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Kurzfassung

Mobile Arbeitsmaschinen haben neben der Fahraufgabe eine oder mehrere Ar-
beitsaufgaben zu erfiillen. Die fiir diese beiden oder mehr Aufgaben notwen-
digen Funktionen werden iiber jeweils mindestens ein Antriebssystem ange-
trieben und koénnen in jedem dieser Antriebsstringe eine signifikante Leistung
entfalten. Die stetigen Bemiihungen, Verluste zu reduzieren und die Funktio-
nalitdten der Antriebsstrange zu erweitern, bedeuten fiir die Fahrantriebe von
mobilen Arbeitsmaschinen, neben der reinen Effektivititssteigerung und auch
die Optimierung der Traktion.

In der vorliegenden Arbeit wird eine elektrohydraulisch ansteuerbare Einheit,
ein sogenannter Torquesplitter (TS), analysiert und als Demonstrator auf ei-
nem speziellen Priifstand validiert. Dabei werden zur Optimierung des Tor-
quesplitters verschiedene Simulationsmodele und die Hardware-in-the-Loop —
Methode (HiL) appliziert.

Der entwickelte Torquesplitter kann in jedem Antriebsrad platziert werden und
ermdglicht eine flexible, vollvariable Einzelsteuerung und damit auch flexible
Drehmomentverteilung aller Antriebsrdder. Diese technische Losung kann auf
eine beliebige Anzahl der Antriebsrader erweitert werden.

Um die Verbesserungspotentiale bei Maschinen mit verschiedenen Antriebs-
systemen abschitzen zu konnen wird die HiL-Methode an die Anforderungen
der mobilen Arbeitsmaschinen (MOBiL — Mobile Arbeitsmaschine—in-the-
Loop) adaptiert. Mit Hilfe dieser Methode werden verschiedene Fahrszenarien
und Arbeitsaufgaben von Maschinen dargestellt und es werden signifikante
Verbesserungspotentiale der Fahr- und Arbeitsabldaufe im Hinblick auf Sicher-
heit und Prozesseffizienz nachgewiesen.

Die Vorteile der Einzelradsteuerung beziiglich der Querfithrung werden in
Kombination mit Regelungsalgorithmen an einem Fahrzeugmodell mit Knick-
lenkung demonstriert.






Abstract

Mobile machines have to fulfil one or more work tasks in addition to the driv-
ing task. The functions required for these two or more tasks are each driven by
at least one drive system and can develop significant power in each of these
drive trains. The constant efforts to reduce losses and expand the functionali-
ties of the drive trains mean that, in addition to the pure increase in efficiency
and optimisation of traction, the traction drives of mobile machines are becom-
ing increasingly important.

In this thesis, an electrohydraulically controllable unit, a so-called torque split-
ter (TS), is analysed and validated as a demonstrator on a special test bench.
Various simulation models and the hardware-in-the-loop (HiL) method are
used to optimise the torque splitter.

The developed torque splitter can be placed in each drive wheel and enables
flexible, fully variable individual control and thus also flexible torque distri-
bution of all drive wheels. This technical solution can be extended to any num-
ber of drive wheels.

The HiL method is adapted to the requirements of mobile machines (MOBIL -
Mobile Arbeitsmaschine-in-the-Loop) in order to assess the potential for im-
provement in machines with different drive systems. With the help of this
method, various driving scenarios and work tasks of machines are presented
and significant improvement potentials of the driving and work processes with
regard to safety and process efficiency are demonstrated.

The advantages of individual wheel steering with regard to lateral guidance are
demonstrated in combination with control algorithms on a vehicle model with
articulated steering.
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1  Einleitung

In der Land-, Forst- und Bauwirtschaft sind heute die Mehrzahl der
europdischen mobilen Maschinen, die sich nicht auf Gleisketten fortbewegen,
mit Antriebsstringen ausgestattet, die den permanenten oder zeitweisen
Antrieb aller vorhandenen Réder ermdglichen. Allgemein iiblich werden
solche Antriebstrange ,,Allradantriebe* genannt. Im Falle der deutschen
Landwirtschaft im Segment der Traktoren mit 75 kW oder mehr hat sich in
Europa eine Marktdurchsetzung des Allradantriebes mit nahezu 100%
eingestellt [1]. Der Allradantrieb stellt durch seine konstruktive Gestaltung und
Eigenschaften eine hohe Traktionsfahigkeit bei unbefestigten Untergriinden
sicher und ermdglicht die Ubertragung von hoheren Zugkriften gegeniiber
Fahrzeugen mit nur einer angetriebenen Achse.

Der erste Allradantrieb wurde im Jahre 1825 fir die Anwendung mit
Dampfmaschine patentiert [1]. Mit einem Verbrennungsmotor fand er seinen
ersten Einsatz 1903 in einem Fahrzeug der Briider Jacobus und Hendrik-Jan
Spijker[1; 2]. Die Daimler Motorengesellschaft stellte in diesem Jahr die
,Vorspannmaschine® mit Allrad und gleich groBen Réddern vor [3]. Daraus
entwickelten sich 1904 - 1907 die ersten allradangetriebenen, dem LKW
dhnlichen, Zugmaschinen [3]. Wihrend der Automobilsport und das
Transportwesen frith den Nutzen des Allradantriebs erkannten, wurde er in der
Landtechnik, abgesehen von einigen wenigen Deutz Pfluglokomotiven von
1907 [3; 1], bis in die 1940er Jahre kaum eingesetzt. Dies wird meist damit
erklart das der Allradantrieb bei Standardtraktoren schwierig umzusetzen war,
da diese unterschiedliche RadgroBen aufweisen und der notwendige Vorlauf
der Réder schwer einzustellen war [4; 3]. Dieses Merkmal der
unterschiedlichen Radgroflen ist allerdings die Konsequenz aus der zu
verrichtenden Feldarbeiten und sollte beibehalten werden. Zusétzlich erschien
der Allradantrieb generell zu teuer in der Umsetzung [5; 6]. Erst mit dem
Aufkommen des Jeep 1945 [3] und des Unimog 1948 [4] als geldndegéngige
Universalfahrzeuge in der Landtechnik, fand der Allradantrieb seinen
Serieneinsatz. Mit steigenden Produktionszahlen durch Massenfertigung und
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mit gesteigerter Motorleistung, wurde der Allradantrieb 1952 erstmals im
Standardtraktor DF 25 der Firma Same, in Serie eingesetzt und produziert [1],
siche Abbildung 1.

Abbildung 1: Werbeanzeige der Firma SAME fiir den Traktor *“ D.A. 25 - 4 Ruote motrici
[mit vier angetriebenen Radern]«. Die Welle der Langsverteilung zur Vorder-
achse ist erkennbar. [7]

Die verschiedenen, verfiigbaren Antriebskonzepte am Markt wurden nun wis-
senschaftlich untersucht und einander gegeniibergestellt. So wurden z.B.
1964 [8] Standardtraktoren mit und ohne Allradantrieb untersucht. Es konnte
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dargelegt werden, dass die Verwendung eines Allradantriebs gerade bei der
steigenden Motorleistung sinnvoll ist. Zehn Jahre spéter, 1975, hielt der Trend
der steigenden Motorleistung weiter an, Allradantriebe galten ab 60 kW als
Standard [9]. Die steigende Motorleistung ldsst sich bis heute bestitigen und
somit auch die nahezu komplette Marktdurchdringung des Allradantriebes in
der Landtechnik[10; 11]. In Abbildung 2 ist die zunehmende Motorenleistung
seit 1994 dargestellt.

22

°

bar + (]

) [ ]
°

18 L 2
» « I
2 ° P b4
3 16 & e
c . L] L °
o e o I~
z ° °
7 14 - L ]
3 %
] ° ® . Q
£ 12 » e ..." _—t
£ ° ® %y P Y s,
s 4 Ld ... e
§ 10 P (e e s "}
2 D .Y
E 8 . ..!-‘».'.' - .’ L.
w ° o

6 -

4 I

30 60 120 240 kw 480
Nennleistung ohne Boost nach ECE-R24 (log)
® 3-Zylinder @ 4-Zylinder @ 6-Zylinder Sauger 3-Zyl 4-Zyl 6-2yl

Abbildung 2:  Leistungsdaten der am Markt verfiigbaren landwirtschaftlichen Traktoren. Ver-
gleich der historischen (aus dem Jahre 1994 als Flichenzug) mit Leistungsda-
ten im Jahre 2017 als Punkte [10].

Die erfolgreiche Durchsetzung des Allradantriebes blieb nicht auf die Land-
technik beschrénkt und konnte sich nicht zuletzt durch parallele Entwicklun-
gen, z.B. zwischen Traktoren und Radladern [12], auch in anderen Bereichen
der mobilen Maschinen fortsetzen, bei denen ebenfalls eine gute Traktion und
hohe Zugkrifte notwendig sind [13].
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Durch die umfassende Diversifizierung mobiler Maschinen stellt sich nicht nur
die Frage nach dem Mehrwert beziiglich Zugkraft, sondern auch die Frage
nach der geeigneten Topologie. Die gewihlte Topologie wiederum legt bei
mechanischen Antriebssystemen die Steuerungsmoglichkeiten iiber die ver-
wendeten Antriebselemente fest. So werden mafigeblich das Verhalten, die
Funktionalitit und die Effizienz der Maschine durch die Topologie des An-
triebstrangs beeinflusst. Dieser Zusammenhang galt bis zum Aufkommen der
Mechatronik in den Antriebsstriangen. [10]

Mechatronischen Systeme werden per Definition in interdisziplindrer Zusam-
menarbeit aus Maschinenbau, Elektronik und Informationsverarbeitung entwi-
ckelt [14] und sie finden auch ihre Verwendung in Antriebsystemen fiir Fahr-
zeuge. Damit wird der Antriebsstrang selbst zum mechatronischen System. Die
durch das mechatronische System vorhandenen Méoglichkeiten zur Steuerung
erlauben fiir den mechanischen Allradantriebsstrang neue Topologien und
Funktionen. Mit diesen Systemen lassen sich die Drehmomente der Réder in-
dividuell steuern, dafiir hat sich allgemein der Begriff ,, Torquevectoring* etab-
liert. Dieses wurde bei Personenwagen ausgiebig erprobt, mit dem Ziel das
Fahrzeugverhalten, Fahrsicherheit und teilweise das subjektive Fahrempfinden
zu verbessern. Eine Verbesserung des Nutzwertes des Allradantriebes in Per-
sonenwagen konnte so nachgewiesen werden [15; 16].

Damit stellt sich nun die Frage nach dem moglichen Mehrwert dieser Mog-
lichkeiten im Einsatz bei mobilen Maschinen, dhnlich wie damals bei der Ein-
filhrung des Allradantriebs. Dabei weichen die Bewertungskriterien im Ver-
gleich zu den Personenwagen ab. Zudem ist die Umsetzbarkeit eines
»lorquevectoring™ -fahigen mechanischen Antriebstranges fiir mobile Ar-
beitsmaschinen an sich zu priifen: Welches sind geeignete Topologien und wie
werden sie durch die Gestaltung der Maschine und ihrem Einsatzzweck beein-
flusst? Die vorliegende Arbeit leistet einen Beitrag zu der Beantwortung von
Fragen in Bezug auf die Verwendung von Antriebstringen in mobilen Arbeits-
maschinen mit der Fahigkeit das Drehmoment an alle Rdder unabhingig von-
einander zu verteilen.



2  Der Arbeitsprozess von mobilen
Maschinen und dessen Bestandteile

Der Begriff der mobilen Arbeitsmaschine wird haufig verschieden definiert.
So definiert die EG-Richtlinie 2006/42/EG nur allgemein den Begriff ,,Ma-
schine*: Sie benutzt fiir den Betrieb ausschlieBlich Fremdkraft und hat min-
destens ein bewegliches Teil [17], daher wurde sie z.B. fiir Erdbaumaschinen
in Form der DIN EN ISO 6165 konkretisiert. In der EU-Verordnung
2016/1628 ist die mobile Maschine als Fahrzeug mit Verbrennungsmotor de-
finiert, welches nicht fiir die Beférderung von Gut oder Personen gedacht ist
[18]. Etwas detaillierter und abgegrenzter definiert die EU-Verordnung
167/2003 die Land-oder Forstwirtschaftsmaschinen. Hier wird eine land- oder
forstwirtschaftliche Maschine als Zugmaschine definiert wenn sie mindestens
zwei Achsen besitzt und deren wesentliche Funktion das Aufbringen einer
Zugkraft und das Antreiben von Arbeitsgerdten ist [19]. Diese Definition in-
kludiert allerdings nur Maschinen aus der Land- und Forstwirtschatft.

Dabei kann man nach GEIMER [20] folgende Gruppen, geordnet nach ihrem
Einsatzzweck, unterscheiden:

e Landmaschinen

e Forstmaschinen

e Baumaschinen

e Kommunalmaschinen

e Hebe- und Fordermaschinen
e Sondermaschinen.

Trotz der unterschiedlichen Einsatzfelder haben sie jedoch gemeinsam, dass
sie sich gegeniiber einem PKW oder LKW durch mindestens einen weiteren
Arbeitsantrieb unterscheiden und gegentiber stationdren Werkzeugmaschi-
nen, dass sie einen zusétzlichen Antrieb zur Fortbewegung besitzen.
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Daher soll hier der Begriff wie folgt definiert sein:

,,Mobile Arbeitsmaschinen haben die Aufgabe der Verrichtung eines Arbeits-
prozesses; sie verfiigen dazu Uber einen Fahr- und Arbeitsantrieb mit signifi-
kanten Energieanteilen in beiden Antrieben. “ [21]

Durch diese Definition ist ersichtlich, dass die Arbeitsmaschine einen Ar-
beitsprozess zu bedienen hat und dafiir mit entsprechenden Antriebssystemen
ausgeriistet sein muss.

Der Arbeitsprozess selbst ldsst sich in zwei Bestandteile als Teilaufgaben zer-
legen, die Fahr- und die Arbeitsaufgabe. Die Fahraufgabe selbst kann dabei
weiter in zwei weitere Bestandteile gegliedert werden, die Lings- und die
Querfithrung der Maschine, vgl. Abbildung 3.

Die Fahraufgabe, bestehend aus der Langs- und Querfithrungsaufgabe:

e Liangsfithrungsaufgabe:
Durch den Arbeitsprozess und die Umweltbedingungen entstehen
verschiedene Anforderungen an die Zug- bzw. Bremskrifte sowie
die Fahrgeschwindigkeit der Maschine.

e  Querfithrungsaufgabe:
Durch den Arbeitsprozess und die Umweltbedingungen muss die
Maschine in der Lage sein Kursidnderung vorzunehmen. Die Ma-
schine muss die dazu notwendigen Seitenfithrungskréfte aufbauen
konnen.

Im Detail wird die Fahraufgabe in Kapitel 3 weiter behandelt.

Die Art der Arbeitsaufgabe wird ebenfalls durch den Arbeitsprozess be-
stimmt und erfordert Energie fiir simtliche Prozesskomponenten, die nicht
unmittelbar mit der Fortbewegung der Maschine in Verbindung stehen.
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Arbeitsprozess
mobiler Arbeitsmaschinen

Fahraufgabe Arbeitsaufgabe

| Langsfihrung .
Verschiedene
i Arbeitsfunktionen
Querfihrung

- J

Abbildung 3: Systematische Darstellung des Arbeitsprozesses einer mobilen Arbeitsma-
schine und dessen Bestandteile

Fiir die Arbeits- und Fahraufgabe miissen in der Maschine Energie-, Stoff- und
Informationsstrome verarbeitet und gefiihrt werden. Es bietet sich fiir eine mo-
bile Maschine die Betrachtung als technisches System nach FELDHUSEN [22]
an. Das bedeutet, dass die Maschine als Gesamtsystem zur Erfiillung ihrer
Funktion in weitere Teilsysteme unterteilt werden kann, deren Teilfunktionen
in der Summe die gewiinschte Gesamtfunktion ergeben. Ein wichtiges Teilsys-
tem der mobilen Maschine ist das Antriebssystem. Mit dem Antriebsystem
werden die Arbeits- und Fahrfunktion mit Energie versorgt, damit diese die
entsprechenden Teilaufgaben erfiillen konnen. Das Antriebsystem selbst be-
steht, nach ALBERS [23] aus drei Bestandteilen: der Kraftmaschine, einem pas-
senden Energiewandler und dem Antriebsstrang fiir die Transmission und
Adaption der bereitgestellten Energie an die Systeme, die den Arbeitsprozess
bedienen. Die Ridder und die Arbeitsausriistung der Maschine, die zur Erfiil-
lung der Fahr- und Arbeitsaufgabe dienen, stellen das dritte Element eines An-
triebssystems dar. Sie werden im engeren Sinne der Antriebssystemtechnik
nach ALBERS ebenfalls ,,Arbeitsmaschinen‘ genannt. Der Begriff zielt hier auf
die Umwandlung der Energie in die Form ab, wie sie fiir die Arbeits- und Fahr-
aufgabe verwendbar ist. Da mobile Arbeitsmaschinen mindestens eine Fahr-
und Arbeitsaufgabe erfiillen, vgl. Abbildung 3, hat das Antriebsystem auch
mindestens je einen Antriebsstrang fiir jede dieser beiden Teilaufgaben des Ar-
beitsprozesses. Dieser Zusammenhang zwischen der Fahr- und Arbeitsaufgabe
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ist in Abbildung 4 als schematischer Aufbau einer mobilen Arbeitsmaschine,
aus Sicht der Antriebssysteme und deren Subsysteme gegeben.

Mobile Arbeitsmaschine

)

O O
Antriebssystem / Umwelt
[Kraftmaschine / Transmission [ Arbeitsmaschine | Arbeitsprozess

) . Querver-
Langsverteilung teilun

g
| T

Abbildung 4: Systemdarstellung einer mobilen Arbeitsmaschine, sowie Interaktion des Ar-
beits- und Fahrantriebes mit der Umwelt als Bestandteil des Arbeitsprozesses

Damit die Teilsysteme der Maschine ihre Aufgaben im Arbeitsprozess erfiillen
konnen, miissen sie auch koordiniert werden. Dies geschieht durch den Fahrer
bzw. den Bediener der Maschine. Er stellt die prozessorientierte Reglerinstanz
der Maschine dar und wird dabei hdufig durch Automatisierung unterstiitzt. Er
iiberwacht die Fahr- und Arbeitsfunktionen in der Art und Weise das der Ar-
beitsprozess erfiillt wird [24]. Folglich stellen Maschine und Fahrer nach
KAUTZMANN ein ,,zielsuchendes System* dar [25].

Fiir eine reine Fahraufgabe wird fiir einen Fahrer ein Zweiebenen-Modell von
SCHINDLER [26] vorgeschlagen, der Fahrer bewerkstelligt Navigation der Ma-
schine und gleicht den Soll- und Ist-Stand der Kurstrajektorie entsprechend der
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Fahraufgabe ab. Dazu muss er die Langsregelung libernehmen, also die not-
wendigen Geschwindigkeiten und Absténde in Léngsrichtung einhalten. Eben-
falls werden Kursabweichungen der Maschine in der Querfithrung ausgeregelt.
Die Uberwachung der Quer- und Lingsfiihrung, als Bestandteile der Fahrauf-
gabe, findet durch den Bediener auf zwei Ebenen statt. Die antizipatorische
Steuerung stellt die notwendige Kursvorgabe sicher um das Ziel zu erreichen.
Der kompensatorische Teil des Bedieners gleicht Storeinfliisse aus.[26]

Uberwachung der Arbeitsfunktion
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Abbildung 5:  Uberwachung des Maschinenkurses und der Arbeitsfunktion durch den Ma-
schinenbediener, je als Zweiebenen-Modell, erweitert auf Basis von [26]

Da mobile Maschinen aber zusétzlich noch mindestens eine Arbeitsausriistung
besitzen, muss der Bediener diese ebenfalls iiberwachen und steuern. Die reine
Tatigkeit als Fahrer, muss daher fiir die Zielsetzung der Arbeitsaufgabe erwei-
tert werden. Die Uberwachung der Arbeitsfunktion kann wiederum als Zwei-
ebenen-Modell, mit einem antizipatorischen und kompensatorischen Teil an-
genommen werden. Durch die Integration der Funktionalitdten von Arbeit und
Fortbewegung in derselben mobilen Arbeitsmaschine kdnnen Wechselwirkun-
gen zwischen der Arbeitsaufgabe und der Langs- sowie Querfiihrung entste-
hen. Diese Wechselwirkungen erhdhen den Umfang des erforderlichen Uber-
wachungs- und Steuerungsaufwands im Vergleich zu einer ausschlieSlichen
Fahraufgabe. In Abbildung 5 ist die Verbindung der Systeme Maschine und
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Bediener sowie deren Bestandteile zur Erfiillung des Arbeitsprozesses darge-
stellt. Diese Bestandteile stellen gleichzeitig auch mogliche Ansatzpunkte fiir
OptimierungsmafBnahmen zur Verbesserung des Arbeitsprozesses dar.

Um eine Verbesserung im Arbeitsprozesses zu erzielen, miissen die einzelnen
Bestandteile dieses Prozesses optimiert werden: die Maschine als Werkzeug
und die Moglichkeiten des Bedieners als liberwachende Instanz [27].

Die Maschine selbst kann auf zwei Ebenen optimiert werden: Je in der Gestal-
tung sowie der Steuerung/Regelung der einzelnen Stellglieder auf der Subsys-
tem-/Komponentenebene oder im konzeptionellen Zusammenwirken dieser
Komponenten zum Maschinenkonzept bzw. deren Betriebsstrategie! [29], vgl.
Abbildung 6.

Der Bediener der Maschine soll mit einer geeigneten Betriebsstrategie sowie
mit entsprechenden Assistenzsystemen unterstiitzt werden. Betriebsstrategie
und Assistenzfunktionen sind, wie der Bediener, eine steuernde/regelnde In-
stanz im Arbeitsprozess, sind aber Bestandteil des mechatronischen Systems
und damit Teil der Maschine selbst. Die Betriebsstrategie entlastet den Bedie-
ner in der Findung der geeigneten Betriebszustinde der einzelnen Stellglieder
in Fahr- und in der Arbeitsfunktion. Die Assistenzsysteme selbst sollen auf den
Bediener unterstiitzend wirken, vgl. Abbildung 6. Durch diese beiden Mafinah-
men wird versucht die Sicherheit und Leistung im Arbeitsprozess zu erho-
hen.[25]

In der bisher dargestellten Systematik des Arbeitsprozesses einer mobilen Ma-
schine existiert eine Vielfalt an Moglichkeiten diesen Prozess zu optimieren.
Bemerkenswert ist jedoch, dass trotz der hohen Varianz an mobilen Maschinen
und deren Arbeitsprozessen, die Anforderungen an deren Fahraufgaben vergli-
chen mit den teils sehr spezifischen Arbeitsaufgaben, vgl. Abbildung 3, oft
wiederkehrend und vergleichbar sind. Die Langs- und Querfiihrung sind Be-
standteile der Fahraufgabe, die Fahraufgabe selbst ist wiederum einer der bei-

! Definition nach THIEBES [28]
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den Haupteile des Arbeitsprozesses der Maschine. Aus dieser Uberlegung re-
sultiert, dass eine Verbesserung in der Fahraufgabe den Arbeitsprozess als
Ganzes in positiver Weise beeinflussen kann. Im Abschnitt 4 wird diese Frage
erneut aufgegriffen und in ein Forschungsthema vertieft.

Mechatronische
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Abbildung 6:  Bestandteile des Arbeitsprozesses, durch deren Optimierung eine Verbesserung

erreicht werden kann, angelehnt an [25; 29; 27]

Durch den dhnlichen Aufbau und gemeinsame Wirkfaktoren innerhalb der ver-
schiedenen Fahraufgaben im Allgemeinen, ist eine gute Ubertragbarkeit von
Verbesserungsmafinahmen unter den Fahrantrieben gewahrt. Die Weitergabe
von Verbesserungen wird durch die Moglichkeiten der Mechatronik, Adaption
der Betriebsstrategie und Bedienerassistenzsysteme, unter den géngigen Ma-
schinen noch einmal gesteigert. Daher ist die Fahraufgabe ein wichtiges Ziel
fiir Optimierungsmafnahmen.

Im Folgenden wird die Fahraufgabe in ihre Bestandteile zerlegt und analysiert.
Die Wirkfaktoren in Langs- und Querfithrung sollen dargestellt werden, um
die Anforderungen an den Antriebsstrang und etwaige Verbesserungspotenti-
ale aufzuzeigen und abzukléren
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3  Die Fahraufgabe im Arbeitsprozess
von mobilen Maschinen

Die Fahraufgabe beschreibt die notwendigen Bewegungen im Arbeitsprozess
die zur Fortbewegung der Maschine dienen. Sie gliedert sich selbst in zwei
Teilaufgaben, die Léngsfithrung und die Querfithrung der Maschine. Sie geben
die Position bzw. die erforderliche Bahn sowie die erforderliche Zugleistung
der Maschine vor. Zur Erfiillung dieser Anforderungen besitzen die Maschinen
im Antriebssystem mindestens einen dafiir vorgesehenen Antriebsstrang mit
Réder oder Gleisketten. Der Fahrantriebsstrang sowie die Fahraufgabe stellt
das gemeinsame Merkmal der Maschinen mit PKWs und LKWs dar [21].

Trotz der hohen Anzahl an Varianten die unter den mobilen Maschinen exis-
tieren, konnen die Maschinen anhand ihrer notwendigen Leistungsanforderung
durch die Langsfiithrung in ihrer Fahraufgabe und des dafiir notwendigen Fahr-
antriebes in zwei Gruppen eingeteilt werden, vgl. Abbildung 7.

e N
Hauptfunktion des Fahrantriebs

[Zug- und Schubkrafte

bereitstellen ] [Bewegen der Maschine J
\. y

Abbildung 7: Einteilung der mobilen Arbeitsmaschinen nach Hauptfunktion des Fahran-
triebs, nach [13]

Die erste Gruppe der Maschinen muss hohe Zugkréfte im Fahrantrieb darstel-
len, sie soll die Systemleistung iiber den Fahrantrieb iibertragen. In dieser
Klasse finden sich daher mechanische und leistungsverzweigte Antriebs-
strange. Die Funktionalitit des Antriebes wird bei der zweiten Gruppe der Ef-
fizienz untergeordnet. Die zweite Gruppe muss fiir die Maschine mit ihrem
Fahrantrieb lediglich Fahrwiderstinde tiberwinden, der Leistungsanteil im
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3 Die Fahraufgabe im Arbeitsprozess von mobilen Maschinen

Fahrantrieb ist im Vergleich zur Systemleistung wesentlich geringer. So finden
sich hier hydrostatische Antriebe im Einsatz. Die Vorteile in der Funktionalitit
dieser Antriebe, wie z.B. Stufenlosigkeit, iberwiegen aufgrund des geringen
Leistungsflusses im Fahrantrieb gegeniiber dem Wirkungsgrad.[13]

Eine dhnliche Klassierung, jedoch noch mit der Unterscheidung des gemein-
samen Auftretens der Fahr- und Arbeitsaufgabe sowie mit einer genauen Be-
trachtung der Zeitanteile im Arbeitsprozess der Maschine, wird von ROSE vor-
geschlagen [30]. Diese Art der Klassierungen zielt eher auf die Einordung und
den Vergleich der Gesamtmaschine und der Struktur des Arbeitsprozesses ab
und fiihrt {iber die Betrachtung des Fahrantriebs hinaus. Mit Fokus auf dem
Fahrantrieb und seinem Potential, die Fahraufgabe zu verbessern, soll im Fol-
genden die von RENIUS [13] vorgeschlagene Klassierung beriicksichtigt wer-
den.

Um den Querkurs einzuhalten haben konventionelle Maschinen neben dem
Antriebsstrang auch eine separate Lenkanlage um die notwendigen Querkrifte
aufzubauen. Im Bereich der mobilen Maschinen finden sich hierfiir eine grof3e
Vielfalt an Lenkungssystemen: Radseiten-, Achsschenkel-, Knicklenkung oder
Kombinationen daraus. Die Beschreibungen und die Verwendungen der Lenk-
systeme sind z.B. in DUDZINSKI [31] ausfiihrlich dargelegt. Gemeinsam haben
alle Lenksysteme, dass die bendtigten Querkrifte tiber die Réader aufgebaut
werden.

