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Abstract

Walter Sladek:
Moglichkeiten
zur Wirkungsgradoptimierung
von Stufenlosgetrieben

Um den kunftigen Abgasvorschriften Rechnung zu tragen und die begrenzten fossi-
len Energiereserven zu schonen, ist es fiir die Automobilindustrie ein vordringliches
Ziel, den Kraftstoffverbrauch und die Emissionen der Fahrzeuge zu senken. Um die-
ser Forderung Nachdruck zu verleihen, haben sich Vertreter der Automobilindustrie
(Association des Constructeurs Europeen d’Automobiles - ACEA) in einem Abkom-
men selbst dazu verpflichtet, den Kohlendioxidaussto3 der produzierten Fahrzeuge
auf 140 g CO,/km bis zum Jahre 2008 zu senken. Dies entsprache nach heutigem
Stand der Technik einem Verbrauch von ca. 5,8 1/100km (Ottomotor).
Fahrzeugtriebstrange mit Stufenlosgetrieben bieten im Vergleich zu Triebstrangen
mit gestuften Handschalt- und Automatgetrieben prinzipiell die Méglichkeit, den Mo-
tor stets entlang einer verbrauchsoptimalen Fahrlinie im Motorkennfeld zu betreiben,
wodurch Kraftstoffeinsparungen erzielt werden kénnen. Diese Verbrauchsvorteile
durfen aber nicht durch einen schlechten Getriebewirkungsgrad aufgezehrt werden.

Ziel der Arbeit ist es, ein bestehendes Stufenlosgetriebe hinsichtlich Wirkungsgrad
und Verlustleistung zu optimieren. Um dem zunehmenden Kostendruck in der Auto-
mobilindustrie nachzukommen und Entwicklungskosten einzusparen, soll ein flexibles
Berechnungsmodell fur Getriebe generiert werden, damit séamtliche Optimierungs-
mafinahmen in einem frihen Entwicklungsstadium genau simuliert und analysiert
werden kdénnen, d.h. eine virtuelle Produktentwicklung betrieben werden kann. Dabei
soll fur jeden méglichen Betriebspunkt des Getriebes, definiert durch Drehmoment,
Drehzahl, Ubersetzung und Temperatur, eine Aussage Uber den zu erwartenden
Wirkungsgrad und die Verlustleistungen des Gesamtgetriebes sowie der einzelnen
Baugruppen mdéglich sein. Die Genauigkeit des Gesamtmodells hangt von der Be-
schreibung der Baugruppen bzw. Einzelkomponenten ab. Dazu sind experimentelle
Untersuchungen an den einzelnen Baugruppen erforderlich.

Entsprechend diesen Anforderungen wurde im Rahmen dieser Arbeit ein Simulati-
onsprogramm erstellt. Mit Hilfe dieses Programms wurde ein bestehender Prototyp
eines stufenlosen Umschlingungsgetriebes mit Schubgliederband modelliert; die Be-
rechnungsergebnisse wurden anschlieend experimentell validiert.

Die Auswertung der Simulationsrechnungen erlaubte die ldentifizierung der Haupt-
verlustquellen im Getriebe. Der EinfluR von Verbesserungsmaflinahmen auf den Ge-
samtgetriebewirkungsgrad sowie deren Auswirkungen auf den Kraftstoffverbrauch in
verschiedenen genormten Fahrzyklen konnten aufgezeigt werden.

Anhand einer technisch-wirtschaftlichen Bewertung wurden abschlieRend diejenigen
MalRnahmen identifiziert, die das beste Verhaltnis von zu erwartenden Verbesserun-
gen und einzusetzenden Ressourcen versprechen.

Mit Hilfe dieses Simulationsmodells fir ein stufenloses Umschlingungsgetriebe las-
sen sich kinftig mit nur geringfigigen Modifikationen auch Getriebe anderer Bauart
abbilden, analysieren und bewerten.



Abstract

Walter Sladek:
Possibilities
of raising the efficiency
of continuously variable transmissions (CVT)

In order to meet future emissions legislation and to use the limited fossil energy re-
sources more efficiently, reducing fuel consumption and emissions has become a
primary goal of the automotive industry. To emphasize their commitment, members
of the automotive industry (Association des Constructeurs Europeen d’Automobiles -
ACEA) have signed a voluntary agreement to cut the average carbon-dioxide emis-
sions of new vehicles down to 140 g COy/km by 2008. Using today’s technologies,
this would mean reducing fuel consumption to approx. 5.8 1/100 km (gasoline en-
gine).

