4.7).

Da solche Regelungen grundséatzlich elektrische Stellglieder zur Umsetzung der
elektronischen Steuersignale bendtigen, liegt es nahe, die gesamte Bremsanlage
elektrisch auszufiihren, wobei das Bremspedal dann nur noch als Signalgeber dient.

Vorteile einer komplett elektrischen Bremsanlage sind:
- Entfall aller hydraulischen bzw. pneumatischen Komponenten,

- Entfall der Bremskraftubertragung, da die Bremskraft erst am Rad
erzeugt wird.

Nachteile einer komplett elektrischen Bremsanlage sind:
- keine Notlauffunktion bei Ausfall der elektronischen Steuerung,

- hohe zusatzliche Belastung des Bordnetzes zur Erzeugung der
Bremskraft,

- wesentlich groRerer Platzbedarf der Radbremsen,
- wesentlich hoheres Gewicht der Radbremsen.

Da elektrische Komponenten ein ca. 60-faches Leistungsgewicht und ca. 30-faches
Leistungsvolumen gegenuber hydraulischen Komponenten besitzen, ist es proble-
matisch, Bremskrafte in der geforderten Hohe uberhaupt zu erzeugen. Abb. 3-114
zeigt einen Prototyp fiir eine elektrische Scheibenbremse.

Um das Problem der Bremskrafterzeugung zu ldsen, bieten sich wegen ihrer hohen
Selbstverstarkung Trommelbremsen an. Diese besitzen aber wiederum wesentliche
Nachteile beziiglich des Betriebsverhaltens.

Mittelfristig erscheint der Einsatz vollelektrischer Bremsanlagen somit fraglich. Wahr-
scheinlicher ist die Einflhrung halbelektrischer Bremssysteme, bei denen die
Radbremsen hydraulisch arbeiten, das FuRpedal aber nur als Signalgeber dient und
die hydraulische Druckerzeugung und Steuerung auf elektrischem bzw. elektro-
nischem Wege erfolgt.
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Abb. 3-114: Elektrische Scheibenbremse (ITT)

3.6.8 Dauerbremsen

Die Wirksamkeit von Radbremsen ist gesetzlich vorgeschrieben. Bei Dauerbetrieb
mit hoher Bremsbelastung kénnen bei Reibungsbremsen Uberhitzungs-
erscheinungen mit starkem Absinken der Bremswirkung auftreten ("Fading"). Fir
Nutzfahrzeuge mit hohem Gesamtgewicht werden deshalb vom Gesetzgeber von
den Radbremsen unabhangige, weitgehend verschlei’freie Dauerbremsen

vorgeschrieben.

Im wesentlichen werden drei verschiedene Dauerbremstypen eingesetzt:

- Motorbremse,
- hydrodynamischer Retarder,

- Wirbelstrombremse.

a) Motorbremse

Bei abgeschalteter Kraftstoffzufuhr liefert der Motor ein Bremsmoment, das durch die
Ladungswechselarbeit hervorgerufen wird. Die Bremsleistung -negative Flache im p;-
V-Diagramm des Motors- kann durch zwei unterschiedliche Malnahmen vergrofiert

werden:
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- Auspuffbremse

Im Auspuffkrimmer wird durch eine Drossel der freie Querschnitt teilweise oder vollig
abgesperrt. Infolgedessen erhoht sich der Auslassdruck und damit der Flacheninhalt
der Gaswechselschleife (Abb. 3-115).

|l negative Arbeitsflache

indizierter Druck p; —

N

L* ——  Zylindervolumen Vj, 4

Abb. 3-115: pi-V-Diagramm fir Auspufforemse

- Anderung der Ventilsteuerzeiten

Durch Verdrehen der Nockenwelle 6ffnet das Auslassventil im Bereich des oberen
Totpunkts und die verdichtete Luft stromt in den Auspuff. Es entfallt die bei der
Expansion der komprimierten Luft an den Motor abgegebene Arbeit. Sie verpufft in
der Abgasleitung. Die Bremsleistung kann durch Variation des Auslasszeitpunktes

gesteuert werden (Abb. 3-116).

T l AuslaBventil 6ffnet

verlorene Bremsarbeit
durch notwendiges Spiel Ventil- Kolben

indizierter Druck p.

negative Arbeitsflache

\4— —  Zylindervolumen V,, —W

Abb. 3-116: p;i-V-Diagramm fiir Motorbremse durch Steuerzeitanderung
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Die Motorbremse ist eine kostengiinstige Losung und kann zusatzlich (ber die
Getriebeubersetzung variiert werden (allerdings mit der Einschrankung auf den
zulassigen Motordrehzahlbereich!).

b) Hydrodynamischer Retarder

Der hydrodynamische Retarder (Abb. 3-117) arbeitet nach dem Funktionsprinzip der
Fottingerkupplung.

Steuerventil
Bremsstator
Antriebswelle
Anschlu3flansch
Bremsrotor
Warmetauscher
i\ ( Ol- Wasser)
Elektromagnet
Olablaf3schraube

OB WN-

w N
P~
o~

7

; -

Abb. 3-117: Hydrodynamischer Retarder (Voith)

Die mechanische Energie der Antriebswelle wird Gber das Pumpenrad in kinetische
Energie des Fluids und diese im fest mit dem Fahrzeugrahmen verbundenen
Turbinenrad in Warme umgewandelt. Damit ist eine Kiihlung der Betriebsflissigkeit
erforderlich. Die Regelung des Bremsmoments erfolgt iiber den Olfiillungsgrad des
Retarders. Die Bremswirkung von Retardern kann sehr grof3 sein, bei schweren Lkw
bis tiber 3000 Nm bzw. 400 kW.
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Ublich ist eine Anordnung des Retarders hinter dem Getriebe im Kardanwellenstrang.
Neuere Entwicklungen integrieren ihn unmittelbar ins Getriebe. Bei automatischen
Nfz - Getrieben kann der vorhandene Wandler als Retarder verwendet werden, so
dass die Retarderkennlinie durch Drehmomentwandlung im Getriebe in weiten
Grenzen variiert werden kann.

Einem relativ hohen Bauaufwand steht ein niedriges Gewicht gegeniiber. Die Hohe
des Bremsmoments ist unabhangig von der Betriebstemperatur. Die Bremswarme
kann tber einen Ol-Wasser-Warmetauscher an die Motorkihlung abgefihrt werden.

c) Wirbelstrombremse

Die Wirbelstrombremse, dargestellt in Abb. 3-118, wirkt elektromagnetisch. An einer
als Stator ausgebildeten Scheibe sind Erregerspulen befestigt. Auf der durch-
gehenden Antriebswelle sind vor und hinter dem Stator je ein Bremsrotor ange-
ordnet, die zur besseren Warmeabfuhr verrippt sind. Zum Bremsen werden die
Erregerspulen mit Strom gespeist (aus Batterie oder Lichtmaschine) und erzeugen
ein magnetisches Feld. Drehen sich die Bremsrotoren in diesem Feld, so werden in
ihnen Wirbelstréme induziert, die zu einem Bremsmoment fihren, dessen GréRRe von
der Erregung der Statorspulen und der Drehzahl der Antriebswelle abhangig ist.

%_._ N

Erregerspulen

Abb. 3-118: Wirbelstrombremse (Telma)
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Einem vergleichsweise geringen Bauaufwand steht bei dieser Retarderbauart ein
hohes Gewicht gegeniiber. Ein stdrungsfreier Betrieb setzt eine ausreichend
dimensionierte Batterie und Lichtmaschine voraus. Mit steigender Temperatur sinkt
das erreichbare Bremsmoment. So steht bei Rotglut der Bremsrotoren beispielswei-
se nur noch das halbe Nennmoment zur Verfiigung.

d) Vergleich der Dauerbremsen
Abb. 3-119 zeigt in einer vergleichenden Darstellung die Drehmomentkennlinien

ausgefuhrter Dauerbremsen.
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Abb. 3-119: Dauerbremsen-Kennlinien

Das Bremsmoment eines Dieselmotors mit Auspuffbremse liegt im gesamten
Drehzahlbereich weit unter dem von nicht-motorischen Dauerbremsen, kann aber
durch das Getriebe auf ein hdheres Niveau gewandelt werden. Dabei sind jedoch die
Grenzdrehzahlen (zulassige Motorhdchstdrehzahl) zu beachten. Wird z.B. mit einer
Getriebeuntersetzung 1:2 bei maximaler Motordrehzahl eine Héchstgeschwindigkeit
von 60 km/h erreicht, so steht dabei am Getriebeausgang das doppelte maximale
Motorbremsmoment zur Verfiigung. Die Retarder wirken als sog. Sekundar—Retarder
direkt auf die Kardanwelle. Fir beide Retarderbauarten ergeben sich etwa gleiche
Maximalbremsmomente, jedoch bei unterschiedlichen Kardanwellendrehzahlen.
Wirbelstrombremsen weisen schon bei niedrigen Drehzahlen ihr groRtes Moment
auf, das auch im Bereich hoéherer Drehzahlen nur geringfliigig sinkt, wahrend das
Maximum der hydraulischen Dauerbremse im mittleren Drehzahlbereich liegt und
besonders zu kleinen Drehzahlen hin steil abfallt.
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Die dargestellten Kennlinien von Retarder und Wirbelstrombremse zeigen den
Bremsmomentenverlauf bei maximal nutzbarem Olfilllungsgrad bzw. bei maximal
moglicher Strombeaufschlagung. Bei neueren Entwicklungen wird ihr Bremsmoment
in der Regel tber Olfillung und Stromzufuhr mit Hilfe einer Elektronik auf das vom
Fahrer gewiinschte Bremsmoment -in weiten Bereichen unabhangig von der
Drehzahl- konstant eingeregelt.

3.7 Schwingungen

Der vollstandige Antriebsstrang eines konventionellen Kraftfahrzeugs, bestehend aus
Motor, Kupplung, Getriebe, Kardanwelle, Achse und Reifen, ist ein dreh-
schwingungsfahiges System, das zu kritischen Schwingungen angeregt werden
kann. Abb. 3-120 zeigt das aus Drehmassen und Feder-Dampferelementen gebildete
Drehschwingungsmodell eines Antriebsstrangs.

® Verbr- [eSchwungrad | e Getriecbe | ® Kardan- | eDifferentiali ® Fahrzeug-
Motor elastische welle masse
Mitnehmer-
Scheibe

HHAH g g0

® 2-Massen-
Schwungrad

Abb. 3-120: Drehschwingungsmodell eines Antriebsstrangs

Schwingungen sind aus verschiedenen Griinden unerwiinscht:

- samtliche Fahrzeugstrukturen und Aggregate werden mechanisch
starker belastet und miissen entsprechend stabiler dimensioniert
werden bzw. deren Lebensdauer wird herabgesetzt,

- Schwingungen im Antriebsstrang kdnnen sowohl den Antriebskomfort
als auch die Fahrsicherheit beeintrachtigen (z.B. Bonanza-Effekt),

- Schwingungen erzeugen Gerausche, welche die Fahrzeuginsassen
und die Umwelt belasten.
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Gerade bei Pkw wurden Windgerausche durch aerodynamische Optimierungen stark
vermindert, so dass auch im Hochgeschwindigkeitsbereich Gerausche vom Motor
und Antriebsstrang nicht berdeckt werden. Aber auch in weniger komfortorientierten
Kfz, z.B. Lkw, werden Schwingungen und Gerdusche zunehmend sensitiver
bewertet.

Die Aufgabe, Schwingungen wirkungsvoll zu dampfen, wird erschwert durch:

- verbrauchs- und emissionsoptimierte Motoren verursachen
z.T. unguinstigere Schwingungserregungen, z.B. direkteinspritzende
Dieselmotoren,

- neue, verlustminimierte Antriebsstrangkomponenten (z.B. Leichtlauf-
Getriebe) dampfen Schwingungen schlechter,

- Motoren und Antriebsstrangkomponenten werden im Baukastensystem
aus Kostengriinden flexibler kombiniert; damit sind spezielle
Dampfungsabstimmungen nicht zu realisieren.

Fir Auslegung und Beurteilung der Wirkung von schwingungsdampfenden Malf3-
nahmen werden eingesetzt:

- Schwingungsrechnungen,
- objektive Messungen und

- subjektive Bewertungen

3.71 Schwingungserreger

Die Hauptursache fiir die Drehschwingungsanregung des gesamten Antriebsstrangs
ist die ungleichformige Drehmomentabgabe durch den Verbrennungsmotor.
Zusatzlich wirken im wesentlichen das Getriebe und die Gelenkwellen als
Schwingungserreger.

- Motor

Die aus Gas- und Massenkraften der einzelnen Zylinder zusammengesetzten,
periodisch am Kurbelzapfen wirkenden Tangentialkrafte beschleunigen bzw.
verzogern die Drehbewegung der Kurbelwelle. Diese wechselnden Winkel-
beschleunigungen erzeugen periodisch schwankende Relativverdrehungen
(Drehschwingungen) zwischen den einzelnen Drehmassen. Aulerdem ist das
Massentragheitsmoment des Hubkolbentriebwerks keine konstante GroRe.
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Der linear laufende Kolben und die Pendelbewegung der Pleuelstange verursachen
eine periodische Schwankung des Massentragheitsmoments. Bei der Erregung durch
derartige Massenkrafte sind die tatsachlich auftretenden Krafte von den sich
einstellenden Schwingungsamplituden abhangig.

Als kritisch bezeichnet man alle diejenigen Drehzahlen, bei denen die Kreisfrequenz
der Erregerkraft des Motors mit der Kreisfrequenz einer Eigenschwingung des
Systems ubereinstimmt (Resonanz).

Allerdings sind nicht alle Resonanzdrehzahlen von Bedeutung. Welche als gefahrlich
anzusehen sind, kann erst nach Ermittlung der dabei auftretenden Schwingungs-
ausschlage entschieden werden. In den Resonanzgebieten halten sich Massen- und
Federkrafte das Gleichgewicht und die Grofe der Schwingwinkelamplitude ist nur
von der wirksamen Erregerkraft und von der vorhandenen Dampfung abhangig.

- Getriebe

Das Gesamtschwingungsverhalten des Antriebsstranges wird durch die Massen,
Steifigkeiten, Zahnsteifigkeitsschwankungen und Dampfungen der geschalteten
Getriebestufen laufend verandert. Die Erregung ist im wesentlichen bedingt durch die
wahrend des Zahneingriffs schwankende Zahnfederkonstante und durch
Verzahnungsfehler.

- Gelenkwellen

In Gelenkwellen mit Kreuzgelenken fuhren deren Kinematik zu Schwingungs-
anregungen. Zur Beschreibung des Schwingungsverhaltens von Systemen mit
eingebauten Kreuzgelenken (z.B. Kardanwelle) sind die Ubertragungseigenschaften
der Kreuzgelenke von Bedeutung. Das Kreuzgelenk Ubersetzt in abgewinkeltem
Zustand (Knickwinkelo) die Drehbewegung nicht gleichformig. Bei konstanter
Eingangsdrehzahl w; schwankt die Ausgangsdrehzahl w, periodisch (Abb. 3-121).
Die hierdurch erzeugten parametererregten Schwingungen kénnen zu Resonanzen
fuhren.



Antriebsstrang 223

A

l«—— 1 Umdrehung >

LN
DA

a= konstaint =45°

0° 90° 180° 270° 360° ¢,
Abb. 3-121: Ubertragungsverhalten von Kreuzgelenken

- Achseinfederung

Fahrbahnunebenheiten aber auch Unwuchten an drehenden Teilen (Reifen, Felge,
Bremsscheibe) oder zu starke Rundlauftoleranzen der Bereifung regen den
Antriebsstrang durch das Einfedern der Achsaufhdngung zu regellosen
Schwingungen an.

3.7.2 Moglichkeiten der Dampfung

In allen Fahrzeugen werden heute Systeme eingesetzt, die vorzugsweise an der
Trennstelle Motor/Getriebe fiir Entkoppelung sorgen sollen. Mdglichkeiten zur
Behebung dieser Resonanzerscheinungen bestehen zum einen in der Erhdhung der
Systemdampfung, zum anderen in Verwendung von sogenannten Schwingungs-
tilgern. Wie bereits erwahnt wurde, besitzen die hydrodynamische Kupplung bzw. der
Wandler prinzipbedingt sehr gute Dampfungseigenschaften. Bei der konventionellen
mechanischen Kupplung sind dagegen zusatzliche konstruktive MaRnahmen
erforderlich.