Unabhéngig von den zutreffenden Einteilungen fiir die Lenk- und Antriebsys-
teme, bleibt der Kern der Fahraufgabe, wie er in Abbildung 3 vorgestellt ist,
bestehen. Die Beteiligungen der fiir die Quer- und Langsfiihrung vorgesehenen
Systeme koénnen wie in Abbildung 8 dargestellt werden. Es ist erkennbar das
es Wechselwirkungen zwischen der Langs- und Querfiihrung gibt, die durch
den Reifen und dessen Eigenschaften begriinden sind [32]. Sowohl der An-
triebsstrang als auch die Lenkanlage wirken gleichzeitig auf die Reifen der
Maschine, diese sind das letzte Ubertragungsglied der beiden jeweiligen Sys-
temketten. Die angetriebenen und gelenkten Réder erzeugen die notwendigen
Umfangs- und Querkrifte in ihrem Reifenlatsch. Diese Funktionsvereinigung
von Léangs- und Querfithrung im Reifen erklirt die Wechselwirkungen zwi-
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3 Die Fahraufgabe im Arbeitsprozess von mobilen Maschinen

schen dem Antrieb und der Lenkung und bewirkt zudem, dass die beiden Rei-
fenkrifte eine Abhéngigkeit voneinander haben und nicht beliebig grof3 sein
konnen.

[Arbei’rsprozess )

r N g
Fahraufgabe Arbeitsmaschine

| Langsfihrung |

Fahrantrieb

Rad-Boden
Kontakt

Maschinen-
7| bediener ﬁ

I I J

(Querfiihrung) Lenkanlage
— | X __
mmmm==m=- V| Arbeits 1 msoso o oey
i . | | <
\:\ Arbeffsaufgabe E‘ij:‘a_u_SEu_s-hin-g’jl R e ! ) Beeinflussung

Abbildung 8:  Verschiedene Systeme die an der Fahraufgabe in konventionellen
Maschinen beteiligt sind.

Die Wechselwirkungen und Abhédngigkeiten zwischen der Langs- und Quer-
fithrung fiihren somit zu einem Zielkonflikt bei der Konzeptionierung des An-
triebstrangs und Lenkung der Maschine. Im idealen Fall sollten die Vorgénge
des Antriebstrangs und Lenksystems unabhingig voneinander sein, die auftre-
tenden Wechselwirkungen bei konventionellen Maschinen sind daher meist als
Storeffekte bewertet und es wird versucht diese zu kompensieren [26]. Nur in
seltenen Fillen kann diese gegenseitige Beeinflussung sinnvoll genutzt wer-
den, z.B. die selbstindige Riickstellung der Rader.

Unter Beriicksichtigung der Eigenschaften des Reifens als Bindeglied inner-
halb der Fahraufgabe, wird im Folgenden auf die Langs- und Querfiihrung ge-
nauer eingegangen, um die Vorginge zu beleuchten und um ein mdgliches
Verbesserungspotential fiir den Antriebsstrang von konventionellen Maschi-
nen abzukléren.
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3 Die Fahraufgabe im Arbeitsprozess von mobilen Maschinen

3.1 Die Langsfiihrung

Um eine Maschine zu beschleunigen oder zu verzégern muss das Antriebsmo-
ment als Zug- oder Bremskraft auf den Boden iibertragen werden. Dies ge-
schieht durch verschiedene mikro- und makroskopische Effekte zwischen Rei-
fen und Untergrund in Abhéngigkeit von der Masse des Fahrzeugs. In
Abbildung 9 ist das Rad einer Maschine im Freischnitt dargestellt. Fiir die Be-
schleunigung der Maschine muss mit Hilfe des Antriebsmoment die Trégheits-
krifte, Fahrwiderstéinde F, , und ggf. eine Widerstandskraft F, , aus der Ar-
beitsfunktion tiberwunden werden (siche Gleichung 1), um den Langswunsch-
vorgaben des Bedieners zu entsprechen.

X

Fz¢ __F‘r

TTT777 7777777777

Abbildung 9: Idealisierte Achse eines Radladers mit Kréften in Langsrichtung fiir den ange-
triebenen Fall ohne Tragheiten
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3.1 Die Langsfiihrung

Aus Abbildung 9 folgt fiir den Fall ohne Beschleunigung, dass alle Wider-
stinde zusammen die Schnittkraft am Radtriger der Achse F, bilden. Fiir das
angetriecbene Rad folgt so eine Widerstandskraft gegen die das Rad eine Zug-
kraft F; aufbringen muss:

FtZsz Fw,x+Fw,A (1)

Betrachtet man das Rad und dessen Drehmomentgleichgewicht unter idealen
Bedingungen ergibt sich:
F, =—Myp———F=F—F @)

an
Tdyn Tdyn

Die Triebkraft F; ist dabei die Kraft die fiir den Vortrieb der Maschine sorgt.
Sie steht unter idealen Bedingungen mit dem Quotienten des Drehmoments
des Antriebstrangs Mg, und dem dynamischen Rollradius des Rades 1y, so-
wie dem Quotienten des Hebelarm der Rollreibung f und der Radaufstands-
kraft, respektive Radlast F, mit ry,,, im Gleichgewicht. Nach STEINKAMPF [9]
kann der erste Term der Gleichung 2 als eine Umfangskraft am Rad aufgefasst
werden, die Radumfangskraft Fj;. Der zweite Term als Rollwiderstand F,.

Diese Beschreibung der Ubertragung der Lingskrifte ist giiltig, wenn man
reine Adhésion annimmt. In der Realitdt verformen sich Rad und Untergrund,
die entstehende Aufstandsfliche wird als Reifenlatsch bezeichnet, und dies be-
deutet zusétzlich noch schwache formschliissige Effekte in der Kraftiibertra-
gung sowie zusitzliche Widerstande [33]. Bei weichen Untergriinden und Rei-
fen mit grof3en Stollen, wie sie bei den Anwendungen von mobilen Maschinen
vorkommen, kann der Anteil des Formschlusses hoher sein [34].

Um eine Charakterisierung des Betriebsverhaltens des Reifens beziiglich
Kréfte Fy, F;, F,. vorzunehmen, werden diese auf die Radlast F, bezogen. Man
erhélt dimensionslose Grofien: fiir Fy; der Kraftschluss-/Umfangskraftbeiwert
W, fir F, der Triebkraftbeiwert % und fiir F. der Rollwiderstandsbeiwert c,
[34; 9]. Die Bildung dieser GrofBen ist in Gleichung 3 dargestellt am Beispiel
der maximal moglichen Umfangskraft F,.
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3 Die Fahraufgabe im Arbeitsprozess von mobilen Maschinen

F,
”th_z Ifiir s < s, (3)

Fiithrt man als MaB fiir die relative Bewegung des Rades gegentiber der Ma-
schine den Schlupf s ein:

VRad—VFz VFz,
s = —Rad7PFzg _ q _ “Fzg “4)
VRad VRad

berechnet sich der Schlupf aus der Umfangsgeschwindigkeit des Rades vgqq4
und der translatorischen Geschwindigkeit vg,, des Radmittelpunkts, hierfiir
kann die translatorische Geschwindigkeit der Maschine angenommen werden.
Wird ein Drehmoment durch den Antriebsstrang am Rad aufgebracht, das un-
ter Berlicksichtigung von 7y, einer Umfangskraft entspricht (G1.2), wird sich
ein positiver Schlupf einstellen. Positiver Schlupf bedeutet, dass die Radum-
fangsgeschwindigkeit sich um einen gewissen Betrag schneller bewegt als der
Mittelpunkt des Rades, respektive die Maschine translatorisch.

Mit Hilfe des Schlupfs kann ein charakteristisches Diagramm erstellt werden,
vgl. Abbildung 10. Anhand dieses Kraftschlussbeiwert-Schlupf Diagramms
lasst sich diesbeziiglich das charakteristische Betriebsverhalten von Reifen zu-
sammenfassend darstellen:

F
F—Z-HA
e .
I
IJ'Q R Y E-----_--_----.-‘_--.‘-.h."."."_":-.--=-\.<?
/- stabil~i—instabil 5
: -
0 3 100%

Abbildung 10:  Qualitatives Kraftschlussbeiwert-Schlupf Diagramm fiir eine konstante Achs-
last auf einem Untergrund
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3.1 Die Langsfiihrung

In Abbildung 10 ist der Kraftschlussbeiwert iiber den Schlupf aufgetragen.
Wird ein Drehmoment mit dem Reifen iibertragen wird sich eine entspre-
chende Umfangskraft einstellen und der dazugehdrige Schlupf. Die moglichen
Arbeitspunkte auf der Kurve sind solange stabil, bis das Antriebsmoment das
Maximum der moglichen Zugkraft iiberschreitet und infolgedessen auch der
maximale Beiwert p p, 1,4, iiberschritten wird. Der letzte stabile Schlupfwert
wird als kritischer Schlupf s, bezeichnet.

Wird ein groferes Drehmoment aufgeprégt als der Reifen in dieser Fahrsitua-
tion tibertragen kann, beginnt das Rad relativ zur Maschine zu beschleunigen.
Da keine Haftung des Reifens mehr vorliegt, ist ein stabiler Arbeitspunkt im
Bereich rechts vom Maximum nicht mdglich. Das gleitende Rad nutzt das
Uberschussmoment zur weiteren Relativbeschleunigung gegeniiber der Ma-
schine. Die Schlupfwerte steigen schnell auf den Wert 100 % 2 an.

Wihrend des Gleitens des Reifens erfolgt die Ubertragung der Léingskraft nur
noch vermindert. Es gilt:

Fu,gzP'z'ugSFz'uh (5)

Der gleitende Betrieb ist zu vermeiden, da das libertragbare Drehmoment stets
kleiner ist als bei haftendem Reifen, somit gilt pg < py. Ferner kann bei Kur-
venfahrt kaum Seitenfiihrungskrifte libertragen werden, vgl. Abschnitt 3.2
Querfiithrung.

Damit ist ersichtlich, dass die Kraftiibertragung von der Radlast F, abhéngig
ist und dem Verlauf des Kraftschlussbeiwert . Je nach Beschaffenheit der Un-
tergriinde variiert jedoch auch der Verlauf Kraftschlussbeiwerts und der maxi-
mal mogliche Wert p,. So kann auch bei gleicher Radlast der Verlauf des
Kraftschlussbeiwerts sich dndern. Typische Untergriinde, auf denen sich mo-
bile Arbeitsmaschinen bewegen, sind in Abbildung 11 dargestellt.

2 Per Definition wie in Gleichung 4 ersichtlich sind Schlupfwerte groBer 100 % theoretisch mog-
lich, aber technisch nicht sinnvoll zu betrachten.
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Abbildung 11:
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3.1 Die Langsfiihrung

Setzt man die Gleichungen 1-3 in Beziehung, erhélt man:

My, = (Fw,x + FW,A) " Tayn +fE< Fu,max,h * Tayn = Epy - Tayn (6)

Das maximal absetzbare Drehmoment pro Reifen wird demnach von der Rad-
last F, und der befahrenen Art des Untergrunds in Form von p, bestimmt.
Diese beiden Werte konnen in den Fahrsituationen stark variieren. Wenn die
maximal mdgliche Zugleistung F,,, des Antriebstrangs der Maschine bei ge-

gebener Fahrgeschwindigkeit vg,, abgegeben werden soll, ergibt sich:

PeZk = Urzg 'Z?:lFu,i = VUpzg - Z?:l i in = Vpzg * Hn * Fg (7

Beide GroBlen p und F, sind wéhrend des dynamischen Maschinenbetriebs
nicht konstant. Folglich schlieBt sich die Uberlegung an, dass alle verfiigbaren
Réder zur Kraftiibertragung herangezogen werden sollten. Der Betrag F, ,, ist
nur dann maximal fiir eine vorgegebene Geschwindigkeit, wenn das gesamte
Maschinengewicht F, zur Drehmomentiibertragung genutzt wird. So kénnen
dynamische Radlastverschiebungen kompensiert werden. Der Zugkraftverlust
eines entlasteten Rades wird von dem jeweils mehr belasteten Rad kompen-
siert. Fillt der Kraftschlussbeiwert p eines Rades infolge der Uberfahrt eines
weniger tragfahigen Untergrunds ab, kann ein Rad mit hoheren Kraftschluss
fiir eine gleichbleibende Gesamtzugkraft der Maschine sorgen. In dieser Situ-
ation wird fiir das Rad mit schlechtem Kraftschlussbeiwert der instabile Be-
reich des Gleitens verhindert, der sonst unweigerlich die Gesamtzugkraft noch
weiter herabsetzen wiirde.

Folglich entsteht fiir die Langsfithrung die Anforderung an den Antriebsstrang
der Maschine, die hochstmogliche Zugleistung zu erzielen, indem das maximal
mogliche Drehmoment fiir jedes Rad {ibertragen wird, ohne in den instabilen
Bereich des Radschlupfs zu geraten.

Ist die maximale Zugkraft nicht erforderlich, ist es sinnvoll den Wirkungsgrad
der Kraftiibertragung zu verbessern. Aus Untersuchungen an Traktorreifen ist
bekannt, dass der Wirkungsgrad der Kraftiibertragung des Reifens nicht kon-
stant ist. [35]
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Abbildung 12:

Abbildung 13:
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Wirkungsgrad der Kraftiibertragung, Schlupf und Rollwiderstandsbeiwert in
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3.2 Die Querfiihrung

Wie in Abbildung 12 und Abbildung 13 zu erkennen ist, hingt der Wirkungs-
grad vom Schlupf bzw. von der geforderten Zugkraft ab. Der maximale Wir-
kungsgrad liegt meist in einem Bereich bei 10% Schlupf, kann aber bei
schlechten Bodenverhiltnissen deutlich zu hdheren Schlupfwerten streuen [9].
Lassen sich alle Antriebsriader individuell in Bezug auf Schlupf oder Drehmo-
ment steuern, lasst sich damit die gewiinschte maximale Gesamtzugkraft auf-
bauen wihrend die einzelnen Réder an das jeweilige Wirkungsgradmaximum
gefiihrt werden.

3.2 Die Querfiihrung

Um die Maschine auf dem erforderlichen Kurs zu halten und so die Querfiih-
rung der Fahraufgabe zu erfiillen, werden die Maschinen mit Lenkvorrichtun-
gen ausgeriistet. Bei Maschinen mit Riddern sind dies hauptsidchlich Achs-
schenkellenkung, Knicklenkung oder eine Kombination aus beiden.
Zusammen mit den Reifen kénnen die notwendigen Querfiihrungskrifte auf-
gebaut werden, um die Maschine auf den Querkurs zu bringen und entspre-
chend zu halten.

Abbildung 14:  Seitenfiihrungskrifte an den Radern der Maschine wéhrend der Kurvenfahrt,
ohne Achslastverschiebung
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3 Die Fahraufgabe im Arbeitsprozess von mobilen Maschinen

Die Seitenfiihrungskréfte als Reaktionskraft zwischen Reifen und Boden wer-
den aufgebaut, wenn vom Fahrzeug aus eine Querkraft auf den Radtriger
wirkt, vgl. Abbildung 14.

Ft VL

Abbildung 15:  Situation Kréfteplan in der Kurve (ohne Luftwiederstand), exemplarische Dar-
stellung des Schriglaufwinkels am Rad vorne rechts und der Kurvenradien der
Hinterrdder.

Die Krifte, die das Fahrzeug auf den Reifen ausiibt, entstehen durch die Mas-
senkrifte, die bei Kurvenfahrt auftreten. Die Flichkrafte, die entstehen, konnen
als Resultierende im Schwerpunkt des Fahrzeugs angenommen werden, so
ergibt sich die in Abbildung 15 dargestellte Situation.

Je nachdem wie stark eingelenkt wird, stellt sich in Folge der Krifteverhélt-
nisse am jeweiligen Reifen der sogenannte Schriglaufwinkel a ein. Er entsteht,
als eine direkte Folge der wirkenden Querkrifte, zwischen der Reifenmittel-
ebene und der resultierenden Reifengeschwindigkeit im Reifenlatsch.
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! Radlast Fz=11 kN

Fz=5,9 kN

Seitenkraft Fy

I
0 2° 4° 6° 8° 10° 0

Schraglaufwinkel o

Abbildung 16:  Seitenfiihrungskrifte fiir verschiedene Achslasten und Seitenschlupf, [34]

Die Seitenfiihrungskraft die ein Reifen aufbauen kann, lasst sich als Funktion
des Schréglaufwinkels beschreiben. Die Betrachtung des Schriaglaufwinkels a
wird gegeniiber dem Seitenschlupf s,, bevorzugt. Diese Wahl wird damit ge-
rechtfertigt, dass in der Realitdt nur vergleichsweise geringe Werte bis etwa
maximal 10 ° fiir a auftreten. Abbildung 16 zeigt solche Kennlinien. Der Rei-
fen ibertrdgt die Querkrifte, gleich wie die Umfangskréfte per Kraftschluss,
so ist eine analoge Betrachtung zwischen den Umfangs- und Querkréaften mog-
lich. [34].

Sowohl die Seitenfiihrungskrifte wie auch die Umfangskrifte hingen maB3geb-
lich von der Rad-/Achslast sowie der Bodenbeschaffenheit ab. Fiir die Seiten-
fiihrung lassen sich zwei Grenzfille darstellen: das Kippen und das seitliche
Rutschen der Maschine bei Kurvenfahrt, vgl. Abbildung 17.
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Abbildung 17:  Querkrifte an der mobilen Maschine wihrend der Kurvenfahrt; Links: normale
fahrt einer Rechtskurve, Rechts: Kurvenfahrt mit abhebenden kurveninneren
Rad

Betrachtet wird das Kréftegleichgewicht der Radquerkrifte Y, F :

UZ

ZFyi:Z uyh'in: m:-ay = Mges (®)
Dies bedeutet fiir die maximal mogliche Beschleunigung a,,:
Zuyh'in:m'ay )

Und fiir die maximale Kurvengeschwindigkeit vy, :

Umax = ’(R : Uyh - g9) (10)

Werden die Querbeschleunigung oder die Geschwindigkeit von der Maschine
iiberschritten beginnt die Maschine zu ,,Schleudern®, das Rad ist nicht mehr in
der Lage die Seitenkréfte darzustellen. Eine sichere Querfiihrung ist damit
nicht mehr moglich. Die Maschine verlédsst unkontrolliert den gewiinschten
Kurs. Ausschlaggebende Faktoren, analog zur Léngsfithrung, sind die Radlast
und die Haftbedingungen des Untergrunds, wie in Gleichung 8 ersichtlich.
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3.3 Zusammenhang zwischen Léngs- und Querfithrung

3.3 Zusammenhang zwischen Lings- und Quer-
fithrung

Die Liangs- und die Querfiihrung beeinflussen sich gegenseitig. Dies liegt bei
Radfahrzeugen daran, dass die Krifte fiir die Langs- und Querfiihrung durch
die wirkenden Krifte des Reifens mit dem Untergrund, den sogenannten
Radbodenkontakt, iibertragen werden. [36]

Bei gleichbleibender Achslast kann beobachtet werden wie die iibertragbare
Seitenfiihrungskraft mit zunehmenden Schraglaufwinkel zunimmt. Wird aber
zusétzlich noch eine Umfangskraft aufgebracht, ist der Betrag der Seitenfiih-
rungskraft vermindert, siche Abbildung 18. Der Schriglaufwinkel muss er-
hoht werden um die gleiche benétigte Seitenfiihrungskraft aufrecht zu erhal-
ten, die maximal mogliche Seitenfithrungskraft ist dabei ebenfalls reduziert.

A

3,0
kN[ Umfangskraft Fu = 0. -
2o T
ca- T
e (" Fu =15 kN
5 151 Vi Fu = 2,0 kN
10
05+
| | | | | L 5
0 22 4 6 8 10° 12°

Schraglaufwinkel o

Abbildung 18:  Abnehmende Kraft Seitenkraft Fy bei verschiedenen Umfangskriften F, [37]
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Um den Zusammenhang zwischen beiden Kriften darzustellen kann der so-
genannte Kammsche Kreis erstellt werden [34]. In dieser Darstellung wird
fiir jede Umfangskraft die iibereinstimmende maximale Seitenfithrungskraft
zugeordnet, siche Abbildung 19. Die Konstruktion kann auch umgekehrt mit
konstanten Seitenfithrungskréften erfolgen.

[Tie w”

® Fu=0

= Haftgrenze

c a

= <

2z h'z
Ful
Fu2

[~
Schraglaufwinkel o > Umfangskraft Fu  F, Fo >

Abbildung 19:  Erstellung des Kammschen Kreises, nach [34]

Da die maximalen Umfangs- und Seitenfiithrungskréfte der Haftgrenze entspre-
chen, vgl. Kapitel 3.1und 3.2, beschreibt diese auch den Radius des Kamm-
schen Kreises. So kann mit diesem einfachen Ansatz fiir jede beliebige Kom-
bination aus Umfangs- und Seitenfiihrungskriaften bestimmt werden, ob sie
einen stabilen Arbeitspunkt des Reifens bildet. Ist die Resultierende betrags-
méBig groBer als die Haftkraft, tritt das in dem vorigen Kapitel erwéahnte Glei-
ten des Rades, mit all seinen Nachteilen, ein.

\/}:'2524'1:'3/2 =Fes< U F (11

Am Kammschen Kreis ldsst sich der Vorteil des Allrads anschaulich diskutie-
ren. Ist ein Fahrzeug mit nur einer angetriebenen Achse ausgestattet, bildet der
Fahrzustand wie in Abbildung 20 b) die Grenzsituation. Die Léngs- und Sei-
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tenfilhrungskréfte kdnnen nicht mehr erhdht werden, da die Resultierende bei-
der Krifte den Umfang des Kreises berithren. Das Antriecbsmoment kann nicht
weiter erhoht werden. Wird die Umfangskraft weiter erhoht verlésst die Resul-
tierende den Kreis und somit das mogliche Kraftschlusspotential,vgl. Abbil-
dung 20 c). Das Rad rollt nicht mehr ab und beginnt zu gleiten, der nicht ge-
wollte schleudernde Zustand des Rades wird erreicht.

Abbildung 20:  Kammscher Kreis am rollenden Rad fiir verschiedene Fahrzustéinde:
a) Stabiler Fahrzustand die Resultierende liegt innerhalb des Kreises.
b) Letzter stabiler Fahrzustand die Resultierende beriihrt den Kreis.
c) Instabiler Fahrzustand die Resultierende geht tiber den Kreis hinaus.

Mochte man mehr Zugkréfte bei sonst gleichen Bedingungen des Fahrzustands
iibertragen, muss das Kraftschlusspotential des ganzen Fahrzeugs genutzt wer-
den. Werden alle verfiigbaren Achsen und somit Réder angetrieben, vermin-
dert sich entsprechend der Anzahl an angetriebenen Achsen fiir den gleichen
Fahrzustand die individuelle Umfangskraft F, des einzelnen Rades, da der An-
triebsstrang nun auch das zusétzliche Kraftschlusspotential der zuvor nicht an-
getricbenen Achse nutzen kann. Die gesamte Zugkraft des Fahrzeugs bleibt
erhalten, auch die Situation der Seitenfilhrungskrifte bleibt identisch. Die Re-
sultierende schopft nun das Kraftschlusspotential nicht mehr komplett aus. Der
sich nun ergebende Abstand der Resultierenden zum Kreisumfang ist die
Kraftschlussreserve des Rades (vgl. Abbildung 20a). Das Rad reagiert nun bei
Erhohung der Umfangskraft nicht mehr mit dem instabilen Gleiten. Wenn Rad-
lasten oder Reibwerte schwanken kann das Rad trotzdem noch sicher Seiten-
fithrungskréfte tibertragen. Sind hingegen die Traktionsbedingungen stabil o-
der sollen maximale Umfangskrifte iibertragen werden, erlaubt der
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3 Die Fahraufgabe im Arbeitsprozess von mobilen Maschinen

Allradantrieb hohere Zugkréfte als der Antrieb einer einzelnen Achse, da das
volle Kraftschlusspotential genutzt werden kann. Ist der Fahrzustand festge-
legt, resultiert daraus eine Drehzahl am Rad, die proportional zur Fahrge-
schwindigkeit steht.

Durch die geringeren Zugkrifte am einzelnen Rad ist der Schlupf pro Rad ins-
gesamt verringert, dies verbessert im Allgemeinen den Verschleil und den
Traktionswirkungsgrad der Reifen, zugleich ist eine hohere Seitenkraftreserve,
also eine grofere Sicherheit der Spurfithrung vorhanden. Im schwierigen Ge-
lande ist die Sensitivitdt der Zugkréifte gegeniiber Reibwert- und Achslast-
schwankungen bei einer allradangetriebenen Maschine geringer, als wenn nur
eine einzelne Achse angetrieben wire.

3.4 Verteilung der Antriebskrifte

Um die Ubertragungsverhiltnisse der Zugkrifte eines beliebigen Allradan-
triebstrangs zu beschreiben, hat es sich etabliert die Verhiltnisse der Drehmo-
mente zwischen den angetriebenen Achsen und den angetriebenen Riddern zu
beschreiben. Die Beschreibung der Drehmomentverhéltnisse ist zuldssig, legt
man die Annahme zugrunde, dass die Raddurchmesser nahezu konstant sind.
Dadurch sind die Drehmomente im Antrieb zu den am Rad anliegenden Zug-
kréften proportional. Zudem erlaubt diese Betrachtungsweise die Beschrei-
bung der Leistungsverteilung im Antrieb, da die Geschwindigkeitskomponente
der Leistung und die daraus resultierenden Drehzahlen im Antrieb, iiber die
gewlinschte Fahrgeschwindigkeit vorgegeben sind. Die Betrdge der jeweiligen
Leistungen an den Riddern kdnnen somit fiir jeden Fahrzustand ermittelt wer-
den, sobald die Fahrgeschwindigkeit festgelegt ist.

Der Allradantrieb muss das Gesamtdrehmoment sowohl auf die Achsen fiir die
Langsverteilung (vgl. Abbildung 21) als auch auf die Réder einer Achse fiir
die Querverteilung (vgl. Abbildung 22) iibertragen. Eine differenzierte Be-
trachtung der Drehmomentverhéltnisse an den Rédern und Achsen ist daher
vorteilhaft, da sie unabhéngig von der spezifischen Ausfithrungsform des All-
radantriebs eine vergleichbare Beschreibungsgrundlage bietet. Dies ermdg-
licht eine umfassende Charakterisierung und Beschreibung des Antriebssys-
tems, unabhéngig von seiner konstruktiven Ausfiihrung.
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3.4 Verteilung der Antriebskréfte
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Abbildung 21:  Exemplarische Quer- und Langsverteilung eines Allradantriebstranges

3.4.1 Die Lingsverteilung

Die Léangsverteilung beschreibt die Verhaltnisse der Drehmomente die der An-
triebsstrang zwischen den angetriebenen Achsen realisieren soll. Die Ausle-
gung erfolgt meist mit einer statischen Betrachtung der Achslasten und mit
einem an allen Rédern identischen Reibwert. Damit ergibt sich fiir das jeweils
nutzbare Zugkraftpotential einer Achse nur noch eine Abhingigkeit von der
Achslast (vgl. Kapitel 3.1). Die Langsverteilung wird daher an den Achslasten
orientiert und haufig mit einer gewissen Sicherheit bei dynamischer Achslast-
verschiebung im Beschleunigungsfall ausgelegt, vgl. Abbildung 22. Die Rea-
lisierung dieser Beschleunigungsreserve geschieht durch die Priorisierung der
Hinterachse bei der Drehmomentverteilung. Damit ergibt sich die Anforde-
rung an die Langsverteilung eines Antriebstrangs, auf dndernde Achslasten
einstellen zu konnen und die Verteilung der Drehmomente entsprechend zu
variieren, vgl. Kapitel 5.1.2.
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Abbildung 22:  Kraftschlusspotentiale der Achsen in Abhéngigkeit von Achslast

3.4.2 Die Querverteilung

Die Querverteilung beschreibt die Verhiltnisse der tatsdchlich an den Rddern
anliegenden Drehmomente einer angetriebenen Achse, die durch den Antriebs-
strang dargestellt werden konnen.

Elemente zur
Leistungsverzweigung
Drehmoment um die
Hochachse

~«— Reifenkrifte

Abbildung 23:  Beispiele fiir verschiedene Querverteilungen:
a) symmetrische Querverteilung
b) unsymmetrische Querverteilung der Drehmomente
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3.4 Verteilung der Antriebskréfte

Die Drehmomentaufteilung zwischen zwei Rider einer Achse und die so wirk-
samen Zugkrifte an den Rédern einer Achse sind heute per Auslegung 1:1 auf-
geteilt. Die Antriebskrifte der Réder sind stets gleich groB3, sofern die Trakti-
onspotentiale der Réder dies erlauben. Sind die Krifte betragsméfig nicht
gleich grof ergibt sich ein Giermoment wie es in Abbildung 23 dargestellt ist,
welches zu einer Abweichung des Kurses der Maschine fiihrt und daher zu
vermeiden ist.