In contrast to conventional manual and automatic transmissions, the operating princi-
ple of powertrains featuring continuously variable transmissions (CVTs) presents an
opportunity to keep the engine running along an operating line within its performance
range which optimizes consumption, thereby saving fuel. This gain in fuel efficiency
must not be at the expense of transmission efficiency however.

The main objective of this thesis is to optimize an existing metal pushing V-belt type
CVT with regards to transmission efficiency and power losses. In order to comply
with the increasing pressure to reduce development and production costs in the
automobile industry, there is a need for a flexible transmission computation tool,
which allows all optimization measures to be simulated and analyzed precisely at an
early stage of development. Such a virtual product development system should allow
to predict power losses and efficiency of the complete transmission as well as of its
individual components accurately for all operating points, as defined by torque,
speed, transmission ratio and temperature. The accuracy of the overall simulation
model depends on an exact description of the individual components, making it nec-
essary to conduct detailed investigations on the components themselves.

Accordingly, a simulation tool as outlined above was generated in the context of this
thesis. By means of this tool, a model of an actual prototype transmission was cre-
ated and validated experimentally.

The analysis of the simulation results helped to define the primary sources of energy
dissipation. The influence of subsequent component optimization on transmission
efficiency and the consequences for fuel consumption in the relevant driving cycles
were demonstrated.

Finally, a value analysis allowed to identify those optimization measures with the best
correlation between the anticipated improvements and the resources necessary to
achieve them.

With minor modifications, this simulation model can also be applied to transmission
types other than metal V-belt type CVTs.
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1. Einleitung

Das stetig wachsende Umweltbewuf3tsein und das uneingeschrankte Streben nach
Mobilitéat erfordern von der Automobilwirtschaft standig neue Lésungen, den gestie-
genen Anforderungen hinsichtlich Abgas und Verbrauch bei weiterhin wachsendem
Komfortanspruch Rechnung zu tragen. Die Vertreter des europaischen Verbands der
Automobilhersteller (Association des Constructeurs Europeen d’Automobiles -
ACEA) haben sich zudem in einem Abkommen zur Senkung des Flottenverbrauchs
gegeniber dem EU-Ministerrat selbst dazu verpflichtet, bis zum Jahre 2008 die
Kohlendioxidemissionen samtlicher produzierter Fahrzeuge auf 140 g COy/km zu
reduzieren (Abb.1.1.). Dies entsprache bei heutigem Technologiestandard einem
Durchschnittsverbrauch von etwa 5,8 I/100km beim Ottomotor und etwa 5,2 1/100km
beim Dieselmotor [9,10].

ACEA-Selbstverpflichtung zur
Reduktion der CO2-Emissionen

300 | | 1 | | | I | |
— | 208 g CO2/km 140 g CO2/km
_g 250 = [Flottenverbrauch ACEA heute] Selbstverpflichtung ACEA
=) ‘ —— [5,8 1/100km (Otto)
e 200 5,2 1/100km (Diesel)]
5 \\ . a
% 150 &
0 = S——
£ 100 —
I"I{Jl 120 g CO2/km
O 50 [in Diskussion]
o —

0
1995 2000 2005 2010 2015

Abb.1.1.: Vereinbarung zur Reduktion der CO,-Emissionen [9,10]

Ein primares Ziel ist die Erhéhung der Triebstrangeffizienz und die damit verbundene
Verbrauchseinsparung, welche es mit vertretbarem Kostenaufwand zu verwirklichen
gilt. Stufenlosgetriebe (Continuously Variable Transmissions — CVT) bergen durch
ihre groRe Spreizung und die Mdglichkeit, den Motor entlang einer verbrauchsopti-
malen Fahrlinie zu betreiben, prinzipiell ein hohes Einsparpotential. Zwar weisen sie
im Vergleich zu Stufenautomaten derzeit teilweise noch niedrigere Wirkungsgrade
auf, der Verbrauchsvorteil durch die Betriebspunktverschiebung des Motors ist in der
Regel jedoch gréRer als der Nachteil durch den schlechteren Getriebewirkungsgrad.