Abb. 3-122 zeigt links beispielhaft eine elastische Mitnehmerscheibe als Torsions-
Feder-Dampfer-Element. In der einfachen, konventionellen Bauart bietet sie meist
keine zufriedenstellenden Dampfungseigenschaften, da die unterschiedlichen
Schwingungsamplituden nicht gleichmaRig gut gedampft werden. Um die Eigen-
schaften der elastischen Mitnehmerscheibe zu verbessern, werden Elemente mit
mehrstufiger Reibcharakteristik oder Gummielemente realisiert.
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Abb. 3-122: Feder-Dampfer-Elemente in einer Kupplungsscheibe

Bei sehr kritischen Schwingungssystemen oder bei Fahrzeugen, an die besondere
Komfortanforderungen gestellt werden, kommt das Zweimassenschwungrad (Abb.
3-123) zum Einsatz.

konventionell: )
Getriebe

f,= 60 Hz

bei Anregung ( 2. Ordnung )
Nyt = 1800 min-1

Motor, Schwungscheibe ~ Kupplungsscheibe mit

und Kupplung Feder-/ Reibungssystem
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Momentenflu®
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N\ Sekundarteil
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Motorund ~ Réibungssystem  Sekundarschwungmasse,
Primarschwungmasse Kupplungsscheibe und Getriebe

Abb. 3-123: Zweimassenschwungrad
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Wahrend bei einem Torsionsdampfer in der Kupplungsscheibe die Federsteifigkeit
variiert wird und Reibdampfung auftritt, werden beim Zweimassenschwungrad und
bei den Schwingungstilgern durch die elastische Ankopplung einer Zusatzmasse eine
weitgehende Tilgung der Resonanzerscheinung erreicht. Abb. 3-124 zeigt ein
ausgefihrtes Beispiel fiir ein Zweimassen-Schwungrad.

Abb. 3-124: Zweimassenschwungrad

Als Hauptnachteil dieser Losungen gegenliber einem zusatzlichen Torsionsdampfer
in der Kupplungsscheibe ist vor allem der hohere Kostenaufwand zu nennen. Auf3er-
dem ist das Zweimassenschwungrad in frontangetriebenen Fahrzeugen nur bedingt
einsetzbar, da es hier zu Platzproblemen (Baubreite) kommen kann oder ein
zusatzlicher konstruktiver Aufwand getrieben werden muss, der sich nachteilig auf
die Wartung (Kupplungswechsel) und die Kosten auswirkt.

Eine weitere Moglichkeit zur Dampfung von Drehschwingungen lasst sich durch die
Verwendung einer schlupfenden Reibkupplung realisieren. Das physikalische Prinzip
dieser Beschleunigungsdampfung beruht darauf, dass eine schlupfende Kupplung
nur ein definiertes Moment Ubertragen kann. Bei Drehschwingungen uberschreiten
die zugehorigen Momentenspitzen dieses maximale Kupplungsmoment und werden
von der Kupplung nicht mehr Gibertragen.
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Die serienmalRig eingebaute, sog. ,trockene* Reibkupplung wird dazu durch eine Ver-
stellmechanik betatigt, die Gber einen Mikroprozessor angesteuert wird (Abb. 3-125).

Kupplung
Motor / Getriebe

|
Achse / Rad

||

—— Schlupfregelung

Abb. 3-125: Modell einer Kupplungsschlupfregelung

Induktivaufnehmer erfassen Motorausgangs- und Getriebeeingangsdrehzahlen. In
einem Mikroprozessor wird aus diesen Signalen die StellgrofRe ermittelt, die die
Stelleinheit dazu veranlasst, durch Variation der Kupplungsanpresskraft einen
definierten Schlupfwert einzuregeln.

Beim Durchfahren von Lastbereichen, in denen kritische Drehschwingungen auf-
treten, kann damit eine kennfeldgesteuerte Drehschwingungsdampfung mit Schlupf-
werten von 1 - 5% realisiert werden.

In Abb. 3-126 sind beispielhaft bei einer kritischen Motordrehzahl von 1850 min™ die
Motorausgangs- und Getriebeeingangsdrehzahlen sowie der Schlupfwert als
Funktion der Zeit dargestellt. Die Reduzierung der Uberlagerten hochfrequenten
Drehzahlanteile an der Getriebeeingangswelle (hinter der schlupfenden Kupplung) ist
deutlich zu erkennen.

Negative Auswirkungen auf die Kupplungslebensdauer kénnen durch neuartige
Beldge aus Sintermetall, Keramik oder faserverstarkten Kunststoffen kompensiert
werden. Ein Kraftstoffmehrverbrauch wurde nicht ermittelt.
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Abb. 3-126: Drehzahl- und Schlupfverlauf bei einer Kupplungsschlupfregelung

Zur Beruhigung von Getriebegerduschen kommen auch speziell fir den jeweiligen
Antriebsstrang ausgelegte Schwingungstilger zum Einsatz (Abb. 3-127), welche die

kritischen Schwingungsamplituden

ausléschen.
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Einleitung 1

1 Einleitung

Der vorliegende Band befasst sich mit der Langsdynamik von Kraftfahrzeugen. Unter
diesem Oberbegriff lassen sich die Vorgange und Komponenten zusammenfassen,
die die Bewegung des Fahrzeugs in der Fahrzeugléangsrichtung beeinflussen. Bevor
auf die einzelnen Vorgdnge und Komponenten eingegangen wird, sollen kurz die
Bedeutung des Kraftfahrzeugs in unserer Gesellschaft sowie einige daraus
resultierende Problemstellungen aufgezeigt werden.

1.1 Verkehrssystem Kraftfahrzeug

Generell lassen sich fir den Stralenverkehr Situationen und Entwicklungsziele
skizzieren, indem man ihn nach Abb. 1-1 als "black-box" betrachtet und Aufwand und
Ergebnis einander gegeniberstellt.

Aufwand Ergebnis
E Herstellung, Instandhaltung > Teilsystem <« Transportleistung im :nfg .
g Prifung der Kraftfahrzeuge StraRen- Giter- und Personenverkehr | Q 'S
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o Aufwand an Ressourcen > <« Schadstoff- und L &
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Abb. 1-1:  Aufwand und Ergebnis des Systems "StralRenverkehr"

Diese sehr vereinfachte Betrachtungsweise fiihrt zu der Aufgabe, die als Ergebnis
angestrebte Transportleistung einerseits mit geringen negativen Nebenwirkungen
und andererseits mit geringem Aufwand - z.B. an begrenzten Ressourcen wie Erddl -
zu erzielen. Der Aufwand, z.B. fir die Herstellung von Kraftfahrzeugen, wird insofern
als ambivalent bezeichnet, als er auch mit Wertschopfung und Arbeitsplatzen
verbunden ist. Das beinhaltet jedoch, dass die dabei entstehenden Kosten zu
minimieren sind.

2 Einleitung

Eine volkswirtschaftliche Nutzen-Kosten-Bewertung dieser komplexen Zusammen-
hange liegt bisher nicht vor. Sie scheitert daran, dass es nicht gelingt, sdmtliche
Aufwand- und Ergebnisfaktoren monetar zu quantifizieren. Der Verringerung
negativer Auswirkungen des Kfz-Verkehrs wird kiinftig eine erheblich wachsende
Bedeutung zukommen. Diese Bedeutung resultiert aus dem wachsenden o©ko-
logischen Bewusstsein der Bevolkerung und den modernen technischen Mdglich-
keiten, die eine Reaktion auf diese Wiinsche erst ermdglichen.

111 Transportarten

Allgemein lasst sich das Kraftfahrzeug als ein nicht schienengebundenes Land-
verkehrsmittel definieren, das zur Uberwindung von Raum dient. Man unterscheidet
nach der Art des Transportes zwischen Personen- und Giiterverkehr.

a) Personenverkehr

Die Entwicklung des Personenverkehrs ist in der Bundesrepublik Deutschland durch
einen steigenden Motorisierungsgrad gekennzeichnet. Diese Motorisierung lasst sich
entweder durch die absolute Zahl der Kraftfahrzeuge oder mit der Kfz-Dichte
beschreiben. Die Gesamtzahl aller in der Bundesrepublik zugelassenen Kraftfahr-
zeuge betrug Ende 2000 ca. 46,1 Millionen; davon waren etwa 43 Millionen
Personenkraftwagen.

Abb. 1-2 zeigt die Entwicklung der Pkw-Dichte in der Bundesrepublik Deutschland.
Fur die Vergangenheit ergibt sich das typische Bild einer Wachstumsfunktion, die
nach einer Phase Uberproportionalen Anstiegs (geringer Bestand, hohe Nachfrage)
in eine Phase konstanter Zuwachsraten Ubergeht. Der weitere Verlauf dieser
Funktion hangt von der sogenannten Sattigungsgrenze ab; zur Zeit geht man von
einem oberen Grenzwert von 650 bis 700 Pkw pro 1000 Einwohner aus. Bei allen
Darstellungen in diesem Kapitel ist zu beachten, dass sich die Werte bis 1990 auf die
alte Bundesrepublik beziehen und ab 1991 fiir Gesamtdeutschland gelten.

Die Zunahme der Pkw-Dichte, d.h. des Motorisierungsgrads, geht tendenziell mit
einer Verringerung der durchschnittlichen Fahrleistung eines Pkw einher. Sie sank im
Mittel von 14.600 km/a im Jahr 1975 auf 12.700 km/a im Jahr 1994.
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Abb. 1-2: Entwicklung der Motorisierung in der Bundesrepublik Deutschland
(Quelle: Verkehr in Zahlen 2002/2003)

Bei der Bewertung unterschiedlicher Personenverkehrssysteme unterscheidet man
zwischen dem Individualverkehr, der im wesentlichen den Verkehr mit Pkw bzw.
Motorradern umfasst, und dem o6ffentlichen Personenverkehr mit Bus und Bahn und
in steigendem Mafte mit dem Flugzeug. Die Produktivitdt bzw. die geleistete Arbeit
der einzelnen Verkehrssysteme wird beschrieben durch das Produkt aus beférderten
Personen und Fahrstrecke, zusammengefasst als Personenkilometer, bezogen auf
das betrachtete Jahr.

Abb. 1-3 zeigt, dass dem Pkw (motorisierter Individualverkehr) auch hier eine
dominierende Rolle zukommt. Bis zum Jahr 1988 stieg der Anteil des Pkw an der
gesamten Beforderungsleistung im Personenverkehr auf 83,5% und ist seitdem
geringfligig auf 79,8 % im Jahr 2000 gesunken. Die jahrliche Beférderungsleistung
der Bahn war Uber viele Jahre etwa konstant, ihr Anteil ist dabei kontinuierlich
gesunken (1988: 5,7%). In den Neunziger Jahren hat die Bedeutung der Bahn wieder
zugenommen, ihr Anteil betrug 2000 wieder 8%. Dieser Trend kdnnte bei
zunehmender Attraktivitdt der Bahn auch weiterhin anhalten. Alle gegenwartigen
Prognosen rechnen mit einem weiter steigenden Bedurfnis nach Mobilitat, welches
im Hinblick auf die wirtschaftlichen und 6kologischen Rahmenbedingungen von
beiden Systemen, von Strasse und Schiene, gedeckt werden sollte.
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Abb. 1-3: Entwicklung der Beférderungsleistung im Personenverkehr
(Quelle: Verkehr in Zahlen 1996, Verband der Automobilindustrie)

Um dem Automobil gerecht zu werden, muss aber darauf hingewiesen werden, dass
seine Bedeutung Uber die eines reinen Verkehrssystems weit hinausgeht. Fir die
Mehrzahl von Pkw-Kunden spielen soziale Aspekte wie Image und Prestige aber
auch gesellschaftliche Akzeptanz beim Fahrzeugkauf eine wesentliche Rolle. Bei
manchen Fahrzeugarten, etwa Sportwagen oder Cabriolets, kann der urspriingliche
Fahrzeugzweck, namlich der sichere Transport von Personen und Gepack, ganz in
den Hintergrund treten. Die sprunghaft wachsende Zahl von Nischenmodellen
verdeutlicht, welch vielfdltigen Bedurfnissen das Auto heute gerecht werden muss
und wo sein spezifischer Nutzen liegt, den andere Verkehrssysteme so nicht bieten
kénnen.

b) Glterverkehr

Der Gesetzgeber unterteilt den Guterverkehr, speziell den Glterkraftverkehr, u.a.
aus fiskalischen Griinden, in Nah- und Fernverkehr. Nach dem Giterkraftverkehrs-
gesetz (§ 2 Abs. 2 GUKG) wird derjenige Giiterverkehr als Nahverkehr bezeichnet,
der sich innerhalb eines Radius von 50 km um den Firmenstandort bewegt. Der so
definierte Transportbereich wird fast ausschlieRlich vom StralRenverkehr mit Nutz-
kraftwagen abgedeckt.
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Zur Bewaltigung des Gltertransports im Fernverkehr stehen grundsatzlich mehrere,
unterschiedlich strukturierte Transportsysteme zur Verfiigung:

Nkw, Eisenbahn, Schiff, Flugzeug und Pipeline.
Folgende Merkmale ermdglichen einen Vergleich der Transportsysteme:

* Transportgeschwindigkeit, die im Durchschnitt unter Berlcksichtigung der
Umschlagzeit errechnet wird;

* Transportstrom, als die Gutermenge (Masse oder Volumen), die pro Stunde
und Richtung transportiert werden kann;

* Profilflache, als die vom Lichtraumprofil eingegrenzte Flache der
Transportsysteme;

* Nutzlastfaktor, d.h. das Verhaltnis von Gesamtgewicht zu Nutzlast.

In den Abbildungen 1-4 und 1-5 sind diese Kriterien fur einige Transportsysteme
vergleichend dargestellt. Dabei zeigt sich, dass Nkw und Eisenbahn im Vergleich zu
Binnenschiff und Pipeline die héhere Transportgeschwindigkeit aufweisen und damit
auch entsprechend groRe Transportstrome bewaltigen. Im Gegensatz dazu weist die
Pipeline die geringste baulich bedingte Profilflache auf und erzielt somit den pro
Flacheneinheit groRten Transportstrom.

Transport- Querschnitts-  Transport-  Transport-  Profil- - bezog. Transport-

mittel profil geschwindigk. . strom flache strpm
v v(nerh), Ap(m?) v=v:Ap
CTFTAR 50 km/h
Eisenbahn | 1} i [T]: (ohne Rangier-| 20.000 37 @
— L betrieb)
| peinpings elunuede |
Autobahn Egg ;’ [ 50 km/h 14.500 115 3
Fe=t——n |
Kanal k&gi) 12 km/h 6.250 470 -
""-;T;;:;/
Pipeline Y & 7,2 km/h 2.850 0.4 “
pelive | A% <

Abb. 1-4: Vergleich von Gltertransportsystemen

Wahrend sich hinsichtlich des Nutzlastfaktors der Wert von Pipeline Uber
Binnenschiff, Eisenbahn bis hin zum Nkw nur geringfligig verschlechtert (Faktor 1,7),
schneidet das Flugzeug bei diesem Vergleich sehr schlecht ab. Hier sind zum
Transport von einer Tonne Nutzlast nahezu sechs Tonnen Totlast notwendig. Bei
allen Systemen wird daran gearbeitet, durch Gewichtseinsparungen den Nutzlast-
faktor zu verbessern. Steigende technische Anforderungen wie z.B. Gerausch-
verhalten oder Fahrzeugsicherheit erschweren diese Aufgabe.
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Abb. 1-5: Verhaltnis Gesamtgewicht-Nutzlast fiir verschiedene Transportsysteme

Der Anteil eines Transportsystems an der gesamten Verkehrsleistung ist sowohl
abhangig von der Eignung fiir spezielle Hauptgltergruppen als auch vom absoluten
Verkehrsaufkommen der verschiedenen Hauptgitergruppen. So ist beispielsweise
der Anteil des Kohletransports am gesamten Giteraufkommen stark zurlck-
gegangen. Daraus resultiert zum Teil die stagnierende Beférderungsleistung der
Bahn.