3.4.3 Potentiale einer variablen Verteilung der
Antriebskrafte

Die vorherige Beschreibung ist allerdings durch konstante Faktoren und ideale
Bedingungen geprégt und ist als gewiinschte Soll-Verteilung zu verstehen. Im
realen Betrieb finden sich gerade bei mobilen Maschinen Fahrsituationen, in
denen eine konstante Verteilung der Zugkrifte nicht zielfiihrend oder nicht
moglich ist.

Beispicelhaft kann die Fahrsituation unter p-Split Bedingungen genannt wer-
den: Reibwertunterschiede zwischen den beiden Spuren der Maschine fithren
dazu, dass die tatsdchlich maximal moglichen Zugkraftpotentiale der Réder
nicht identisch sind und ein gewiinschtes Verhéltnis von 1:1 in der Quervertei-
lung bei maximalen Zugkriften nicht mehr moglich ist, wie auch in Abbildung
23 dargestellt. Entweder muss die Zugkraft des Rades mit dem héheren Zug-
kraftpotenzial auf das Niveau des anderen Rades reduziert werden, man erhalt
wieder eine 1:1 Verteilung, allerdings auch einen Verlust an der Gesamtzug-
kraft der Maschine. Alternativ kdnnen die beiden individuellen Potentiale ma-
ximal ausgeschopft werden, so erhélt man die physikalisch maximale mogliche
Zugkraft aufrecht, muss dann allerdings durch das auftretende Giermoment die
entstehenden Kursabweichungen beriicksichtigen. In diesem Fall existiert nun
ein Zielkonflikt zwischen Maximierung der Zugkrifte und Minimierung der
Kursabweichungen um den Wunschkurs beizubehalten.

Wie dieser Zielkonflikt aufzuldsen ist, hdngt neben Sicherheitsaspekten vor
allem von der maschinenindividuellen Arbeits- und Fahraufgabe ab und unter-
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3 Die Fahraufgabe im Arbeitsprozess von mobilen Maschinen

streicht die Notwendigkeit einer situativ verdnderbaren Langs- und Querver-
teilung. Um die Adaptierung der Zugkraftverteilung an verschiedene Fahrsitu-
ationen zu ermoglichen, haben sich fiir die Leistungsverteilung im Antriebs-
strang verschiedene Systeme etabliert, diese besitzen die Moglichkeit ihr
Grundverhalten bei der Zugkraftverteilung zu verdndern. Diese Komponenten
haben neben ihrem konstruktiv bedingten Grundverhalten die Mglichkeit ihre
Verteilungsverhéltnisse systemimmanent zu dndern [38; 39]. Unter Beriick-
sichtigung der maschinenspezifischen Randbedingungen fiir den An-
triebstrang, wird durch eine geeignete Auswahl und Kombination dieser Kom-
ponenten in der Léings- und Querverteilung, die zur Maschine passende
Grundverteilung sowie der Rahmen an Moglichkeiten festgelegt, wie und in
welchem Ausmal die Grundverteilung verdndert werden kann.

Die radindividuelle Zuteilung von Drehmomenten bleibt bei mobilen Maschi-
nen bisher nur auf die Langsverteilung beschrinkt, so z.B. in GRAD [40],
BRENNINGER [41], PICHLMAIER [27], WOOPEN [42] sowie die Hersteller ZF
[43] und FENDT [44] fiir Traktoren. Gerade WOOPEN und PICHLMAIER erwar-
ten eine Verbesserung, wenn die Querverteilung in das aktive Drehmoment-
management miteinbezogen werden kann. WOOPEN unterstreicht jedoch die
technische Herausforderung durch die hohen Drehmomente im Antriebsstrang,
er sieht hier einen Entwicklungsbedarf fiir tatsdchlich einsetzbare maschinen-
taugliche Systeme. PICHLMAIER [27] erwartet fiir eine vollvariable An-
triebstrangldsung ein technisches Optimum. GREGER [45] erwartet unabhingig
von Gewichten, Abmessungen und Geometrie eines Fahrzeugs eine Verbesse-
rung der Fahrleistung und Sicherheit. DUZINSKI [31] untersucht den theoreti-
schen Einsatz und das mdgliche Potential von passiven Torquesplittern bei
Radladern. Das System, bestehend aus zwei Zahnscheiben-Freildufen, wurde
wegen der hohen Drehmomente gewéhlt, um Schéden der Schaltelemente zu
vermeiden und somit einen maschinentauglichen Torquesplitter in Radnéhe zu
ermoglichen. Die Untersuchungen von DUZINSKI zeigen, dass diese Systeme
in knickgelenkten Fahrzeugen im Vergleich zu herkémmlichen Differentialen
zwar Vorteile der Zugkréfte bei Geradeausfahrt bieten. Allerdings erh6ht sich
wihrend des Lenkens bei gekoppelten Antriebsachsen der Radschlupf und die
Lenkwiderstdnde steigen. Diese Probleme konnen nur durch das komplette
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3.4 Verteilung der Antriebskréfte

Abkoppeln von Achsen wihrend des Lenkvorgangs behoben werden. Die pas-
sive Regelung ohne Eingriffsmoglichkeiten von auflen hélt das Verbesserungs-
potential gemal DUZINSKI gering.

Bisher beschrénkt sich die Zuteilung von Drehmomenten bei mobilen Maschi-
nen auf die Langsverteilung. Die vorgestellten Forscher und Hersteller vermu-
ten, dass eine Einbeziehung der Querverteilung in das aktive Drehmomentma-
nagement ein Potenzial zur Verbesserung der Leistung und Sicherheit
darstellen kann. Es werden technische Herausforderungen erwéahnt, insbeson-
dere im Hinblick auf die hohen Drehmomente im Antriebsstrang, aber auch
das potenzielle Optimum einer vollvariablen Antriebstranglésung wird disku-
tiert, wurde aber bisher noch nicht umgesetzt. Hauptsichlich bei Traktoren,
gibt es Untersuchungen zum Einsatz von einer variablen Léngsverteilung. Bei
Radladern, ist deren Verbesserungspotenzial aufgrund der rein passiven Funk-
tionsweise der Torquesplitter begrenzt. So ergibt sich die Frage: Konnten sol-
che Systeme in heute verfiigbarer mechatronischer Ausfithrung das Potential
weiter heben? Vor diesem Hintergrund ist zu klédren, ob eine radindividuelle
Drehmomentverteilung, die auch die Querverteilung beriicksichtigt, weiteres
Verbesserungspotenzial bietet und welche technischen Herausforderungen da-
bei zu beachten sind.
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4 Synthese offener Fragen aus dem
Stand der Technik und Forschung

In den bisherigen Ausfiihrungen wurde dargelegt, dass der Arbeitsprozess,
vgl. Kapitel 2, von mobilen Arbeitsmaschinen sich aus zwei Teilaufgaben zu-
sammensetzt: der Arbeits- und Fahraufgabe. Die Fahraufgabe profitiert, wenn
die Traktion jedes Rades individuell beriicksichtigt werden kann. Daraus ergibt
sich ein mogliches Verbesserungspotenzial fiir die Fahraufgabe und dadurch
fiir den gesamten Arbeitsprozess.

Die heute eingesetzten Grundprinzipien der Leistungsverteilung in Allradan-
triebstrangen haben auf dem Feld der mobilen Arbeitsmaschinen ihre Grenzen
in der Variabilitdt. Die abgeleiteten Antriebskonzepte stellen hiufig einen
Kompromiss aus Drehmomentvariabilitit und der Vermeidung zu hohen
Schlupfs an den Rédern dar. Mit den Mdoglichkeiten, die mechatronische An-
sdtze bieten, konnte im PKW-Bereich eine deutliche Verbesserung des Fahr-
verhaltens durch vollvariable Verteilung der Drehmomente ohne zusétzliche
Bauteilbeanspruchung erreicht werden, z.B. in GREGER [45].

In Bezug auf die mobilen Arbeitsmaschinen kann die Frage gestellt werden:

Bergen vollvariable Raddrehmomente auch flir mobile Arbeitsmaschinen
und ihren Arbeitsprozess ein Verbesserungspotenzial?

Diese Frage ldsst sich in weitere Teilfragestellungen zerlegen:

e Welcher Antriebsstrang ist geeignet, um frei wahlbare Raddrehmo-
mente auch im Bereiche von mobilen Maschinen zu realisieren?

Die Autoren, die sich mit Drehmomentverteilungen von Antrieben beschifti-
gen, nutzen unterschiedliche Klassifizierungssysteme fiir die Beschreibung
von vollvariablen Systemen. Aus diesem Grund werden im Folgenden die
Klassifizierungssysteme verschiedener Autoren gegeniibergestellt, um eine
eindeutige Identifizierung von vollvariablen Systemen zu ermdglichen. Auf
dieser Basis kann eine Systemauswahl mit einer anschlieBenden Verifizierung
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4 Synthese offener Fragen aus dem Stand der Technik und Forschung

des umgesetzten Systems erfolgen. Erhaltene Ergebnisse kdnnen dann kiinftig
auf Systeme gleicher Klasse iibertragen werden.

Wenn ein solches vollvariables System realisierbar ist, stellen sich wiederum
die Fragen nach dem Einfluss auf den Arbeitsprozess und die daran beteiligte
Fahraufgabe wie in Abbildung 3 vorgestellt:

o Wie profitiert die Fahraufgabe von vollvariablen Systemen?

Ein moglicher vollvariabler Fahrantrieb muss demnach gepriift und bewertetet
werden. Fiir die Bewertung in Bezug auf mobile Maschinen werden haufig die
Optimierung der Traktion und die Léngsverteilung als zentrales Kriterium her-
angezogen, vergleiche Kapitel 3.4.3. Da auch ein Einfluss auf die Langsfiih-
rung zu erwarten ist, muss die Bewertung um Aspekte wie Lenkaufwand und
Kursabweichung der Maschine erweitert werden. Als Grundlage einer Bewer-
tung fiir Allradantriebe im Allgemeinen schlagt HESSING [46] unabhéngig von
der Art der Fahrzeuge die folgenden Kriterien vor. Zum einen muss die Ver-
besserung der Traktion in repréasentativen Fahrbedingungen gepriift werden.
Dies soll anhand eines p-Split-Mandvers demonstriert werden, bei dem der
vollvariable Antrieb im Gegensatz zum Differential das mdogliche Kraft-
schlusspotential voll ausnutzt, aber im Gegensatz zum drehzahlfesten An-
triebsstrang den iiberhhten Schlupf vermeidet. Das sogenannte Handling® des
Fahrzeugs/Maschine, sprich der Einfluss des Antriebsstrangs auf die Léngs-
filhrung im Antriebs- und Bremsfall sowie auf die Querfithrung, muss dabei
erhalten bleiben. Dazu kdnnen die Spurtreue bzw. die Abweichung von der
Sollspur, der Gierwinkel und die Gierrate herangezogen werden. Diese sollen
bei verschiedenen Fahrmandvern wie Wendekreis, Lenkwinkelsprung, Pflii-
gen an Hanglage, aber auch bei einer Dauerbremsung mit Anhanger gezeigt
werden.

Als anderes Kriterium benennt HESSING [46]die Bedienbarkeit, also die Mog-
lichkeiten, die das System zur Interaktion und Unterstiitzung mit dem Bediener
bietet. Dieser Punkt wird allgemein um die Betrachtung der aktiven Sicherheit

3 Beherrschbarkeit des Fahrzustands der Maschine oder des Fahrzeugs
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4 Synthese offener Fragen aus dem Stand der Technik und Forschung

z.B. durch die Entlastung des Bedieners in seiner Regelfunktion (vgl. Abbil-
dung 5) nach SCHINDLER [26] erweitert. Der Nachweis der Entlastung des Be-
diners durch variable Drehmomente am Rad ist in Kombination mit einer Fah-
rerassistenz zu erbringen. Es soll gezeigt werden, dass durch aktive Eingriffe
in die Radmomente die Spurfithrung durch das Assistenzsystem iibernommen
oder in Unfallszenarien der Unfall vermieden werden kann. Insbesondere beim
Einsatz von Torquesplittern war eine solche Assistenzfunktion durch stufenlos
einstellbare Drehmomente bisher nicht mdglich und soll damit demonstriert
werden. Auf den Einsatz energiedissipativer Systeme, wie z. B. Lenkbremsen,
die heute in Traktoren eingesetzt werden, ist mit Ausnahme der Bremsmandver
zu verzichten. Fiir Maschinen ergibt sich durch diese Bedinerunterstiitzung zu-
satzlich zum Gewinn an Fahrsicherheit auch eine Steigerung der Prozessef-
fektivitat [47; 48]. AbschlieBend stellt sich die Frage, ob der resultierende Ein-
fluss der variablen Radmomente auf die Querfiihrung so gelenkt werden kann,
dass die Querfithrung der Maschine in den Antriebsstrang integriert werden
kann. Dazu soll an einem knickgelenkten Modell unter Beriicksichtigung der
Hebelarme im Fahrwerk das Radmoment so eingestellt werden, dass das Mo-
dell den Léngs- und Querfilhrungswiinschen des Auftraggebers entspricht,
ohne die Verwendung von Lenkzylindern. Diese Integration der Funktion in
den Antrieb ist bei knickgelenkten Maschinen bisher nicht realisiert und wiirde
ein Potential zur Verringerung der Lenkenergie zeigen.

Somit kann unter der Erweiterung der Kriterien von HESSING um Sicherheit
und Prozesseffizienz, angelehnt an VOCKENHUBER [49], fiir vollvariable An-
triebe folgende Kriterien zur Bewertung zusammenfasend gewéhlt werden:

e Traktion und Fahrdynamik
o Sicherheit und Komfort/ Bedienerentlastung
e Zunahme der Effektivitdt im Arbeitsprozess

Die Frage nach der Verbesserung der Fahraufgabe ldsst sich gespiegelt an
den Bewertungskriterien ebenfalls zusammenfassend weiter in folgende Teil-
fragen detaillieren:

39



4 Synthese offener Fragen aus dem Stand der Technik und Forschung

e Lisst sich durch variable Drehmomentverteilung die Ausschopfung
des physikalischen Traktionspotenzials weiter verbessern?

e Erlaubt die freie Drehmomentverlagerung eine positive Beeinflussung

des Fahrverhaltens der Maschine?

e [assen sich fiir die mobilen Maschinen vorteilhafte Assistenzfunktio-
nen realisieren?

e Lassen sich auflerdem die Funktionsumfinge im Antrieb soweit stei-
gern, dass andere Funktionalitdten durch den Antriebsstrang iibernom-
men werden kénnen?

Die Uberpriifung dieser Fragen bzw. die daraus formulierbaren Hypothesen
sollen mit Hilfe von einer mandver- und modellbasierten Validierung erfol-
gen [50]. Mit den abgeleiteten Testfdllen aus der Literatur oder statistisch re-
levanten Szenarien kann das Verhalten des gewahlten Antriebssystems in der
Maschine getestet werden. Die daraus resultierenden Mandver erlauben in die-
ser Form des Experiments die Bestétigung eines moglichen Verbesserungspo-
tenzials der Fahraufgabe[51].
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5 Allradantriebstrange fiir mobile
Maschinen und ihre Klassierung

Um Antworten auf die gestellten Forschungsfragen zu geben, werden im Fol-
genden die Prinzipien erldutert, wie die einzelnen Antriebsstrangelemente ihre
Leistung verzweigen.

Es gibt verschiedene Systematiken, die von verschiedenen Autoren vorge-
schlagen werden. Diese werden vergleichbar gemacht, um eine Systematik zu
finden, die die Identifikation eines vollvariablen Systems gewihrleistet. Diese
Systematik dient als Maf3stab, um zu priifen, ob ein valides vollvariables Sys-
tem gefunden wurde und welche Anforderungen an das System gestellt werden
miissen, um einen entsprechenden Priifkatalog [51] erstellt zu kdnnen.

Im Sinne der Fahraufgabe als Bestandteil des Arbeitsprozesses einer mobilen
Maschine ist es sinnvoll, eine moglichst hohe Zugkraft darstellen zu kénnen.
Wie in Kapitel 3.3 gezeigt, ergibt sich das physikalisch mogliche Gesamtzug-
kraftpotential der Maschine aus der Summe der radindividuellen Zugkraftpo-
tentiale. Das Antriebssystem sollte idealerweise die notwendige Gesamtzug-
kraft mit moglichst allen an der Maschine zur Verfiigung stehenden Rédern
aufbauen.

Der Allradantriebsstrang soll also nicht nur beziiglich der Gesamtleistung das
Lieferkennfeld, entsprechend der Fahraufgabe und -situation der Maschine ge-
stalten [34], sondern auch eine Zugkraftverteilung auf die einzelnen Rader ge-
wihrleisten. Des Weiteren muss bei der Gestaltung des Antriebs sichergestellt
werden, dass negative Effekte auf die Querfilhrung der Maschine, Zwangs-
schlupf an den Rédern oder Verspannungen im Antrieb moglichst vermieden
werden. Daher haben sich fiir viele verschiedene Anwendungsfélle von Ma-
schinen auch unterschiedliche Allradantriebssysteme entwickelt.

41
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5.1 Die Grundprinzipien der Leistungsverzwei-
gung
Fiir alle verlustfreien Leistungsverzweigungselemente eines Antriebsstrangs

gilt, dass die Summe der beiden verzweigten Teilleistungen an den Abtrieben
der Gesamtleistung am Eingang des Verzweigungselements entspricht.

Pe eingang = Pe aus,1 + Pe aus,2 (12)

Verzweigungselemente erfiillen also die gleichen Bedingungen beziiglich der
Leistungsbilanz wie ein gewdhnliches Getriebe bzw. Drehmomentwandler. Im
Gegensatz zu den Fahrbereichsgetrieben, besitzen die Verzweigungselemente
eine zusitzliche Antriebswelle, um durch Uberlagerung die Eingangsleistung
auf die beiden Abtriebe zu verteilen [52]. Daher wird die mechanische Vari-
ante eines Verzweigungselements, haufig Verteilergetriebe genannt [53].

Das Grundverhalten beziiglich der Leistungsverteilung kann auf konstruktive
Faktoren zuriickgefiihrt werden. Der Laufgrad F ist der bestimmende Faktor
fiir mechanische Getriebe, er gibt die Anzahl an kinematischen Freiheitsgraden
an, wieviel Drehzahlen vorgegeben werden miissen um den kinematischen Zu-
stand eindeutig festzulegen. Ebenfalls gilt, dass ein Getriebe, um Leistung zu
iibertragen, mindestens eine Welle mehr benétigt als sein Laufgrad be-
tragt. [52]

Gingige Verteilergetriebe zur Leistungsverzweigung in Antrieben haben ne-
ben der Eingangswelle stets zwei Abtriebswellen, also in Summe drei Wellen.
Folglich konnen géngige Verteilergetriebe den Laufgrad F = 1 oder F = 2 ha-
ben.

Damit entstehen die beiden Grundprinzipien in den mechanischen Verzwei-
gungselementen wihrend der Leistungsverzweigung, die sich demnach in zwei
Gruppen aufteilen lassen:
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5.1 Die Grundprinzipien der Leistungsverzweigung

 Leistungsverzweigung bei festen Drehzahlverhaltnissen

Die Ausgangsdrehzahlen stehen in einem festen und proportionalen
Verhéltnis zur Eingangsdrehzahl. Das Eingangsdrehmoment kann in ei-
nem beliebigen Verhéltnis zu den Abtrieben verzweigt werden.

« Leistungsverzweigung bei festen Drehmomentenverhaltnissen

Das Eingangsdrehmoment eines Verzweigungselements wird in einem
festen Verhiltnis zu den Ausgéngen verzweigt. Das Verhéltnis der
Drehzahlen beider Ausginge kann sich jedoch frei einstellen.

In den folgenden beiden Kapiteln werden die Eigenschaften dieser beiden Prin-
zipien genauer Betrachtet.

5.1.1 Leistungsverzweigung bei konstanten
Drehzahlverhaltnissen

Weist ein mechanisches Verzweigungselement einen Laufgrad von F=1 auf,
folgen die beiden Abtriebsdrehzahlen stets der Antriebsdrehzahl in einem pro-
portionalen Verhiltnis. Die Drehzahlverhiltnisse sind zu jedem Zeitpunkt kon-
struktiv festgelegt. [52]
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Abbildung 24:  Schematische und symbolische Darstellung einer Zahnradstufe zur Leistungs-
verzweigung.
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

Die technisch einfachste Realisierung eines solchen Verzweigungselements ist
ein Verteilergetriebe in Form einer Stirnradstufe, das Zahnrad am Abtrieb
treibt dabei zwei fest verbundene Wellen an. Die Proportionalitit der Abtriebs-
drehzahlen zur Antriebsdrehzahl entsteht durch die Bedingung der gleichen
Geschwindigkeit der Zahnrader am Wilzkontakt, daher gilt dort:

Van = Vap (13)

Der Bezug zwischen den Umfangsgeschwindigkeiten und Drehzahl ist iiber
die Radien gegeben v = n - r - 2 - . Eingesetzt in die Bedingung des Walz-
kontaktes nach Gleichung 12 ergibt sich:

Man _ Tab _ ;

Nab - Tan =t (14)
Die Verhiltnisse der Drehzahlen sind durch die Verhiltnisse der Wilzradien,
also dem Ubersetzungsverhiltnis i gegeben. Durch die drehfeste Verbindung
der beiden Abtriebswellen mit dem Abtriebszahnrad sind die Drehzahlen der
beiden Abtriebe identisch:

Nap = Nabq = Nab, (15)

Die Summe der beiden Abtriebsmomente ergibt das Gesamtdrehmoment, das
von der Zahnradstufe zur Verfiigung gestellt wird. Durch das Ubersetzungs-
verhéltnis ergibt sich wiederum ein proportionales Antriebsmoment:

M
M =Mab1+Mab2 =% (16)

ab ges
Aus der Gleichung 14 und 15 sind die festen Drehzahlverhéltnisse wahrend
der Leistungsverzweigung ersichtlich. Daher wird diese Art der Leistungsver-
zweigung als ,,starre Leistungsverzweigung benannt und die Verteilergetriebe
mit diesem Verhalten werden als ,,zwangldufig® bezeichnet. Die Drehmo-
mente hingegen unterliegen keiner Einschrénkung. Die Addition der Drehmo-
mente in Gleichung 16 erlaubt eine freie Drehmomentverteilung an den Ab-
trieben, unter Beriicksichtigung der Gesamtleistungsbeziechung, sieche
Gleichung 12. Daraus ergibt sich der Vorteil, dass, wenn das maximale Dreh-
moment einer Abtriebswelle erreicht wird, das Drehmoment an der anderen

44



5.1 Die Grundprinzipien der Leistungsverzweigung

Welle trotzdem weiter erhoht werden kann. Das maximale Drehmoment, das
abgesetzt werden kann, entspricht bei Fahrzeugen und Maschinen dem Kraft-
schlusspotenzial an den Rédern bzw. Achsen.

Wird dieses Grundverhalten in der Lingsverteilung benutzt, kompensiert es
selbststindig Achslastverschiebungen, durch Beladung oder durch den
Arbeitsprozess, da die Momente frei verteilt werden konnen, vgl.
Gleichung 16. Damit erlaubt diese Léngsverteilung jedem Abtrieb stets sein
physikalisch mogliches Drehmomentpotenzial voll zu nutzen. Diese Art der
Leistungsverzweigung in der Langsverteilung einer Maschine ist folglich sehr
vorteilhaft beziiglich ihres Verhaltens bei der Drehmomentverteilung.

In der Querfilhrung ergeben sich durch die Verwendung dieses
Grundverhaltens einige zu beachtende Nachteile: Da die Drehzahlen an den
Abtrieben stets gleich sind, wire ein solches Antriebssystem in der Maschine
nicht in der Lage, die notwendigen Drehzahldifferenzen der Réder z.B. in
Kurvenfahrt mit Vorderachslenkung zuzulassen. Somit bildet sich eine
kinematische ~Unstimmigkeit als Ursache fiir Verspannungen im
Antriebssystem aus [31]. Die Entstehung der Unstimmigkeit ldsst sich an der
Kurvenfahrt erkldren. Bei Knick- und Allradlenkung mit symmetrischem
Aufbau der Maschine sind theoretisch keine Differenzen der Drehzahlen
zwischen Vorder- und Hinterrddern zu erwarten, da die Réder jeder Seite auf
der gleichen Kurvenbahn abrollen kénnen. Ist die Maschine nicht symmetrisch
aufgebaut oder besitzt sie eine Achsschenkellenkung wie bei Traktoren, dann
miissen die Réder der Vorderachse aufgrund unterschiedlicher Kurvenradien
der Réider schneller als die der Hinterachse abrollen, vgl. Kapitel 3.2 und
Abbildung 25.

Die aus den unterschiedlichen Kurvenradien folgende Differenz der
Geschwindigkeiten der Rdder wéren mit einer Differenz in den Drehzahlen der
Léangs- und Querverteilung des Antriebssystems verbunden. Ist diese nicht in
der Lage, fiir den notwendigen Drehzahlausgleich zu sorgen, entsteht dadurch
die kinematische Unstimmigkeit.

45



5 Allradantriebstringe fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

a) 15

Radstand / b:l= /8:3
A 3
14 77 :
] 1,0
n;; 13
512
mﬂ:
1.1
b=s-2e
1
0° 10° 20° 30° 40° 50° 60°
Lenkwinkel &,
b) 1,56 ! 0,00
8yha* B =/025
14 ot
] / /
513 A 2050
< [
s
1,2
| e /0,75
o d
[\4
1,1 A xidl
/
1 b:1=0,5 |I=Radstand) 1,00
0° 10° 20° 30° 40° 50° 60°
Lenkwinkel 8, ,,
c) 18
17 hytl= © 00
i 1= /
§ 1,6 // oA
o 15
i P
LM - =
08 B
x 12 42
1.1 04
1 —1 0,5
0° 10° 20° 30° 40° 50° 60°

Lenkwinkel 6,

Abbildung 25:  Verhdltnis der mittleren Kurvenradien zwischen Vorder- und Hinterachse,
fiir a) Achsschenkellenkung, b) Allradlenkung und c¢) Knicklenkung [41]

Durch die kinematischen Unstimmigkeiten im Antriebsstrang entstehen
Verspannungen der Antriebselemente, vgl. Abbildung 26 Fall a). Diese
Verspannungen konnen mit unterschiedlichen Vorzeichen zwischen Vorder-
und Hinterachse auftreten [54]. Weitere Ursachen konnen neben der
Kurvenfahrt unterschiedliche Abrollradien der Réder, vgl. Abbildung 26 Fall
b) sowie das Geldndeprofil des Untergrunds z.B. Steigungsdifferenzen der
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5.1 Die Grundprinzipien der Leistungsverzweigung

einzelnen Fahrspuren, sein [41; 55; 41]. Die drei geschilderten Félle konnen
sich auch tiberlagern.

Selbst wiahrend des Lenkvorganges im Stillstand, wie er bei knickgelenkten
Maschinen, moglich ist, macht sich dieser negative Effekt in Form eines
erhohten Lenkwiderstands bemerkbar. Die Bestimmung der kinematischen
Unstimmigkeit ist bei DUDZINSKI [55] ausfiihrlich dargelegt.

Abbildung 26:  Gemessene Drehmomente an den Halbachsen eines Radladers, a) wihrend der
Kurvenfahrt, b) bei Geradeausfahrt mit unterschiedlichen Reifenrollradien
[55; 31; 54].