Konventionelle Ottomotorkonzepte weisen im unteren Teillastbereich schlechte Wir-
kungsgrade auf. Niedrige fahrzeugseitige Momentanforderungen zwingen den Mo-
torbetriebspunkt durch einen ebenfalls schwachen Getriebewirkungsgrad in héhere
Lastbereiche mit deutlich besseren motorischen Wirkungsgraden. Dieser Wirkungs-
gradgewinn ist mitunter groRer als die Verschlechterung durch den Getriebewir-
kungsgrad. Der schlechte Getriebewirkungsgrad wirkt sich in diesem Fall also positiv



auf den Gesamtwirkungsgrad des Motor/Getriebe-Verbunds aus, was zunéachst pa-
radox erscheint. Eine Verbesserung des Getriebewirkungsgrades hatte dementspre-
chend zur Folge, dal® sich bei konventionellen Ottomotoren im unteren Teillastbe-
reich der Motorbetriebspunkt in Bereiche mit ungiinstigem spezifischen Verbrauch
verschiebt und der Wirkungsgrad des gesamten Triebstrangs abnehmen kann [9].

Zukinftige entdrosselte  Ottomotorenkonzepte, wie zum Beispiel ,Otto-
Direkteinspritzung“ oder ,variabler Ventiltrieb“, weisen im unteren Teillastbereich hin-
gegen deutlich bessere Wirkungsgrade auf. Das Verbrauchskennfeld wird insgesamt
flacher und der Gradient zwischen den Linien konstanten Verbrauchs nimmt ab. Da-
durch reduziert sich das Verbrauchseinsparpotential, das durch die reine Be-
triebspunktverschiebung des Motors erschlossen wird. Dem Getriebewirkungsgrad
kommt hier eine sehr viel starkere Bedeutung zu. Ein ideales Getriebekonzept der
Zukunft mul® also einen sehr guten Wirkungsgrad aufweisen und Uber eine grof3e
Spreizung verfigen. Nach [9] kdnnte ein optimiertes Umschlingungs-CVT dem idea-
len Getriebe sehr nahe kommen.

In Mobilanwendungen sind hydrostatische und mechanische Stufenlosgetriebe ver-
breitet, von denen gerade die mechanischen Bauarten stark an Bedeutung gewon-
nen haben. Fur den Einsatz im Kraftfahrzeug mit den zugehérigen Drehmoment- und
Leistungscharakteristiken sind insbesondere Toroidgetriebe und Keilscheibengetrie-
be mit Umschlingungsmittel geeignet. Als Umschlingungsmittel, die Uberwiegend
metallischer Bauart sind, haben sich die Zugketten der Firmen PIV Antrieb Werner
Reimers und Borg Warner sowie das Schubgliederband der niederlandischen Firma
Van Doorne’s Transmissie durchgesetzt.

Stufenlosgetriebe weisen als Komponente im automobilen Antriebstrang eine lange
geschichtliche Entwicklung auf. Bereits in den spaten 50er Jahren bauten die Firmen
Pontiac und DAF Stufenlosgetriebe in ihre Kraftfahrzeuge ein, wobei das DAF ,Daf-
fodil* den wohl gréBten Bekanntheitsgrad erlangt hat. Auch Ford hat mit seinem Stu-
fenlosprojekt ,CTX" (Continuously variable Transaxle - CTX) Erfahrungen im Serien-
einsatz von Stufenlosgetrieben sammeln kénnen.

Obwohl es auf dem Fahrzeuggetriebesektor fiir die Stufenlosgetriebe nicht zu einem
wirklichen Durchbruch kam, wurden die Aktivitaten auf diesem Gebiet nie véllig ein-
gestellt.

Zur Zeit erfahren die CVTs eine regelrechte Renaissance. Je nach programmierter
Fahrstrategie lassen sich sowohl 6konomische Fahrlinien, die entlang des geringsten
spezifischen Verbrauchs im Motorkennfeld gefiihrt werden, als auch sportliche Fahr-
linien mit hoher Momentenreserve fiir Beschleunigungsvorgéange darstellen. Ande-
rungen an der Hardware mussen nicht vorgenommen werden.

Abbildung 1.2. zeigt mégliche Betriebsfahrlinien eines CVTs. Dargestellt sind eine
extrem verbrauchsorientierte und eine sehr sportliche Fahrlinie sowie eine mdgliche
Kompromi3lésung, die die Vorteile beider Strategien verbindet.