In Abb. 1-6 sind die Anteile der einzelnen Transportsysteme an der Gesamt-
Giterverkehrsleistung dargestellt. Auch beim Giiterverkehr fallt die Dominanz des
Kraftfahrzeugs auf, die zudem noch weiter zunimmt. So ist der Giterferntransport mit
Nkw von 200 Mrd.tkm/a im Jahr 1995 bis zum Jahr 2000 auf etwa 350 Mrd.tkm/a und
der Bahntransport im gleichen Zeitraum von 70 auf etwa 76 Mrd.tkm/a angestiegen.
Der prozentuale Anteil dieser beiden Transportsysteme am Gesamtverkehrs-
aufkommen (Guternah- und -fernverkehr) liegt fir das Jahr 2000 bei etwa 71,4% fir
den Nkw und etwa 15,6% fir die Bahn.
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Abb. 1-6: Entwicklung der Beférderungsleistung im Giiterverkehr
(Quelle: Verkehr in Zahlen 2002/2003)

Der grof3e Vorteil des StralRenfernverkehrs besteht darin, dass er ohne zuséatzlichen
Aufwand eine flachendeckende Bedienung grof3er Gebiete ermoglicht, wahrend die
Bahn nur dann effizient sein kann, wenn sich grofte Giteraufkommen auf wenige
Strecken biindeln lassen. Angestrebt wird daher ein starkerer Verbund der beiden
Systeme, der die jeweiligen spezifischen Vorteile kombiniert. Ein Ansatz dazu ist die
srollende Landstrasse®. Hierbei werden Uber bestimmte Streckenabschnitte ganze
Lastziige auf die Bahn verladen, die am Zielort dann die weitere Verteilung der Giter
Ubernehmen (z. B. Alpentransit).

1.1.2 Energiebedarf

Die bisherige Entwicklung des Verkehrs ist durch einen ausgepragten, stetigen An-
stieg der Verkehrsleistung, insbesondere des Individualverkehrs mit Pkw, gekenn-
zeichnet. Eine Ursache hierflr ist, dass die Primarenergie fir Kraftfahrzeuge - das
Erdol - bisher konkurrenzlos preiswert und in ausreichender Menge verfligbar war.
Mit der standig steigenden Leistung des Stralenverkehrs geht jedoch eine Zunahme
negativer Nebenwirkungen einher, der sich Veranderungen wesentlicher Rand-
bedingungen, z.B. hinsichtlich der Verfigbarkeit verschiedener Ressourcen,
erschwerend Uberlagern.

Die kiinftige Entwicklung von Stralenverkehr und Kraftfahrzeugen wird daher durch
die Ziele bestimmt werden, den Energieverbrauch weiter zu reduzieren und den
Priméarenergietrager Erddl partiell zu substituieren sowie schéadliche Auswirkungen
auf die Umwelt zu vermindern.

nach | Verbrauchern
nach Energietrdgern

Umwandlungsverluste und

Verbrauch im Energiesektor Naturgase ~ Sonstige

28,\5% StraRenverkehr 17,9% 1,0% Mineralol
\ ,15,4% | 40,7%
sonstiger Waiserkraft Vo ’
~ Verkehr 1.2%

3,0%
17,1%
Industrie
10,2%
6,3% L 29,7% Kernenergie
nichtenergetischer ~ Haushalte und o
Verbrauch Kleinverbraucher 29,0% Kohle

Abb. 1-7: Primarenergieverbrauch in der Bundesrepublik Deutschland 1993

Wie Abb. 1-7 zeigt, wird der Primarenergiebedarf der Bundesrepublik Deutschland zu
einem groRBen Teil mit Mineraldl gedeckt. Der Anteil des StralRenverkehrs am
gesamten Primarenergiebedarf betrug 1993 etwa 15,4%. Das Mineraldl wird Uber die
Raffinerie und die Energiewandler Pkw bzw. Bus in mechanische Energie an den
Antriebsradern - mit erheblichen Wandlungsverlusten - umgesetzt. Aus 100%
insgesamt fir den Personennahverkehr eingesetzter Primarenergie entstehen
lediglich 9,5% mechanische Antriebsenergie, wie Abb. 1-8 zeigt. Daher ist es nach
wie vor eine wesentliche Aufgabe, die Energiebilanz - insbesondere beim Pkw - zu
verbessern.

Abb. 1-9 zeigt die Antriebsstrangverluste an den einzelnen Komponenten eines Pkw-
Antriebsstrangs. Die Abbildung zeigt, dass nur etwa ein Drittel der in den Motor
hineingesteckten chemischen Energie in mechanische Energie umgewandelt wird.
Ein weiteres Drittel geht als thermischer Verlust Uber die Kuhlung des Motors
verloren. Das letzte Drittel der im Kraftstoff gebundenen chemischen Energie geht
ebenfalls als thermischer Verlust tiber das Abgas verloren.
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Erst seit den 70er Jahren besteht ein breites 6ffentliches und politisches Bewusstsein
fir Fragen der Energieversorgung. Wahrend der beiden Olkrisen 1973/74 und
1978/79 verzehnfachte sich der Rohdlpreis innerhalb weniger Jahre. Inzwischen ist
das Preisniveau wieder deutlich gesunken. Geblieben ist aber die Erkenntnis, dass
die Weltdlreserven endlich sind, auch wenn in der Vergangenheit Jahr fur Jahr mehr
Neuvorkommen entdeckt wurden als Ol geférdert wurde. Die ,Reichweite” des Erdéls
liegt bei heutigem Verbrauch bei etwa 50 Jahren, unter Zugrundelegung der
wirtschaftlich férderbaren Vorkommen. Bei Beriicksichtigung aller gesicherten und
vermuteten Reserven sind es etwa 200 Jahre.

11.3 Umweltbeeinflussung

Neben dem Abbau von Energie und Rohstoffressourcen fiihrt der Einsatz von
Kraftfahrzeugen auch zu einer Belastung der Umwelt, insbesondere durch die
Abgas- und Gerauschemissionen. Bei der Verbrennung fossiler Brennstoffe werden
im wesentlichen Wasser und Kohlendioxid freigesetzt, daneben entstehen aber auch
eine Reihe verschiedener Schadstoffe.
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[UBA Umweltbundesamt, 1990] Kraftwerke Haushalte Straldenverkehr und
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Abb. 1-10: Anteile an Schwefel und Stickoxidemission
(Quelle: Umweltbundesamt 1990)

restlicher Verkehr

Die Abgaskomponenten, die in Verbindung mit dem Waldsterben vor allem genannt
werden -Schwefeldioxid und Stickoxide-, werden von verschiedenen Verursachern
emittiert (Abb. 1-10). An der Schwefeldioxidemission ist der Verkehr nur zu einem
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geringen MaB beteiligt (schwefelhaltiger Dieselkraftstoff). Dagegen werden in
erheblichem Umfang Stickoxide von Kraftfahrzeugen freigesetzt, deren Reduzierung
sich als besonders schwierig erweist.

Eine Absenkung der Stickoxidemission durch MaRnahmen am Motor selbst fuihrt fast
grundsatzlich zu einer Verschlechterung des Wirkungsgrades. Da auch nicht
abzusehen ist, wann durch Forschungsfortschritte auf dem Gebiet der Ver-
brennungsmotoren deutliche Verbesserungen in der Abgasqualitat moglich sind,
werden die gesetzlichen Grenzwerte der Zukunft nur durch den Einsatz von nach-
geschalteten Abgasreinigungssystemen einzuhalten sein.

Neben den reinen Schadstoffemissionen hat sich im Hinblick auf den Treibhauseffekt
aber auch der CO,-Ausstoss als ernstzunehmendes Problem erwiesen. Der COo-
Ausstoss ist direkt abhangig vom Kraftstoffverbrauch und lasst sich durch eine
Abgasnachbehandlung nicht beeinflussen. Die Entwicklung verbrauchsgulinstiger
Kraftfahrzeuge ist also aus verschiedenen Griinden eine vordringliche Aufgabe.

Die Umweltvertraglichkeit des Autos wird aber nicht nur vom Antrieb bestimmt.
Zunehmende Bedeutung erlangen auch die Gestaltung der Herstellprozesse und die
Méoglichkeiten der Altautoverwertung. Die Zukunft des Autos wird entscheidend
davon abhangen, ob es gelingt, seinen unbestreitbar hohen Nutzen mit den Erforder-
nissen einer intakten Umwelt in Einklang zu bringen.

1.2 Wirtschaftliche Aspekte des Kraftfahrzeugs

1.21 Volkswirtschaftliche Bedeutung

Die Kraftfahrzeugindustrie hat in Deutschland eine grof3e wirtschaftliche Bedeutung
erlangt. Abb. 1-11 zeigt die Entwicklung der Umsatze in der Automobilindustrie. Von
1960 bis 1991 haben sich die Umsatze - inflationsbereinigt - etwa vervierfacht. Auch
gemessen am Anteil am Bruttosozialprodukt hat die Bedeutung stetig zugenommen,
von 3,5% auf 8,2%. Heute ist fast jeder 7. Erwerbstatige in der Bundesrepublik direkt
oder indirekt von der Kraftfahrzeugverkehrswirtschaft abhangig. Direkt am Bau von
Kraftfahrzeugen waren Anfang 2000 etwa 750.000 Beschaftigte beteiligt (Abb. 1-12).
Erkennbar ist auch, dass die Automobilindustrie sehr sensibel auf konjunkturelle
Einbriche - 1967, 1974, 1981 und 1992 - reagiert.

Das offentliche Engagement im Stralenverkehr hat sich, gemessen an den
Anlageinvestitionen im Strassen- und Briickenbau, seit den 70er Jahren deutlich
vermindert, obgleich rund 25% der gesamten Steuereinnahmen des Staates
inzwischen aus dem Kraftfahrzeugsektor stammen.
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Abb. 1-11:Umséatze im Automobilbau und 6ffentliche Investitionen im Strassen- und
Briickenbau (Quelle: Verband der Automobilindustrie 1994, ARAL)
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Abb. 1-12: Beschaftigte im Automobilbau
(Quelle: Verband der Automobilindustrie, 2003)
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Abb. 1-13 zeigt die derzeitige Zusammensetzung des Benzinpreises. Ein wesent-
licher Grund fiir die heutige Uberlastung der Verkehrsinfrastruktur liegt in dem Miss-
verhdltnis zwischen privatwirtschaftlicher Prosperitdt und Offentlichen Be-
schrankungen. Darin spiegelt sich die Einstellung vieler Autofahrer wieder, die zwar
personlich die Vorziige des Pkw schatzen, dessen massenhafte Verbreitung aber
skeptisch betrachten und dementsprechend restriktive politische Entscheidungen
akzeptieren.
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Abb. 1-13: Zusammensetzung des Benzinpreises (Quelle: ARAL)

1.2.2 Kraftfahrzeugkosten

Im vorangehenden Abschnitt wurde bereits auf die volkswirtschaftliche Bedeutung
des Kraftfahrzeugs hingewiesen. Die volkswirtschaftlichen Rahmenbedingungen fiir
das Verkehrssystem Kraftfahrzeug sind in weitem Umfang das Ergebnis politischer
Entscheidungen. Die Fahrzeughersteller und Betreiber hingegen betrachten das
Kraftfahrzeug vornehmlich unter betriebswirtschaftlichen Aspekten, sofern nicht - wie
bei einem Teil privat genutzter Pkw - emotionale Motive iberwiegen.

a) Produktionskosten - Verkaufspreise

Der private Pkw ist ein sogenanntes einkommenssuperiores Gut, d.h. bei steigendem
Einkommen erhoht sich das Budget Uberproportional, das ein durchschnittlicher
Haushalt fir den Individualverkehr ausgeben mdchte. In Zeiten wachsender
Gesamtwirtschaft und steigender Realeinkommen bieten sich der Automobilindustrie
daher sehr glinstige Wachstumsmaoglichkeiten.

14 Einleitung

Dieses Wachstum zeigte sich sowohl in den Verkaufszahlen in Abb. 1-14, sowie in
den Verkaufspreisen in Abb. 1-15.
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Abb. 1-14: Entwicklung der Kraftfahrzeug-Verkaufszahlen
(Quelle: Verband der Automobilindustrie, 2003)
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Betrachtet man die Entwicklung von Pkw-Verkaufspreisen in den letzten 20 Jahren,
so erkennt man in den 80er Jahren einen sprunghaften Anstieg und in den 90er
Jahren wieder eine merkliche Abflachung. Das Bild zeigt als Beispiel einen VW-Golf,
einen BMW 520 bzw. 520 i und einen Mercedes 450 SE bzw. 500 SE bzw. S 500.
Angesichts stagnierender Realeinkommen breiter Bevdlkerungsschichten in den
letzten Jahren ist eine zunehmende Preissensibilisierung zu beobachten. Inzwischen
werden neue Modelle ausstattungsbereinigt oft billiger angeboten als ihre Vorganger.

Produktionskostensenkung gilt heute als ein vorrangiges Ziel bei der Fahrzeug-
Neuentwicklung. MalRnahmen dazu sind z.B.: Integration verschiedener Funktionen
in einem Bauteil oder Baukastensysteme, gleiche Plattformen fiir viele verschiedene
Pkw-Modelle (VW/Audi) oder V6- und V8-Motoren mit gleichen GrundabmaRen zur
gemeinsamen Produktion auf einer Montagestrasse (DB Pkw/Lkw).

Angestrebt wird, bei Kostensenkungen gleichzeitig auch Funktions- und Qualitats-
verbesserungen zu erzielen, die meisten Fahrzeugkonzepte und Ldsungen stellen
jedoch Kompromisse dar. Darlber hinaus konnen durch optimierte Produktions-
techniken, Logistik und Arbeitsorganisation Kosten eingespart werden. Insbesondere
Stlickzahlerhdhungen wirken sich stark kostendampfend auf ein Fahrzeugmodell
aus, primar durch die glinstigere Umlage von Entwicklungs- und Gemeinkosten und
durch bessere Auslastung der Produktionsanlagen.

Der Uberwiegende Teil der spateren Produktionskosten wird bereits im Stadium der
Entwicklung festgelegt, allgemein gilt etwa 70%. Der Entwickler ist also nicht nur fur
den technischen, sondern stérker noch als der Produktionstechniker fur den
wirtschaftlichen Erfolg eines neuen Modells verantwortlich.

Uber den Erfolg entscheidet selbstverstandlich auch eine richtige Verkaufspreisge-
staltung. Diese erfolgt in der Regel nicht rein produktionskostenorientiert. Innerhalb
einer Modellreihe variieren die Verkaufspreise sehr viel starker als die Produktions-
kosten. Haufig ist das teuerste Modell 2 bis 3 mal teurer als das billigste. Der Sinn
einer solchen Preisgestaltung wird deutlich, wenn man sich vorstellt, ein
Unternehmen wirde nur eine einzige Modellvariante zu einem mittleren Preis
anbieten. Das Unternehmen verlore auf der einen Seite potentielle Kaufer, denen das
Fahrzeug dann zu teuer ware, und wirde auf der anderen Seite seinen
Preisspielraum bei solchen Kaufern ungenutzt lassen, die bereit waren, mehr zu
bezahlen. Daher kdnnen Motorisierungs- und Ausstattungsvarianten nicht nur als
eine Mdoglichkeit zur Produktdifferenzierung, sondern primar zur Preisdifferenzierung
gesehen werden.

b) Betriebskosten

Bei der Diskussion von Fahrzeugkosten muss beachtet werden, dass Kraftfahrzeuge
sowohl gewerblich als auch privat genutzt werden kénnen. Je nach Verwendungs-
zweck handelt es sich dann, wirtschaftlich betrachtet, um Konsumgtter - vornehmlich
Pkw flr den privaten Gebrauch - oder um Investitionsgulter - Nfz und Pkw fir den
gewerblichen Gebrauch. Fir die Entstehung der Kosten ist diese Unterscheidung
unerheblich, unter steuerlichen Aspekten hingegen wesentlich.

Es kann unterschieden werden zwischen variablen Kosten, die vom Fahrzeugbetrieb
abhangig sind und fixen Kosten, die allein aus der Fahrzeughaltung entstehen.

Fixe Kosten: Variable Kosten:

- Kapitalkosten - Kraftstoff

- Abschreibungen - sonstige Betriebsstoffe
- Lohnkosten’ - Wartung und Reparatur
- Verwaltung’ - Reifen

- Steuer

- Versicherung

Zwei Beispiele sollen einige Aspekte verdeutlichen, die unter den derzeitigen
Rahmenbedingungen in der Bundesrepublik Deutschland gelten. Dargestellt ist die
Kostenstruktur fir einen VW-Golf und einen Mercedes S 500. Tabelle 1-1 zeigt die
zugrundegelegten Daten. Diese sind als Naherungswerte zu verstehen.