Diese Verspannungen flihren zu einer Blindleistung im Antriebssystem, die
eine hohe Belastung der Komponenten zur Folge hat und daher zu vermeiden
ist [56]. Als Folge der Bestrebung des Antriebsstrangs diese Verspannungen
abzubauen, entsteht haufig Zwangsschlupf an den Radern. Dieser Schlupf an
den Ridern besteht aus Forménderungsschlupf der Reifen und aus
Schlupfanteilen durch Abgleiten des Reifens. Wird Schlupf bis in den
instabilen Bereich der Reifenkennline aufgebaut, vgl. Abbildung 10, beginnt
das Rad komplett zu gleiten und baut so die Verspannung ab, was wiederum
iibermdBigen Verschleifl und Flurschaden bedeutet.[31]
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Trotz dieses Nachteils findet sich diese Art der Leistungsverzweigung hiufig
in der Léngsverteilung von mobilen Maschinen, wie Radladern mit Knick- und
Allradlenkung (dauerhaft) und Traktoren (zuschaltbar), um hohe Zugkrifte in
der Geradeausfahrt zu ermdglichen. Dabei soll der Entstehung des
Verspannungsphdnomens mit konstruktiven MafBnahmen wie z.B.
symmetrische Radstédnde oder abkoppelbare Achsen entgegengewirkt werden.
Eine Mafinahme ist die Anpassung der Drehzahlverhdltnisse zwischen den
Achsen in Form einer Voreilung der Vorderachse gegeniiber der Hinterachse,
um den gleichen Schlupf an beiden Achsen zu erhalten [41; 57]. Allerdings ist
diese Auslegung nur fir den Auslegungszustand giiltig. Etwaige
Abweichungen durch Gelidndeeinfliisse oder durch Effekte der dynamischen
Momentanpolverschiebung [41] miissen durch das Antriebssystem und Reifen
aufgenommen werden. Alternativ kann die Léngsverteilung durch die
Trennung einer der Achsen vom Kraftfluss gedffnet werden, dadurch reduziert
sich allerdings das mogliche Zugkraftpotential.

Wihrend die Leistungsverzweigung bei gleicher Drehzahl bei mobilen
Maschinen, wie Radladern und Traktoren in der Langsverteilung zu finden ist,
kommt diese Art der Leistungsverzweigung standardméBig in der
Querverteilung der Achsen einer Maschine nicht vor. Fiir die Querverteilung
kommen in mechanischen Antriebssystemen nahezu ausschlieilich
Differenzialgetriecbe zum FEinsatz. Diese haben einen Laufgrad F=2 und
verzweigen folglich die Leistung bei konstanten Drehmomenten. Das daraus
resultierende Verhalten wird im nichsten Kapitel beschrieben.

5.1.2 Leistungsverzweigung bei konstanten
Momentenverhaltnissen

In Antriebssystemen von Maschinen finden sich hdufig Umlaufgetriebe, ge-
nauer als Differenzial- und Planetengetriebe bezeichnet. Diese Art der Ge-
triebe entstehen aus der Transition eines gewohnlichen Standgetriebes zu ei-
nem Umlaufgetriebe. Dabei wird das Gehéduse gelagert und zu einer dritten
Welle umgewandelt, so hat das Getriebe einen zusétzlichen Freiheitsgrad. Da-
her wird diese Art von Getrieben auch zwangloses oder mehrldufiges Getriebe
genannt. Es verhilt sich bei der Leistungsverzweigung komplementér zu den
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5.1 Die Grundprinzipien der Leistungsverzweigung

gezeigten Verhalten der zwangldufigen Getrieben mit dem Laufgrad F=1. Die
héufigsten Formen in den Antriebstrangen sind das Differenzial und das Stan-
dardplanetengetriebe, beide lassen sich jeweils durch die Anderung der rium-
lichen Anordnung der Zahnrader zueinander realisieren [58], vgl. Abbildung
27.

\

Abtrieb 2

Antrieb ,

—1 | 1—2 =2
—_l-Amrueh 1 Abtrieb 1 l Ablrieb 2

Schematisch

Planetengetriebe Dif ferential

Symbolisch

Abbildung 27:  Vergleich von Differenzial- und Planetengetriebe zur Leistungsverzweigung,
schematische und symbolische Darstellung

Trotz der unterschiedlichen Bauarten konnen diese Getriebe mathematisch und
in der symbolischen Darstellung in Abbildung 27 gleichwertig behandelt wer-
den.

Alle relevanten Beziehungen zwischen den Drehzahlen und Drehmomenten
der Wellen lassen sich iiber die Standiibersetzung i, beschreiben, die als Uber-
setzungsverhéltnis der beiden Wellen 1 und 2 definiert ist [52]. Bei einem Um-
laufgetriebe ergibt sich das Standiibersetzungsverhéltnis, wenn der Steg/Pla-
netentridger rdumlich feststeht. Dann wird aus dem Umlaufgetriebe ein
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Standgetriebe, was namensgebend fiir diese Ubersetzung ist. Dieser Sachver-
halt ist unabhéngig von der Bauform des Umlaufgetriebes.[59]

Wird die Stegwelle raumlich festgesetzt, gilt die Geschwindigkeitsverteilung
am zugehorigen Zahnrad wie in Abbildung 28 c) dargestellt. Durch die Sym-
metrie ergibt sich fiir die Geschwindigkeiten an den Eingriffspunkten am
Wilzkreis die folgende Identitit:

V1 =7V, (17)

Da an den Wilzpunkten des Planetenrads die Geschwindigkeiten mit denen
der beiden anderen Wellen gleich sein miissen, kdnnen in Gleichung 17 die
jeweiligen Geschwindigkeiten der beiden Abtriebe eingesetzt werden:

V=2 Ny Toy =— 2 Ny " Tpp =1, (18)

Die Wilzradien fiir Hohlrdder werden negativ eingesetzt, die fiir Stirnrdder po-
sitiv [52]. Setzt man die Wélzradien oder die Drehzahlen ins Verhiltnis, ergibt
sich die Standiibersetzung:

ny 70,2 .

M_ _Toz _ _ 1
- ror o (19)
Somit ist ersichtlich, dass die Konstruktion des Verteilergetriebes die Stand-
iibersetzung definiert. Fiir den allgemeinen Fall, wenn der Steg und seine
Welle raumlich nicht feststehen, kann fiir die Berechnung der Drehzahlen die
Willisgleichung [52; 59] benutzt werden:

n+ (-1 n—ip-n,=0 (20)

Werden bei bekannter Standiibersetzung in der Willisgleichung mindestens
zwei Drehzahlen vorgeben, so ist die dritte Drehzahl iiber die Gleichung fest-
gelegt. Folglich haben Umlaufgetriebe zwei kinematische Freiheitsgrade, also
den Laufgrad F=2 [59]. Daher konnen sich bei der Leistungsverzweigung mit
Umlaufgetrieben die Drehzahlen an den Abtrieben frei einstellen. Eine solche
Leistungsverzweigung wird héufig auch als ,,offen” bezeichnet, da sich die
Abtriebsdrehzahlen frei einstellen kdnnen, im Gegensatz zu der in Abschnitt

50



5.1 Die Grundprinzipien der Leistungsverzweigung

5.1.1 vorgestellten ,starren” Leistungsverzweigungen mit stets identischen
Abtriebsdrehzahlen.

Abbildung 28:  Situation am Umlaufgetriebe:
a) Drehmomente und Radien
b) Kriftegleichgewicht am Planetenrad
¢) Geschwindigkeitsverteilung am Planetenrad bei raumfester Stegwelle

Fiir das &uBeren Momentengleichgwicht am Umlaufgetriebe gilt bei Vernach-
lassigung der Verluste die in Abbildung 28 Fall a) dargestellte Lage.

XiM; = 0> My = M, + M, (2D

Der Steg ist in diesem Fall die Summenwelle, die Summe der Drehmomente
der beiden Abtriebe entspricht dem Moment am Steg. Ein festes Verhéltnis der
Drehmomente zwischen den Abtriebswellen ist aus Gleichung 20 nicht ersicht-
lich. Das Verhiltnis der Abtriebsdrehmomente und dessen Zusammenhang mit
der Standiibersetzung kann mit der Betrachtung der inneren Kréfte am Plane-
tenrad gezeigt werden. Fiir das Momentengleichgewicht um das Zentrum des
Planetenrads gilt:

ZiMi=0=F1'ro,p_F2'ro,p (22)
Aus dieser Gleichung ergibt sich die Identitdt der Krafte am Planetenrad:

Fl = F2 (23)
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Die Krifte am Planetenrad ergeben sich aus den anliegenden Drehmomenten
in Abbildung 28 Fall a), eingesetzt in die Gleichung 22 erhilt man:

F=t="t=F (24)
M o, .
M—j = —:O—E = —LO (25)

Aus diesen Verhaltnissen ist ersichtlich, dass die Drehmomente an den Abtrie-
ben konstruktiv iiber die Standiibersetzung festgelegt sind. Um die Drehmo-
mentverhéltnisse an den Wellen des Umlaufgetriebes zu definieren, reicht, wie
gezeigt, die Vorgabe eines Drehmoments aus. Mit zwei beliebig vorgegeben
Drehzahlen an den Wellen des Verzweigungselements werden die Drehzah-
lenverhéltnisse zwischen den Wellen des Verteilergetriebes festgelegt.

Durch den zusitzlichen kinematischen Freiheitsgrad verhindern die Umlauf-
getriebe effektiv die im Kapitel 5.1.1 vorgestellten kinematischen Unstimmig-
keiten z.B. wihrend der Kurvenfahrt. Dies wire auch der Fall, wenn die Rader
auf einer Seite der Maschine nicht in der selben Spur abrollen kénnen, wie es
bei Knicklenkern oder allradgelenkten Fahrzeugen der Fall wire. Da das Ab-
rollen der beiden Réder einer Achse auf demselben Kurvenradius r mit der
Spurweite s > 0 nicht moglich ist, ist wihrend der Kurvenfahrt stets eine Dif-
ferenz in den Drehzahlen zwischen den beiden Rddern notwendig, vgl. Abbil-
dung 15. Folglich finden sich Umlaufgetriebe standardméaBig in der Querver-
teilung einer Achse um dort Verspannungen in den Kurven zu vermeiden.

In Abhéngigkeit von der gewihlten Standiibersetzung stehen die Drehmo-
mente an den Abtrieben immer im selben Verhiltnis zueinander.

In der Querverteilung sollte das Drehmoment im Verhéltnis 1:1 an die Réder
verteilt werden, um Giermomente an der Maschine zu verhindern, siche Ab-
bildung 23. Um diese Anforderung zu erfiillen, finden sich in der Quervertei-
lung von Achsen nahezu ausschlieBlich Differenziale. Diese besitzen eine
Standiibersetzung i, = —1, was zu einer gleichen Aufteilung der Momente
fiihrt:
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Yool 5 M =M, (26)

My

Damit ergibt sich fiir die Drehmomente an den Abtrieben aus Gleichung 24:
M =—==M, 27)

Das Differenzial verteilt das {iber den Steg eingeleitete Antriebsmoment je zur
Halfte auf die beiden Antriebsrader. So verhindert das Differenzial ein unge-
wiinschtes Gieren der Maschine und die damit einhergehenden Kursabwei-
chungen, vgl. Abbildung 23.

Fiir die Langsverteilung bieten sich neben Differenzialen ebenfalls Planeten-
getriebe an. Sie erlauben durch eine entsprechende Gestaltung des Getriebes
die Standiibersetzung so zu wihlen, das die Drehmomente entsprechend der
Kraftschlusspotenziale der Achsen verteilt werden. Die Kraftschlusspotenziale
ergeben sich fiir gleiche Reibwertverhéltnisse an den Radern iiber die Achslas-
ten, vgl. Abbildung 22. Folglich wird die notwendige Standiibersetzung iy op¢
entsprechend den statischen Achslasten bestimmt.

M _ Faz
My Fzq

= _io,opt (28)

Da die Geometrie des Getriebes nach dessen Herstellung nicht gedndert wer-
den kann, ist die Langsverteilung gegeniiber den zum Auslegungsfall abwei-
chenden Achslastsituationen an der Maschine nicht adaptiv.

Die Bedingung der festen Drehmomentverhéltnisse und frei einstellenden
Drehzahlen an den Abtrieben von Umlaufgetrieben kann zu einem abweichen-
den Reifenverhalten beziiglich des Traktionswirkungsgrades verglichen mit ei-
ner drehzahlfesten Leistungsverzweigung fithren. Bemerkbar ist der Unter-
schied, wenn an den verschiedenen Réadern verschiedene Traktions-
bedingungen herrschen, wie es bei mobilen Maschinen im Geldndeeinsatz der
Fall ist. In Abbildung 29 ist am Beispiel einer Querverteilung dargestellt, wie
sich das abweichende Verhalten der beiden Leistungsverzweigungen beziig-
lich der Traktionswirkung &ufert.
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Fiir eine gewisse Gesamtzugkraft ist mit einer Leistungsverzweigung mit glei-
chen Drehzahlen (gesperrte Querverteilung) der Schlupf an beiden Rédern
identisch und muss solange erhoht werden, bis die Summe der einzelnen Rad-
zugkrifte der gewiinschten Gesamtzugkraft entspricht.

Fz,1 + FZ,Z = Fz‘ges

Zugkraft F,

Gesperrt

[7, 7350
3
W)

3

©

o

Abbildung 29:  Zugkrifte — Schlupf Situation fiir eine Querverteilung mit unterschiedlichen
Arten der Leistungsverzweigung, nach [56]

Der Traktionswirkungsgrad 1y ,, ergibt sich, fiir bekannte Rollradien 7y, der
Réider und das Antriebsmoment der Achse My, zu:

— rdyn'(Fz,1+Fz,2)(1_5m,g) (29)
Man

nT,n
Fiir den gleichen Fall, allerdings mit einer Leistungsverzweigung mit gleichen

Drehmomenten (offene Querverteilung) sind die Radzugkrifte jeweils die
Halfte der geforderten Gesamtzugkraft, dies flihrt zu unterschiedlichen Werten
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fiir den Schlupf an den Rédern. Der Traktionswirkungsgrad 77, ergibt sich
zu:

2:-Fz Tayn (1_¥) _ 2FpTayn(1-smyo)

Man Man

Nrm = (30)
Der mittlere Schlupf s, liegt fiir diese Variante hoher als bei der Variante mit
der Leistungsverzweigung bei gleichen Drehzahlen. Da die Schlupfwerte fiir
die offene Querverteilung stets hoher liegen als fiir die gesperrte, sind die Trak-
tionsverluste ebenfalls hoher. Dies ist im maschinentypischen Gelidndeeinsatz
der Fall, da hier hohe Schlupfwerte jenseits des Maximums des Traktionswir-
kungsgrades zu erwarten sind, so dass die Schlupfwerte bei gleichen Fahrbe-
dingungen fiir den gesperrten Antrieb niedriger und damit ndher am Maximum
des Traktionswirkungsgrades liegen, vgl. Abbildung 13. Gleichen sich die
Verlaufe der Radzugkrifte, durch homogenere Traktionsbedingungen an, so
nihern sich ebenfalls die Traktionswirkungsgrade einander an. Folglich sind
bei denselben Traktionsbedingungen der offene Wirkungsgrad 1y, dem ge-
sperrten Wirkungsgrad 77, gleich [56]. Die gleiche Uberlegung kann eben-
falls Achsweise fiir die Langsverteilung einer Maschine angestellt werden.

Doch in der Querverteilung soll nicht nur auf die Optimierung der Traktion
geachtet, sondern es miissen ebenfalls die Verspannungen wahrend der Kur-
venfahrt vermieden werden. Die Differenzen in den Kurvenradien zwischen
den Rédern einer Achse sind wesentlich groBer und erfordern hohere Aus-
gleichsdrehzahlen, als sie zwischen den Achsen notwendig sind,
vgl. Abbildung 15.

Linkes Rad i i Rechtes Rad
n=n+4A4an=11 L n.=n-An=209
M =-05M=-05 M. =-05M=-05
Pey =M n =-055 Per =M. no= - 045

Abbildung 30:  Ideale Querverteilung mit Differenzial bei Kurvenfahrt mit auf die Eingangspa-
rameter normierten Werten, nach [58]
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In Abbildung 30 ist die Querverteilung einer Achse in der Kurvenfahrt mit
einem Differenzial dargestellt. Das kurveninnere Rad rollt um den Betrag Aw
langsamer und durch den symmetrischen Abstand der Kurvenradien, das kur-
vendullere Rad um den Betrag Aw schneller.

Mit der Geschwindigkeitsverteilung am Planetenrad, dargestellt in Abbildung
31 Fall b), konnen die Winkelgeschwindigkeiten der Abtriebe zu den Rédern
wie folgt ausgedriickt werden:

w, = ws —Aw 31
Wy = wg + Aw (32)

Die Willisgleichung ist in diesem Fall erfiillt und das Umlaufgetriebe verhin-
dert so Verspannungen in der Querverteilung.

Nimmt man an, die Drehmomente bzw. Krifte am Rad bleiben weiterhin iden-
tisch gemiB der Standiibersetzung und das Kraftschlusspotenzial ist noch nicht
erschopft, dann fiithren die unterschiedlichen Drehzahlen der Réder, {ibersetzt
durch den symmetrischen Aufbau des Differenzials, zu einer Differenz der
Drehzahlen An und zu einer Differenz der Umfangsgeschwindigkeiten AV an
den Wilzpunkten der Planetenrdder am Steg. Es stellt sich die in Abbildung
31 Fall b) gezeigte Geschwindigkeitsverteilung ein.
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Abbildung 31:  Geschwindigkeitsverteilung am Planetenrad, a) bei Geradeausfahrt und b) Kur-
venfahrt
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5.1 Die Grundprinzipien der Leistungsverzweigung

Das Planetenrad beginnt mit den Rddern der beiden Abtriebe (n, > |0]), als
Folge der resultierenden Geschwindigkeitsverteilung in Abbildung 31 Fall b),
zu wilzen. Durch das Wilzen der Zahnridder des Differenzials untereinander
wird zusédtzliche Leistung zum Abtrieb des schnelleren Rades {ibertragen, an
dem langsameren Abtrieb entsprechend weniger, vgl. Abbildung 30.

Umlaufgetriebe, wie das Differenzial, sind aufgrund ihres Betriebsverhaltens
in der Lage die Eingangsleistung auf zwei Wegen an die Abtriebe zu iibertra-
gen [58]. Ein Differenzial iibertragt Kupplungsleistung und Wilzleistung [52].

Kupplungsleistung wird durch den Mitnehmereffekt des Planetenrades mit den
anderen Zahnriddern an den Wélzpunkten erreicht. Dies ist z.B. bei Geradeaus-
fahrt der Fall, vergleiche. Abbildung 31 Fall a). Denn dann sind die Umfangs-
geschwindigkeiten an den Walzpunkten der Abtriebswellen mit denen des Pla-
netenrades identisch:

Us =V =V 2N =Ny =My (33)

Der Planet ist in Ruhe (1, = 0) und das Differenzial iibertrégt lediglich Kupp-
lungsleistungen P, an seine Abtriebe. Die Verhéltnisse der Leistungen an den
jeweiligen Wellen stehen im festen Zusammenhang mit deren Drehmo-
ment [52], da die Drehzahlen aller drei wellen identisch sind:

Pp1:Pyp:Prs =My -ng: My -ng: Mg -ng = My: My: M 34)

Da die Leistungsbilanz auch fiir die Kupplungsleistungen null ergeben muss,
hat die Kupplungsleistung der Summenwelle ein entgegengesetztes Vorzei-
chen als die Kupplungsleistungen der beiden Antriebswellen:

P+ Pry = Py (35

Die Stegwelle ist fiir ein Differenzial und generell fiir Minusgetriebe die Sum-
menwelle. Wird Leistung nur in Form von Kupplungsleistung iibertragen, ent-
stehen im Idealfall keine inneren Verluste im Differenzial als Wirkungsgrad
fiir die Ubertragung dieser Teilleistung kann 7,,,,, = 1 angenommen werden
[52]. Das gesamte Getriebe verhilt sich dann wie eine starre Wellenkupplung.
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

Bilden sich z.B. wihrend der Kurvenfahrt zwischen Steg und Abtrieb relative
Drehzahlen aus, wird in diesem Fall ein Teil der Leistung durch die Wilzbe-
wegung der Zahnrader zwischen den Abtrieben iibertragen. Diese Teilleistung
bezeichnet man als Wiélzleistung. Diese Art der Leistungsiibertragung zwi-
schen den beiden Abtrieben erfolgt als Standgetriebe, eine Leistungsiibertra-
gung zur Stegwelle findet nicht statt. Die Ubertragung der Wilzleistung ist
durch die Reibung wihrend des Abgleitens der Zahnréder im Wélzpunkt stets
mit Verlusten behaftet, die iiber den Standgetriebwirkunsgrad 1, beschrieben
werden. [52]

Die Anteile der Wilzleistung P,, an den Abtrieben entsprechen den Anteilen
der Leistung, die iiber die Relativbewegung der Zahnréder erfolgt:

Pw,l:Ml'(wl_ws)le'(ws_A(‘)_ws)z_Ml'A(‘) (36)
Pyo =M, (0 — ws) =M, (w5 +Aw — ws) =M, - Aw (37

Beide Arten der Leistungsiibertragung, Kupplungs- und Wilzleistung iiberla-
gern sich bei der Kurvenfahrt, damit lisst sich die in Abbildung 30 dargestellte
Mehrleistung am kurvenduBeren Rad erkldren, wenn man die Leistung fiir alle
drei Wellen des Differenzials bilanziert:

P1=Pk’1+PW,1=M1‘(1)S—M1'A(,l)=M1‘(lJ1 (38)
P2=Pk’2+PW,2=M2‘(1)S+M2'A(A)=M2‘(l.)2 (39)
P = Pys = M - ws (40)

Die Eingangsleistung am Steg P; wird als Kupplungsleistung an die Abtriebe
iibertragen und dann wird ein Anteil in Form von Wilzleistung vom langsa-
meren Rad auf das schnellere Rad transferiert. Dies erklért der Sachverhalt in
Abbildung 30. Wird das Kraftschlusspotenzial nicht komplett ausgeschopft,
ergeben sich aus diesem Betriebsverhalten mit beiden Arten der Leistungs-
iibertragung, abgesehen von Wirkungsgradverlusten durch die Wélzreibung,
keine weiteren Einschrankungen.
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5.1 Die Grundprinzipien der Leistungsverzweigung

Problematisch ist das Ubertragungsverhalten von Differenzialen, wenn die An-
triebskréfte das Kraftschlusspotenzial an einem der Réder iiberschreiten. Dies
ist der Fall bei groBen Radlastverschiebungen oder durch eine wesentliche
Verringerung des Haftbeiwertes p an einem der Réder. Eine solche Situation
kann hdufig wahrend des Anfahrens im Geldnde beobachtet werden. Ist der
Reibwert an einem der Rader einer Achse zu gering, geht dieses Rad in den
Zustand des Drehschleuderns iiber, der Schlupf des gleitenden Rades erhoht
sich. Die liberschiissigen Krifte, die nicht mehr am Untergrund abgestiitzt wer-
den konnen, beschleunigen nun das Rad relativ zum Fahrzeug. Damit geht wie-
derum eine zusitzliche Verringerung des moglichen iibertragbaren Drehmo-
ments einher, vgl. Abschnitt 3.1 Umfangskraft-Schlupfkurven. Das gleitende
Rad weist eine hohere relative Drehzahl gegeniiber dem Rad, das theoretisch
noch eine Kraftschlussreserve besitzt auf. Zum Gleitenden und damit schnel-
leren Rad wird tiber die Wilzleistung mehr Leistung transferiert, wie in Abbil-
dung 30 Abbildung 31 Fall b) dargestellt und dieses damit weiter beschleunigt,
der Schlupf erhoht sich weiter und damit verringert sich ebenfalls das tiber-
tragbare Drehmoment weiter. Das gleitende Rad wird weiter beschleunigt. Die
Kombination aus der Beschleunigung des Rades aufgrund des instabilen Ar-
beitspunktes wihrend des Gleitens, mit dem Verhalten des Differenzials Leis-
tung vom langsameren zum schnelleren Rad zu iibertragen, fiihrt letztlich dazu,
dass das gleitende Rad weiter im Zustand des Gleitens verbleibt. In dieser Si-
tuation kann selbst mit dem Rad an dem noch ein héheres Kraftschlusspozen-
tial herrscht, kein héheres Drehmoment abgesetzt werden, sondern nur der Be-
trag des gleitenden Rades. Das Verhiltnis der Drehmomente der beiden
Abtriebe wird durch die Standiibersetzung gemal Gleichung 24 bestimmt. Im
Falle einer Querverteilung sind die Drehmomente beider Abtriebe nach Glei-
chung 25 gleich, siche Abbildung 32. Diese erhebliche Limitierung der {iber-
tragbaren Krifte bleibt nicht auf die betreffende Achse beschrinkt. Ist neben
der Querverteilung auch die Langsverteilung offen, also mit einem Umlaufge-
triebe versehen, stellt sich hier ein vergleichbarer Sachverhalt ein. An der
Achse mit dem gleitenden Rad wird das iibertragbare Drehmoment auf dessen
Niveau fiir beide Radder reduziert. Nach Gleichung 26 ist das Moment welches
zum Antrieb dieser Achse notwendig ist definiert, dieses stellt aber ebenfalls
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

das Drehmoment eines der Abtriebe des Umlaufgetriebes in der Lingsvertei-
lung dar. Fiir dieses Umlaufgetriebe ergeben sich die gleichen Konsequenzen
wie zuvor diskutiert:

FVR I:HR
S o
- [—— |
Mvr Mg
LV=1:1
= vz >
Mya Mha
ML ML

Elemente zur Tatsdchliche

Lv Leistungsverzweigung Reifenkrafte

---- Kraftschlusspotential

Abbildung 32:  Drehmomentverteilung am offenen Allradantrieb fiir ein durchdrehendes Rad

Da auch die Drehmomentverhéltnisse an den Abtrieben des Umlaufgetriebes
der Léangsverteilung im festen Verhéltnis stehen, kann an der Achse mit mehr
Kraftschlusspotenzial an jedem Rad nur das Drehmoment des gleitenden Ra-
des iibertragen werden. Ist dieses Drehmoment in Summe so weit reduziert,
dass die Gesamtkrifte nicht ausreichen, um die dulleren Fahrwiderstinde zu
iiberwinden, kann sich die Maschine aus eigener Kraft nicht mehr bewegen.

Die Leistungsverzweigung beim konstanten Drehmoment erlaubt stets einen
verspannungsfreien Betrieb. Die kinematischen Unstimmigkeiten, wie sie bei
der Leistungsverzweigung mit konstanten Drehzahlen auftreten konnen, wer-
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5.2 Elemente mit verdnderlicher Drehmomentverteilung

den diese mit dem Einsatz von Umlaufgetrieben, selbst bei groen Drehzahl-
unterschieden vermieden. Bei niedrigem Kraftschlusspotenzial offenbart sich
allerdings die Schwiche fiir Allradantriebe mit dieser Leistungsverzweigung
in Quer- und Lingsverteilung. Wird fiir ein Rad das Kraftschlusspotenzial
komplett erschopft, konnen auch die anderen angetriebenen Réder nicht mehr
Drehmoment iibertragen. Daher wird diese Art von Allradantrieb fast aus-
schlief8lich in Fahrzeugen und Maschinen eingesetzt, die auf befestigten Un-
tergriinden mit hohen Reibwerten eingesetzt werden.

Die beiden vorgestellten Grundarten der Leistungsverzweigung decken fiir
sich alleine nicht alle Bediirfnisse und Anforderungen eines Antriebstranges,
einer mobilen Maschine beziiglich Traktion und Verspannungsfreiheit im glei-
chen MaBe ab. Die ausschlieBliche Verwendung einer dieser Verzweigungsar-
ten kann zu einer unzureichenden Erfiillung der Fahraufgabe, insbesondere im
schwierigen Geldnde, fiihren.

Im anschlieBenden Kapitel werden die Mdglichkeiten vorgestellt, durch eine
stufenweise oder stufenlose funktionelle Kombination der beiden Grundarten,
die Maximierung der Vorteile in der Fahraufgabe zu erreichen.

5.2 Elemente mit veranderlicher Drehmoment-
verteilung

Die Charakteristiken der beiden Grundarten der Leistungsverteilung sind nicht
zwangslaufig fiir alle Fahrsituationen passend. Daher muss im Betrieb der Ma-
schine der Antriebsstrang ein gewisses Maf} an funktioneller Verdnderlichkeit
aufweisen, um auf sich &dndernde Randbedingungen reagieren zu kdnnen.
Diese Verédnderlichkeit der Verzweigungselemente wird dadurch erreicht, dass
funktional zwischen den beiden Verzweigungsgrundprinzipien, feste Momen-
tenverhdltnisse auf feste Drehzahlverhiltnisse gewechselt wird. Vorteilhaft
wire, wenn dieser Wechsel moglichst stufenlos und selbststéindig stattfinden
wiirde. Dazu haben sich unterschiedliche Mdoglichkeiten, wie im Folgenden
ausgefiihrt, etabliert.