Weitere Vorteile eines Stufenlosgetriebes sind die verbesserten Fahreigenschaften.
Der Betrieb des Motors bei Nennleistung sorgt fur merklich gesteigerte Beschleuni-
gungswerte des Fahrzeugs. Durch den Entfall der Gangstufen wird ferner eine deutli-
che Komfortsteigerung erzielt. Abbildung 1.3. zeigt den Verlauf der Motorleistung
aufgetragen Uber der Geschwindigkeit fiir ein Stufenautomatgetriebe und ein CVT.
200

Nm -,

150

‘Betriebsfeld / - [0

- (stationar)

Z

Motordrehmoment T

T m— .

4500 5500 1/min 6500

Motordrehzahl n
Regelkennlinie:

m—\/orbrauchsorientiert === * == Fahrleistungsorientiert == == == Kompromif3

Abb.1.2.: Mégliche Betriebsfahrlinien eines CVTs nach [59]

Anfanglich hatten die CVTs mit Akzeptanzproblemen zu kampfen, die durch die fur
den Fahrer ungewohnte Entkopplung von Motordrehzahl respektive Motorgerausch
und Geschwindigkeit ausgeldst wurden. Das vermeintliche Tragheitsgefiuhl, der sog.
,2Hosentragereffekt, entsteht insbesondere dann, wenn bei einer Vollastbeschleuni-
gung der Motorbetriebspunkt schnellstméglich in den Nennleistungspunkt verscho-
ben wird und dort verharrt, wahrend die Geschwindigkeit nur allmahlich nachzieht.
Das subjektive Beschleunigungsempfinden ist bei konventionellen Getrieben irrtiim-
lich mit der Anhebung der Motordrehzahl im jeweiligen Gang verbunden. Es handelt
sich hierbei folglich lediglich um ein akustisches Problem; die Beschleunigungswerte
liegen beim CVT durch die fehlende Zugkraftunterbrechung und den schnellstmdégli-
chen Betrieb des Motors bei maximaler Leistung Gber denen eines konventionellen,
gestuften Automatgetriebes.



Die erreichbaren Vorteile wie Verbrauchseinsparungen und Fahrleistungsgewinne
haben die Kritiker mittlerweile Gberzeugt und fur eine héhere Akzeptanz gesorgt, zu-
mal eine angepaldte Fahrstrategie und AkustikmaRnahmen zu einer deutlichen Min-
derung des beschriebenen Effekts fihren.
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Abb.1.3.: Motorleistung Uber der Geschwindigkeit - Stufenautomat und CVT im Vergleich

Auf dem asiatischen Automobilmarkt haben sich Fahrzeuge mit Stufenlosgetriebe
bereits etabliert. Firmen wie Nissan, Honda, Subaru und Suzuki bieten schon seit
einigen Jahren Fahrzeuge mit CVTs in Serie an. Neben Stufenlosgetrieben mit Um-
schlingungsmitteln, die eine weite Verbreitung gefunden haben, bietet Nissan in dem
Fahrzeugmodell ,Gloria“ ein Getriebe in Toroidbauweise mit Drehmomenten bis 400
Nm an. Toyota und Mitsubishi wollen in Kirze mit Umschlingungs-CVT an den Markt,
Honda und Subaru werden die zweite Generation ihrer Getriebe einfuhren.

Unter den européaischen Herstellern bietet Audi seit Herbst 1999 mit dem Frontauto-
matgetriebe ,Multitronic“ das bislang leistungsstarkste Stufenlosgetriebe mit Um-
schlingungsmittel an. In einem Entwicklungsprojekt wird aber bereits an Varianten
gearbeitet, die fir Motormomente bis 390 Nm geeignet sind.

Die Zahnradfabrik Friedrichshafen (ZF) entwickelt mit verschiedenen Pkw-Herstellern
Stufenlosgetriebe, deren Markteinfihrungen fir das Jahr 2001 bzw. 2002 geplant
sind.
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Abbildung 1.4. zeigt die derzeitigen Aktivitaten auf dem CVT Sektor.
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Zeit

Abb.1.4.: CVT-Entwicklungen weltweit

Die Stufenlosigkeit der Getriebe bzw. die innerhalb konstruktiver Grenzen freie Wahl
der Ubersetzung bedingt eine kraftschliissige Momenteniibertragung. Die nétige An-
prel3kraft wird GUberwiegend durch hydraulische Energie erzeugt. Zwar arbeiten ge-
stufte Automatgetriebe in Planetenbauweise Uber die Haltekupplungen ebenfalls
kraftschlissig, das Druckniveau liegt aber aufgrund der gréReren Anzahl Reibflachen
(Lamellen) sowie der héheren Reibwerte Ublicherweise unterhalb des Niveaus eines
Stufenlosgetriebes. Aulderdem verursachen die Elastizitaten von Umschlingungsmit-
tel und Kegelscheiben beim CVT zusatzliche Verluste.