Abb. 1-16 und Abb. 1-17 zeigen die resultierenden jahrlichen Kosten. Zum einen wird
deutlich, dass selbst bei der Zugrundelegung einer hohen jahrlichen Fahrleistung von
30000 km der Anteil der Kraftstoffkosten beim Oberklasse-Fahrzeug sehr gering ist
(15,9%). Aber auch beim kleineren Mittelklassefahrzeug betragt der Kraftstoffkosten-
Anteil nur 22,8%. Ware es bei beiden Fahrzeugen mdglich, den Kraftstoffverbrauch
zu halbieren, so wirden sich die Gesamtkosten nur um ca. 8% bzw. 11% verringern.
Aufschlussreich ist in diesem Zusammenhang eine Betrachtung der Kraftstoff-
preisentwicklung (Abb. 1-18).

" nur bei gewerblich genutzten Fahrzeugen
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Golf GL MB S 500
Nutzungsdauer [Jahre] 4 4
Kaufpreis [DM] 25000,- 150000,-
Resterlos nach Ende der Nutzung [DM] 13000,- 60000,-
Preis fir einen Satz Reifen [DM] 600,- 1500,-
Kalkulationszinssatz [%] 8,0 8,0
Jahresfahrleistung [km] 15000 30000
Steuer pro Jahr [DM] 184,80 660,-
Versicherungspramie pro Jahr [DM] 1000,- 5000,-
Kraftstoffpreis [DM/] 1,60 1,60
Verbrauch [I/1100km] 7 15
Aufschlag Motor6l [%] 5 5
Aufschlag Wartung und Reparatur [%] 25 25
Lebensdauer Reifen [km] 50000 50000

Tabelle 1-1: Pkw-Kostenstruktur bei einer Nutzungsdauer von 4 Jahren

Entgegen des allgemeinen Empfindens befinden sich die Kraftstoffpreise gegen-
wartig auf einem niedrigen Niveau. Daran wird nochmals deutlich, dass die Not-
wendigkeit von sinkenden Verbrdguchen derzeit nicht in 6konomischen, sondern in
okologischen Sachverhalten liegt.

Als weitere Variation sind in Abb. 1-16 und Abb. 1-17 die Betriebskosten fiir jeweils
4-jahrige Gebrauchtfahrzeuge dargestellt. Aufgrund des hohen Wertverlustes beim
Neuwagen ergibt sich beim Oberklasse-Fahrzeug eine erhebliche Kostenminderung.
Dabei wird aber nicht berlicksichtigt, dass Wartung und Reparaturaufwand bei
zunehmendem Fahrzeugalter nicht mehr sicher prognostizierbar sind und dass bei
gewerblichem Einsatz steuerliche Abschreibungsmaoglichkeiten die effektiven Kosten
bei Neufahrzeugen stark reduzieren kénnen.
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Abb. 1-16: Pkw-Kostenstruktur, Beispiel VW-Golf
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Abb. 1-17: Pkw-Kostenstruktur, Beispiel MB S 500
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Abb. 1-18: Kraftstoffpreisentwicklung
(Quelle: Verband der Automobilindustrie 1996, ARAL)

Wichtiger noch als bei Pkw sind wirtschaftliche Betrachtungen bei Nutzfahrzeugen.
Als InvestitionsgUter werden sie ausschliefllich zum Zwecke des Giiter- beziehungs-
weise Personentransports erworben. Die Kaufentscheidung bleibt von nicht wirt-
schaftlichen Aspekten in aller Regel unbeeinflusst. Dementsprechend hat sich die
Nutzfahrzeugentwicklung fast ausschlielich unter der Pramisse optimaler
Wirtschaftlichkeit zu vollziehen. Technisch aufwendige Losungen kdnnen zwar den
Nutzwert eines Fahrzeugs erhéhen, bedeuten aber in der Regel gleichzeitig héhere
Produktionskosten und damit tendenziell hohere Verkaufspreise. Somit ist im
Einzelfall genau abzuwéagen, welche Mallnahmen im Interesse der Kunden sinnvoll
sind und welche nicht. Erschwerend kommt fiir den Hersteller hinzu, dass er einen
Fahrzeugtyp oder eine Fahrzeugbaureihe nicht allein auf einen Anwendungsfall hin
optimieren kann, sondern einen Kompromiss fir viele verschiedene Anwendungen
finden muss, z.B. Fernverkehr, Verteilerverkehr und Baustellenbetrieb.

Die Weiterentwicklung von Kraftfahrzeugen ist heute weniger denn je Selbstzweck,
sondern zwingend notwendig, damit es seinen hohen Nutzen und seine
gesellschaftliche Akzeptanz behalt.
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2 Leistungs- und Energiebedarf

Der fiir die Fortbewegung eines Fahrzeugs erforderliche Leistungs- und Energie-
bedarf wird durch die zu lberwindenden Fahrwiderstande bestimmt. Diese teilen sich
auf in Fahrwiderstéande bei stationarer Fahrt, d.h. bei konstanter Geschwindigkeit,
und Fahrwiderstande, die durch die Beschleunigung des Fahrzeugs hervorgerufen
werden.

Die an einem mit konstanter Geschwindigkeit fahrendem Kraftfahrzeug angreifenden
Widerstandskrafte lassen sich in drei Teilgruppen aufteilen:

- Radwiderstand,
- Luftwiderstand,
- Steigungswiderstand.

Bei instationdarem Fahrtverlauf kommt der
- Beschleunigungswiderstand

hinzu.

21 Radwiderstand

Der Radwiderstand fasst alle am rollenden Rad entstehenden Widerstandskrafte
zusammen. Der Gesamtwiderstand setzt sich aus den folgenden Anteilen
zusammen:

- Anteil des Reifens,

- Anteil durch die Fahrbahn,
- Anteil durch Schraglauf,

- Anteil durch Lagerreibung.

Der Anteil durch Lagerreibung ist vergleichsweise gering und soll hier nicht explizit
behandelt werden.

211 Anteil des Reifens

Rollt das luftbereifte Rad auf einer idealen Fahrbahn (eben und trocken) geradeaus,
d.h. Umfangsmittellinie und Rollrichtung fallen zusammen, so entsteht eine
Widerstandskraft gegen die Laufrichtung. Diese Widerstandskraft des Reifens hangt
im wesentlichen von seinem Aufbau ab. Sie lasst sich in verschiedene Anteile
zerlegen.
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Diese sind:
- Walkwiderstand,
- Reibwiderstand,
- Lifterwiderstand.
a) Walkwiderstand

Bei der Verformung (Walkung) eines luftbereiften Rades durch statisches Ein- und
Ausfedern tritt aufgrund innerer Reibung Verlustarbeit auf. Rollt das Rad unter
Belastung, wiederholt sich der Vorgang des Ein- und Ausfederns kontinuierlich fur
jeden Umfangspunkt des Reifens. Zur Veranschaulichung dient ein Radersatzsystem
(Abb. 2-1), dessen Umfang durch lineare Feder-Dampfer-Elemente gegen die Felge
abgestitzt ist. Zusatzlich kann man sich auch die Laufflache aus Elementarfedern
und -dampfern zusammengesetzt vorstellen. Diese Federn und Dampfer werden
beim Durchlaufen des Reifenlatsches (Aufstandsflaiche des Reifens auf der
Fahrbahn) besonders beansprucht. Dadurch ergeben sich zusatzliche Reibungs-
einflisse, die auch dem Walkwiderstand zuzurechnen sind. Die Feder- und Dampfer-
eigenschaften der Laufflache wirken sich auch auf die Haftfahigkeit des Reifens auf
der Fahrbahn aus. Die Wahl einer dampfungsérmeren Laufstreifenmischung fuihrt
gleichzeitig zu einer Verschlechterung der Haftreibung.

N\
v

AL Z

Aufstandsflache
Abb. 2-1: Radersatzmodell

Beim Umlauf des Ersatzmodells wird in jedem "Elementar-Schwingungsdampfer"
Arbeit in Warme umgewandelt. Der dadurch bedingte Walkwiderstand entspricht dem
Quotienten aus geleisteter Dampfungsarbeit und zurtickgelegtem Weg:

Dampfungsarbeit

Gl. 2-1
Weg

Frwalk =

22 Leistungs- und Energiebedarf

Erfahrungsgemal’ weist bei der Gegeniberstellung von Reifen gleicher Lagen-
materialien (vgl. Abb. 2-2) der Reifen mit der groRBeren Lagenzahl die hdhere
Dampfung auf, da die Relativbewegungen der Lagen gegeneinander Dampfungs-
arbeit erzeugen.

Ein wesentlicher Unterschied besteht zwischen Diagonal- und Radialreifen.
Entscheidend ist der sogenannte Fadenwinkel, definiert als der Winkel, den die
einzelnen Faden der Gewebelagen einer Karkasse mit der Radumfangsmittellinie
bilden. Er betragt bei Radialreifen 85°-90° und bei Diagonalreifen 20°-40°. Abb. 2-2
zeigt den Aufbau eines Pkw-Radialreifens und die Funktion der einzelnen Bauteile.

@ Laufstreifen: Profil und Mischung Innenseele:
beeinflussen die Eigenschaften ersetzt den Schlauch

@ Base: senkt den Rollwiderstand @ ?:ritgg;(e::;“si%huunt;telsarkasse

@ Nylonbandagen: erhéhen die o Kernreiter: dient Lenkpréazision
Hochgeschwindigkeitstauglichkeit und Fahrstabilitat

Stahlcord-Girtellagen: steigern @ Woulstkern: sorgt fiir festen
die Form- und Fahrstabilitat Felgensitz

Karkasse: fesselt den Reifenfill- [ mot - Spezial, Rader und Reifen ]
druck © ika V1/2-2.ds4

Abb. 2-2: Aufbau eines Radialreifens (Quelle: mot-Spezial, Rader und Reifen)

Wahrend beim Radialreifen eine Verstarkung im Laufflachenbereich durch die Wahl
eines geeigneten Gurtels erfolgt, ist beim Diagonalreifen eine Versteifung bzw.
Lagenzahlerh6hung in der gesamten Karkasse -also auch im mittragenden Seiten-
wandbereich- erforderlich, was die groRere Federsteifigkeit eines Diagonalreifens
erklart. Diese bewirkt zugleich vermehrte innere Reibung, eine starkere Dampfung
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und somit einen grofieren Walkwiderstand. Untersuchungen zur Reifendampfung bei
verschiedenen Rollgeschwindigkeiten haben ergeben, dass die Dampfung mit
steigender Geschwindigkeit abnimmt (Abb. 2-3).
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Abb. 2-3: Dampfungsbeiwerte eines Pkw-Reifens (Quelle: Hahn, W.- D. 1972)

Diesem walkwiderstandsenkenden Effekt Uberlagert sich bei steigender Ge-
schwindigkeit ein entgegengesetzt wirkender: die Einfederung des unter Last
rollenden Reifens in der Aufstandsflache verursacht infolge der mit der Ge-
schwindigkeit zunehmenden Bedeutung der Massenkrafte ein Nachschwingen des
Reifenumfangs. Die Dampfung dieser Schwingung erzeugt Warme, wodurch der
Walkwiderstand zunimmt.
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i
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Deformationswelle

Betriebszustand: @ Uberlast
( Girtelreifen ) ®2U geringer Luftdruck
@ zu hohe Geschwindigkeit

Abb. 2-4: Deformationswellenbildung

Dieser Vorgang der Ausbildung einer sogenannten Deformationswelle auRerhalb der
Reifenaufstandsflache (Abb. 2-4) Uberwiegt dabei den Effekt der sinkenden
Dampfung in seinem Einfluss auf den geschwindigkeitsabhangigen Verlauf des Walk-
widerstands. Er steigt mit zunehmender Geschwindigkeit - je nach Reifenbauart - mit
geringer Steigung linear an, um ab etwa 35 m/s Fahrgeschwindigkeit progressiv
zuzunehmen.

Der Walkwiderstand ist, um es zur Betonung vorwegzunehmen, normalerweise der
wesentlichste Teil des Reifenwiderstandes.

b) Reibwiderstand

In dem in Abb. 2-1 gezeigten Radersatzmodell durchlaufen die Feder-Déampfer-
Elemente des Laufstreifens den Reifenlatsch. Dabei wird der Kreisbogenabschnitt
des Reifenumfangs auf die Lange seiner Sehne, die Aufstandsflachenlange,
gestaucht. Dadurch kommt es im Reifenlatsch zu Relativbewegungen zwischen
Fahrbahn und Laufstreifen, dem sogenannten Teilgleiten, sowohl in Léngs- als auch
in Querrichtung.

Dieses Teilgleiten verursacht Abrieb. Dabei wird Energie umgesetzt, die vom Antrieb
als zusatzlicher Widerstand Uberwunden werden muss.
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c) Lifterwiderstand

Durch die Drehbewegung des Reifens ergeben sich Stréomungsverluste, die jedoch
sinnvollerweise nur im Zusammenhang mit der Luftumstromung des gesamten
Fahrzeugs betrachtet werden. Sie werden deshalb meist dem Gesamtluftwiderstand
zugeschlagen (siehe dazu Kap. 2.2). Hier wird diese Widerstandsform nicht weiter
betrachtet.

d) Rollwiderstandsbeiwert

Der Radwiderstand durch den Reifen ist zusammenfassend die Summe aus Walk-
widerstand Fr,.k, Reibwiderstand Fg., und Lifterwiderstand Fg . Diese
Summe wird auch als Rollwiderstand bezeichnet.

Frrol = Frwak * Frreib + Friut Gl. 2-2

Diese Zusammenfassung ist zweckmafig, da die einzelnen Anteile von Walk- und
Reibwiderstand in der Praxis ohnehin nicht getrennt werden.

Abb. 2-5 zeigt den Verlauf der Rollwiderstandskraft tber der Radlast fir einen
Nutzfahrzeugreifen.
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Abb. 2-5: Lastabhangigkeit der Rollwiderstandskraft fiir einen Nkw-Radialreifen
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Angesichts eines nahezu linearen Verlaufs der Rollwiderstandskraft (iber der Radlast
kann eine lastbezogene Kennzahl definiert werden, der dimensionslose Rollwider-
standsbeiwert fr,o:

=
Rroll Gl. 2-3

fRrol = £
ZW

Die Entstehung des Rollwiderstandes war oben mit den Federbewegungen in der
Reifenseitenwand und der Laufflache hergeleitet worden. Tatsachlich zeigen
Messungen zu Druckverteilungen im Latsch von Reifen in Langs- und Querrichtung
unsymmetrische Druckverteilungen (Abb. 2-6).

Radialreifen
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Abb. 2-6: Druckverteilung im Latsch eines Diagonal- (links) und eines Radialreifens

Betrachtet man nur den Langsschnitt in Radmitte, ergibt sich vereinfachend die in
Abb. 2-7 dargestellte Druckverteilung.

Abb. 2-8 zeigt die resultierenden Krafte und Momente, die am Rad, am Fahr-
zeugaufbau und an der Fahrbahn auftreten. Betrachtet wird ein nicht angetriebenes
Rad.
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Abb. 2-7: Krafte und Momente am Rad

Abb. 2-8: Krafte und Momente am Fahrzeugaufbau, am Rad und an der Fahrbahn

Werden die im Reifenlatsch angreifenden vertikalen Einzelkrafte aufsummiert, ergibt
sich eine dem Betrage nach der Radlast entsprechende Reaktionskraft R. Infolge der
asymmetrischen Druckverteilung in der Bodenaufstandsflache liegt ihr Angriffspunkt
um die Exzentrizitdt eg vor der Raddrehachse. Der Drehbewegung wirkt also ein
Moment der Grolie

Mg = Regr = Fzw-er Gl. 2-4
entgegen. Zum Vortrieb ist demnach eine horizontale Kraft erforderlich, die
multipliziert mit dem dynamischen Reifenradius ry,, dem Moment aus den Vertikal-

kraften entsprechen muss. Diese Kraft entspricht betragsmaRig der Rollwiderstands-
kraft:

Mgl = FRrroli “Fayn Gl. 2-5

Fir den Rollwiderstandsbeiwert kann damit vereinfachend abgeschatzt werden:

Frrol ‘Tayn =Fzw "€r Gl. 2-6
mit: Frron=fr"Fzw Gl. 2-7
eRr

ergibt sich:  fr,g=—"— Gl. 2-8

dyn

Im Rahmen Ublicher fahrzeugtechnischer Berechnungen wird der Rollwider-
standsbeiwert als konstant tiber Radlast und Fahrgeschwindigkeit angenommen. Bei
genauerer Betrachtung der Lastabhangigkeit (Abb. 2-5) zeigt sich ein degressiv
ansteigender Verlauf der Rollwiderstandskraft. Daraus resultiert ein tiber der Radlast
sinkender Rollwiderstandsbeiwert, wie Abb. 2-9 fir einen Lkw-Radialreifen zeigt.