Umlaufgetriebe stellen durch ihre variablen Abtriebsdrehzahlen die Verspan-
nungsfreiheit sicher, vgl. Kapitel 5.1.2. Uber die Standiibersetzungen lsst sich
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

die grundlegende Drehmomentverteilung des Antriebstrangs festlegen, vgl.
Kapitel 3.4. Die moglichen Drehmomente an den Abtrieben eines offenen Dif-
ferenzials (Kennlinie a) ist in Abbildung 33 dargestellt.

Soll das Verhéltnis der Drehmomente an den Abtriebswellen eine gewisse Va-
riabilitdt erhalten, wird dies erreicht, indem die Ausgleichsbewegung im Dif-
ferenzial durch Reibung behindert oder ganz verhindert wird. Durch das dreh-
feste Verbinden von mindestens zwei Wellen konnen keine relativen
Drehzahlen (A w= 0) mehr auftreten, vgl. Abbildung 31 a), folglich kann auch
keine Wilzleistung mehr innerhalb des Getriebes iibertragen werden, vgl. Glei-
chung. 36 und 37. Stattdessen iibertrégt das Differenzial nur noch Kupplungs-
leistung, siche Gleichung 35. Das ,,Sperren fiihrt funktional zum gleichen
Verhalten in Bezug auf das Drehmoment wie bei den Verzweigungselmenten
mit drehzahlstarrer Leistungsverzweigung, vgl. Kapitel 5.1.1.

Wird die Ausgleichswirkung durch die Ubertragung von Wiilzleistung behin-
dert konnen unterschiedlich hohe Drehmomente an die Abtriebswellen {iber-
tragen werden. Die teilweise ,,Sperrung® des Differenzials wird durch erhdhte
Reibung in der Wilzbewegung erreicht, wofiir zusétzlichen Kupplungsele-
mente oder Konstruktionsmalinahmen angewendet werden.

5.2.1 Adaptive Systeme

Durch das Hinzufiigen von konstruktiven reibungserh6henden MafBnahmen,
die selbst in Abhdngigkeit von den Parametern der Fahrsituation die Aus-
gleichsbewegung des Umlaufgetriebes beintridchtigen, kdnnen die adaptiven
Systeme realisiert werden.

Diese reibungserhohenden Mafnahmen lassen sich in drei Gruppen unterteilen
wie in Abbildung 33 dargestellt:

o Ausgleichsgetriebe mit konstantem Reibmoment My (Kennlinie b)
durch Reibungserhohende MaBnahmen
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5.2 Elemente mit verdnderlicher Drehmomentverteilung

o Ausgleichgetriebe mit einem konstanten und zusitzlich mit einem last-
proportionalen Drehmoment (p Proportionalitatsfaktor, Kennlinie c)

M1=M2'(1+p)+Mf

M = 0 beschreibt den Fall nur lastabhéngiger Reibung.

(42)

¢ Ein Reibungsanteil, der der Differenzdrehzahl proportional ist, (k Pro-

portionalitétsfaktor, nicht dargestellt)

M1=M2+k '(wl_Aw)
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Abbildung 33:  Mogliche Raddrehmomente fiir eine Querverteilung mit verschiedenen Charak-

teristiken, angelehnt an [53]

Die vorgestellten Variabilitdtsmoglichkeiten der Drehmomentverteilung wer-
den durch systemimmanente Kennlinien der zusétzlichen Kupplungen oder
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

Konstruktionsmafinahmen ermdglicht. Damit konnen diese Systeme innerhalb
gewisser Grenzen ihre Drehmomentverhiltnisse anpassen. Daher werden diese
Verzweigungselemente auch ,,selbstregelnd® oder ,,adaptiv* genannt.

Mit der freien Beeinflussung der systemimmanenten Kennlinien durch mecha-
tronische MaBinahmen kann die Variabilitit noch einmal erweitert werden. Sig-
nifikant ist fiir diese semiaktiven Systeme, dass ihre Grundkonstruktion den
adaptiven Systemen mit der Moglichkeit der situationsgerechten Ubersteue-
rung des Grundverhaltens entspricht. Die mogliche Drehmomentverschiebung
erfolgt jedoch immer noch in einer Vorzugsrichtung vom schnellen zum lang-
sameren Rad, dies gemél des Wilzleistungsflusses, vgl. Kapitel 5.1.2. Das be-
deutet in Abbildung 33, die Drehmomentverhéltnisse konnen beliebig in dem
sich aufspannenden Feld zwischen Kennlinie a und d gewéhlt werden. Ob das
obere oder untere Feld giiltig ist hangt davon ab welches der Rider schneller
ist. Durch die Moglichkeiten der Mechatronik und den Einsatz elektrischer
Steuergerite lassen sich auch komplexe Regelaufgaben bewerkstelligen. Diese
aktiven Systeme konnen ihre Drehmomentverhiltnisse frei und unabhingig
von einer Vorzugsrichtung stellen. Der ideale Stellbereich eines solchen Sys-
tems ist in Abbildung 33, als das sich bildende Rechteck aus den beiden Linien
d dargestellt. Fiir die grundlegende Art der Leistungsverzweigung in der
Grundkonstruktion solcher aktiven Systeme finden beide Grundprinzipien An-
wendung. Es lassen sich zwei groBere Gruppen unterscheiden, die Uberlage-
rungsdifferenziale und Zahnradstufen mit getrennt steuerbaren Kupplungen,
die sogenannten ,, Torquesplitter™.

5.2.2 Uberlagerungsdifferenziale

Die Uberlagerungsdifferenziale bestehen aus gewdhnlichen Differenzialen mit
zusétzlichen Getriebebestandteilen (die Erweiterungsstufen) zwischen den
Wellen siche Abbildung 34. Damit erlaubt das Uberlagerungsdifferenzial das
Drehmoment von einem Abtrieb zum andern zu {ibertragen, um damit die
Drehmomentverhéltnisse einzustellen.
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5.2 Elemente mit verdnderlicher Drehmomentverteilung

Das in Abbildung 34 bezeichnete Uberlagerungsgetriebe iibertriigt das Dreh-
moment zwischen den Abtrieben, indem eine der beiden Kupplungen ge-
schlossen wird. Die Drehzahl von der Welle, deren Moment iibertragen werden
soll, wird vor der Eingangsseite der Kupplung noch einmal erhdht, somit kann
das System sogar das Drehmoment vom langsameren zum schnelleren Rad
iibertragen. Es kann theoretisch, solange Drehmoment zum schnellen Rad um-
verteilt werden, bis Gleichlauf in der Kupplung erreicht wird. Dies ist der Fall,
wenn der Drehzahlunterschied zwischen den Abtrieben die iiberh6hende Wir-
kung des in der Erweiterungsstufe verwendeten Getriebes ausgleicht.

2 — 3

10

Abbildung 34:  Symbolische Darstellung eines Uberlagerungsdifferenzials mit Wellen-Wellen
Lage der Erweiterungsstufe, andere Lagen sind moglich vgl. [16]

Folglich kann fiir eine Querverteilung ein entsprechender minimaler Kurven-
radius eines Fahrzeugs in Abhiingigkeit von der Ubersetzung i in der Erweite-
rungsstufe definiert werden. Bis zu diesem Kurvenradius kann Drehmoment
auf das schneller laufende Rad {ibertragen werden. Mit Kenntnis des Radstands
S und des gewiinschten minimalen Kurvenradius R;¢,, kann der prozentuale
Drehzahlunterschied &5, zwischen den Ridndern und damit die notwendige
Ubersetzung i der Erweiterungsstufe bestimmt werden. [60]
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T 5= (ny >ny) (43)

Der minimale Kurvenradius kann allerdings nicht beliebig verkleinert werden,
der daraus resultierende Drehzahlunterschied &p wirkt sich neben der Fahr-
geschwindigkeit und dem Betrag des verschobenen Drehmoments erhdhend
auf die Verlustleistung wihrend der Aktuierung aus. Die Verlustleistung én-
dert sich fiir sonst gleiche Bedingungen bei der Erhdhung des Drehzahlunter-
schiedes um Agyp gemal der Gleichung 44 :

AM-v AM-v

2T

AP, =

Z'Tdy‘n

Agyp ( = konst.) (44)

dyn

Demnach ist hier ein entsprechender Kompromiss zwischen dem notwendigen
minimalen Kurvenradius und der akzeptablen Verlustleistung zu finden [60].
Die angestellte Betrachtung kann analog auch auf die Léngsverteilung iibertra-
gen werden.

Diese Art von Verzweigungsgetrieben findet hauptséchlich in PKW-Antrieben
Anwendung wie in [16]. Die Anwendung solcher Getriebe im Bereich der mo-
bilen Arbeitsmaschinen erscheint aufgrund der hohen Drehmomente proble-
matisch. Die Ausfiihrung eines solchen Systems wie Abbildung 34 hat einen
hohen Bauraumbedarf in den Achsen auf Grund von sehr groen mechani-
schen Kupplungen und damit eine erhebliche Reduzierung der Bodenfreiheit
zur Folge.

5.2.3 Kupplungssysteme "Torquesplitter”

Es konnen auch Systeme ohne Umlaufgetriebe nur mit Kupplungen eingesetzt
werden, um frei variable Drehmomentverteilungen zu realisieren. Sie sind je-
doch auf eine dullere Steuerung angewiesen, um eine stufenlose Drehmoment-
verteilung zu erreichenden. Die Anwendung solcher Systeme wurde mit Auf-
kommen mechatronischer Systeme wesentlich vereinfacht.
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5.3 Systematik der Klassierung von Allradantrieben
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Abbildung 35:  Symbolische Darstellung eines Doppelkupplungssystems

Abtrieb 2 2

Symbolisch

Schematisch

Die Idee der Kupplungssysteme als Verzweigungselemente ist in Abbildung
35 dargestellt. Die beiden Abtriebe sind jeweils mit einer separat angesteuerten
Kupplung ausgestattet. Durch die Einstellung des jeweiligen Kupplungsdreh-
moments wird dem Abtrieb das entsprechende Drehmoment zugeteilt, damit
kann das Kraftschlusspotenzial der Rader individuell ausgenutzt werden. Die
Ausgleichsfunktion dieser Systeme wird durch die Einstellung eines kontrol-
lierten Schlupfs an den jeweiligen Kupplungen erreicht. Die Entstehung von
Verlustleistung muss auch bei diesen Systemen beriicksichtigt werden.

Die mechanischen Doppelkupplungssysteme als Verzweigungsgetriebe finden
hauptsichlich aufgrund der fiir mechanische Kupplungen moderaten Drehmo-
mente in PKW-Antrieben Anwendung, wie z.B. in FROMMIG [38]. Im Bereich
der mobilen Arbeitsmaschinen erscheint der hohe Bauraumbedarf fiir geeig-
nete mechanische Kupplungen jedoch problematisch.

5.3 Systematik der Klassierung von Allradan-
trieben

Der Allradantrieb ist schon lange Gegenstand der Forschung in der Antriebs-
technik. Die verschiedenen Kombinationsmoglichkeiten und Anwendungsfel-
der der mobilen Maschinen haben zu einer groen Vielfalt an Varianten ge-
fihrt, diese lassen sich nach verschiedenen Kriterien klassieren. Demnach sind
eine breite Auswahl an Klassierungsmoglichkeiten fiir die Antriebselemente
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aber auch fiir ganze Antriebsysteme gegeben. In diesem Abschnitt sollen die
Klassierungsmoglichkeiten auf eine gemeinsame Basis gestellt werden.

5.3.1 Klassierung von Verzweigungselementen im
Allradantrieb

Eine erste Klassierung wurde von STOCKMAR [61] fiir PKWs vorgenommen
und von HESSING [46], RICHTER [39] und GREGER [45] ibernommen. Die Sys-
teme zur Leistungsverzweigung werden gruppiert, nach dem Maf} an Moglich-
keit, die Leistungsverzweigung zwischen Vorder- und Hinterachse zu beein-
flussen. STOCKMAR schligt vier Klassen vor:

1. Konstante Verteilung der Antriebskréfte

2. Variable systemimmanente Verteilung der Antriebskrafte

3. Innerhalb von Grenzen variable Verteilung der Antriebskrafte
4. Frei wéhlbare Verteilung der Antriebskréfte

Ebenfalls die Langsverteilung betrachtend, gibt BRENNINGER [41] fiir Trakto-
ren eine dhnliche Klassierungsvoschlag an:

1. Feste Drehzahlverhéltnisse, Antriebskrifte stellen sich gemal3 Kraft-
schluss ein

2. Feste Drehmomentverhéltnisse, Drehzahlen stellen sich gemafl Kraft-
schluss ein

3. Systemimmanente Kennlinie zu Verteilung der Antriebskréfte

4. Beinflussbare systemimmanente Kennlinie, die Verteilung der An-
triebskréfte kann in vorgegeben Grenzen variiert werden.

5. Die Drehmomentverteilung kann frei in einem gewissen Bereich vari-
iert werden
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6. Die Drehmomentverteilung kann frei gewéhlt werden

BRENNINGER erginzt die Gruppe 1 von STOCKMAR um die drehzahlfeste Leis-
tungsverzweigung (Gruppe 2), die haufig in der Léngsverteilung von mobilen
Maschinen, bei PKWs hingegen nicht, tiblich ist. Die Gruppe 3 ist in der Lage,
das Ubertragungsverhalten entsprechend einer Kennlinie zu indern. BRENNIN-
GER unterscheidet weiter Systeme die in bestimmten Grenzen freie Drehmo-
mentverhéltnisse stellen kdnnen. Dies kann durch eine dullere Manipulation
der Kennlinie, wie in der Gruppe 4 oder durch andere Vorgénge am Verzwei-
gungselement, wie in der Gruppe 5 geschehen. Bis zur Gruppe 5 gibt er an,
dass diese Systeme jeweils eine bevorzugte Achse besitzen, die Verteilung er-
folgt also in einer bevorzugten Richtung. Lediglich die Gruppe 6 kann das
Drehmoment beliebig und frei auf beide Achsen verteilen.[41]

MEIBNER [60] und VOCKENHUBER [49] beschrieben den Grad der Variabilitit
in der Langs- und Querverteilung jeweils separat in je einer Tabelle. Beide
unterscheiden, ob die jeweilige Realisierung mit Getrieben bzw. Differenzia-
len oder ausschlieBlich mit Kupplungen, also ohne Differenzial, erfolgt.

ungeregelt selbstregelnd geregelt
offen manuell drehzahlfOhlend aktiv
offenes manuell sperr- drehzahlfdhlende momenten- geregelte Mitten- Uh'rllguunql-
Differential Differential bares Differential Sperre (Visco)  fdhlende Sperre sperre differential
manuell zuschalt- drehzahifGhlende geregelte Torque Splitter
bare Achse Kupplung (Visco) Kupplung
Kupplung

TARASRA

Abbildung 36:  Exemplarische Klassierung von Antriebselementen fiir die Langsverteilung
von Meifiner [60]
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

Die Stufen der Variabilitit in der Drehmomentverteilung werden wie folgt zu-
sammengefasst: ungeregelt, selbstregelnd und geregelte Systeme bei MEIBNER
oder in aktive, semiaktive, adaptive und passive Systeme, bei VOCKENHU-
BER [49]. MEIBNER unterscheidet weiter die ungeregelten, ob sie zuschaltbar
sind oder nicht. Die selbstregelnden Systeme werden gemaf ihren Fiihrungs-
groBBen geordnet, Drehzahl- und Drehmoment-fiihlend. Die Gruppe der gere-
gelten Systeme unterscheidet MEIBNER in semiaktive und aktive Systeme, in
Anlehnung an die regelungstechnische Definition von WALLENTOWITZ [62]
die fiir Vertikaldynamik beeinflussende Systeme gilt. Somit kénnen die semi-
aktiven Systeme zwar das Drehmoment frei im Betrag zwischen zwei Achsen,
allerdings nur entlang einer Vorzugsrichtung, verschieben. Die aktiven Sys-
teme dagegen konnen das Drehmoment beliebig in Betrag und Richtung zwi-
schen zwei Achsen aufteilen. Damit gleichen sich nach den Beschreibungen
von BRENNIGER die Systeme seiner Gruppe 4 und 5 mit den geregelten semi-
aktiven Systemen von MEIBNER, sowie die Gruppe 6 von BRENNINGER mit den
geregelten aktiven Systemen von Meifiner. Damit lassen sich die verschiede-
nen Einteilungen der Autoren in Tabelle 1 gegeniiberstellen und vergleichen.

Tabelle 1:  Vergleich der verschiedenen Variabilititsstufen in Bezug auf die Drehmomentver-
teilung von Verzweigungselementen

Variabilitatsstufen bezlglich Drehmomentverteilung

1 2 3 IA Stockmar [60]

1 2 3 L 5 6 Brenninger [41]

Passiv Adaptiv Se“.]i_ Aktiv Vackenhuber [48]
aktiv
Selbst-
Ungeregelt regelnd Geregelt Meifiner [59]
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5.3 Systematik der Klassierung von Allradantrieben

Bei FORMIGER [38] sind die Abstufungen der Variabilitét in der Drehmoment-
verteilung identisch zu MEIBNER. Die Systeme werden ebenfalls wie bei Meif3-
ner in zwei Gruppen unabhéngig von ihrem Grad der Variabilitit unterschie-
den, namlich ob deren Funktion auf der Verwendung von Getrieben oder
Kupplungen basiert. Damit ergibt sich auch bei FORMIGER eine zweidimensi-
onale Einteilung. Als Begriindung fiir die Unterscheidung der technischen Re-
alisierung durch Kupplungen oder Getriebe wird folgendes Unterscheidungs-
merkmal gebildet: Getriebe stellen Systeme mit fester Grundverteilung,
Kupplungen ohne feste Grundverteilung des Drehmoments dar.

Da in Stralenanwendungen hauptséchlich mechanische Komponenten in den
Antriebstringen Anwendung finden, kann die von FORMIGER dargelegte Un-
terscheidung nach Kupplung oder Getriebe synonym mit dem Grundverhalten
vertauscht werden, vgl. Kapitel 5.1.

Dennoch lisst sich ein gleiches Verhalten in Bezug auf die Verteilung des
Drehmoments auch mithilfe von hydraulischen und elektrischen Einheiten um-
setzen. Aufgrund der bestehenden Analogien zwischen diesen Formen der
Energietlibertragung erméglicht ISERMANN [63] eine gleichartige theoretische
Betrachtung. Damit ist auch die Analyse von kombinierten Antriebssystemen
moglich, FORSTER [64]. Es ergeben sich dann mehrere Kategorien beziiglich
der verwendeten Komponenten aber weiterhin nur zwei Systemkategorien,
wenn die Antriebselemente nach ihrem Grundverhalten an den Abtrieben ge-
ordnet werden. Soll eine Einteilung fiir die verwendbaren Verzweigungsele-
mente auf dem Feld der mobilen Maschinen vorgenommen werden, erscheint
es daher zielfiihrender, diese nach Systemen mit und ohne Grundverhalten in
der Drehmomentverteilung zu ordnen, sprich nach dem Laufgrad des Verzwei-
gungelements oder des gesamten Antriebssystems. Damit lassen sich auch die
Antriebe von mobilen Maschinen mit ihren mechanischen, hydraulischen,
elektrischen oder kombinierten Antriebstringen weiterhin in zwei Gruppen be-
zliglich ihrer technischen Realisierung einordnen.

Die Einteilung der Systeme in die Kategorien mit und ohne Grundverteilung
des Drehmoments ist prinzipiell treffend und verwendbar. Sie beschreibt das
nach auflen tretende Verhalten des betrachteten Systems. Begriindet liegt die-
ses nach auBen erscheinende Verhalten eines Systems im Grundprinzip, wie es
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

die eingehende Leistung verzweigt. Leistung kann jeweils nur bei konstantem
Drehmoment (Laufgrad F=2) oder bei konstanten Drehzahlverhéltnissen
(Laufgrad F=1) verzweigt werden. Diese beiden Prinzipien liegen jeweils je-
dem System zugrunde. Durch weitere, Bauteile die eine Uberlagerung oder
Umverteilung zwischen den Abtriebswellen ermdglichen, wird dann eine Va-
riabilitdt in der Drehmomentverteilung erreicht. Damit ist die Klassierung nach
dem Grundprinzip der Leistungsverteilung zur Bestimmung der technischen
Realisierung eindeutig und erlaubt die Einordnung von Systemen unabhingig
von ihrer energetischen Doméne, vgl. Tabelle 2.

Tabelle 2:  Gegeniiberstellung der technischen Realisierung von verschiedenen Autoren mit
dem Wirkprinzip der Leistungsverzweigung.

Einfeilung nach der technischen Realisierung
_ Bauteil hat feste Prinzip der
Art der Bauteile Drehmomgnfgrund- Leistungsverzweigung
verteilung
. Bei festen
Kupplung Nein Drehzahlverhsltnissen
) Bei festen
Gefriebe Ja Drehmomentverhaltnissen

Folglich konnen mogliche Verzweigungselemente eines Antriebstrangs an-
hand von zwei Kriterien klassiert werden. Das erste Kriterium stellt die Varia-
bilitdt beziiglich der Drehmomentverteilung, das zweite Kriterium das wir-
kende Grundprinzip der Leistungsverzweigung, dar.

Die vier von STOCKMAR vorgeschlagenen Stufen der Variabilitdt erscheinen
fiir einen generellen Vergleich von Systemen zielfiihrend. Sie korrelieren mit
den Regelungsmoglichkeiten (vgl. Tabelle 1), zudem ist diese Einteilung spe-
zifischer, als nach den Kriterien ungeregelten, selbstregelnden und geregelten
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5.3 Systematik der Klassierung von Allradantrieben

Systemen zu unterscheiden. Die Erweiterungen der Einteilung der Variabili-
titsstufen wie sie von BRENNINGER vorgeschlagen wurden, sind dann hilfreich,
wenn eine genauere Unterscheidung von Systemen der Gruppe 3 und 4 von
STOCKMAR getroffen werden soll. Es wird bei BRENNINGER beriicksichtigt,
dass unterschiedliche Mechanismen zum gleichen Effekt fithren kdnnen. Die
Beschreibungen der Gruppen 1 und 2 von BRENNINGER konnen in der
Gruppe 1 von STOCKMAR mit der Beriicksichtigung des wirkendenden Grund-
prinzips bei der Leistungsverzweigung beschrieben werden.

Zusitzlich zur Variabilitdt bei der Drehmomentverteilung konnen Systeme im
Antriebsstrang durch die Beschreibung des wirkenden Grundprinzips bei der
Leistungsverzweigung ebenfalls klassiert werden. Somit soll in dieser Arbeit
die Einteilung der Antriebselemente wie in Tabelle 3 erfolgen.

Tabelle 3:  Vorschlag fiir die Klassierung von Elementen zur Leistungsverzweigung nach Vari-
abilitétstufen

Klassierung von Elementen zur Leistungsverzweigung

Variabilitatsstufen
1 2 3 L

Drehmomentverteilung
PR
w—é—z

Passiv Differenzregelung

Feste
Drehzahlverhaltnisse

Feste
Drehmomentverhaltnisse

Leistungsverzweigung

Beschrénkfes Kennfeld | Drehmomente beliebig e .
(abhanig von Drehzahlen] cinstellbar Regelungsmdglichkeiten

Mit dieser Klassierung konnen Elemente zur Leistungsverzweigung im An-
triebsstrang von mobilen Arbeitsmaschinen beziiglich ihrer Variabilitét in der
Drehmomentverteilung als auch nach ihrem wirksamen Grundprinzip unab-
héngig von deren Art der Leistungsiibertragung, gruppiert werden.
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

Um die Identifikation des Grundverhaltens von Systemen mit verschiedenen
Arten der Leistungsiibertragung zu erleichtern, erscheint es sinnvoll, eine neut-
rale und einheitliche Beschreibung der Systeme, unabhéngig von der in der
Doméne der Leistungsiibertragung iiblichen Darstellungsweise zu wéhlen. So
konnen mechanische Systeme mit neutralen Symbolen wie in SUE [65] be-
schrieben werden. Im Bereich der mobilen Maschinen haben sich die getriebe-
schematische Darstellungen nach RENIUS [66] etabliert. Diese Form der Sys-
tembeschreibung erlaubt die tibersichtliche Darstellung der Antriebsstrang-
elemente auch wenn mehrere Arten der Leistungsiibertragung dort présent
sind.

Fiir eine erleichterte Analyse und Synthese des Betriebsverhaltens von Um-
laufgetrieben und anderen komplexen mechanischen Getrieben eignet sich die
symbolische Darstellung nach WOLF [67]. Die von FORSTER [64] vorgenom-
mene Modifikation erlaubt es ebenfalls, elektrische und hydraulische Leis-
tungspfade in dieser Darstellungsform zu beriicksichtigen. Die Systematik der
Wolf-Darstellung wurde fortlaufend weiterentwickelt, zuletzt z.B. in
REICK [68] zur Integration von elektrischen Variatoren. Damit ist diese Dar-
stellungsform ebenfalls fiir den Einsatz zur Analyse von Antriebsystemen auf
dem Feld der mobilen Maschinen geeignet.

- ] ] 1 N
o
B 24 I A
ag ? 3
a 2 3 2 3
I b= O
e
. = = J
Mechanisch Hydraulisch Elektrisch
e N
S 1 H T
Bl L «
3
£ )
o J

Abbildung 37:  Gegeniiberstellung der verschiedenen Darstellungsvarianten von Antriebsele-
menten am Beispiel von Variatoren, gemafs Wolf, Reick und Renius
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5.3 Systematik der Klassierung von Allradantrieben

Der Vorteil in der Wolf-Symbolik zur Identifikation des Grundverhaltens der
Leistungsverzweigung ist in Abbildung 37 ersichtlich: die zu analysierenden
Strukturen kdnnen von der getriebeschematischen Darstellung in die symboli-
sche Darstellung libertragen werden. Zwar ist jedes Symbol in einer anderen
Doméne, die Systeme mit identischem Verhalten kdnnen allerdings eindeutig
mit demselben Symbol identifiziert werden. Das Prinzip der Leistungsver-
zweigung zu den Abtrieben und das daraus folgende Verhalten fiir den An-
triebstrand sind dann identisch.

Somit ist es moglich, alle in mobilen Maschinen vorkommenden Antriebsele-
mente zur Leistungsverzweigung im Antriebsstrang nach einer Uberfiihrung in
der Klassierung von Tabelle 3 zu verorten. Trotz der verschiedenen Doménen
die bei mobilen Maschinen zum Einsatz kommen, erlaubt die Symbolik, dass
entsprechende Grundprinzip zu identifizieren und eine Aussage iiber die Vari-
abilitét zu treffen.

Mechanische Sonder-

Systeme zur bauformen
Momentenverteilung

/\

Kupplungs- || pitferentialsysme| |CVT-Systeme
systeme

Abbildung 38:  Systematik von Verzweigungselementen nach Bauweise und Funktionsmerk-
malen

Sollen die konstruktiven Aspekte verglichen werden, gibt es die Moglichkeit,
die Verzweigungselemente beziiglich ihrer Bauweise und Funktionsmerkmale
zu klassieren. Beispiele finden sich in [39; 16; 41; 65; 49] und in Abbildung
38. Da aus dieser Klassierung der Antriebselemente nicht direkt auf deren
Drehmomentvariabilitéit geschlossen werden kann, soll der bisher vorgestellten
Klassierung zur Einteilung der Antriebselemente (vgl. Tabelle 3) der Vorzug
gegeben werden.
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

5.3.2 Klassierung von ganzen Allradantriebsystemen

Um den Einfluss der verwendeten Elemente auf die Fahreigenschaften der gan-
zen Maschine zu beschreiben und einzuordnen wiirde sich eine dreidimensio-
nale Einteilung anbieten, vgl. Abbildung 39. Jede Achse entspricht dabei dem
MaB an Variabilitat in der Drehmomentverteilung fiir die Langsverteilung und
die Querverteilungen der Vorder- sowie Hinterachse. Dies wird von GREGER
[45] ebenfalls vorgeschlagen.