Der Anteil des hydraulischen Bedarfs an der gesamten Verlustleistung des CVTs ist
also grundsatzlich héher als bei einem konventionellen Stufenautomatgetriebe. Die
Schnellverstellung durch den gesamten Verstellbereich, wie sie zum Beispiel bei ei-
ner Vollbremsung aus einer mittleren Geschwindigkeit auftreten kann, bedarf bei den
meisten Konzepten hoher Driicke und Volumenstréme. Innerhalb der Bremszeit mul}
der Variator dann von der Overdrivelibersetzung in Richtung Anfahriibersetzung ver-
stellen, damit ein anschlieRendes Wiederanfahren gewahrleistet wird. Das Hydraulik-
system eines CVTs mul} daher fir diese Eckpunkte entsprechend ausgelegt und di-
mensioniert werden. Die Anprel3strategie, welche die Anprel3- und Verstelldriicke des
Variators zur Ubertragung des anliegenden Moments bestimmt, beeinfluRt ebenfalls
in hohem Malde den Gesamtwirkungsgrad des Getriebes.

Neben der Hydraulik und dem Variator tragen aber auch die anderen Getriebekom-
ponenten, wie z.B. Wendesatz, Dichtungen und Lager zur gesamten Getriebever-
lustleistung bei.

Das Verbrauchseinsparpotential durch die effizientere Ausnutzung des Motorkenn-
feldes darf nicht durch einen schlechten Getriebewirkungsgrad aufgezehrt werden.
Daher ist die genaue Kenntnis der Baugruppen hinsichtlich ihrer Verlustleistungen
und ihrer gegenseitigen Beeinflussung im Gesamtgetriebe notwendig, um gezielte
Optimierungsmaflnahmen durchfihren zu kénnen.
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Zielsetzung

Ein bestehendes Stufenlosgetriebe mit Umschlingungsmittel (Van Doorne Schubglie-
derband) soll hinsichtlich Wirkungsgrad und Verlustleistung optimiert werden. Zur
genauen Analyse des aktuellen Aufbauzustands wird daher ein stationéares Simulati-
onsmodell des Getriebes erstellt, welches alle im Kraftflul liegenden Baugruppen
und Komponenten beriicksichtigt.

Das Simulationsmodell wird durch Messungen am Gesamtaggregat sowie einigen
Baugruppen validiert und abgeglichen. Abhangig vom jeweiligen Betriebspunkt, der
durch Drehmoment, Drehzahl, Ubersetzung und Temperatur charakterisiert ist, kén-
nen der Gesamtgetriebewirkungsgrad sowie die Verlustleistung berechnet werden.
Die Verlustleistung kann nach den einzelnen Baugruppen, z.B. Variator, Hydraulik,
Wendesatz, Verzahnungen, Lager und Dichtungen aufgeschlisselt werden.

Fur samtliche Betriebszustdnde des Getriebes lassen sich somit die wichtigsten
Verlustquellen darstellen und Entwicklungspotentiale ableiten.

Mit Hilfe des Getriebemodells kénnen nun gezielte Optimierungsmaflinahmen an den
Baugruppen und Komponenten simuliert werden. Alternative Anprelstrategien im
Variator sollen ebenso dargestellt werden kénnen wie Anderungen an der Riick-
wartsbremse im Wendesatz oder eine bedarfsgerechte Hydraulikerzeugung.

Die Einflusse auf den Gesamtgetriebewirkungsgrad und auf die relevanten Ver-
brauchsfahrzyklen (Neuer Europaischer Fahrzyklus - NEFZ, Federal Test Procedure
FTP 75) kénnen somit vorab berechnet werden.

Eine Wirtschaftlichkeitsbetrachtung, welche die zu erwartenden Wirkungsgrad- bzw.
Verbrauchsverbesserungen auf die einzusetzenden Geldmittel bezieht, erlaubt eine
gezielte Verteilung der zur Verfugung stehenden Entwicklungsressourcen auf die
Getriebebaugruppen mit den gréfiten Entwicklungspotentialen.
Dem zunehmenden Kostendruck in der Automobilindustrie wird somit durch die Még-
lichkeit der virtuellen Getriebeentwicklung Rechnung getragen.