Gleichzeitig ist in Abb. 2-9 der Einfluss des Reifendruckes auf den Rollwider-
standsbeiwert dargestellt. Es ergibt sich ein mit steigendem Luftdruck sinkender
Widerstandskoeffizient. Da erhdhter Innendruck zu einer weiteren Versteifung des
Reifens fiihrt, nimmt die Einfederung bei gleichbleibender Radlast ab. Dies fiihrt zu
einer Verringerung der aufzuwendenden Walkarbeit und wegen der kleineren
Bodenaufstandsflache zu einem Riickgang des Reibwiderstandsanteils.
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Abb. 2-9: Rollwiderstandsbeiwert eines Lkw-Radialreifens als Funktion von Radlast
und Innendruck

Den Geschwindigkeitseinfluss auf den Rollwiderstand gibt Abb. 2-10 wieder. Der
zunachst nur langsam -ab einem auslegungsbedingt schwankenden Geschwindig-
keitsbereich progressiv- steigende Verlauf des Rollwiderstandsbeiwertes ist auf die
mit der Geschwindigkeit wachsende Auswirkung der Deformationswellenbildung auf
den Walkwiderstand zuriickzufuhren.

Bei H- (bis 210 km/h) und V-Reifen (bis 240 km/h) schwacht die erhdhte Reifen-
festigkeit den Einfluss der Deformationswellenbildung ab, der progressive Rollwider-
standsanstieg setzt somit erst bei héherer Geschwindigkeit und weniger ausgepragt
ein.

Fir Rechnersimulationen des Rollwiderstandes kann die Geschwindigkeitsabhangig-
keit des Rollwiderstandes durch den empirisch ermittelten Ansatz

frro1 =Co +C1'V+Cz'V4 Gl. 2-9

angenahert werden, wobei flr die Konstanten Cy, C1 und C; auf reifenspezifisch er-
mittelte Werte zuriickgegriffen wird. Bei einer Bezugsgeschwindigkeit v*=100km/h
gilt fir einen Reifen der Bauart HR etwa:

Co=~99110"2 C4=195-10° C,~176-10 °
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Abb. 2-10: Rollwiderstandsbeiwerte flr unterschiedliche Radialreifen

Zusammenfassend ist also festzustellen:

Neben den auferen Einflissen Geschwindigkeit, Radlast und Reifendruck hangt der
Rollwiderstand von der Reifenkonstruktion, den eingelegten Materialien und den
verwendeten Gummimischungen ab. So weist der Radial- gegeniiber dem
Diagonalreifen einen grundsatzlich niedrigeren Rollwiderstand auf. Des weiteren hat
die Laufflachengestaltung Einfluss auf den Rollwiderstand. Geringe Profiltiefe und
feine Profilstrukturierung reduzieren die Widerstandskraft, wobei die reduzierende
Wirkung des feinstrukturierten Laufstreifens mit zunehmender Geschwindigkeit
nachlasst.

Messtechnisch ist die Grolke der einzelnen Widerstandskomponenten Walk-, Reib-
und Lufterwiderstand nicht genau erfassbar. Mit Sicherheit ist lediglich zu sagen,
dass der Walkwiderstand den gréf3ten Anteil am Rollwiderstand verursacht. Fir die
Messung des Gesamtrollwiderstandes stehen grundsatzlich zwei verschiedene
Methoden zur Verfugung. Der Stralenversuch bietet den Vorteil realistischer
Fahrbahn und Randbedingungen. Als schwierig erweist sich die Einhaltung
vorgegebener Versuchsparameter, bedingt durch &uBere Storeinflisse wie
Witterung, Fahrbahnverschmutzung und Verkehr, die fir reproduzierbare
Reifenuntersuchungen notwendig ist.

Dieses Problem tritt bei Messung an stationaren Reifenprifstanden nicht auf. Dabei
wird das Rad mit dem Testreifen ortsfest auf einer beweglichen Rollflache gefuhrt.
Die Datenerfassung erfolgt tiber Kraftaufnehmer an den das Rad haltenden Lenkern.
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Als Rollflache kommen im wesentlichen drei Arten zur Anwendung:

- eine Rolle mit AulRenlaufbahn,
- eine Trommel mit Innenlaufbahn,
- ein Uber zwei Rollen bewegtes ebenes Band.

Ein vielfach verwendeter kostenglinstiger Anlagetyp ist der Lauftrommelprifstand mit
AulRenbahn. Neben hoher Belastbarkeit und Kompaktheit gestattet das reichliche
Platzangebot am Rad beliebige Radfiihrungskonzepte und Radstellungen sowie
einfache Reifenmontage.

Wegen des Fliehkrafteinflusses gestaltet sich die Befestigung verschiedener
Fahrbahnbelage auf der Trommel schwierig. Versuche mit nasser Laufflache sind nur
bedingt maglich.

Bei Testanlagen mit Innenlaufbahntrommeln unterstitzt der Fliehkrafteffekt die
Befestigung des Laufflachenbelags. Deshalb eignet sich dieser Prifstandstyp
besonders fir Messungen bei unterschiedlichen Fahrbahnbeldgen sowie zur
Bestimmung des Reifen-Nasslaufverhaltens. Nachteilig wirken sich die begrenzten
Platzverhaltnisse am Rad auf Reifenmontage und Radfuihrung aus.

Grundsatzlich treten bei allen Trommelprifstanden durch die Laufbahnkrimmung
Messfehler auf. Gegenlber ebenen Fahrbahnen vergréRern sich bei gleicher Radlast
der Reifenlatsch und die Einfederung. Die Folge sind erhohte Reib- und
Walkwiderstande. Durch relativ zum Radhalbmesser groRe Lauftrommelradien kann
der Fehler klein gehalten werden. Firr die Ubertragung der Messergebnisse auf
ebene Fahrbahnen miissen Korrekturfaktoren eingefiihrt werden.

Flachbahnpriifstdnde verwirklichen weitgehend eine ebene Rollflache. Zudem bieten
sie uneingeschrankt Platz fir die Radfiihrung und fiir Radbewegungen sowie zur
Reifenmontage. Durch Bandwechsel lassen sich innerhalb gewisser Grenzen
veranderte Fahrbahnoberflachen realisieren; ebenso sind Nasslaufversuche mdglich.
Jedoch erfordert die Bandfiihrung durch Rollen einen hohen technischen Aufwand,
da Laufbahnschwingungen Messfehler erzeugen konnen; zudem erhoht der
Bandverschleif? die laufenden Kosten.

In Abb. 2-11 sind die drei wichtigsten Prifstandstypen mit ihren Vor und Nachteilen
dargestellt.

Priifstandsbauformen Vorteile Nachteile
T | Gutes Platz-
ror:::ne angebot, NaRlaufversuche
Reifenmontage schwierig
AuBenbahn einfach
Trommel | Laufflache Begrenztes Platz-
, angebot,
mit auswechselbar, Reifenmontage
Innenbahn | NaBlauf méglich nmontag
schwierig
Bandfiihrung
Flachbahn- ebene Unterlage schwierig,
Priifstand 9 Bandverschleifld
durch Schwingungen

Abb. 2-11:Bauformen von Reifenpriifstanden

Abb. 2-12 zeigt den am Institut fur Kraftfahrwesen Aachen (ika) eingesetzten Prif-
stand fur Motorrad- und Personenwagenreifen mit AuRenbahn-Lauftrommel.

Abb. 2-12: Reifenprifstand mit AuBenbahn-Lauftrommel am ika
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Der Verlauf des Rollwiderstandsbeiwertes in Abhangigkeit von der Geschwindigkeit
hangt wesentlich von den Messbedingungen ab. Es gibt zwei Arten der Messung:

1. Der Nenndruck wird bei stehendem oder mit einer konstanten
Geschwindigkeit rollendem Reifen eingestellt und anschliefend wird
jeder Messpunkt ohne Luftdruckregelung angefahren.

Durch die Walkarbeit des Reifens erhoht sich die Lufttemperatur
im Reifen. Der Luftdruck steigt an.

2. Der Innendruck wird wahrend der gesamten Laufzeit kontrolliert und
dem Nenndruck angeglichen.

Die zweite Methode schaltet die Auswirkung eines zusatzlich variierenden
Parameters, des Reifenluftdrucks, aus, wahrend erstere der realen Verwendung des
Reifens am Fahrzeug nadher kommt, wobei jedoch andere Einflisse, wie z.B.
kihlender Fahrtwind, unbericksichtigt bleiben.

Vergleicht man beide Messergebnisse (Abb. 2-13), so liegen die Rollwiderstandsbei-
werte bei ungeregeltem Innendruck generell unter denen mit nachgeregeltem Reifen-
luftdruck, was auf die rollwiderstandssenkende Wirkung des erhdhten Innendrucks
zuriickzufuhren ist.

T 0.0125
< 0.0100 o«
=
)
% // u
2 0.0075 - - K
-8 ---———__———--
-SE -_—————_.__ U
£ 0.0050
) — 10.00 - 20
3 == 10.00 R 20
n? 0.0025 1 1
Luftdruck 8 bar ( U = ungeregelt, K = konstant)
Radlast 30 kN
O | | | |

|
0 25 50 75 100 km/h 150
Fahrgeschwindigkeit v —»

Abb. 2-13:Einfluss des geregelten und ungeregelten Luftdrucks auf den
Rollwiderstand von Nkw-Reifen
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In diesem Kapitel wurde deutlich, dass der Radwiderstand wesentlich von den
Eigenschaften des Reifens beeinflusst wird. Daneben besitzt der Reifen wesentliche
Aufgaben im Rahmen der Fahrzeugquer- und vertikaldynamik (Federn und Uber-
tragen von Seitenkréften). Entscheidend fir die Qualitdt eines Reifens sind die
genaue Zusammensetzung der Gummimischung (Abb. 2-14), das Reifenprofil und
der innere Aufbau (Abb. 2-2).

Kautschuk
Schwefel 41%

0,72%

Chemikalien
2,97%

ol
18,41%

Rudy
36,9%

[ Uniroyal ]

Abb. 2-14: Gummimischung fur eine Reifenlaufflache (Uniroyal Rallye 440)

AbschlieRend soll kurz dargestellt werden, welche vielfaltigen Anforderungen an
einen modernen Reifen gestellt werden und welche Fortschritte bei der Entwicklung
erzielt wurden.

Abb. 2-15 zeigt fir einen Hersteller die jeweiligen Zielerreichungsgrade in den Jahren
1960, 1970 und 1992. Erkennbar ist, dass die friheren Diagonal-Reifen zwar sehr
gute Komforteigenschaften aufwiesen, aber in den fahrdynamisch relevanten
Kriterien nicht befriedigen konnten. Gerade umgekehrt verhalt es sich bei dem friihen
Radialreifen, wahrend der moderne Reifen einen guten Kompromiss zur Erfillung
aller Anforderungen darstellt. Manche Hersteller bieten inzwischen verschiedene
Reifenserien an, die dem Fahrer selbst eine Schwerpunktsetzung bei bestimmten
Kriterien erlauben (z.B. komfortabel oder sportlich).
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Gewicht

Diagonalreifen (1960) . ¢

Rollwiderstand

’

Komfort Laufleistung

Gerausch

Radialreifen (1992)

Winter-

) Fahrverhalten, trocken
eigenschaften

Aquaplaning NaRgriff [ Semperit]

Abb. 2-15: Entwicklungsziele bei der Reifenentwicklung (Semperit)

Bei der Entwicklung von Lkw-Reifen stehen wirtschaftliche Uberlegungen im
Vordergrund. Der Reduzierung des Rollwiderstandes fallt hier wegen der verbrauchs-
reduzierenden Wirkung eine besondere Rolle zu. Jiingste Entwicklungen realisieren
Rollwiderstandsbeiwerte von bis zu fz= 0,005 (Abb. 2-16).

Abb. 2-16: Rollwiderstandsminimierter Lkw-Reifen (Continental)
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21.2 Anteil der Fahrbahn

Unebene, plastische und nasse Fahrbahnen tragen zu einer Radwiderstands-
erhdéhung bei.

a) Unebene Fahrbahn

Kleine Fahrbahnunebenheiten werden vom Reifen aufgefangen und gedampft.
Darlber hinaus federt zusatzlich das gesamte Rad relativ zum Fahrzeugaufbau tber
Feder-Dampferelemente ein. Dabei wird sowohl im Reifen als auch im Aufbau-
dampfer kinetische Energie in Warme umgewandelt, d.h. die beim Ausfedern flr die
Fortbewegung zuriickgewonnene Federarbeit ist um die Dampfungsarbeit geringer
als die zuvor beim Einfedern aufgewendete Lastarbeit. Abb. 2-17 verdeutlicht dies
am einfachen Beispiel eines unbereiften Rades.

N X
—> o in das System
& hineingefiihrte
| Energie
H zuriick-
gewonnene
Energie
7 1777777
+ Zurtickgewonnene
g . Energie
2
@ Weg X
w ('R
=
©
_; Feder-
= = arbeit
~
(]
] R
:g Weg X
[a] vereinfachter
Dambfer- Kraftverlauf
beit bei niedriger
arbel Geschwindigkeit

Abb. 2-17:Energieriickgewinnung einer Radaufhidngung beim Uberfahren eines
Hindernisses
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Die Federarbeit wirkt aufgrund der zuriickgewonnenen Energie nicht auf den
Radwiderstand, wohingegen die geleistete Dampferarbeit AW, bezogen auf den
zurtickgelegten Weg, den zuséatzlichen Radwiderstandsanteil durch unebene
Fahrbahn F g nepen @usmacht:

X

DAw
FR uneben= 0 X Gl. 2-10

b) Plastische Fahrbahn

Neben annahernd harten bzw. leicht elastischen Bodenbelagen wie Asphalt oder
Beton, die das unter normaler Belastung rollende Rad nicht bleibend verformt,
existieren Fahrbahnen, auf denen der Abrollvorgang des belasteten Rades eine
plastische Deformation in Form einer sichtbaren Spur erzeugt, z.B. Erde, Sand, Gras
oder Schnee. Diese plastischen Fahrbahnen verursachen gegeniiber festen Unter-
lagen eine zusatzliche Radwiderstandskraft Fg s, die sich im wesentlichen aus
drei Teilwiderstdnden zusammensetzt:

Drehrichtung bleibende |

Verformung /

Spuirrillen-
reibung

Widerstand durch
Zusammendriicken
des Bodens

Bulldozing- Widerstand durch
widerstand Spurrillenreibung

Abb. 2-18: Widerstande auf plastischer Fahrbahn

- Widerstand durch Zusammendriicken des Bodens

Die durch das auf plastischer Fahrbahn unter Last rollende Rad entstehende Ver-
formung des Untergrundes bildet sich je nach Art der Unterlage in nur geringem
Male elastisch zurlick; es bleibt eine Spur (Abb. 2-18).

Die fur das Zusammendriicken des Bodens notwendige Arbeit wird somit nur
teilweise zuriickgewonnen, eine zusatzliche Widerstandskraft muss tberwunden
werden.

- Bulldozingwiderstand

Bei der Rollbewegung durch weichen Untergrund werden Bodenmassen vor dem
Reifen hergeschoben, bis sie entweder verdichtet oder seitlich verdrangt werden.
Diese horizontalen Bewegungen des Fahrbahnmaterials, sowohl in Fahrtrichtung als
auch quer dazu, erfordern Krafte, die unter dem Begriff Bulldozingwiderstand
zusammengefasst werden (Abb. 2-18).

- Widerstand durch Spurrillenreibung

Ein weiterer, wenn auch geringer, Teilwiderstand wird durch Reibung zwischen
Reifenseitenwand und Fahrbahnmaterial, der Spurrillenreibung erzeugt (Abb. 2-18).