Abbildung 39:
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Einteilungsmaglichleiten fiir ganze Antriebssysteme und deren Drehmoment-
variabilitét in Stufen, nach Stockmar, fiir ein zweiachsiges Fahrzeug, angelehnt
an Greger [45]

GREGER reduziert diese Einteilung um eine Dimension mit der Begriindung,
dass die von ihm betrachteten Fahrzeuge jeweils nur an der Hinterachse mit
variabler Drehmomentverteilung ausgestattet sind.[45]
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In dieser Arbeit erfolgt auch eine zweidimensionale Gliederung der Antriebs-
systeme. Unter der Annahme eines Grundaufbaus mit gleichem Funktionsum-
fang des Antriebsstrangs an Vorder- und Hinterachse bei mobilen Maschinen
ist diese Vereinfachung gerechtfertigt. Die Querverteilung kann dann fiir die
Vorder- und Hinterachse zusammengefasst betrachtet werden. Neben der
Querverteilung muss nur noch das Maf der Variabilitdt in der Langsverteilung
zur Einteilung in die Klassierung betrachtet werden. Daher wird zur Einteilung
der Antriebssysteme der Maschinen die Klassierung wie in Tabelle 4 benutzt.

Tabelle 4:  Einteilung verschiedener Antriebssysteme flir mobile Maschinen nach deren Varia-
bilitdt in der Drehmomentverteilung. Definition der Stufen nach STOCKMAR.

Variabilitat in der Langsverteilung

1 2 3 L

Woopen [40]
Pichtmayer [27]
Brenninger [39]
Grad [38]

ZF [41]

Fendt [42]

Duzihski [31]

Konventionelle Antriebe

Woopen [40]

Vollvariabler

Variabilitdt in der Querverteilung

Antriebstrang

Beeinflussbarkeit Stufen der
der Fahrdynamik 1-4

Drehmomnetvariabilitat

In den erarbeiteten Klassierungen (Tabelle 3 und Tabelle 4) wurden die ver-
figbaren Verzweigungselemente und Gesamtantriebstrangkonzepte aus dem
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5 Allradantriebstrange fiir mobile Maschinen und ihre Klassierung

Stand der Technik und Forschung gruppiert, siche Abschnitt 3.4.3. Es fallt auf,
dass in der Kategorie der Antriebstringe mit vollvariabler Drehmomentvertei-
lung (Gruppe 4[4 vgl. Tabelle 4) keine Losungen bestehen. Daher sollte aus
den Systemen mit verdnderlicher Drehmomentverteilung ein passendes Sys-
tem gemdfl Abschnitt 5.2 ausgewdéhlt und weiter untersucht werden.
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6  Hydrostatisch mechanischer
Torquesplitter fir schwere
Antriebe

Um fiir eine mobile Arbeitsmaschine einen Antriebsstrang mit voller Variabi-
litdt in der Langs- wie Querverteilung zu realisieren, jeweils mit Stufe 4 in
Tabelle 4, miissen die verwendeten Verzweigungselemente im Antriebsstrang
selbst vollvariabel sein, vgl. Tabelle 3. Die in Frage kommenden Systeme fiir
ein vollvariables Leistungsverzweigungselement wurden im Kapitel 5.2 vor-
gestellt.

Im Bereich der mobilen Maschinen wurde bisher lediglich ein passiver Tor-
quesplitter (Stufe 2) von DUZINSKI [31] untersucht und ist kommerziell ver-
fiigbar [58]. Im Forschungsprojekt ,,Line-Traction 3* wurde das Prinzip des
Torquesplitters aufgegriffen und weiterentwickelt, um damit einen maschinen-
tauglichen vollvariablen Torquesplitter darzustellen ENGELMANN [69; 70].
Umgesetzte Konzepte mit Uberlagerungsdifferenzialen waren zum Zeitpunkt
des Projektes nicht bekannt. MEIBNER [16] empfiehlt fiir die Entwicklung ge-
eigneter vollvariabler Leistungsverzweigungselemente folgende Leitfragen:

* In welchen Grenzen lésst sich mit diesem System das Fahrverhalten
beeinflussen?

» Fiir welche Drehzahlen muss das System ausgelegt werden?
*  Welche mechanischen Belastungen treten auf?

* Welche Auswirkungen hat eine eventuelle Fehlfunktion des
Systems?

*  Wo sollte das System im Fahrzeug platziert werden?

» Kann der Traktionswirkungsgrad verbessert werden?
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Mit diesen Leitfragen und den projektspezifischen Anforderungen kann die
Auswahl eines Torquesplitters (vgl. Kapitel 5.2.3) gegeniiber dem Uberlage-
rungsdifferenzial (vgl. Kapitel 5.2.2) fiir die Verwendung in den mobilen Ar-
beitsmaschinen begriindet werden. Die Beinflussbarkeit muss fiir Stufe 4 per
Definition der eines vollvariablen Systems entsprechen, vgl. Tabelle 3.

Der Torquesplitter erlaubt lediglich die freie Verteilung des Motordrehmo-
ments an die Rdder, mit ihm ldsst sich kein im Schubbetrieb auftretendes
Schleppmoment umverteilen. Dieser Nachteil des Drehmomentverteilers kann
bei den geringen Fahrgeschwindigkeiten mobiler Arbeitsmaschinen vernach-
lassigt werden, da davon ausgegangen wird, dass die Optimierung der Querbe-
schleunigung lediglich der Verbesserung des subjektiven Fahrerempfindens
dient. Jedoch erlaubt der Torquesplitter im Vergleich zum Uberlagerungsdif-
ferenzial durchgehende Beinflussbarkeit der Radmomente und unterliegt kei-
ner kinematischen Einschriankung in der Kurvenfahrt, vgl. Abschnitt 5.2.2.
[38]

Der notwendige Drehzahlbereich des Antriebsstrangs ist in Folge der geringen
Fahrgeschwindigkeiten wesentlich niedriger als es fiir Systeme im PKW-Be-
reich der Fall ist. Beide Systeme benétigen die Uberwachung durch geeignete
Sensoren oder modellgestiitzte Ansitze iiber eine ECU, hier ergibt sich fiir kei-
nes der beiden Systeme ein besonderer Vorteil.

Bei der Platzierung im Fahrzeug hat der Torquesplitter gegeniiber dem Uber-
lagerungsdifferenzial einen Vorteil, da der Bauraum im Achszentrum bei der
Verwendung des radnahen Torquesplitters nicht zunimmt. Diese Torquesplit-
tereinheiten lassen sich im Felgenradius des Rades arrangieren, vgl. Ab-
schnitt 6.2. Bei Uberlagerungsdifferenzialen muss das Differenzialgehiuse er-
weitert werden, der Bauraum nimmt also im Achszentrum zu. Damit wird die
Bodenfreiheit wesentlich stdrker als bei Torquesplittern eingeschriankt. Die
Bodenfreiheit wird nach Richtlinie 92/53/EWG zwischen den Radaufstands-
punkten und dem Gehéuse des Differenzials gemessen. Eine Einschrinkung
der Bodenfreiheit ist bei geldndegédngigen Maschinen nicht erwiinscht.
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Antriebstringe mit einer freien Variabilitdt der Radrehmomente auf allen an-
getricben Achsen konnen den Traktionswirkungsgrad wesentlich verbes-
sern [27] ,wie im Abschnitt 5.2.2 und 5.2.3 erldutert. Die Untersuchungen von
MEIBNER [16] zeigen, dass die Verlustleistung des Torquesplitters héher aus-
fallen kann die entstandene Verlustarbeit jedoch tiefer. Dieses Verhalten kann
auch auf eine maschinentaugliche Variante libertragen werden. Die Vorteile
des Torquesplitters gegeniiber dem Uberlagerungsdifferenzial fasst Tabelle 5
vereinfacht zusammen.

Tabelle 5:  Vergleich des Torquesplitters und Uberlagerungsdifferenzials fiir den Einsatz in
Antriebstrangen mobiler Maschinen, mit allgemeinen und projektspezifischen Kri-

terien
Uberlagerungs-
Kriterium Torquesplitter
dif ferential
Erforderlicher Bauraum 0 + +
1]
Bodenfreiheit 0 + <
Traktionsverbesserung 0 + > F_.{
o =
Minimale Kurvenradien 0 + ol
m -t
Verlustleistung + 0 5
o
Thermische Belastung 0 0 ;'r
m
Robustheit bei Ausfall + 0 =1
Retrofit an c><
=3
Bestandsmaschinen 0 + a|m
Integration Stellglieder 0 + %
Verschleif3 0 0 =
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Der in ENGELMANN [70] vorgestellte Torquesplitter wird im Folgenden wei-
terverfolgt um die Vorteile eines solchen Systems im Maschineneinsatz zu be-
leuchten. Die entsprechenden Adaptionen fiir den Einsatz in mobilen Maschi-
nen werden in Abschnitt 6.2 vorgestellt.

6.1 Schaltelemente fiir einen maschinentaugli-
chen Torquesplitter

Torquesplitter, wie in Abschnitt 5.2.3 beschrieben, sind neben der dort vorge-
stellten Ausfiihrung fiir leichte Antriebe mit einem radseitigen Planetenge-
triebe ausgestattet. Eine hdufig zu findende Variante ist die von SUE [65] vor-
geschlagene Konfiguration. Dort wurde die Konfiguration der Wellen am
Planetengetriebe fiir Antrieb, Abtrieb und Schaltelemente so gewéhlt, dass ein
moglichst geringes Haltemoment des Schaltelements notwendig ist, wenn die
Welle des Sonnenrads festgesetzt wird. Diese Moglichkeit, die in SUE [65]
vorgestellt wird, ermoglicht eine kompaktere Bauweise der Lamellenkupplung
mit geringer Verlustleistung. Diese mechanische Ausfiihrung des Torquesplit-
ters ist die haufigste verwendete Variante im Bereich der Antriebe fiir leichte
Stralenfahrzeuge [38; 71]. Seltener, und hauptséchlich als Studie, kommen
auch elektrische Einheiten als Schaltelemente zum Einsatz [45]. Der Einsatz
von hydraulischen Schaltelementen im PKW-Bereich wird hdufig vermieden.
Dies ldsst sich mit der Systemkomplexitit und den damit verbundenen Kosten
erkldren. Die meisten Fahrzeuge sind nicht mit einer leistungsfahigen hydrau-
lischen Versorgung ausgestattet.

Im Vergleich zu den leichten Kraftfahrzeugantrieben miissen die Antriebe von
schweren mobilen Arbeitsmaschinen sehr hohe Drehmomente am Rad erzeu-
gen. Damit stellt der Antrieb in seiner Funktion nicht nur die Bewegung der
schweren Maschine sicher, sondern auch die Mdglichkeit, hohe Zugkrifte zu
realisieren, wie in Abbildung 7 dargestellt. Daher finden in Maschinen, welche
hohe Zugkrifte darstellen miissen, hdufig Radkopfgetriebe Verwendung. Die
zusétzlichen Planetengetriebe in der Achse erlauben hohe Drehmomente an
den Rédern bei kleinen Durchmessern des Tellerrades im jeweiligen Winkel-
getriebe, damit wird eine zu groe Einschrankung der Bodenfreiheit verhindert
[53]. Fiir schwere Abtriebe empfiehlt sich mit den Schaltelementen die iibliche
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Festsetzung des Hohlrads beizubehalten, damit die drehmomenterhdhende
Wirkung weiter erhalten bleibt, siche in Abbildung 41. Dementsprechend miis-
sen Schaltelemente verwendet werden, die bedeutend héhere Dreh- und Hal-
temomente der schweren Antriebe abstiitzen kdnnen. Allerdings miissen die
Schaltelemente auch einen kompakten Bauraum besitzen, um auch in Radnihe
verbaut werden zu kdnnen und die Bodenfreiheit nicht einzuschrianken.
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Abbildung 40:  Vergleich des moglichen Haltedrehmoments iiber dem Nenndurchmesser fiir
verschiedene Arten von Schaltelementen, mit den Maximalwerten des Au-
Bendurmessers in schwarz und des gewiinschten Haltemoments in rot fiir den
Torquesplitter

In Abbildung 40 sind die Abhéingigkeiten fiir das Nenndrehmoment iiber dem
Nennauendurchmesser fiir am Markt verfligbaren elektrischen, hydraulischen
und mechanischen Schaltelemente zusammen mit den Maximalwerten fiir den
vorgesehenen Torquesplitter eingezeichnet. Als Schaltelement kommen dem-
nach hydrostatische Einheiten in Frage. Die Verwendung eines hydraulischen
Schaltelements fiir radnahe Torquesplitter wird von WOOPEN [42] bestétigt.
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6 Hydrostatisch mechanischer Torquesplitter fiir schwere Antriebe

Die Maximalwerte sind aus dem Line-Traction 3 Projekt tibernommen. Um
eine axial schmale Bauform zu realisieren, wurde eine innenbeaufschlagte Ra-
dialkolbeneinheit verwendet [69]. Diese Einheit wurde in dem vorgegebenen
Bauraum des Planetengetriebes des Radkopfgetriebes integriert und als De-
monstrator gefertigt [70], wie in Abbildung 41 dargestellt.

6.2 Aufbau und Funktion des Torquesplitters

Die Umsetzung einer Torquesplittertopologie in Form eines schweren maschi-
nentauglichen Antriebssystems ist in Abbildung 41 dargestellt. Der Aufbau der
angetriebenen Achse besteht aus einem starren Winkelgetriebe zur Langsver-
teilung, zusammen mit einem jeweils radseitigen Planetengetriebe. Diese An-
ordnung der Elemente entspricht der hdufig vorzufindenden Antriebsstrangto-
pologie der Gruppe von mobilen Maschinen mit der Aufgabe, hohen
Zugkriften zu realisieren wie in Abbildung 7 dargestellt .
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Abbildung 41: 1) Referenzmodell fiir einen vollvariablen maschinentauglichen Allradantrieb [72]
2) Bauraumstudie zur Integration des Torquesplitters in den jeweiligen Radkopf[70]
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6.2 Aufbau und Funktion des Torquesplitters

Im verwendeten Demonstrator ist das Sonnenrad mit dem Antrieb und der Steg
mit dem Abtrieb (Rad) verbunden. Das Hohlrad ist mit einer hydrostatischen
Radialkolbeneinheit verbunden und wird von dieser gestiitzt, vgl. Abbildung
42. Ist das Steuerventil, siche Abbildung 41, nicht angesteuert, z.B. fiir eine
Geradeausfahrt, bleibt das Steuerventil geschlossen. Es findet kein Umlauf des
Hydraulikéls in der Einheit statt. Die Bewegung der Kolben und damit des
Hohlrades ist gesperrt. Von Antrieb zu Abtrieb herrscht eine feste Uberset-
zung. Am Planetengetriebe herrschen die in Abbildung 42 dargestellte a) Kraf-
tesituation und b) Geschwindigkeitsverteilung. Die Betitigung des Steuerven-
tils erlaubt dem Kolben Ol zu fordern, eine Verdrehung des Hohlrades in
Drehrichtung der Last wird ermdglicht. In Abbildung 42 c) ist die Situation
dargestellt bei der das betétigte Ventil einen maximalen Volumenstrom zu-
lasst, dies ist der Fall wenn der Abtrieb (Steg) stillsteht.[69]

Damit stellt Abbildung 42 b) und c¢) die beiden Endpunkte des mdglichen
Drehzahlbandes am Abtrieb fiir eine konstante Eingangsdrehzahl dar. Ist jedes
angetriebene Rad mit einem Torquesplitter ausgestattet, konnen die notwendi-
gen Differenzdrehzahlen zwischen den Rédern eingestellt werden, um ein Ab-
rollen der Réder ohne Zwangsschulpf in jeder Fahrsituation zu ermdglichen.
In einer Kurvenfahrt wird das Rad auf dem &uBersten Radius ohne Eingriff
angetrieben, an den Réddern auf den inneren Radien wird die jeweilige Tor-
quesplittereinheit angesteuert, um die notwendigen Drehzahlen zu reduzie-
ren [70].
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) #‘_:f,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,—r,.. SN
Antrieb DL V=0 V=0
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Abbildung 42:  a) Krifte- und b),c)Drehzahlplan des Planetengetriebes des Torquesplitters
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6 Hydrostatisch mechanischer Torquesplitter fiir schwere Antriebe

Durch die Fahigkeit der hydrostatischen Einheit in Druck oder Volumenstrom
geregelt zu werden, ist es moglich, auch das Ubertragungsverhalten des Plane-
tengetriebes zu regeln. Es konnen die Grundlagen aus Abschnitt 5.1.2 ange-
wandt werden, um das Verhalten des Planetengetriebes zu bestimmen. Durch
eine Druckregelung ist es moglich, die resultierende Kraft und damit das wirk-
same Drehmoment, das vom Antrieb zum Abtrieb des Planetengetriebe iiber-
tragen wird, zu beeinflussen [70], siche dazu auch Geichung. 21-25. Daher
kann der hydraulische Torquesplitter regelungstechnisch wie sein rein mecha-
nisches Pendant behandelt werden. Es konnen bestehende Betriebsstrategien
fiir den Gesamtantrieb auch fiir hydraulische Torquesplitter iibernommen wer-
den. Durch den Einsatz einer Volumenstromregelung lisst sich die Drehzahl
des Hohlrades unabhéngig von der Last regeln. Bei konstanter Antriebsdreh-
zahl kann mit dieser Regelungsart innerhalb den beiden Grenzgeschwindigkei-
ten, wie sie in Abbildung 42 b) und c) dargestellt sind, eine beliebige Abtriebs-
drehzahl eingestellt werden [70].

Schematisch (1) | (2) Symbolisch
Rollen-
< kolben AR
@ e R, 2 S
Rad %An’rrieb EL 2 o
Abfrieb L@ g %4 E
Lo Eoi2|@
Kurven- L2
scheibe 3l b)

Abbildung 43: 1) Schematische Darstellung des hydrostatischen Torquesplitters
2a) Symbolische Darstellung; 2b) Empfehlung als vereinfachtes Zeichen

In Abbildung 43 ist die schematische Darstellung des Torquesplitters gegeben
mit den moglichen generischen Typen von Ventilen, die zum Einsatz kommen
konnen, um die beschriebene Druck- oder Volumenregelung des hydrauli-
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6.2 Aufbau und Funktion des Torquesplitters

schen Teils zu bewerkstelligen. Durch den Einsatz von Sensorik und eines Pro-
portionalventils kann auch eine elektrische Steuerung zum Einsatz kommen,
die Umsetzung der Steuerung wird in Kapitel 7.1.1 ,,Steuerung® vertieft. In
Abbildung 43 ist ebenfalls die symbolische Darstellung, mit 2a) in ausfiihrli-
cher Variante ersichtlich. Der eingefiihrte hydraulische Gehduseanschluss
steht fiir das Verhalten der Leistungsiibertragung des hydraulischen Teils. Mit
2b) wird eine vereinfachte Darstellung empfohlen, um den Torquesplitter in
die erweiterte Wolf-Darstellung fiir Variatoren nach z.B. REICK [68] aufzuneh-
men.

Die Wirkweise zur Beeinflussung der Leistungsverteilung zwischen einem
Antrieb und Abtrieb entspricht flir den dargestellten Torquesplitter, dem von
GRAD [40], WOOPEN [42] und HIMMELSBACH [43] beschriebenen. Bei diesen
Autoren findet die Beeinflussung des Leistungsflusses zwischen den Achsen
statt. Dies bedeutet, dass die Leistungsverteilung lediglich zwischen den ange-
trieben Achsen frei eingestellt werden kann, was einer freien Langsverteilung
in Tabelle 4 der Gruppe 4|1 entspricht. Mit Torquesplittern ausgeriistete Ach-
sen wie in Abbildung 41 vorgestellt, sind den Uberlagerungslenkgetrieben fiir
Gleiskettenfahrzeuge dhnlich [69]. Durch zwei getrennte, separat steuerbare
Kreisldufe fiir jede hydrostatische Einheit zur Uberlagerung am jeweiligen Ge-
triebe kann eine beliebige Querverteilung zwischen linkem und rechtem Ab-
trieb bzw. Rad eingestellt werden, vgl. Abbildung 41. Dies entspricht einer
freien Querverteilung der Gruppe 1|4 in Tabelle 4. Durch die Verwendung ei-
nes Torquesplitters fiir jedes der angetriebenen Rider kann die Leistungsver-
teilung des Fahrantriebes an jedes der Réder individuell beeinflusst werden.
Dies entspricht einer vollvariablen Langs- und Querverteilung, vgl. Kapitel
3.4. Damit stimmt ein vollausgestatteter Antriebsstrang mit Gruppe 4|4 gemaf
Tabelle 4 theoretisch iiberein.

Das vorgeschlagene Torquesplitter-Antriebssystem wird im Folgenden vali-
diert um mogliche Verbesserungspotenziale in der Fahraufgabe aufzuzeigen.
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Verifikation und Validierung des
Torquesplitter Demonstrators

Das entwickelte Torquesplitter System fiir mobile Maschinen muss verifiziert
und in Hinblick auf die aufgestellten Forschungsfragen validiert werden. Dies
erfolgt mit Tests zu den entsprechenden Kriterien: Traktion, Fahrdynamik, Si-
cherheit, Funktionsumfang. Ein Test besteht dabei aus Testfallen/Mandvern
abgeleitet aus realen Anwendungsfallen, die in einer entsprechend definierten
Test-/Entwicklungsumgebung stattfinden, damit eine Testinterpretation erfol-
gen kann [73]. Als Testumgebung wurde ein XiL-Ansatz gewéhlt, die Validie-
rung des Torquesplitter Systems erfolgt modellbasiert auf dem Priifstand bzw.
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

Die Ubertragung des modellbasierten XiL-Ansatzes von SCHYR [74] auf mo-
bile Maschinen wurde aufgegriffen [75] und abschliefend im Hinblick auf die
korrekte Darstellung der Systemstruktur, nach Abbildung 4 und den gegebenen
Wechselwirkungen aus Abbildung 8 in mobilen Arbeitsmaschinen durch die
Modellstruktur angepasst [76]. Die verwendete Modellstruktur der entstande-
nen MOBIL (Mobile Arbeitsmaschine—in-the-Loop) Entwicklungsumgebung
ist in Abbildung 44 dargestellt. Der Demonstrator als ,,System in Untersu-
chung* liegt im Original [77] als physischer Demonstrator auf einem Priifstand
vor. Das Restsystem der jeweiligen Maschine wird {iber virtuelle Modelle ab-
gebildet. Die detaillierte technische Beschreibung des Demonstrators ist in EN-
GELMANN [69; 70] zu finden.

Tabelle 6:  Darstellung der moglichen Fahrzeug-/Maschinenmodelle und Auswahl der repré-

sentativen Maschinentypen

Onroad-Fahrzeuge Mobile Maschinen
‘
Betriebsgewicht
<35t >35+t
1 4 i 42 Raddurchmesser
= * 7\
a 0
2 Achsen > 2 Achsen || > 2 Achsen| 2 Achsen Achsen
Achsschenkel Achsschenkel Knick Achsschenkel Lenkung
X Fahr- und Fahr- und Fahr- und Fahr- und .
Fahranfrieb | Arpeitsantrieb |  Arbeitsantrieb || Arbeitsantrieb | Arbeitsantrieb Anfriebsfrang
Bewegung Bewegung
Bewegung Bewegung Bewegung & & Fahraufgabe
Zugkrafte Zugkrafte

Aus den zur Verfiigung stehenden Modellen fiir mobile Maschinen wurden
zwei Referenzen gewidhlt: ein knickgelenkter Radlader sowie ein Traktormo-
dell. Diese beiden gewdhlten Maschinenarten bewegen sich im Geldande und
ihre Fahraufgabe erfordert nicht nur die Bewegung der Maschine sondern auch
die Darstellung von Zugkriften, vgl. Abbildung 7. Die Auswahl ermoglicht
des Weiteren die These von GREGER [45] zu betdtigen, dass eine Verbesserung
der Fahrleistung und Sicherheit durch variable Radmomente unabhéngig von

90



7.1 Priifstanderprobung

Gewichten, Abmessungen und Geometrie eines Fahrzeugs ist, vgl. Abschnitt
4. Diese beiden Punkte sind in Tabelle 6 dargestellt. Die Maschinenmodelle
selbst sind nach gingigen Definitionen fiir Radlader [78] und Traktor [47] de-
finiert. Die Arbeitsfunktionen wurden vereinfacht als Kennfeldmodelle hinter-
legt. Das Systemverhalten der entstandenen Maschinenmodelle wurde anhand
von Literatur, vorhandenen Felddaten und mit Messungen an den am Institut
verfligbaren Maschinen validiert.

Zur vollstdndigen Definition eines Testfalls wurde ein Mandverkatalog zu den
Punkten: Traktion und Fahrdynamik, Sicherheit und Bedienerentlastung sowie
Systembelastung und Effizienz erstellt, vgl. Abschnitt 4. So kann mit dem mo-
dellbasierten Ansatz die Verifikation und Validierung des Demonstrators an-
hand représentativer Mandver erfolgen.

7.1 Priifstanderprobung

Um die Funktion des Torquesplitters zu verifizieren wurde der Demonstrator
auf einem Komponentenpriiffeld des Instituts aufgebaut und erprobt. In Abbil-
dung 45 ist der Aufbau zur Verifizierung dargestellt. Zwei elektrische Maschi-
nen stellen dabei das Drehmoment und Drehzahl am Antrieb bzw. Abtrieb des
Demonstrators dar. Der Priifling ist mit einem separaten Steuergerét ausgeriis-
tet.

[ Messtechnik J

Drehzah\‘

Druck Drehzahl
tr D

Priifstand| \| Prifling |/ |Prifstand
Mechanlscheéchnlﬂs!ellen \
- ” Prifling -
' Prifstand

Abbildung 45:  Aufbau des Priifstands zur Untersuchung des Torquesplitters aus [76]
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

In diesem Aufbau konnte das Systemverhalten fiir verschiedene Steuerungsar-
ten (vgl. Abschnitt 7.1.1) erprobt werden. Die mechanischen Messgrofen, am
An- bzw. Abtrieb, werden durch Drehzahl- und Drehmomentmessung der
Priifstandsmaschinen ermittelt. Fiir die hydraulischen GréBen wurde Mess-
technik in den hydraulischen Teil integriert, wie in Abbildung 46 dargestellt.
Drehmoment und Drehzahl des Hohlrades wurden mit einem Drehmoment-
messflansch zwischen dem hydraulischen Schaltelement und dem Hohlrad ge-
messen.

Der Priifaufbau erlaubt die Identifikation des Systemverhaltens des Priiflings
und die Modellkalibration eines digitalen Zwillings. Dieser digitale Zwilling
ermdglichte die Integration der restlichen nicht vorhandenen Torquesplitter der
restlichen Réder in das modellierte Restsystem. So kann mit Hilfe des modell-
gestiitzen Ansatzes und mit einem physischen Demonstrator eine Validierung
an der Gesamtmaschine am Priifstand erfolgen.
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Abbildung 46:  Hydraulisches System des Torquesplitter-Priiflings am Priifstand

Die Verifikation wurde mit der Volumenstromregelung begonnen. In Ab-
schnitt 7.1.1 werden die Steuerungsmoglichkeiten im Detail verglichen. Wei-
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7.1 Priifstanderprobung

ter wurden Beharrungstemperaturen, Sprungantworten und einfache Rampen-
mandver gefahren. Bei Sprungantworten mit dem Stromregelventil wurde
nach Uberschreiten des Mindeststromes des Ventils eine mittlere Ansprechzeit
von t; = 400 ms erreicht. Die Sprungantwort ist in Abbildung 47 dargestellt,
Befehl zur Bestromung des Ventils erfolgte bei 538 s. Das Steuerventil wird
elektrisch gespeist, die Drehzahl am Abtrieb sinkt ab.[70]
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Abbildung 47:  Sprungantwort des Demonstrator volumenstromgeregelt mit t;= 400 ms [70]

Eine tiber das Steuergerit druckgeregelte Variante konnte mit Proportional-
ventil und Dateninput der Drucksensoren dargestellt werden. Dadurch wird das
iibertragbare Drehmoment eingestellt werden. Anschliefend wurden die Ver-
suchsreihen mit verschiedenen Betriebspunkten durchgefiihrt, um das stellbare
Drehmoment zu identifizieren. Mit diesen Reihen konnte das Diagramm des
Torquesplitter als Verzweigungselement iiberpriift werden, vgl. Abbildung 33.
ErwartungsgemiB konnte ein Verhalten als vollvariables Element identifiziert
werden, Kennlinie d in Abbildung 33. Das Verhalten des Torquesplitters ist in
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

Abbildung 48 dargestellt. Damit konnte die Verifikationsphase abgeschlossen
werden.
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Abbildung 48.  a) Gemessenes Drehmoment iiber Drehzahl des Torqusplitters
b) Einstellbare mogliche Drehmomente, des Torquesplitter alsVerzweigungs-
element

7.1.1 Steuerung

Wie in Kapitel 6.2 vorgestellt bestimmt die Steuerung des hydraulischen Teils des
Torquesplitters ma3gebend das Verhalten der Leistungsiibertragung [70]. Diese
Steuerung wurde ebenfalls untersucht und konnte die Annahmen aus Kapitel 6.2
bestitigen. Die festgestellten Auswirkungen der moglichen Regelungsarten wer-
den im Folgenden vorgestellt.