Der Zusatzwiderstand fir plastische Fahrbahnen steigt im Gegensatz zum Rollwider-
stand auf festem Bodenbelag mit zunehmendem Reifenluftdruck an, da durch einen
erhohten Innendruck die Reifenaufstandsflache verringert wird und das Rad dadurch
tiefer in den Boden einsinkt (Abb. 2-19).
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Abb. 2-19:  Abhangigkeit des Radwiderstandsbeiwertes auf plastischer Fahrbahn
von der Bodendruckfestigkeit
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Insgesamt ergibt sich damit der Radwiderstand aus der Summe der Widerstandskraft
durch Zusammendriicken und Verschieben des Untergrundes, durch Spurrillen-
reibung und aus dem Rollwiderstand der auf festem Fahrbahnbelag auftritt:

Fr=FRrroi +FRrpast =F zw '(eron +pr|ast) Gl. 2-11

Aus dem Radwiderstand gebildete Radwiderstandsbeiwerte werden fur unter-
schiedliche Fahrbahnen angegeben. Vereinfachend bezeichnet man diesen Wider-
standsbeiwert auch als Rollwiderstandsbeiwert. Aus dem zuvor gesagten ist aber zu
entnehmen, dass es sich dabei um eine doppelte Belegung des Begriffs Rollwider-
standsbeiwert handelt.

Im folgenden sind Radwiderstandsbeiwerte fir unterschiedliche Fahrbahnen auf-
gefiihrt:

Fahrbahn fr - Wert
neuer, fester Asphalt; Beton; Kleinpflaster;
. 0,005 - 0,015

Kopfsteinpflaster
gewalzter, fester Schotter;

. 0,02 -0,03
ausgefahrener, welliger Asphalt
geteerter, ausgefahrener, welliger Schotter 0,03 -0,04
sehr gute Erdwege 0,04 - 0,05
Erdwege 0,05-0,15
Sand 0,15-0,35

Tabelle 2-1: Fahrbahnabhangige Rollwiderstandsbeiwerte

c) Nasse Fahrbahn

Um auf nasser Fahrbahn den Kontakt zwischen Laufstreifen und Fahrbahnoberflache
herzustellen, muss der Reifen den Wasserfilm durchdringen. Zur Verdrangung des
Wassers sind sogenannte Schwallkrafte zu Gberwinden. Der Wasserfilm und der
fahrbahnberthrende Laufstreifenabschnitt werden dabei vereinfachend in drei Zonen
(Anndherungs-, Ubergangs- und Kontaktzone) unterteilt (Abb. 2-20). In der
Annaherungszone, dem Einlaufbereich des Reifens ohne Bodenberiihrung, wird der
Hauptanteil des Wassers verdrangt, in der Ubergangszone deformiert sich der Reifen
bereits und es tritt begrenzt Bodenkontakt auf. Die Kontaktzone schliellich
bezeichnet den eigentlichen Reifenlatsch, die direkte Berihrungsflache zwischen
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Laufflache und Fahrbahn, die die Kraftiibertragung ermdglicht. Hier wird nur noch
sehr wenig Wasser durch das Profil nach auen gedrangt.

Fahrtrichtung

0.
Vi "‘”’\’\\

N S
————— CRLLRKA S

Abb. 2-20: Bertihrungszonen zwischen Nassebelag und Reifen

Wie Untersuchungen gezeigt haben, hangt der Schwallwiderstand nahezu
ausschlieBlich von dem pro Zeiteinheit zu verdrangenden Wasservolumen ab, also
von der Wasserhohe h, der Reifenbreite b und der Rollgeschwindigkeit vg. Reifen-
bauart, Luftdruck oder Radlast haben keinen oder nur sehr geringen Einfluss.

Zur Berechnung des Schwallwiderstandes Fgrqqy, kann die folgende empirische
Beziehung verwendet werden:

E
v
FRschw =%'(VR) Gl. 212
mit: FrRschw = Schwallwiderstand in N
b = Reifenbreite incm
VR = Geschwindigkeit  in km/h

Die von der Wasserhohe abhangigen Grofken N und E kdnnen der Abb. 2-21
entnommen werden.
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Abb. 2-21: Abhangigkeit der Kenngré3en N und E von der Wasserhdhe

In Abb. 2-22 werden der nach obiger Gleichung berechnete bezogene Schwall-
widerstand in Abhangigkeit von Geschwindigkeit und Wasserhéhe und die ermittelten
Messergebnisse gegeniibergestellt. Dabei zeigt sich auch, dass man flr Diagonal-
und Radialreifen nur geringfiigig unterschiedliche Werte erhalt.

Abb. 2-23 zeigt verschiedene Fahrsituationen auf nasser Fahrbahn. Im ersten Fall,
bei vollem Reifenprofii und einer Geschwindigkeit von 80 km/h, besitzt die
Anndherungszone eine Lange von etwa 12 mm, die trockene Kontaktzone von etwa
68 mm. Bei 150 km/h hat sich die Anndherungszone bereits auf 18 mm verléngert.
Ohne geniigend Profil (Fall 3) bildet sich bereits bei 80 km/h eine geschlossene
Wasserschicht zwischen Reifen und Fahrbahn.

Der resultierende Radwiderstand auf nasser Fahrbahn addiert sich aus der
Schwallwiderstandskraft und dem Rollwiderstand auf trockener Fahrbahn:

Fr =FRrroi +FRrschw Gl. 2-13
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Abb. 2-22: Schwallwiderstand in Abhangigkeit von der Geschwindigkeit flr
Diagonal- und Radialreifen (Quelle: Gengenbach)

Abb. 2-23: Aquaplaning (Goodyear)
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21.3 Anteil durch Schraglauf

Die vorausgegangenen Uberlegungen zum Radwiderstand gingen davon aus, dass
die Bewegungsrichtung des Rades senkrecht zur Drehachse und ferner die
Drehachse parallel zur Fahrbahn liegt. Abweichungen von diesen Voraussetzungen
ergeben sich durch:

- seitliche Belastung,
- veranderte Achsgeometrie.

a) Seitliche Belastung

Rollt ein Rad unter seitlicher Belastung, in erster Linie bei Kurvenfahrt, aber auch
durch Seitenwind oder schrdge Fahrbahn hervorgerufen, so stellt sich zwischen
Bewegungsrichtung und Radebene ein Winkel, als Schraglaufwinkel bezeichnet, ein
(s. Vorlesung "Kfz II"). Die vektorielle Darstellung der Krafte am Rad in Abb. 2-24
zeigt als Beispiel den Einfluss der Fliehkraft bei Kurvenfahrt. Die Fliehkraft wirkt
senkrecht zur Bewegungsrichtung, der Rollwiderstand in Radebene und die Seiten-
kraft durch den Schraglaufwinkel a. senkrecht zur Radebene.

Radebene Bewegungsrichtung

AiY
\

il
!

Fs-cos a
\\ — e e o [|ichkraft FFIieh
Seitenkraft Fg /
FS-sin o

Fr -cosa FR

roll roll

Abb. 2-24:Kraftverhaltnisse am Rad unter Schraglaufwiderstand

Die der Bewegungsrichtung entgegenwirkende Widerstandskraft erhalt man aus den
entsprechenden Komponenten der Seitenkraft F g und des Rollwiderstands Fg -

FR =FRrO||'COS(X+FS'Sin(1 Gl. 2-14

Die rechte Seite dieser Gleichung kann so umgeschrieben werden, dass unmittelbar
der Widerstandsanteil aus dem Schraglaufwinkel erkannt werden kann:

FR=FR|—O||—FRro||'(1—COS(X.)+Fs‘Sin(X Gl. 2-15

Als Radwiderstandsbeiwert infolge Schraglaufwinkel ergibt sich durch Bezug auf die
Radlast:

Fg-sina—-FRpy-(1-cosa)

fRschrég = = Gl. 2-16
zZW
Mit dem Rollwiderstand flr ungestorte Geradeausfahrt folgt:
Fg-sina
fRschrag =F7_eroll ((1-cosa) Gl. 2-17
zZw

Da die Seitenkraft Fg bei kleinen Schraglaufwinkeln mit dem Schraglaufwinkel
proportional ansteigt,

Fg=C-a Gl. 2-18

kann bei kleinen Winkeln (Kosinus = 1) naherungsweise der Radwiderstandsbeiwert
als Konstante, multipliziert mit dem Quadrat des Schraglaufwinkels verstanden
werden.

fRschr'eig -C*a? Gl. 2-19

Abb. 2-25 zeigt diesen Zusammenhang fiir ausgewertete Messungen. Verglichen mit
den Zahlenwerten aus Tabelle 2-1 ergibt sich, dass Radwiderstédnde aus Schraglauf
bereits ab etwa 2° Schraglaufwinkel die gleiche GréRenordnung erreichen kénnen
wie die Rollwiderstande bei Geradeausfahrt.
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Abb. 2-25: Schraglaufwiderstandsbeiwert in Abhangigkeit vom Schraglaufwinkel

b) Veranderte Achsgeometrie

Aus Grinden der Fahrverhaltensoptimierung (s. Vorlesung "Kfz 11") werden zwischen
den Ré&dern einer Achse oft Vorspur- und/oder Sturzwinkel eingestellt, die den
Radwiderstand erhohen, da sie wie die gerade besprochenen Schraglaufwinkel
wirken.

- Vorspur

Der Vorspurwinkel & bezeichnet den Winkel zwischen den Radmittelebenen einer
Achse in der Fahrbahnebene. Er zwingt so jedem Rad auch ohne aufiere seitliche
Belastung des Fahrzeugs einen Schraglaufwinkel auf. Es entsteht eine Seitenkraft-
komponente entgegen der Fahrtrichtung (Abb. 2-26).

Fir den Radwiderstand aus der Vorspur ergibt sich analog zum Schrag-
laufwiderstand:

0
FRvorspur=FS'SmE=vaorspur'FZ,W Gl. 2-20

Fir den Vorspurwiderstand einer Achse ist dieser Wert zu verdoppeln.
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Abb. 2-26: Vorspurwiderstand durch Vorspurwinkel

- Radsturz

Der Winkel zwischen Radmittelebene und Fahrbahn in der vertikalen Achsebene wird
Sturzwinkel genannt (Abb. 2-27).

negativ positiv

Abb. 2-27:Radsturzwinkel
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Der Radsturz bewirkt einen gegeniiber dem senkrecht zur Fahrbahn stehenden
Reifen veranderten Abrollvorgang. So wird der Laufstreifen ungleichmaRiger belastet
und eine Seitenwand wird zusatzlich verformt. Die Radwiderstandskraft nimmt
dadurch in geringem MaRe zu.

21.4 Zusammenfassung der Radwiderstandsanteile

Gemal den vorausgegangenen Betrachtungen berechnet sich der gesamte
Radwiderstand aus der Summe der Teilwiderstande:

FR =FRroII +FRuneben +FRpIast +FRschw +FRschrég Gl. 2-21

+F R vorspur +F Rsturz

mit FRrrol =F Rwalk *F Rreib +F Ruft Gl. 2-22

Bei Geradeausfahrt auf trockener Stralle - Grundlage der meisten Fahrwiderstands-
berechnungen - kann der Radwiderstand dem Rollwiderstand gleichgesetzt werden:

Fr=Frroi =frron'Fzw Gl. 2-23

2.2 Luftwiderstand

Bewegt sich ein Korper in einer Atmosphare, so wirkt auf ihn eine Widerstandskraft,
der Luftwiderstand. Er beeinflusst heute bei nahezu allen automobilen Neuent-
wicklungen die Karosseriegestaltung. Bevor jedoch die Anteile des Luftwiderstandes
vorgestellt werden, soll eine Ubersicht (iber die strémungstechnischen Grundlagen
das Kapitel einleiten.

2.21 Stromungstechnische Grundlagen

Zundachst soll eine reibungsfreie Stromung betrachtet werden. Die Potentialstromung
um einen Zylinder hat in der Querschnittsebene vollstandige Symmetrie im Strom-
linienfeld, zur Strémungsrichtung und senkrecht dazu. Dies beinhaltet nicht nur einen
Staupunkt, sondern zwei. An der Stirnseite, wo nach Bernoulli die gesamte kinetische
Energie in potentielle Energie umgesetzt wird (Staudruck) sowie auf der gegen-
Uberliegenden Seite. Hier erfolgt nach der Potentialtheorie eine verlustfreie und
symmetrische Rickumsetzung in den Zustand wie vor der Umstromung des Korpers.
Dabei summieren sich die auf den Korper ausgeubten aerodynamischen Krafte als
Integralwert der Druckverteilung tber der Flache zu Null. Abriss der Stromung oder
Verwirbelung des Stromungsfeldes tritt hiernach nicht auf (Abb. 2-28).
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reibungsbehaftete

Strémung (Partialstromung)

Abb. 2-28: Reibungsfreie / reibungsbehaftete Zylinderumstrémung
(Quelle: Sorgatz, Fahrzeugaerodynamik)

Dieses in der genannten Idealisierung theoretisch richtige Modell entspricht aller-
dings nur sehr unvollkommen den in der Wirklichkeit beobachteten physikalischen
Vorgangen. Der Druckverlauf fir das Stromungsmodell nach der Potentialtheorie
veranschaulicht, dass das Kraftegleichgewicht quer zur Strdmungsrichtung auf
hohem Kraftniveau erfolgt (Abb. 2-29).
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Abb. 2-29: Queranstrdmung eines Zylinders
(Quelle: Sorgatz, Fahrzeugaerodynamik)

In der Realitat folgt der Stromlinienverlauf bis hinter den gréfiten Querschnitt recht
gut diesem Modell. Dabei wird das stromende Medium - oberhalb und unterhalb des
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Staupunktes - zunachst beschleunigt, wobei nach dem Gesetz der Erhaltung der
Energie (Bernoulli-Gleichung) bei zunehmender Stromungsgeschwindigkeit der
ortliche Druck abnimmt. An einem beliebigen Punkt i Iangs der Stromlinie gilt dann:

B’Vi2 tPi=

P2 Gl. 2-24
2 2

Der Betrag von %vi wird auch als Staudruck bezeichnet.

Zur Beschreibung realer Stromungen muss die Reibung berlcksichtigt werden.
Wegen der Viskositat des stromenden Mediums haftet dieses an der Wandung des
Korpers auf der Flache der direkten Benetzung. In der Kontaktzone ist also beim
ruhenden Kérper die Geschwindigkeit des Mediums ebenfalls gleich Null. In einem
Spalt der Erstreckung y zwischen zwei benetzten Oberflachen, die die Relativbe-
wegung v zueinander haben, bildet sich eine lineare Geschwindigkeitsverteilung
heraus (Abb. 2-30).

Abb. 2-30: Zahflussige Stromung zwischen zwei bewegten Platten

Nach dem Newton’schen Reibungsgesetz gilt fiir die Schubspannung:

r=—ndyn-3—; Gl. 2-25
mit t = Schubspannung

Ngyn = dynamische Viskositéat

Bei der freien Stromung im Halbraum Uber einer Oberflache nahert sich die
Stromungsgeschwindigkeit in einigem Abstand asymptotisch dem Wert aus der
Bernoulli-Gleichung. Diese Zone wird Grenzschicht genannt, deren Dicke im Bereich
beschleunigter Strdmung klein ist, die aber bei konstanten oder erst recht bei
verzdgerten Stromungen standig wachst.

50 Leistungs- und Energiebedarf

Wegen der asymptotischen Annéaherung an den Bernoulli-Zustand definiert man z.B.
fur die Festlegung der Grenzschichtdicke eine 99%-Annaherung als Grenzwert.
AuBerhalb der Grenzschicht betragt die Anstromgeschwindigkeit wieder v . In
Abb. 2-31 ist die Grenzschichtstromung an einer langsangestromten Platte
vereinfacht dargestellt.

Zunachst verlauft die Stromung stationar in zur Platte parallelen Schichten in einem
laminaren Stromungszustand. Die Grenzschichtdicke 0§ steigt entsprechend
folgender Beziehung an:

d= VIV, \x Gl. 2-26

laminar ‘ turbulent
Py = kO"Stl Umschlag Voo
v Pl Sanl
Vo y‘k Vs -~
_’ LI ”’ L
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Abb. 2-31: Grenzschichtausbildung an einer langsangestrémten Platte

Die laminare Grenzschichtstrdmung bleibt nur bis zu einer gewissen Lange x,, stabil,
danach wird die Grenzschicht turbulent und ihr mittleres Geschwindigkeitsprofil steigt
durch starkeren Impulsaustausch im Wandbereich deutlich an. Die Lage des
Umschlagpunktes wird durch die mit der Lauflange gebildeten Reynoldszahl
bestimmt. Die Reynoldszahl ist definiert als:

V-l

Re= Gl. 2-27
%
mit: vV, = Anstromgeschwindigkeit
v = kinematische Viskositat'

' Die kinematische Viskositat hangt iber die Dichte p des Mediums mit der

dynamischen Viskositat  zusammen: v-p=n1
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Die kinematische Viskositat betragt z.B. 0,15 cm?s fir Luft, 0,01 cm?s fir Wasser
und 3,8 cm?s fir Maschinendl jeweils bei einer Temperatur von 20°. Die Reynolds-
zahl ist von groRer Bedeutung fur stromungstechnische Modellversuche. Zwei
Strémungen sind &hnlich, wenn die Reynoldszahlen libereinstimmen. Das bedeutet,
dass die Verhaltnisse von Druckkraften, Reibungskraften und Tragheitskraften an
ahnlich liegenden Stellen tbereinstimmen (Abb. 2-32).
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Abb. 2-32: Strémung an zwei geometrisch ahnlich Kérpern

Mit der dimensionslosen Reynoldszahl lassen sich Stromungsverhaltnisse allgemein
charakterisieren. Der Umschlag an einer langsangestromten Platte mit Gber der
Lauflange konstant bleibendem Druck erfolgt beispielsweise bei Re=5-10° (Abb.
2-31). Steigender Druck und hohere Wandrauhigkeit verkiirzen den Bereich
laminarer Stromung, wahrend Druckabfall den Umschlagpunkt zu grofReren Lauf-
langen hin verschiebt. An einer Fahrzeugoberflache betragt die Lange der laminaren
Grenzschicht etwa 20-30 cm.

Innerhalb der turbulenten Grenzschicht ist die Strdomung grundsatzlich instationar.
Die Stromungsgeschwindigkeit schwankt sowohl dem Betrag als auch der Richtung
nach, lediglich eine zeitlich gemittelte Geschwindigkeit u verlauft ausschliellich
parallel zur Wand. Die zusatzlichen turbulenten Wechselwirkungen erzeugen neben
einem volligeren Geschwindigkeitsprofii hdhere Schubspannungen und ein
schnelleres Anwachsen der Grenzschichtdicke iber der Lauflange.
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Es gilt:

s~8viv. -Ix* Gl. 2-28

Der Druckanstieg in Stromungsrichtung verzdgert die Strdmung vor allem in
unmittelbarer Wandnahe. Dies kann zum Ruckstromen von wandnahen Fluidteilchen
fuhren. Nachfolgende Teilchen mulssen sich entsprechend Abb. 2-33 von der Wand
I6sen, um den zurlckstromenden auszuweichen.

Abb. 2-33: Ablosung der Grenzschichtstrdmung an einer Wand

Die Drehungen in der Grenzschicht I6sen Verwirbelungen aus, deren Beginn und
Ausbildung von zufalligen Stérungen an der Oberflaiche des Korpers ausgeldst sein
kénnen oder aus Impulsen in der Strémung selbst stammen. Abldseerscheinungen
stochastischer Art, ortliche Rulckstromungen bis zur Ausbildung regelmafiger
Wirbelstral’en oder zyklische Schwingungen der Wirbelschleppe kénnen die Folge
sein. Die vier Phasenbilder eines quer angestromten Rechteckzylinders bei niedrigen
Reynoldszahlen zeigen anschaulich die Wechselbeziehung zwischen Grenzschicht
und dem in der Schleppe sich ausbildenden Totwassergebiet mit dem Nachlauf-
wirbel, der zyklisch seine Drehrichtung wechselt (Abb. 3-34). Fur Kreiszylinder bilden
sich beispielsweise fir Re > 1000 regelrechte Wirbelstraflen.
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Abb. 3-34: Queranstromung eines Rechteckzylinders

Fir Re>100.000 bis 500.000 wird die Grenzschicht fir den Kreiszylinder voll turbu-
lent, die Stromung liegt weiter am Umfang an, der Nachlauf schnirt sich auf einen
engeren Querschnitt ein und der dimensionslose Beiwert fiir den Luftwiderstand c,,
nimmt ab (Abb. 3-35). Mit dem Auto durchfahrt man den gesamten Bereich von

Re =0 bis tiber 10.000.000.

100
Cw Zylinder-Umstromung: Re - Einflu
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Abb. 2-35: Re-EinfluR bei Zylinder-Umstrémung
(Quelle: Sorgatz, Fahrzeugaerodynamik)
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Kommt es bei der reibungsbehafteten realen Kérperumstrémung zur Strémungs-
ablésung, so weicht die Druckverteilung im dabei entstehenden Abldsegebiet
("Totwasser") an der stromungsabgewandten Seite zum Teil erheblich von der
idealen ab (Abb. 2-29). In diesem Bereich tritt ein Unterdruck auf, der eine Wider-
standskraft in Stromungsrichtung auf den Korper, den Druckwiderstand, hervorruft
(z.B. am Fahrzeugheck).

Auch die bereits beschriebenen Schubspannungen in strémenden Medien ver-
ursachen auf die Oberflache wirkende Reibungskrafte, deren in Strémungsrichtung
liegenden Komponenten aufsummiert den Reibungswiderstand bilden. Treten keine
Stromungsablésungen auf, so wird der Luftwiderstand des umstromten Korpers im
wesentlichen durch Reibung verursacht, ansonsten wirkt sich der Reibungswider-
stand vor allem bei lang anliegenden Strémungen aus (z.B. Eisenbahnziige, aero-
dynamisch optimierte Lkw mit Anhangern).

In der Praxis werden diese Widerstande durch die Einfihrung des dimensionslosen
Beiwertes c¢,, zusammengefasst. Der Luftwiderstand eines Fahrzeugs wird be-
schrieben durch:

F =cW-A-%-v§ Gl. 2-29

mit A = Querspantflache 2

p. = Dichte des Fluids

Die Anstromgeschwindigkeit v, ist, auf das fahrende Kraftfahrzeug tbertragen, die
geometrische Summe aus der Windgeschwindigkeit v,, und der entgegen der Fahrt-
richtung wirkenden Geschwindigkeit v, .

Nicht vergessen werden darf auch der Einfluss der veranderlichen Luftdichte auf den
Luftwiderstand. Nach der idealen Gasgleichung errechnet sich die Luftdichte zu:

pL = P Gl. 2-30

mit: p = Luftdruck
R_ = Gaskonstante von Luft (etwa 287 KJ/Kg K)

T = Temperatur

2 frontale Projektionsflache des Fahrzeuges
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Damit ergeben sich realistische Schwankungen zwischen 1,15 kg/m? und 1,32 kg/m?
in bewohnten Klimazonen mit Temperaturen zwischen -15° und +35° und Luft-
driicken zwischen 980 und 1020 mbar.

Aufgrund der durch das Nutzungsziel weitgehend festgelegten Fahrzeughauptab-
messungen ist in erster Linie Uber den c,, -Wert eine Luftwiderstandsverringerung
moglich. An Versuchsfahrzeugen erzielte Widerstandsbeiwerte von c,, ? 0,15 bedeu-
ten im Vergleich zu heutigen Serien-Pkw (c,, ? 0,26 -0,45) und -Nkw (c,, 70,6-0,8)
fir die Zukunft ein hohes Entwicklungspotential.

Fir eine aerodynamische Karosseriegestaltung ist trotz durch den Computereinsatz
nutzbar gewordener Berechnungsverfahren weiterhin die experimentelle Unter-
suchung im Windkanal unumganglich.

Man unterscheidet nach Art der Luftfihrung zwei Bauformen von Windkanélen, die
Eiffel- und die Gottinger- Bauweise (Abb. 2-36, 2-37). Ein Windkanal in Eiffel-Bauart
(Abb. 2-36) ist sowohl zur Saugseite wie zur Abblasseite offen, wahrend ein Wind-
kanal der Goéttinger-Bauart (Abb. 2-37) lber einen geschlossenen Luftkreislauf
verfugt.

Ein Windkanal in geschlossener Ausfihrung ist witterungsunabhangig und dadurch
fir den Ausbau zum Klimakanal geeignet. Die Erwdrmung der Luft bei geschlossener
Ruckfihrung erfordert zum Schutz der vorwiegend aus nicht hitzebestandigen
Materialien geformten Modelle eine Kihlvorrichtung. Der dabei anfallende
Druckverlust und die notwendige Kihlleistung mindern den Vorteil der
bauartbedingten niedrigen Antriebsleistung.
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Abb. 2-36: Windkanal in offener Bauweise (Bauart Eiffel)
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Abb. 2-37:Windkanal in geschlossener Bauweise (Goéttinger Bauart)

Der groRe Vorteil des Eiffelkanals liegt in seiner kostenglinstigen Bauweise ohne
Ruckfiihrkanal und Kihlung. Der Einfluss von Wind und Umgebungstemperatur auf
die Stréomungsbedingungen innerhalb der Messstrecke machen ihn aber fiir Europa
nur bedingt einsetzbar. Weitere Nachteile sind hohe Larmbelastigung der Umgebung
und die Verunreinigungen in der angesaugten Luft. Ein zusatzlicher Einbau von
Filtersystemen erfordert eine erhdhte Geblaseleistung.

Messstrecke, Dise und Geblase sind die fiir die Leistungsfahigkeit eines Windkanals
entscheidenden Bauelemente.

Die Grolke der Messstrecke, durch das Verhaltnis von Fahrzeugstirnflache zu Strahl-
querschnittsflache (Versperrungsverhaltnis) charakterisiert, bestimmt weitgehend die
Auslegung des gesamten Windkanals. Um der freien Umstromung moglichst
nahezukommen, soll ein Versperrungsverhaltnis von 0,07 nicht Gberschritten werden.
Der Kostenaufwand fiir entsprechende Strahlquerschnitte ist im Automobilbau in der
Regel zu hoch. Durch Anpassung der Messstrecke an die Strdémungsbedingungen
am Fahrzeug wird versucht, die Windkanalgré3e zu minimieren. Nach Art der
Berandung werden vier Messstreckenarten unterschieden (Abb. 2-38).

Eine geschlossene Messstrecke bietet den Vorteil einer groRen Nutzungslange.
Druckabfall infolge des Reibungswiderstandes an den Wanden kann durch leichte
Querschnittsverkleinerung in Strémungsrichtung kompensiert werden. Die einfache
Form der Berandung macht jedoch gréflere Messwertkorrekturen notwendig. Dies
fuhrte zur Entwicklung der "streamlined walls"-Bauweise, bei der die Linienflihrung
der Berandung der Strémungsfeldform von Fahrzeugen angeglichen ist, die fir Pkw
nur in sehr geringem Malf3e variiert.
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Abb. 2-38: Unterscheidung der Messstrecken nach Art der Berandung

Der groRe Vorzug einer offenen Messstrecke ist der in Stromungsrichtung annahernd
konstant bleibende Druck. Eine niedrige Messwertverfalschung durch Versperrung
und gute Zuganglichkeit sind weitere Vorteile. Nachteilig wirken sich geringere nutz-
bare Lange, hoherer Verlustbeiwert, ungehinderte Schallabstrahlung, notwendige
Klimatisierung der die Messstrecke umgebenden Halle bei Nutzung als Klimakanal
sowie der wegen der Strahlerweiterung erforderliche groRe Auffangtrichter aus. Die
Messstrecke mit geschlitzten Wanden ("slotted walls") schlieBlich kommt der
Forderung nach mdglichst ungehinderter Umstromung bei kleinen Hauptab-
messungen am nachsten, lediglich die Auslegung der Schlitze erweist sich als
problematisch.

Wichtige Einflussfaktoren auf die GleichmaRigkeit der Stromung sind das
Kontraktionsverhaltnis und die Kontur der Duse. Ein groRes Kontraktionsverhaltnis
(Quotient aus Disenein- und Diisenaustrittsquerschnitt) bedeutet eine gleichférmige
Geschwindigkeitsverteilung im Austrittsstrahl bei niedriger Geblaseleistung, erfordert
jedoch einen hohen Bauaufwand fir die entsprechend grofRe Duse. Die Disenkontur
muss so ausgelegt sein, dass sich die Strdmung innerhalb der Dise nicht abldst und
keine unndtigen Turbulenzen im Austritt entstehen.

Die Regelung der Strdmungsgeschwindigkeit wurde in der Vergangenheit weit-
gehend Uber Rotorblattverstellungen des Gebldses vorgenommen. Rasche Ge-
schwindigkeitswechsel und einfache Geblaseantriebe sind dadurch moglich.
Gravierende Nachteile sind Stérempfindlichkeit, schwere Rotorausfiihrung mit ent-
sprechend grofen Lagern sowie starke Larmentwicklung in allen Betriebszustanden.
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Bei neueren Windkanalen hat sich als Steuerungsmoglichkeit die elektronische
Drehzahlregulierung durchgesetzt. Der Geblaserotor kann hierbei in Leichtbauweise
ausgefuhrt werden.

Entsprechend den Freiheitsgraden in einem dreidimensionalen Raum wirken auf das
Fahrzeug 3 Krafte (Luftwiderstands-, Seiten- und Auftriebskraft) und 3 Momente
(Nick-, Roll- und Giermoment) (Abb. 2-39), die normalerweise durch Messung der
drei Kraftkoordinaten an jedem Fahrzeugrad ermittelt werden. Zu den aerody-
namischen Kraften und Momenten gelangt man durch geometrische Addition der
Krafte im Rechner des Windkanals. Darauf soll hier nicht weiter eingegangen
werden. Aus den gemessenen Kraften werden durch Verknlipfung mit den Ubrigen
Konstanten (Gl. 2-29) die aerodynamischen Beiwerte, z.B. der c,, - Wert, berechnet.
Dabei sollte die Fahrzeugumstromung nicht verandert und eine nahezu weg- und
reibungsfreie Messung ermdglicht werden. Letzteres wird durch Verwendung von
Messdosen (DMS-Aufnehmer, Druckmessdosen) und hydrostatischen oder pneu-
matischen Lagern erreicht
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Abb. 2-39: Krafte und Momente bei aerodynamischen Messungen

Moderne Windkanale dienen nicht nur zur Bestimmung von Luftwiderstdnden und
Beiwerten, sondern auch zur akustischen Untersuchung von Fahrzeugen. Das
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zunehmende Bedirfnis nach Gerduschkomfort im Pkw macht dahingehende
Optimierungen und Untersuchungen erforderlich. Das Problem solcher Unter-
suchungen besteht darin, den Gerauschpegel in sogenannten Aeroakustik-Wind-
kanalen soweit abzusenken, dass die eigentliche Gerduschmessung am Fahrzeug
nicht durch das Betriebsgerdusch des Kanals zu stark verfalscht wird. Es werden
Eigengerausche bis hinab zu 60dB erreicht. Abb. 2-40 zeigt den Windkanal der BMW
AG Minchen.

1- Geblase

2 - Warmetauscher

3 - Umlenk-Ecken

4 - Gleichrichter

5- Siebe

6 - Duse

7 - Drehscheibe und
7-Komponenten Waage

8 - Rollenpriifstand

9 - Auffangtrichter

10 - Zufahrt

11 - MeRwarte

12 - Verschmutzungsanlage

Abb. 2-40:  Aerodynamik-Windkanal der BMW AG

2.2.2 Luftwiderstandsanteile
Neben den bereits theoretisch diskutierten Widerstandsformen

- Druckwiderstand und
- Reibungswiderstand

kommen beim Kraftfahrzeug noch der

- induzierte Widerstand und der
- innere Widerstand hinzu,

wenn der Gesamtwiderstand gebildet wird.
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- Druckwiderstand und induzierter Widerstand

Neben kleineren Gebieten abgeldster Stromungen bestimmt in hohem MaRe die
GroRe der Heckabrisszone den Druckwiderstand. So werden, wie in Abb. 2-41
dargestellt, bei gleich groRer Fahrzeugstirnflache A durch die unterschiedliche
Stromungsfuhrung der verschiedenen Karosserien stark voneinander abweichende
Heckabrissquerschnitte A, erzielt.
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Abb. 2-41: Luftabrissquerschnitte bei verschiedenen Karosserien

Prinzipiell strebt man kleine Abrissflachen und damit kleine Unterdruckzonen am
Fahrzeug an. Durch eine gezielte Beeinflussung der Heckabrissverwirbelung kann
ebenfalls ein geringerer Unterdruck und somit ein kleinerer Druckwiderstand erreicht
werden. Eine "Absaugung" der Grenzschicht im Heckbereich kann hier ebenfalls
deutliche Widerstandsverminderungen einbringen.