Volumenstromsteuerung der hydraulischen Einheit

Durch den Aufbau des Systems bewirkt die Regelung des hydraulischen Kreislaufs
ein drehzahlgesteuertes Verhalten des Torquesplitters. Dazu konnen Volumen-
strom-Regelventile zum Einsatz kommen, wie in Abbildung 46 dargestellt. Die
Bauart von Stromregelventilen erlaubt bei schwankendem Drehmomentverhéltnis-
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7.1 Priifstanderprobung

sen und damit schwankenden Druckverhéltnissen einen vorgegebenen Volumen-
strom und somit die Drehzahl am Hohlrad konstant zu halten. Damit kdnnen bei
konstanter Eingangsdrehzahl beliebige Abtriebsdrehzahlen eingestellt werden,
vergleiche dazu Abbildung 42. Mit diesem Betriebsverhalten geht die charakteris-
tische Eigenschaft der Torqusplitter verloren, das Antriebsmoment beliebig auf die
Abtriebe zu verteilen. Durch die Drehzahlregelung ergibt sich ein dhnliches Ver-
halten wie bei den Uberlagerungslenkgetrieben, jedoch sind im Vergleich dazu die
Abtriebsdrehzahlen bei einer Konfiguration dieser Einheiten wie in Abbildung 48
dargestellt beliebig einstellbar. Mit der Regelung der Drehzahl ergibt sich jedoch
eine hohe Sensitivitit gegeniiber Schlupf. Die Drehzahlen miissen passend zum
Fahrzustand berechnet und gestellt werden. Schon geringe Abweichungen in der
Drehzahl kénnen zu hohen Schlupfwerten fithren. Damit ergibt sich ein dhnliches
schwieriges Systemverhalten fiir diese Regelungsart, wie es auch von PICHLMAIER
[27] identifiziert wurde. Aus diesem Grund wurde diese Art der Regelung als
Hauptbetriebsart nicht weiterverfolgt.

Drucksteuerung der hydraulischen Einheit

Wird statt des Volumenstorm-Regelventils ein Druckregelventil verwendet, kon-
nen die Druck- und damit Krifteverhéltnisse am Hohlrad geregelt werden, verglei-
che ebenfalls Abbildung 42. Damit bekommt der Torquesplitter sein der mechani-
schen Kupplung &dhnliches Drehmomentiibertragungsverhalten. Durch die
Regelung des Druckregelventils kann das an die Rader iibertragbare Drehmoment
beeinflusst werden. Die Raddrehzahlen und infolgedessen der Schlupf stellen sich
so dem Fahrzustand folgend ein. Durch diese Art der Regelung lassen sich kritische
Schlupf-Situationen vermeiden. Dank des Systemverhaltens, dass einer mechani-
schen Kupplung dhnlich ist, konnen die Regelungsalgorithmen und GréBenschit-
zer, wie sie in leichten Fahrzeugantrieben mit im Einsatz sind, verwendet werden.

Regelung mittels elektrischem Steuergerét

Da fiir den Einsatz eines Torquesplitters ein Steuergeréit verwendet werden muss,
um die notwendigen Ausgleichsdrehzahlen der Réder zu berechnen, kann auf die
zuvor erwihnten Regelventile verzichtet werden, sieche Abbildung 46. Die Kom-
bination von Sensoren im System und das Steuergerit erlauben die Darstellung
beider Regelungsarten mit einfachen Proportionalventilen. Durch die Messung des
Drucks im Hochdruckteil des Demonstrators wird die Regelung des Drucks und
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

damit auch des iibertragbaren Drehmoments ermoglicht. Raddrehzahlen kdnnen
zusitzlich benutzt werden, um die Schlupfwerte zu iiberwachen. Die Verwendung
des Torquesplitter als mechatronisches System bietet durch eine elektrische Rege-
lung, wenn notig, die theoretische Mdoglichkeit, die Regelungsarten im Betrieb zu
wechseln. Damit entsprechen die Regelungsmdoglichkeiten dieses Konzepts der
von PICHLMAIER [27] vorgeschlagenen Beschreibung einer technischen optimalen
Losung. Diese Losung wurde daher weiterverfolgt.

7.2 Torquesplitter als vollvariabler Antriebs-

strang
Fiir die weiterfiihrende Erprobung wurde der Torquesplitter als vollvariables
Antriebssystem in der Gesamtmaschine validiert. Die Validierung erfolgt mit

dem vorgestellten modellbasierten Ansatz und den beiden in Tabelle 6 vorge-
stellten Referenzmaschinen.
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7.2 Torquesplitter als vollvariabler Antriebsstrang

Fiir die Validierung wurde die Priifstandstruktur um einen Echtzeitrechner und
um eine geeignete echtzeitfahige Kommunikationsstruktur erweitert, der Auf-
bau und Signalfluss ist in Abbildung 49 dargestellt.

Die in Abbildung 44 dargestellte Modellstruktur wurde so auf dem Priifstand
realisiert, die Interaktion des Demonstrators mit dem Restsystem wurde iiber
die Messtechnik den entsprechenden virtuellen Modellen zugefiihrt. Die be-
rechnete Reaktion des Restsystems wird iiber die Priifstandeinheiten und das
physikalische Steuergerdt des Demonstrators zuriickgefiihrt. In ENGEL-
MANN [76] wird der Aufbau der Modellstrukturen und die Umsetzung am Priif-
stand weiter vertieft.

An verschiedenen Testfdllen zu Traktion, Fahrdynamik, Fahrsicherheit und
Bedienerentlastung in Mandverform sollen die sich stellenden Fragen zu den
Vorteilen eines vollvariablen Antriebsstrangs fiir mobile Maschinen geklart
werden. In den jeweiligen Testfdllen wird die Maschine mit Torquesplitter mit
dem, sofern vorhanden, jeweils bestgeeigneten, konventionellen System ver-
glichen und bewertet.

7.2.1 Zugkraftoptimierung bei Untergriinden mit
niedrigem Reibwert

Das Fahrmandver ist wie folgt definiert: Der knickgelenkte Radlader fahrt auf
einer geraden, ebenen Fahrbahn entlang. Nach einem ersten Abschnitt mit ho-
hen und homogenen Reibwert folgt diesem nach 10 m ein weiterer Abschnitt,
dessen Reibwert auf der linken Fahrbahnhilfte sinkt umgehend auf nahe Null
ab, vgl. Abbildung 50. Es herrscht eine p-Split Situation. Das Fahrermodell
versucht die Fahrgeschwindigkeit und den Kurs in der Fahrbahnmitte beizube-
halten. Die linke Spur des Radladers tiberfahrt den Streckenteil mit dem nied-
rigen und die rechte Spur den Streckenteil mit dem hohen Reibwert. Es werden
die Zugkrifte, der Schlupf der jeweiligen Spur und der Lenkwinkel beobachtet.
Der Antriebsstrang soll dabei die Zugkraft situationsgerecht maximieren und
den Schlupf bedarfsgerecht anpassen. Ein Gleiten des Rades ist zu vermeiden.
Es werden je ein Radlader mit konventionellem vollgesperrten Antrieb sowie
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

mit vollvariablen Torquesplitterantrieb in Abbildung 51, Abbildung 52 und
Abbildung 53 verglichen. Der Testfall ist in Tabelle 7 zusammengefasst.

Tabelle 7: Manéver zur Untersuchung des Potenzials zur Zugkraftoptimierung

Vorgegebene Grofe:

Reibwert - Konstant
Geschwindigkeit km/h Konstant
Lenkwinkel ° Variabel
Beobachtete Grofe:

Zugkrifte kN beobachtet
Schlupf % beobachtet

Im Versuch fiihrt das Fahrermodell eine Lenkbewegung aus, um den Kurs zu
halten, wenn der Radlader auf den Streifen mit niedrigem Reibwert aufféhrt,
vergleiche griine Kurve in Abbildung 51.

Das Lenken fiihrt zu Schwankungen der Radgeschwindigkeiten relativ zum
Radlader, diese beeinflussen den Schlupf und fiihren ebenfalls zu Schwingun-
gen beim Einfahren, vgl. Abbildung 53. Nach 50 m Fahrstrecke ist der Radla-
der vollstindig auf den p-Split-Streifen aufgefahren und der Fahrzustand ist
stabilisiert. Beide zu vergleichende Maschinen konnen den Kurs absolvieren.
Die Seite mit hohem Reibwert erlaubt, den Zugkraftbedarf weiter zu bedienen.
Das entstehende Giermoment aus den unsymmetrischen Zugkriften, vgl. Ab-
bildung 23,wird fiir die Spurhaltung ebenfalls kompensiert. Die dazu notwen-
digen Seitenkréfte entstehen, indem der Radlader geknickt féhrt, vgl. Abbil-
dung 51. Beide Fahrzeuge sind in der Lage, deren Fahrtrichtung, die Zugkrifte
und die Fahrt aufrecht zu erhalten.

Die Variante des Radladers mit offenen Differenzialen oder gesperrter Langs-
verteilung wurde nicht weiter untersucht. Wie in Kapitel 5.1.2 erldutert, wurde
der Verlust des gesamten Traktionspotenzials bei Ausfall eines Rades bzw. ei-
ner Seite reproduziert. Nach dem vollstdndigen Auffahren auf den p-Split und
einer kurzen Ausrollphase kam der Radlader bei beiden Antriebsvarianten zum
Stillstand.
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7.2 Torquesplitter als vollvariabler Antriebsstrang

Abbildung 50:  p-Split Teststrecke fiir den Vergleich des konventionellen und vollvariablen
Radladers

1659 | 10

Knickwinkel [°]

—Allradantrieb (starr)
—Torquesplitterantrieb

;—»Anfang p-Split Fahrbahn ~=Knickwinkel

5oL . :
R 5 100 150

Gefahrene Strecke [m]

Abbildung 51:  Krifte auf einer p-Split Teststrecke fiir den Radlader mit verschiedenen
Antrieben, aus [79]

Die Situation beziiglich Schlupf ist in den Abbildung 52 und Abbildung 53
dargestellt. Der Radlader mit konventionellem gesperrten Allradantrieb hélt
alle Réder auf gleicher Drehzahl, infolge der gleichbleibenden Fahrgeschwin-
digkeit auch auf gleichem Schlupf. Die Rider der linken Spur beginnen zu
gleiten, was durch die hohen Schwingungen beim Auffahren auf dem Reib-
wertstreifen deutlich wird.

99



7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

Allradantrieb gesperrt
5

Schlupf [#]

—mittlerer Schlupf Rader links

——mittlerer Schlupf Rader rechts

0 4
E—bAnfang u=Split Fahrbahn
-1 i ;
0 10 50 100 125
Gefahrene Strecke [m]
Abbildung 52:  Schlupfwerte des Radladers mit gesperrtem Allradantrieb [79]
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Abbildung 53:

Schlupfwerte des Radladers mit Torquesplitterantrieb [79]
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7.2 Torquesplitter als vollvariabler Antriebsstrang

Die Regelung des Radladers mit Torquesplitter erlaubt die Reduzierung des
Drehmoments auf der linken Seite durch die Betitigung der jeweiligen Tor-
quesplitter und so die Reduzierung des Schlupfs. Der Schlupf fiir das linke Rad
fallt nun tiefer aus und das Gleiten des Rades kann bis zum Zustand des kraf-
tefreien Abrollens reduziert werden, vgl. Abbildung 53 .

7.2.2 Minimierung des Schlupfs bei enger Kurvenfahrt

Um eine Linkskurve zu fahren, lenken sowohl ein konventioneller als auch ein
vollvariabler Radlader wihrend dieses Mandvers bis zu einem Knickwinkel
von 40° ein. Der Testfall ist in Tabelle 8 zusammengefasst.

Tabelle 8: Untersuchung des Potenzials zur Zwangsschlupfreduzierung

Vorgegebene Grofie:

Reibwert - Konstant
Geschwindigkeit kmh 6 km/h
Lenkwinkel ° Variabel
Beobachtete Grofe:

Schlupf % beobachtet

Der Radlader wird mit konstanter Schrittgeschwindigkeit vom Fahrermodell
bewegt. Die Fahrstrecke ist eben, der Reibwert ist hoch und fiir beide Spuren
gleich. Der konventionelle vollgesperrte Antrieb bietet keine Moglichkeit, un-
terschiedliche Raddrehzahlen zuzulassen, die kurveninneren Réader rollen zu
schnell, die kurvenduBeren Réder zu langsam auf ihrer Kurvenbahn ab. Hoher
Zwangsschlupf an den Ridern entsteht und birgt die Gefahr fiir Antriebsver-
spannungen und Reifenverschleil, diese Situation ist in Abbildung 54 darge-
stellt. Der vollvariable Radlader kann durch Eingriffe an den einzelnen Riddern
zu hohen Schlupf vermeiden, vgl. Abschnitt 5.1.1.
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Abbildung 54:  Schlupfwerte der verschiedenen Antriebe bei enger Kruvnfahrt
des Radladers [79]

Abbildung 55 zeigt den Vergleich zwischen dem konventionellen Radlader mit
offenem Differenzial und dem vollvariablen Radlader. Der konventionelle
Radlader verhélt sich gemaf3 der in der Abbildung 32 dargestellten Abhéngig-
keit der Zugkréfte vom traktionspotentialschwichsten Rad.
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Abbildung 55:  Summenachslasten und Zugkréfte pro Fahrzeugseite in normierter Darstellung
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Die im Falle des vollvariablen Radladers verwendete Regelung fiihrt die Zug-
kréfte entsprechend der Achslastverschiebung bedingt durch die Topologie des
Torquesplitters nach. Der Vorteil des mechatronischen Systems stellt die ak-
tive Fahrdynamikregelung des Radladers dar, die Zugkréifte miissen nicht
zwangsldufig, wie dargestellt, nachgefiihrt werden. Je nach Priorisierung las-
sen sich auch andere Zugkraftsituation darstellen, z. B. eine Differenzial dhn-
liche Verteilung, um das Eigenlenkverhalten positiv zu beeinflussen.

7.3 Mechatronische Funktionen zur Lenk- und
Spurhalteunterstiitzung

Soll ein Verbesserungspotenzial in den Punkten: Fahrdynamik, Sicherheit und
Bedienerentlastung identifiziert werden, ist der Entwurf von Betriebsstrategien
notwendig. Einfache Regelungen sind nicht mehr ausreichend, da direkt mit
dem Bediener interagiert werden muss, gemafl Abbildung 6.

Es handelt sich beim untersuchten Torquesplitterantrieb um ein mechatroni-
sches System. Es konnen durch Einbezug anderer Systeme der Maschine vor-
teilhafte Regel-/Betriebsstrategien abgeleitet werden, die den Bediener entlas-
ten und die Sicherheit erhhen kénnen.

7.3.1 Unterstiitzung der Spurfiihrung

Die zuvor vorgestellte radindividuelle Zugkraftregelung kann um ein Gierwin-
kel basiertes Fahrstabilititsprogramm ergidnzt werden. Dazu wird als {iberge-
ordnete Regelung die Abweichung der Soll- und Ist-Gierate des Modells iiber-
wacht. FEine entsprechende Regelung der Radmomente erzeugt ein
entsprechendes korrigierendes Giermoment, um die Abweichungen zwischen
Soll- und Ist-Rate zu minimieren.

Dazu fahrt der Radlader mit maximaler Geschwindigkeit, 40 “ Die Fahrbahn

ist eben und hat einen hohen Reibwert. Das Fahrermodell hilt die Gaspedal-
stellung konstant und fiihrt einen maximalen Lenkwinkelsprung durch, z.B.
zum FEinleiten eines Ausweichmandvers auf Transportfahrt, um eine Spur-
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

wechsel zu erzwingen. Die Betreibsbremse wird nicht betitigt. Es wird fiir ei-
nen konventionellen Radlader und einen vollvariablen Radlader mit entspre-
chendem Fahrstabilitidtsprogramm zum selben Zeitpunkt jeweils ein Lenkwin-
kelsprung durchgefiihrt. Die Abweichungen vom Sollkurs wurden beobachtet
und sind in Abbildung 56 fiir beide Maschinen dargestellt. Die beobachteten
und vorgegebenen Grofien sind in Tabelle 9 zusammengefasst.

Tabelle 9: Testfall zur Untersuchung der Verbesserung des Eigenlenkverhaltens

Vorgegebene Grofie:

Gaspedalstellung % Konstant
Lenkwinkel ° Variabel
Beobachtete Grofe:

Differenz-Soll- und Ist- | °/s beobachtet
Gierrate

Der Radlader neigt in beiden Fillen beim Anlenken zum Ubersteuern, es ent-
steht eine positive Differenz zwischen Soll und Ist-Gierrate. Voll eingelenkt
andert er seine iibersteuernde Tendenz in eine untersteuernde und erzeugt eine
negative Differenz. Durch Anpassung der Drehmomentverteilung kann der
vollvariable Radlader die iibersteuernde sowie untersteuernde Tendenz redu-
zieren.

—mit varizbler Verteilung

—ohne variable Verteilung

Differenz von Soll- & Ist-Gierrate [*/s]

10 10.5 11 1L5 12 125 13
Zeit [s]

Abbildung 56:  Abweichung der Soll- und Ist-Gierrate bei Lenkwinkelsprung-Mand&ver [79]

104



7.3 Mechatronische Funktionen zur Lenk- und Spurhalteunterstiitzung

Beim Anlenken wirkt der auflaufende Hinterwagen dominant auf das iibersteu-
ernde Verhalten ein, daher fillt die Reduktion beim Anlenken wesentlich klei-
ner aus. Im Falle der anfénglichen positiven Gierratendifferenz konnte diese
von durchschnittlich 60 - auf 40 - reduziert werden, bei den negativen Diffe-

renzen von durchschnittlich 80 - auf 30 -. Diese Beobachtung der Verringerung
der Gierratendifferenz setzt sich auch beim doppelten Spurwechsel fort.

7.3.2 Einflussmoglichkeiten auf den Wendekreis der
Maschine

Eine weitere typische Anwendung fiir Lenkunterstiitzung fiir mobilen Maschi-
nen, ist die Minimierung der Wendekreise. In mobilen Maschinen wie Trakto-
ren haben sich seitenindividuelle Bremsen als mogliche Lenkunterstiitzung
etabliert. Bei den meisten Traktoren betétigt der Fahrer selbst die Bremse, in-
dem er einzelne Pedale fiir jede Seite betitigt. Eine typische Situation ist z.B.
bei Traktoren das Fahren am Vorgewende um die nédchste Feldgasse zu befah-
ren. Als entsprechendes Bewertungsmall kann hier der Wendekreis herange-
zogen und ermittelt werden. Das Mandver selbst wird nach ISO 789 [80]
durchgefiihrt. In Verbindung mit einer Assistenzfunktion fiir variable Radmo-
mente wird die Mdglichkeit untersucht, den Wendekreis lediglich durch den
Einsatz einer variablen Drehmomentverteilung ohne Bremseingriff zu verrin-
gern. Verglichen wurde ein konventioneller Standardtraktor mit einem vollva-
riablen Traktor. Die Durchfithrung der Wendekreis-Ermittlung ist in Abbil-
dung 57 dargestellt. Die entsprechenden Grofen des Fahrversuchs sind in
Tabelle 10 zusammengefasst.

Tabelle 10: Manover zur Untersuchung der Optimierungspotentiale des Wendekreises

Vorgegebene Grofe:
Gaspedalstellung % Konstant
Lenkwinkel ° Variabel

Beobachtete Grofle:

Wenderadius ‘ m ‘ beobachtet
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Die rote Trajektorie entspricht dabei der Lenkung des Traktors nur mit den
Raddrehzahlen. Die blaue Trajektorie entspricht der konventionellen Achs-
schenkellenkung. Die griine Trajektorie entspricht der maximalen Lenkunter-
stiitzung durch die Uberlagerung der beiden Prinzipien. Das so ausgestattete
Traktormodell kann den Wendekreis um bis zu 26 % reduzieren. Die darge-
stellte Reduktion des Wendekreises entspricht fiir vergleichbare Radstéinde den
Ergebnissen anderer Arbeiten, wie z.B. WOOPEN [42].

Die Raddrehzahllenkung kann durch das elektrische Steuergerit im beliebigen
MaBe zur Achsschenkellenkung iiberlagert werden. So kdnnen beliebige Kur-
venradien zwischen den blauen und griinen Trajektorien eingestellt werden.
Damit kann in Kombination mit einer Position-/Felderkennung (z.B. mit GPS)
und Selbstfahrsystemen die Radien auf den tatsichlichen Gassenabstand ein-
stellen [81], um zu hohen Schlupf zu vermeiden.

12

Achsschenkellenkung

Raddrehzahllenkung

Uberlagerung

S~ o O

Y-Position [m]

O = N W e WLt
T

L
-2 u‘& 0 2 4
X-Position [m]

Abbildung 57:  Vergleich Achsschenkellenkung mit Raddrehzahllenkung sowie mit der Uber-
lagerung beider Prinzipien. [79]
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7.3.3 Spurhalteassistent durch den Antriebstrang

Fiir mobile Maschinen ist die Spurfiihrung ein wichtiger Bestandteil der Fahr-
aufgabe. Unebenes und abschiissiges Gelénde, wie es bei z.B. Feldarbeiten iib-
lich ist, erschweren jedoch die Spurfithrung. Die Unebenheiten erzeugen durch
Radlastschwankungen [26] und die Hanglage durch die wirkende Hangab-
triebskraft Bedingungen, die ungewollte Giermomente verursachen und zu ei-
ner Spurabweichung fithren. Ein dhnlicher Storeffekt kann auch bei Transport-
fahrten auf der Strafle durch Seitenwinde auftreten.

Der Maschinenbediener muss vermehrt Lenkbewegungen ausfiihren, um die
gewlinschte Fahrspur beizubehalten. Der Bediener ist also im hoheren Maf3e
mit kompensatorischen Maflnahmen in der Fahraufgabe beschéftigt, vgl. Ab-
bildung 5. Je mehr kompensatorische Arbeiten durch den Bediener durchge-
fithrt werden, umso weniger konnen partizipatorische Aufgaben der Fahrauf-
gabe iibernommen werden [82]. Es liegt nahe, dass bei der Durchfithrung der
zusétzlichen KompensationsmaBnahmen, die Ressourcen des Bedieners von
der begleitenden Arbeitsaufgabe in der Kompensation gebunden werden, vgl.
Abbildung 3. Die Arbeitsbelastung des Bedieners steigt und das Potenzial fiir
Fehler im Arbeitsprozess der Maschine nimmt zu [82], der Arbeitsaufgabe
wird vom Bediener weniger Aufmerksamkeit zugeteilt. Verschiedenste, am
Markt verfiigbare Spurfiihrungssysteme fiir Maschinen kdnnen den Bediener
in dieser Situation entlastet [83].

Ein solches Fiihrungssystem entsteht durch die Vernetzung von mechatroni-
schen Systemen, wie es der verwendete Torquesplitterantrieb in Kombination
mit einer Positionsbestimmung darstellt. Es kann fiir diese Situation ein Assis-
tenzsystem dargestellt werden, dass fiir den Bediener eine Unterstiitzung dar-
stellt, vgl. Abbildung 6. Lasst sich dieses System richtig implementieren, kann
der Workload des Bedieners reduziert werden [48], der Fokus kann dann wie-
der auf dem gesamten Arbeitsprozess ruhen.

Die Validierung dieses Ansatzes fiir ein Assistenzsystem erfolgte mit dem di-
gitalen Zwilling eines Standardtraktors in Kombination mit einem Pflug als
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Arbeitsausriistung. Als reprisentativer Testfall wurde Pfliigen in Hanglage ge-
wihlt, der Hang ist mit 30 % Gefille quer zur Fahrtrichtung geneigt, vgl. Ab-
bildung 58.

Abbildung 58:  Standardtraktor mit 120 kW beim Pfliigen in Hanglage mit eingezeichneter
Fahrspur, in Vollfarben die Maschine mit variablen Antriebsstrang und in grau
baugleicher Standradtraktor.

Die Geschwindigkeitsvorgabe des Fahrermodells ist die Prozessgeschwindig-
keit mit 7 kTm, Lenkeingriffe erfolgen nicht. Ab 33 m zuriickgelegter Strecke
wird als Beispiel flir einen Storeinfluss beim Pfliigen eine zusétzliches duflere
Gierrate auf den Schwerpunkt aufgeprédgt. Beobachtet werden die Summen-
drehmomente der rechten und linken Spur und die Abweichung vom Soll-
Kurs. Betrachtet wird zudem der Lenkaufwand Oyx nach BETZLER [84] den
Lenkradwinkel, den der Bediener korrigiert zum eigentlichen Mittelwert, als
Integral tiber die Wegstrecke x;.

Suk = xisﬂsy — 8um| dxg (45)
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Der Lenkaufwand kann als Bewertungsgrofle fiir die Entlastung des Fahrers
herangezogen werden. Im Idealfall ist der Lenkaufwand gleich Null, das heift,
der Fahrer gibt nur die gewiinschten Lenkbefehle und muss keine Kompensa-
tionsbewegungen durchfiihren. Die beobachteten und vorgegebenen Grofien
sind in Tabelle 11 zusammengefasst.

Tabelle 11: Kombiniertes Mandver zur Spurhaltung

Vorgegebene Grofie:

Neigungswinkel-Terrain 30° Konstant

Geschwindigkeit kmh Konstant

Lenkwinkel ° Konstant
Variabel

Beobachtete Grofe:

Abweichung von der Fahrspur m beobachtet

Lenkwaufwand ° beobachtet

Gierwinkel ° beobachtet

Durch das Gefille wirkt eine konstante Hangabtriebskraft quer zur Fahrtrich-
tung, der Traktor kommt ohne Eingriff des Bedieners von der gewiinschten
Fahrspur ab, wie es im Falle des blauen Kurses in Abbildung 59 dargestellt ist.
In der Realitét ist der Bediener gezwungen korrigierende MaBnahmen zu er-
greifen, z.B. Lenkbremse oder Gegenlenken. Der Traktor mit vollvariablen
Antriebsstrang, kann die radindividuelle Verteilung des Antriebsmoments so
wihlen, dass ein ausgleichendes Giermoment zur Korrektur des Fahrkurses er-
zeugt wird, vgl. Abbildung 23, das Verlassen der Bahn wird durch das entste-
hende Giermoment effektiv vermieden, vgl. Abbildung 59.
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Abbildung 59:  Vergleich der Spurabweichung eines mit variablem Allradantrieb (rot) und ei-
nes konventionellen Traktors (blau) bei Arbeiten in Hanglage, ohne Eingriffe
des Bedieners.

Das Assistenzsystem versucht den festgestellten lateralen Versatz zur Fahrspur
iiber die Verteilung der Antriebskrifte auszugleichen, mit dem Ziel, die Fahr-
geschwindigkeit entlang der Fahrspur konstant zu halten. Der Bediener muss
in diesem Fall keine MaBnahmen zur Korrektur ergreifen. Erlaubt man dem
Fahrer des konventionellen Traktors, die Kursabweichung durch Lenkeingriffe
auszugleichen, so kann je nach Hangneigung ein Lenkaufwand von 6-10° bei
Geradeausfahrt ermittelt werden.

Bei dem vollvariablen Traktor mit Unterstiitzung ist der Lenkaufwand des Be-
dieners gleich Null, da der Traktor die entsprechende Kompensation der Kurs-
abweichung vornimmt, der Bediener gibt lediglich den Wunschkurs vor. Der
Gierwinkel der beiden Traktoren iiber die zuriickgelegte Strecke am Hang ist
in Abbildung 60 dargestellt.

Nach dem Anfahren stellt der vollvariable Traktor den Gierwinkel ein und halt
ihn konstant. Beim konventionellen Traktor nimmt der Gierwinkel ohne Ein-
greifen des Fahrers weiter zu.
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Abbildung 60:

Gierwinkel [°]

1 L 1 1 I
a 5 10 15 20 5

Gefahrene Strecke [m]

Gierwinkel der beiden Traktoren iiber die Fahrstrecke, variablem Allradantrieb
(rot) und konventioneller Traktors (blau)

Die Radmomente des vollvariablen Traktors bei Geradeausfahrt sind in Abbil-
dung 61 gezeigt.

Raddrehmomente [Nm]

Abbildung 61:
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Antriebsmomente des vollvariablen Traktors zur Kompensation des Giermo-
ments durch die Hanglage
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Es ist zu erkennen, wie dieser zu Beginn des Mandvers den entsprechenden
Gierwinkel durch eine Drehmomentdifferenz einstellt und nach erfolgreicher
Einstellung die Drehmomentdifferenz konstant hilt, um auch den Gierwinkel
konstant zu halten.

In Abbildung 62 ist der Streckenabschnitt ab 30 m vergrofBert dargestellt. Ab
33 m wird als dufere kiinstliche Stérung ein Giermoment auf die Traktor-
Pflug-Kombination aufgeprédgt. Durch das Zwangsmoment verlédsst der Trak-
tor den Soll-Kurs. In dem Moment, in dem die Stérung nicht mehr wirkt und
somit das duflere Drehmoment verschwindet, kann das Assistenzsystem auf
den Spurversatz mit einer Anpassung der Drehmomentverteilung reagieren.

8000 —  Zeitraum Giermoment — 10
————— Abweichung
—— Antriebsmomente links

Anfriebsmomentfe rechts E
6000 — 05 o
— a
S £
& &L
[= =
[ [ ]
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= 2
5 [=)]
3 5
e 5
2000 = —-05 g
o
<

0 ! L ' 1,0

30 40 50 60 10

Gefahrene Strecke [m]

Abbildung 62:  Detailansicht der Spurabweichung iiber die Fahrstrecke und Antriebsmomente
fiir den Traktor mit variablem Allradantrieb

Durch die Regelung der Drehmomentdifferenz und des daraus resultierenden
Giermoments wird der Traktor wieder auf den Soll-Kurs gebracht. Mit kleiner
werdender Abweichung vom Kurs wird das Differenzmoment wieder verrin-
gert. Insgesamt weicht der Traktor von der Fahrgasse bis zu einem Versatz von
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maximal 80 cm ab. Bei Riickkehr auf den Soll-Kurs ist die urspriingliche Dreh-
momentverteilung wiederhergestellt um wieder der Hangabtriebskraft entge-
genzuwirken. Auch in diesem Fall musste der Bediener selbstindig keine
Lenkkorrekturen vornehmen, damit ist der Lenkaufwand null. Bei einem kon-
ventionellen Traktor miissen MaBinahmen iiber die Lenkung oder Lenkbremse
erfolgen, der Lenkaufwand ist damit nicht null.

7.3.4 Bremsassistent im Anhidngerbetrieb

Neben dem Ubertragen von Antriebskriften wurde auch das Ubertragen von
Verzogerungskriften untersucht. Eine hdufig auftretende Unfallursache von
Traktoren und beim Ziehen von Anhdngern ist das Einknicken des gesamten
Zuges zwischen dem Traktor und dem Anhénger wihrend des Einleitens einer
Dauerbremsung unter Verwendung der Motorbremse [85]. Der typische Un-
fallvorgang ist in Abbildung 63 dargestellt. Die Mehrzahl der konventionellen
Traktoren besitzen einen Antriebsstrang mit starrer Langsverteilung, siche Ka-
pitel 5.1.1. Um Verspannungen im Antriebsstrang wahrend der Transportfahrt
auf der Strae zu vermeiden, wird die Langskupplung und damit die Verbin-
dung zur vorderen Achse gedffnet

Abbildung 63:  Gewiinschte Trajektorie (blau) und Unfalltrajektorie (rot) eines Anhéngerzuges
im Bremsfall

Wird eine Dauerbremsung iiber den Antriebsstrang eingeleitet, konnen gerade
bei schnellem Ubersetzungswechsel durch stufenlose Fahrgetriebe, hohe Ver-
zogerungsmomente im Antrieb entstehen. Diese Drehmomente werden dann
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

nur iiber die Hinterachse abgesetzt, dabei wird die Hinterachse je nach Zusam-
menstellung des Zuges noch zusétzlich durch die auflaufenden Anhédnger ent-
lastet [34] und die iibertragbaren Krifte des Reifens nehmen weiter ab. Die
Kombination aus schneller Verzogerung und der Entlastung der Hinterachse
fiihrt zum Blockieren eines oder beider Hinterrdder. Infolge dessen koénnen
keine ausreichenden Seitenkrafte mehr {ibertragen werden, vgl. Abschnitt 3.3.
Der Zug wird instabil, was zu den in Abbildung 63 gezeigten Verhalten fiihrt.
Die Moglichkeiten zur Unfallvermeidung durch einen vollvariablen Antriebs-
strang mit Schlupfiiberwachung sollen als Testfall herangezogen werden. Im
Versuch werden die Schlupfwerte aus den Reifenmodellen des Traktormodells
in der Regelung verarbeitet. Die Reifenmodelle liefern jeweils den Abstand
des aktuellen Radschlupfes zum maximal mdoglichen noch stabilen Rad-
schlupfwert fiir den gegebenen Fahrzustand. Die Regelung versucht hier einen
vorgegebenen Abstand im stabilen Bereich der Reifenkennlinie einzuhalten.
Solche mogliche Schlupfbeobachter wurden in mehreren Arbeiten z.B. [85;
49] praktisch umgesetzt. Der vollvariable Traktor mit Schlupfiilberwachung
soll im Vergleich zum Standardtraktor im geschilderten Szenario als Testfall
untersucht werden.

Die beobachteten und vorgegebenen Grofen sind in Tabelle 12 zusammenge-
fasst.

Tabelle 12: Mandver zur Untersuchung des Bremsverhaltens eines Traktor-Anhénger-Zug.

Vorgegebene Grofe:

Aktive Achsen - 1 oder 2
Geschwindigkeit km/h | Konstant
Lenkwinkel ° Variabel
Beobachtete Grofe:

Schlupf % Beobachtet
Bremskrifte kN Beobachtet
Winkel der Deichsel zum Traktor ° 180° bis 90°
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

Ein Zug bestehend aus einem Drehschemelanhénger und Traktor, fahrt auf
ebener Fahrbahn mit niedrigem Reibwert und einer Ausgangsgeschwindigkeit
von 40 "7"' Die Dauerbremsung beginnt und das Fahrermodell stellt eine hohe
Ubersetzung ein, die Betriebsbremse ist nicht betitigt. Die Schlupf- und Dreh-
momentsituation aus diesen Versuchen sind in Abbildung 64 fiir den Stan-
dardtraktor und in Abbildung 65 fiir einen Traktor mit vollvariablem Allrad-
antrieb dargestellt.

Der Standardtraktor ist in Abbildung 64 beschrieben, er beginnt bei 10 m mit
dem Einleiten der Dauerbremsung. In Folge des schnellen Bremsmomentauf-
baus bis zur Distanz von 30 m, zusammen mit der Entlastung durch den auf-
laufenden Anhénger, fithrt dies zu einem Anstieg des Schlupfs. Vor der 40 m

Marke nimmt der Anstieg des Schlupfs noch einmal zu, das rechte hintere Rad
kann nun nicht mehr die notwendige Seitenkraft aufbringen der Zug beginnt
einzuknicken. Ab dieser Distanz von 40 m ist der Unfall unvermeidbar. Die
hohen Schlupfwerte und der damit einhergehende Seitenkraftverlust bedingen
das weitere Eindrehen des Traktors. Die Bremsung ist nicht mehr kontrollier-
bar und in Folge des auflaufenden Anhéngers verunfallt der ganze Zug. Die
beobachtbare Abnahme des Schlupfs wird durch das Eindrehen des Traktors
verursacht.

Die Diagramme in Abbildung 65 zeigen den Schlupf und die wirkenden
Bremsmomente filir den vollvariablen Traktor. Durch den Einbezug der Vor-
derrdder wihrend der Bremsung kénnen die Schlupfwerte an der Hinterachse
langer auf niedrigem Niveau gehalten werden. Zudem kann das Gesamtbrems-
moment weiter als mit dem Standardantrieb gesteigert werden, die zusétzliche
Bremskraft wird durch die Vorderriader iibertragen. Die Hinterachse befindet
sich nun bei 45 m an der Grenze der iibertragbaren Krifte, die Gesamtbrems-
kraft wird trotzdem weiter erhoht, die Vorderridder {ibertragen mehr Bremsmo-
ment. Dieses Mal wird das rechte Rad der Hinterachse ab 50 m durch Regel-
eingriffe stabilisiert Die durch den Torquesplitter erreichte Vollvariabilitit im
Antriebsstrang ermoglicht die Einbeziehung aller Achsen statt lediglich der
Hinterachse und das Bremsen erfolgt nicht nur iiber die Hinterachse. Eine Ein-
zelradmomentregelung begrenzt das Drehmoment am rechten Hinterrad, in
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

diesem Fall bevor kritische Schlupfwerte erreicht werden, ohne es weiter zu
destabilisieren. Die Schlupfwerte fallen deutlich tiefer aus.

Durch die stets ausreichend iibertragbaren Seitenkrifte bleibt die Stabilitit an
der Hinterachse erhalten, der Transportzug behélt die gewiinschte Trajektorie
bei und verunfallt nicht. Sollte zusétzlich die Betriebsbremse hinzugezogen
werden, z.B. im Falle einer Gefahrenbremsung, kann durch die Priorisierung
der Vorderachse und eine Reduzierung der Bremskraft an der Hinterachse die
geforderte Schlupfreserve an der Hinterachse erzeugt werden. Eine Trennung
der Vorderachse vom Motor muss nicht mehr erfolgen, wéihrend die Betriebs-
bremse zugeschaltet wird, vgl. [85]. Derselbe Vorgang kann auch bei der Ein-
leitung einer Gefahrenbremsung aus einem noch stabilen Fahrzustand ohne
Schlupfreserve heraus angewandt werden. Uber die teilweise Trennung des
Antriebstrangs vom Motor kann die Betriebsbremse zugeschaltet werden, bis
die zusitzliche Bremswirkung des Anhéngers die hintere Traktorachse tatséch-
lich entlastet.

7.4 Erprobung der Einzelradsteuerung an ei-
nem Fahrzeugmodell mit Knicklenkung

Abschliefend soll in diesem Abschnitt die Integration der Querfiithrung in den
vollvariablen Antriebsstrang untersucht werden. Fiir schwere Maschinen mit
Knicklenkung ist ein energetisches Einsparpotenzial gegeben, der Lenkvor-
gang in der Maschine wird durch eine iiberlagerte Bewegung aus Translation
und Rotation der beiden Fahrzeugteile zueinander bewerkstelligt. Zu diesem
Zweck werden konventionell hydraulische Zylinder verwendet. Insgesamt
ergibt sich durch die Knicklenkung ein hoherer Energiebedarf, als es fiir z.B.
die Achsschenkellenkung der Fall ist [31]. Ebenfalls steigt bei konventionellen
Radladern mit dieser Art der Lenkung die Gefahr fiir Verspannungen im An-
triebsstrang, wie in Abbildung 26 vorgestellt, die wiederum selbst Blindleis-
tung erzeugen. Somit werden die fiir den Lenkvorgang notwendigen Lenk-
kréfte weiter erhoht [55]. Traktionsoptimierende Maflnahmen, wie der Einsatz
von passiven Torquesplittern oder manuellen Quersperren, erhéren den Len-
kenergiebedarf weiter, dargestellt als ,,No-Spin* in Abbildung 66.
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Abbildung 66:  Lenkenergiebedarf fiir einen Knicklenker mit verschiedenen
Antriebstrangtopologien, aus [31]

Die bei angetriebenen Radern wirkenden Langskréfte {iben zusammen mit den
Hebelarmen des Fahrwerks Stormomente/-krifte auf die Lenkung aus. Dies
hat zur Folge, dass ohne gegenhaltende Lenkkraft die Rdder ungewiinscht ein-
drehen. Ein typisches Beispiel stellt fiir die Achsschenkellenkung der Lenkrol-
lenhalbmesser zusammen mit der wirkenden Léngskraft am Reifen dar [86].
Durch einen symmetrischen Aufbau des Fahrwerks zusammen mit einer mo-
mentengleichen Querverteilung, wie in Abbildung 23 dargestellt, konnen diese
Storeffekte vermieden werden. Sind die vom Reifen iibertragenen Krifte in
Folge einer aktiven Drehmomentverteilung an der Achse nicht gleich, heben
sich die Storkréfte auf beiden Seiten der Achse nicht mehr auf. Im Falle einer
gelenkten Achse muss die Lenkunterstiitzung diese Kréfte aus dem Fahrwerk
aufnehmen. Konstruktive Optimierung der Hebelarme im Fahrwerk oder An-
passung der Lenkunterstiitzung soll diese Storeffekte beim Einsatz von aktiver
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

Momentenverteilung minimieren [49; 45]. Durch eine radindividuelle Rege-
lung der Langskréfte ist es moglich, die Lenkung entsprechend zu unterstiitzen
oder die Querfiihrung in den Antriebsstrang komplett zu integrieren. In wel-
chem Mafe die Lenkung durch den Antriebsstrang substituiert werden kann,
ist maB3geblich von der Variabilitdt der Querverteilung des Drehmoments ab-
héngig. Fiir PKWs mit radindividuellen Antrieben konnte eine Lenkunterstiit-
zung erfolgreich umgesetzt werden [87].

Durch die Anwendung dieses Ansatzes, bei dem die Fahrwerkshebelarme und
die Antriebskrifte kombiniert werden, soll eine Integration der Querfiihrung in
den Antriebsstrang erreicht und gleichzeitig ein Verbesserungspotenzial fiir
Maschinen mit fiir Knicklenkung beziiglich der Verringerung des Lenkener-
giebedarfs aufgezeigt werden. Der Nachweis wurde durch ,,Vehicle in the
Loop“-Versuche mit einem entsprechenden Modellfahrzeug erbracht. Der
,Vehicle in the Loop“ Ansatz kehrt sinngemél die in Abbildung 44 vorge-
stellte Modellstruktur der Entwicklungsumgebung um. Der zu untersuchende
Torquesplitter liegt nun als virtuelles Modell vor, das Fahrzeugmodell ist als
physikalisches Original vorhanden.

Fiir die Modellversuche wurde ein knickgelenktes Fahrzeug ohne Lenkaktua-
tor realisiert, das mit individuell geregelten Raddrehmomenten sowie den fiir
Radlader typischen Starrachsen die sich ergebenden Hebelarme nutzt, um die
Querfithrung in den Antriebsstrang zu integrieren. Das Modellfahrzeug selbst
besitzt zwei Starrachsen sowie ein Knick-Pendelgelenk, das den Ist-Knickwin-
kel tiber einen Sensor an eine ECU zuriickfithren kann. Alle fiir Radlader rele-
vanten geometrischen Merkmale, Starrachse Knickpendelung, wurden im Mo-
dell in einem kleineren MafBstab {ibernommen, um die Vergleichbarkeit zur
echten Maschine sicherzustellen. Der Antrieb des Modells verwendet Rad-
nabenmotoren, die iiber ein Verhaltensmodell das am Priifstand ermittelte Sys-
temverhalten des Torquesplitters nachahmen. Das Blockschaltbild mit dem
Teil des Verhaltensmodell ist in Abbildung 68 dargestellt. Damit sind Unter-
suchungen am Modell moglich, um das Verhalten einer Maschine mit dem
vollvariablen Antrieb zu untersuchen.[88]
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Abbildung 67:  Krifte am Knicklenker-Modellfahrzeug, aus [88]

Fiir Starrachsen kann der wirksame Hebelarm je Rad als die halbe Spurweite
Si interpretiert werden. Zusammen mit der Moglichkeit einer Momentendiffe-
renz an den jeweiligen Rddern der Achse wird ein resultierendes Moment Mpges
um die Hochachse des jeweiligen Fahrzeugteils erzeugt, vgl. Abbildung 23.
Die entgegensetzten Drehmomentdifferenzen an den Ridern und die daraus
resultierenden entgegengesetzten Momente um die Hochachsen bewerkstelli-
gen die Relativbewegung der beiden Fahrzeugteile zueinander und damit das
Einknicken. Der Krifteplan ist in Abbildung 67 ersichtlich.

Die Berechnung der Differenzmomente ist in [88] ausfiihrlich beschrieben.
Das Blockdiagramm der Regelung, die fiir die Untersuchung im experimentel-
len Versuch mit dem Modellfahrzeug verwendet wurde, ist in Abbildung 68
dargestellt. Durch Gleichverteilung des Drehmomentes an alle vier Réader wird
die Geradeausfahrt dargestellt. Um das Fahrzeug einzulenken, wird die be-
schriebene Differenz der Raddrehmomente benétigt, um die Wagenteile zum
Einknicken zu bewegen [89]. Um den Knickwinkel fiir alle Fahrzeugge-
schwindigkeiten aufrecht zu erhalten, wird der Soll-Knickwinkel mit dem Ist-
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

Knickwinkel verglichen. Die Regelung berechnet die notwendigen Drehmo-
mente, um dem Léngsfahrwunsch zu entsprechen, ebenfalls berechnet Sie auf-
grund des gewiinschten Knickwinkels die notwendige Drehmomentdifferenz
an den Achsen. Durch eine entsprechende Uberlagerung kann das Modell den
Langs- und Querfahrwunsch des Bedieners umsetzen, vergleiche Rahmen Dif-
fernzmomentenreglung und Fahrregelung in Abbildung 68. Die Auslegung des
Konzeptes und Umsetzung der Antriebsregelung ist in [88] ausfiihrlich darge-
stellt.

‘&m( ‘ Antriebe |

Begrenzung
Sean iy et Inegral ol __.H o
—o{ Derivative Hrv—l Fahrzeug
| L,

Differenzmomentregelung Begrenzung ~L
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Abbildung 68:  Blockdiagramm der Regelung und Verhaltensmodell des Modellfahrzeugs
aus [88]

Fiir die Vergleichbarkeit der Ergebnisse zwischen den Versuchen mit dem Mo-
dell und der Simulation wurde eine gemeinsame Lenkwinkelvorgabe geméal
dem definierten Fahrmandver verwendet, das in Abbildung 69 dargestellt ist.

Abbildung 69:  Fahrt des Demonstratorfahrzeug im Fahrmanéver, aus [88]
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Die beobachteten und vorgegebenen Grofen sind in Tabelle 13 zusammen-
gefasst.

Tabelle 13: Vorgegebene und beobachtete Grofien im Lenkmandver

Vorgegebene Grofie:

Fahrwunsch/ - 0.1
Pedalstellung

Knickwinkel (Soll) ° -90°..180..90°
Beobachtete Grofle:

Knickwinkel (Ist) ° Beobachtet
Geschwindigkeit (Ist) m/s | Beobachtet
Momemtenverteilung Nm | Beobachtet

In Abbildung 70 ist der Verlauf der Sollwinkelvorgabe und des gemessenen
Knickwinkels dargestellt. Die Abweichung im Knickwinkel blieb unter 2°,
Uberschwinger bleiben unter 10% [88]. Die beiden Diagramme in Abbildung
71 zeigen die Antriecbsmomente der jeweiligen Achsen. Deutlich ist der be-
schriebene Impuls in Form von Drehmomentdifferenzen der beiden Antriebs-
rdder zu den Zeitpunkten 13s,18s und 23s zu erkennen, um den Wagenteilen
das Einlenken zu ermdglichen.
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Abbildung 70:  Verlauf der Sollwert-Vorgabe (6K,soll) und des gemessenen Knickwinkels
(0K, ist), nach [88]
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7 Verifikation und Validierung des Torquesplitter Demonstrators

Solange die Kurvenfahrt aufrechterhalten bleibt, ist eine gewisse Drehmo-
mentdifferenz notwendig, dargestellt in Abbildung 71, um den Massenkréften
des Schwerpunkts entgegenzuwirken, vergleiche dazu Abbildung 67.
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Abbildung 71:  Verlauf der Antriebsmomentvorgabe an der Vorder- und Hinterachse des Mo-
dellfahrzeugs, nach [88]

Durch den Verzicht auf einen konventionellen Lenkaktuator im knickgelenk-
ten Modell und durch die Anwendung des neuen Lenkprinzips, das lediglich
ein Differenzmoment erzeugt, um die beiden Fahrzeugteile zum Einlenken zu
veranlassen, konnte die Querfithrung als Funktion in das Antriebssystem tiber-
nommen werden. Die Differenzmomente in Abbildung 71 sind im Verhéltnis
klein und werden stets symmetrisch aufgeprigt, so wird der Knickwinkel ge-
halten und die gewiinschte Zugkraft ist sichergestellt. Ubertragen auf den Ener-
giebedarf fiir einen konventionellen Knicklenker kann die Einsparung an Len-
kenergie als gesichert angesehen werden, diese muss zukiinftig noch
quantifiziert werden. Durch diese abschlieBende Validierung konnte die er-
folgreiche Integration der Querfiihrung in den Antriebsstrang nachgewiesen
werden.
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8  Zusammenfassung und Ausblick

Durch die systematische Analyse von mobilen Arbeitsmaschinen wurde ge-
zeigt, dass die Arbeits- und Fahraufgabe den essentiellen Bestandteil deren Ar-
beitsprozesses ausmachen. Zur Erfiillung der Fahraufgabe dient der An-
triebstrang. Durch dessen Optimierung werden nicht nur die Anforderungen,
die von der Fahraufgabe gestellt werden, besser erfiillt, sondern auch Verbes-
serungspotenziale beziiglich des ganzen Arbeitsprozesses der Maschine darge-
stellt, z.B. in Form eines Zugewinns an Sicherheit.

Haufig ist dabei die Verbesserung der Traktion durch ein Anwendungsspezifi-
sches Allradsysteme das Optimierungsziel verschiedener Arbeiten. Die Anpas-
sungsfahigkeit des Allradsystems an den Fahrzustand ist der wichtigste Faktor
zur Verbesserung der Traktion. Der Antriebsstrang muss in der Leistungsver-
zweigung in der Lage sein, die Drehmomente moglichst variabel an die Réader
zu verteilen. Um eine einheitliche Analyse und Bewertung der verschiedenen
mechanischen Allradsysteme hinsichtlich Variabilitdt in der Leistungsver-
zweigung zu ermdglichen, wurden die einzelnen Klassifikationsméglichkeiten
gegeniibergestellt und verglichen. Ebenso wurde gezeigt, dass die resultie-
rende Klassifikation auch auf nicht-mechanische Allradkonzepte (hydrauli-
sche/elektrische) ilibertragbar ist, da der ma3gebende Effekt auf die Art der
Leistungsverzweigung im Antriebsstrang zuriickgefiihrt werden kann. Damit
kann die Klassifikation auf alle géingigen Arten der Leistungsiibertragung er-
weitert werden, die im Bereich der mobilen Maschinen vorzufinden sind.

Um die Moglichkeiten der freien Drehmomentverteilung in schweren Antrie-
ben von Maschinen zu untersuchen, wurde aus den moglichen Systemtopolo-
gien die Torquesplitterbauart mit hydraulischem Schaltelement fiir die maschi-
nentypischen Randbedingungen, als am besten geeignet identifiziert. Durch
die Druck- und Volumenstromregelung des hydraulischen Systems konnte ge-
zeigt werden, dass der Torquesplitter beide Arten von Leistungsverzweigung
beherrscht. Die hochste Flexibilitdt und Integrationsfihigkeit in die Betriebs-
strategie der Maschinen wurde mit dem mechatronischen Ansatz, das heif3t mit
der Ubergabe der Regelung an ein elektrisches Steuergerit, umgesetzt.
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Durch die Umsetzung in einen physischen Priifling auf dem Priifstand konnte
die Verifikation der Funktion als Torqusplitter fiir maschinentauglichen An-
triebe durchgefiihrt werden. Um die anschlieBende Validierung der Funktion
auch auf der Ebene der Gesamtmaschine durchfiihren zu kénnen wurde ein
modellbasierter Ansatz gewéhlt und an die Anforderungen von mobilen Ma-
schinen weiter angepasst, z.B. Integration der Arbeitsfunktion. Der so entstan-
dene MOBIL (Mobile Arbeitsmaschine—in-the-Loop) Ansatz, erlaubt die Un-
tersuchung der Verbesserungspotentiale fiir die verschiedenen Arten von
mobilen Maschinen mit den teils inhomogenen Lenk- sowie Antriebskonzep-
ten.

Mit Hilfe dieser modellbasierten Methode wurden die Validierung des To-
quesplitters und dessen variable Drehmomentverteilung an verschiedenen re-
prasentativen Fahrmandvern durchgefiihrt, um so die Verbesserungen und Po-
tentiale fiir die Fahraufgabe beziiglich Traktion, Schlupfreduzierung,
Fahrerentlastung und Fahrsicherheit darzustellen. Der Nachweis iiber ver-
schiedene Fahrmanéver stellt damit die Ubertragung des grundlegenden Ver-
besserungspotentials der vollvariablen Drehmomentverteilung auch auf kom-
plexere Fahrsituationen oder Zyklen sicher. Die Ubertragbarkeit auf andere
Fahrsituationen als die Untersuchten wird durch die erstellten generischen As-
sistenzsysteme noch einmal unterstrichen, da der mechatronische Ansatz die
Integration auch in andere Maschinen und deren Betriebsstrategien ermoglicht.

Neben der Verbesserung des fahrdynamischen Systemverhaltens der Ma-
schine, sowie der Darstellung von Assistenzfunktionen durch die Verwendung
von variablen Raddrehmomenten, konnte zu dem auf der Funktionsebene die
Integration der Querfiihrung zusétzlich zu der Langsfiihrung in den Antriebs-
strang dargestellt werden. Im Modellversuch konnte am Knicklenker erfolg-
reich das erforderliche Lenksystem durch eine systematische Verteilung der
Raddrehmomente ersetzt werden. Damit ergibt sich eine niedrige Bauteilbe-
lastung durch die Vermeidung von kinematischer Unstimmigkeiten wihrend
der Lenkvorgénge bei Knicklenkern, ein energetisches Einsparpotential beziig-
lich der Lenkkrifte konnte identifiziert werden, muss aber zukiinftig weiter
quantifiziert werden. Die Versuche am Knicklenkermodell zeigen, auch ohne
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8 Zusammenfassung und Ausblick

die Integration der Querfiihrung in den Antriebsstrang ist der Einsatz von Sys-
temen zur freier Drehmomentverteilung wie dem Torquesplitter in mobilen
Maschinen erst durch deren aktive mechatronische Systemsteuerung moglich.
So wurde in der Vergangenheit die Moglichkeit eines passiven Torquesplitters
diskutiert, aber die damit einhergehenden Nachteile durch hohe kinematische
Unstimmigkeiten und die damit verbundene Erhéhung der Lenkenergie konn-
ten erst mit dem Einsatz einer aktiven Regelung des Torquesplitters geldst wer-
den.

Eine wesentliche Verbesserung der Fahraufgabe in verschiedenen Aspekten:
Traktionsverbesserung, Fahrdynamik und Sicherheit sowie Funktionalitét
konnte nachgewiesen werden. Als Bestandteil des gesamten Arbeitsprozesses
von mobilen Maschinen bergen die Verbesserungen der Fahraufgabe auch
Verbesserungspotentiale fiir den gesamten Arbeitsprozess.

Die dargestellten Assistenzfunktionalititen sollten nun abschlieBend noch im
realen Gesamtfahrzeug/-maschine realisiert werden. So kann die Ubertragung
der generischen Funktionalitit auf spezifische Maschinentypen umgesetzt
werden. Solche Tests erlauben ebenfalls die Uberpriifung, im welchen Mafe
das gewonnene Verbesserungspotential in der Fahraufgabe gesamthaft fiir den
Arbeitsprozess umgesetzt werden kann oder ob sich aus der Arbeitsaufgabe
Wechselwirkungen ergeben, die das Verbesserungspotential beschneiden. Un-
ter diesem Aspekt sollte die Integration der Querfithrung in den Antriebsstrang
weiter untersucht werden. Die Fragestellung dabei kdnnte sein: wie stark kann
das Verbesserungspotential im Gesamtfahrzeug ausgeschopft werden, um mit
dieser Funktionsintegration eine Reduktion des Lenkenergieverbrauchs zu er-
mdglichen? Die gewonnenen Erkenntnisse zur variablen Drehmomentvertei-
lung in schweren Antriebsstringen von Maschinen sollten nun auch in anderen
Doménen der Leistungsiibertragung, also Hydraulik und Elektrik, Anwendung
finden konnen, da die Ubertragbarkeit der Betriebsstrategien auf verschiedene
Art der Leistungsiibertragung in dieser Arbeit nachgewiesen wurde. Damit
konnten die hier mit mechanischen Antrieben dargestellten Vorteile auch in
den anderen Dominen der Leistungsiibertragung umgesetzt werden.
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