Einen Teil des Druckwiderstands am Fahrzeug bildet der induzierte Widerstand.
Luftdruckunterschiede zwischen Fahrzeugober- und -unterseite erzeugen Quer-
stromungen (Abb. 2-42), die zusammen mit der Dachstrdmung zwei grofle Langs-
wirbel entstehen lassen (Abb. 2-43).
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Abb. 2-42: Induzierte Luftstromung an der Fahrzeugkarosserie

Solche Wirbel induzieren in ihrer unmittelbaren Umgebung niedrige Driicke. Das
"Totwassergebiet" am Heck wird aufgeweitet und dadurch kommt es zu einer
Druckwiderstandserhéhung.

H//» ——
P N
™ S
F\ 517 ( % \‘ / \
\ONeET L x e ., TN, “‘7/ \
o LA ,
Y AN T L N \ *,
VTN L L ___.--- \ 0‘ ‘
LE A VERERET —ct - /{/
Nar

\.,\\"'1 ‘]’ - i *\¥\\ //>

e

Supene g
TN
™~ ‘__\_\
~

Abb. 2-43: Durch induzierte Strémung bewirkte Langswirbel

- Reibungswiderstand

Der Oberflachenwiderstand von Fahrzeugen, in der Theorie als Reibungswiderstand
bezeichnet, wirkt sich hauptsachlich bei langen Fahrzeugen, z.B. Bussen, aus.

Abb. 2-44 zeigt die Widerstandsaufsummierung einer aerodynamisch guinstig
gestalteten Omnibuskarosserie mit geringem Druckwiderstand an der Fahrzeugfront,
relativ. hohem Widerstand am Heck und dem mit der Fahrzeuglénge stetig
zunehmenden Rumpfwiderstand, der sich im wesentlichen aus Reibungswider-
stdnden zusammensetzt.
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r=0.05h h
@ M)
NS N

Abb. 2-44: uftwiderstandsanteile einer optimierten Omnibuskarosserie (MAN)

- Innerer Widerstand

Das fahrende Kraftfahrzeug wird von der Luft nicht nur umstréomt, sondern zur
Aggregatekiihlung und Innenraumbellftung auch durchstrémt. Bei der Durch-
stromung von Kduhler, Motorraum, Radhausern und Fahrgastraum (Abb. 2-45)
ergeben sich Impulsverluste sowohl durch Reibung, als auch durch Verwirbelungen
und Abloseerscheinungen im Fahrzeuginnern. Der daraus resultierende innere
Widerstand macht mit etwa 3-11% nur einen geringen Teil des Luftwiderstandes aus.
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Abb. 2-45: Strdmungen in einem Kraftfahrzeug

- Schrage Anstréomung

Wird ein Fahrzeug schrdg angestromt, so andert sich der Luftwiderstandsbeiwert
deutlich. In Abb. 2-46 ist der Einfluss des Anstromwinkels auf den c,, -Wert flr
verschiedene Pkw-Arten dargestellt.

Abb. 2-47 zeigt die entsprechende Abhangigkeit fiir einen Nkw mit 3,6 m hohem
Planenaufbau (,Hamburger Verdeck").
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Abb. 2-46: Luftwiderstand bei Schraganstrémung fiir verschiedene Pkw
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Abb. 2-47:Luftwiderstand eines schragangestromten Nkw mit Planenaufbau

Sowohl fur Pkw als auch fir Nkw ergeben sich demzufolge bei Anstrémung unter
Seitenwindeinwirkung betrachtliche Zunahmen des Widerstandsbeiwertes, wobei die
Maxima bei Anstromwinkeln von 3 ? 25° - 35° erreicht werden. Im realen Fahrbetrieb
sind Anstromwinkel von tber 15° jedoch selten.

AbschlieRend sind die c,, -Werte einiger Serienfahrzeuge in der Tabelle 2-3 zu-
sammengestellt. Bild 2-48 gibt die Entwicklung der c,, -Werte in den letzten Jahren
wieder.

Fahrzeug cw-Wert Stirnflache cw A
Citroen 2CV 0,51 1,65 0,85
VW Kéfer 0,48 1,80 0,87
VW-Polo 0,32 1,90 0,61
VW-Golf Il 0,30 1,99 0,60
Ford Mondeo 0,32 2,00 0,64
BMW-5er (E39) 0,27 2,17 0,59
MB-S-KLasse 0,31 2,38 0,74
Opel Calibra 0,26 1,90 0,49

Tabelle 2-3: c¢,, -Werte verschiedener Fahrzeugtypen
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Abb. 2-48: Historische Entwicklung von c,, -Werten

2.3 Steigungs- und Gefillewiderstand

Die StraRensteigung p ist definiert als Quotient aus vertikaler und horizontaler
Fahrbahnprojektion, dies entspricht dem Tangens des Steigungswinkels o . Im
StralRenverkehr ist eine Angabe des Steigungswinkels in Prozent blich.

vertikale Projektion der Fahrbahn
horizontale Projektion der Fahrbahn

p=tanoag =

Steigung [%]
) |IIII|\III|II\I‘ 0

07 08 09 1,0
cos a

Abb. 2-49: Definition von Stralensteigungen
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Abb. 2-50: Krafte am Fahrzeug auf Steigungen

An einer Steigung zerlegt sich die auf das Fahrzeug wirkende Gewichtskraft im
Schwerpunkt gemafl Abb. 2-50. Die Fahrbahnnormalkraft verringert sich an
Steigungen auf:

F, =G-cosayg Gl. 2-31

wahrend zusatzlich eine Komponente parallel zur Fahrbahn entsteht, die bergab
wirkende Hangabtriebskraft der Grofie

G-sinag Gl. 2-32

So ergibt sich fir ein Fahrzeug an einer Steigung die zu Uberwindende Kraft als
Steigungswiderstand Fg zu

Fst = G-sinog Gl. 2-33
mit: ag = arctan p

Welche maximalen Steigungen in Deutschland Ublich sind, ist Tabelle 2-4 zu
entnehmen.
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StraRenart Entwurfsgeschwindigkeit zuléssige Steigung
in km/h in %
1. StraBen auflerhalb bebauter Bereiche
Kreisstralen 40 10,0
LandstralRen 60 6,5
Bundesstralien 80 5,0
100 4,5
Bundesautobahnen 100 4,5
120 4,0
140 4,0
2. StadtstralRen
mehrspurige Sammelstraf3en 5-6
Anliegerstrallen 10
Wohnwege 10
3. Alpenstralen
30

Tabelle 2-4: Zuldssige Steigungen (Quelle: RAS-L-1)

24 Beschleunigungswiderstand

Zuséatzlich zu den sich bei stationarer Fahrt ergebenden Fahrwiderstanden -Rad-,
Luft- und gegebenenfalls Steigungswiderstand- entstehen bei instationarer Fahrt

(v = konst) infolge auftretender Beschleunigungen und Verzogerungen Tragheits-
krafte, die im Falle der Beschleunigung vom Antrieb des Fahrzeugs Uberwunden
werden missen. Diese Tragheitskrafte setzen sich zusammen aus einem:

- translatorischen Anteil,
der durch die instationare Bewegung der Fahrzeugmasse erzeugt wird,
und einem

- rotatorischen Anteil,
der aus der Beschleunigung bzw. Verzdgerung drehender Teile des
Fahrzeugantriebs resultiert.

241 Translatorischer Anteil

Die sich bei einer translatorischen Beschleunigung ergebende Kraft erhalt man mit
dem Ansatz fir Tragheitskrafte nach d'Alembert.

Fr =-m-a, Gl. 2-34
+ +
— \\\
™~
A
—T | G&* Fa, trans l\
/ N
’ RN RN ]
\ ( ) . [
N { \ /
L \
\ 4
s/
Abb. 2-51: Am Fahrzeug wirkende translatorische Tragheitskraft
Mit der Tragheitskraft ergibt sich die translatorische Widerstandskraft F y4ns 2ZU:
Fatrans = —Fr =m-ay Gl. 2-35
mit: m=Mg + Mgy, Gl.2-36
mg = Fahrzeugmasse
mz, = Zuladung
ay = Beschleunigung des Fahrzeugs

2.4.2 Rotatorischer Anteil

Da bei der translatorischen Beschleunigung die sich mitdrehenden Teile des
Fahrzeugs rotatorisch beschleunigt werden, ist zusatzlich eine rotatorische
Widerstandskraft zu Uberwinden. Zur Bestimmung dieser Kraft werden die
Massentragheitsmomente der sich drehenden Teile auf die Antriebsachse reduziert.



Leistungs- und Energiebedarf 69

Es gilt analog zur translatorischen Berechnung:
MT = _®red (p GI 2'37

Daraus ergibt sich die rotatorische Widerstandskraft zu:

Faro = 1 _ *Orea ¢ Gl. 2-38
rdyn rdyn
mit: ®,g = Tragheitsmoment aller rotierenden Teile
auf die Antriebswelle reduziert
o) = Winkelbeschleunigung des Antriebsrads
Mdyn = dynamischer Radhalbmesser
+ +
—7 T
™SS
A s I
_— ) |
ya \
Z /T 1 m, T TN )
\ ( @‘ ) \
Nl | '\\ /

7 Fa, rot 4

Abb. 2-52: Am Antriebsrad wirkende rotatorische Tragheitskraft

Aus der Beziehung

= X Gl. 2-39
rdyn

ergibt sich durch zweimaliges Ableiten nach der Zeit

= Gl. 2-40
I"dyn
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Damit folgt unter Verwendung von X = a,:

®red
Farot = > Ay
rdyn

Gl. 2-41

Fir das Massentragheitsmoment ©,,4 sind folgende Trégheitsmomente des Antriebs
bzw. des Antriebsstrangs zu berlcksichtigen (Abb. 2-53).

Motor, Kupplung ¢ Opmot + Ok

Getriebe mit jeweiliger Ubersetzung i 1 Bg;
(bezogen auf die Getriebeeingangswelle)

Antriebswelle, Differential D Opangr

Ré&der (meistens einschlieRlich Brems- 1 B
trommel bzw. -scheibe sowie Achswellen)

[amI I T N
S D & J
~ 7

Ji)
oY
I

r
)
T
mEn Ry
LT T
-~
@
A
(1]
T
WA
AN
AN
~
=g

f~r-s-n-("‘L
[inEENE
A
o

1
A7 £
Vil
AT
-y |P
AT T
[ S 1
| mmma /)
\L--szzs
(0mot +0K +eGi) HAntr aR

Abb. 2-53: Bei Geschwindigkeitsanderung zu berlicksichtigende rotierende Massen
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Bei dem Massentragheitsmoment der Rader ist darauf zu achten, dass alle Rader
des Fahrzeuges zu berlicksichtigen sind, unabhangig davon, ob die Vorderrader, die
Hinterrader oder alle Rader angetrieben werden.

Unter der Beriicksichtigung der Ubersetzungen im Getriebe ig; (fir den jeweiligen
Gang) und der Achslibersetzung ih(v) (fur Hinter- bzw. Vorderradantrieb) ergibt sich
das auf die Antriebsachse reduzierte Massentragheitsmoment fiir einen Gang i mit
der Forderung nach dynamischer Gleichwertigkeit von Ausgangs- und Ersatzsystem.

Oredi = O +iny) O anr +iny) i5i '(@Mot +Oy + ®Gi) Gl. 2-42

243 Zusammenfassung der Beschleunigungsanteile

Der Gesamtbeschleunigungswiderstand ergibt sich aus der Addition der trans-
latorischen und der rotatorischen Widerstandskraft zu:

Fa =Farot +Fatrans Gl. 2-43
O .

F, =[ 24 me +m2u] -a, Gl. 2-44
rdyn

Mit der Einflihrung eines Massenfaktors:

®redi
Ci=—%"
ME “Tayn

+1 Gl. 2-45
der nur noch fahrzeugspezifische Daten enthalt, ergibt sich fir den Gesamt-
tragheitswiderstand:

Fa =(e;-mg +myz,)-a, Gl. 2-46

Da die Getriebelibersetzung in die Ermittlung des reduzierten Massentragheits-
momentes quadratisch eingeht, kann der Massenfaktor in einem breiten Bereich
streuen. So ist beispielsweise bei Gelande- oder Nutzfahrzeugen mit extrem hoch
Ubersetztem Kriechgang ("Crawler") ein héherer Kraftbedarf fir die Beschleunigung
der rotierenden Massen erforderlich, als fir die rein translatorische Beschleunigung
des Fahrzeuges ( e; > 2).

AbschlieBend zeigt die Tabelle 2-5 eine Auflistung von Massenfaktoren fir
verschiedene Fahrzeuge in verschiedenen Gangen.
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Gang: 1 2 3 4 5
Ford Escort 1,32 1,15 1,10 1,07 1,06
BMW 730i A 1,21 1,10 1,05 1,03
DB-Omnibus 1,61 1,18 1,08 1,06 1,03
Gang: | Crawle 2 4 6 8
r
DB 1632 K 10,12 3,18 1,65 1,21 1,08

Tabelle 2-5: Massenfaktoren verschiedener Fahrzeuge in verschiedenen Gangen

2.5 Gesamtwiderstand

Die in den vorstehenden Kapiteln hergeleiteten Einzelfahrwiderstande lassen sich
anschaulich als Gesamtwiderstand zusammenfassen. Die Widerstdnde missen
durch Antriebskrafte zwischen Rad und Fahrbahn (iberwunden werden. Diese
kénnen auch durch die an den Radern wirkenden Antriebsmomente, dividiert durch
die Radradien dargestellt werden:

M, +M,,

Fagg =~ = (6 'Mp +1Mz,) 2, +F7 (p+To) + ~A-%-v2 Gl. 2-47
dyn

Tragt man diese Anteile in einem gemeinsamen Diagramm auf, ergibt sich das
folgende Prinzipbild:

[

@l gn

Widerstandskraft F

~n

Abb. 2-54: Fahrwiderstande bei Steigungsfahrt
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Der Einfluss der jeweiligen Widerstandsanteile ist abhangig vom Fahrzeug und vom
Fahrzustand. Grundsatzlich lasst sich aber festhalten, dass beim Pkw der
Luftwiderstand einen dominierenden Einfluss hat, sobald mit hoheren
Geschwindigkeiten auerhalb von Ortschaften gefahren wird. Bei Nutzfahrzeugen
dagegen reduziert sich dieser Einfluss (Abb. 2-55). Zu beachten ist, dass abgesehen
vom Luftwiderstand alle Fahrwiderstande proportional vom Fahrzeuggewicht
abhangen®.

A R
< 120 @ Rollwiderstand . Leerlauf
o
5 [//] Beschl. und Steigwiderstand ] Luftwiderstand
S 100 | 1
@© [ |
—
£
g
3 60
7} -]
=
©
¥4
40—
€
]
2 20
)
-
<
0 Bundes-  Autobahn Ebene Stadtfahrt  Autobahn Ebene
strafle Geschwindig-  mittlere teilweise  Geschwindig-
keit Auslastung hlgelig keit
=80 kmh =80 km/h

38-t-Fernlastzug Stadtbus Uberlandomnibus

Abb. 2-55: Beispielhafte Fahrwiderstandsanteile bei Nutzfahrzeugen
(Quelle: Lastauto & Omnibus 2/1996)

Die Fahrwiderstandskurven werden auch als Bedarfskennlinien bezeichnet, da sie
den Antriebsmomentenbedarf widerspiegeln, den ein Fahrzeug fur verschiedene
Fahrzustande hat. Wird die Bedarfsleistung gesucht, so sind die Kurven aus

Abb. 2-54 jeweils mit der Fahrgeschwindigkeit zu multiplizieren. Das sich ergebende
Prinzipdiagramm zeigt Abb. 2-56.

3 eine geringe Abweichung ergibt sich aus dem Einfluss der Massenfaktoren
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Q
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Abb. 2-56: Fahrwiderstandsleistungen in Abhangigkeit von der Geschwindigkeit

Diesen Bedarfskennfeldern muss das "Angebot" der Fahrzeugantriebe entsprechen,
damit eine den geforderten Fahrzustdnden entsprechende Langsdynamik erreicht
wird.
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