Das Simulationsmodell soll so flexibel aufgebaut sein, dafl3 kinftig neben den Stu-
fenlosgetrieben auch Getriebe anderer Bauart abgebildet werden kénnen.
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2. Stand der Technik

2.1. Stufenlose Fahrzeuggetriebe

Stufenlose Fahrzeuggetriebe weisen eine lange geschichtliche Entwicklung auf. Im
Jahre 1943 konstruiert Curtis Wright ein Stufenlosgetriebe in Toroidbauweise fir ei-
nen Pkw-Antriebstrang. Das Getriebekonzept beinhaltet eine Antriebsscheibe und
eine Abtriebsscheibe, die durch einen sog. ,Roller® miteinander verbunden sind.
Durch die Schwenkbewegung dieses Rollers kann die Drehzahl respektive das
Drehmoment stufenlos verstellt werden. Er greift bei seinen Entwicklungen auf frihe
Patente von Charles W. Hunt aus dem Jahre 1877 zurick, der sich dieses Kraftluber-
tragungsprinzip fur industrielle Anwendungen schitzen liel? [22].

Der Englander Aboftt entwickelt im Jahre 1922 ein stufenloses Fahrzeuggetriebe,
dessen Grundlage ein Riementrieb ist. Uber zwei V-férmige Nutscheiben, die dreh-
zahlabhangig ihren Umfang verandern, tbertragt der Riemen das Moment stufenlos
vom Motor zu den Antriebsradern [76].

Basierend auf den Erkenntnissen des Englanders findet 1956 die Zugkette von PIV
Antrieb Werner Reimers als alternatives Umschlingungsmittel in einem Keilscheiben-
CVT Verwendung. Bei dem Fahrzeug handelt es sich um einen Pontiac 6-Zylinder
mit 3,9 | Hubraum. Im Jahr 1960 werden zwei BMW mit Motorleistungen von 55 kW
bzw. 66 kW aufgebaut, in denen die Laschenkette fir eine stufenlose Leistungsiber-
tragung sorgt. Bis 1969 folgen weitere Projekte mit Fahrzeugen von NSU, Ford und
Standard-Triumph. Die Anpressung der Keilscheiben an die Kette erfolgt mechanisch
[18].

Parallel zu den Entwicklungen von PIV arbeiten die Brider Van Doorne an einem
stufenlosen Umschlingungsgetriebe. 1958 wird das weithin bekannt gewordene ,Va-
riomatic“-System lange Jahre im DAF ,Daffodil sowie spater im Volvo 340 einge-
baut. Insgesamt werden etwa 1,2 Mio. Fahrzeuge mit der Van Doorne Technik aus-
gestattet. Abbildung 2.1.1. zeigt die ,DAF Variomatic“, die das Motormoment tber
eine Doppelkeilriemenanordnung an die Abtriebsrader weiterleitet. Sie ist allerdings
nur fur kleine Motorisierungen geeignet [44].
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Abb.2.1.1.: DAF Daffodil mit Variomatic

Mitte der 60er Jahre wird der Fokus der Entwicklung bei Umschlingungsmitteln auf
eine groRere Leistungsdichte gelegt, so da® auch starker motorisierte Fahrzeuge mit
CVTs aufgebaut werden kénnen. Aus einer solchen Entwicklung geht auch das
Schubgliederband von Van Doorne hervor, welches das Drehmoment nicht wie bis-
lang durch Zugkrafte, sondern teilweise auch durch Schubkrafte Ubertragt. Es be-
steht prinzipiell aus mehreren Stahlgliedern, die auf einem Fihrungsband aufgereiht
sind. In Bandrichtung sind sie jedoch frei beweglich angeordnet. Auf dem Lasttrum
werden die Stahlglieder aufeinandergeschoben und stiitzen sich gegenseitig ab, so
dal ein Teil des Moments durch die Druckkrafte Ubertragen werden kann.

1969 nimmt Ford Forschungsarbeiten zu stufenlosen Automatikgetrieben auf. 1976
wird dann gemeinschaftlich mit Van Doorne und FIAT/Lancia mit der Entwicklung und
dem Bau des sog. ,CTX-Getriebes” (Continuously variable Transaxle — CTX) begon-
nen und 1983 der Offentlichkeit auf der internationalen Automobilausstellung in
Frankfurt vorgestellt. Das verwendete Schubgliederband besteht aus ca. 320 Glie-
dern, die durch zwei Stahlbandpakete gefiihrt werden. Das CTX-Getriebe besitzt eine
Spreizung von etwa ¢c=5,5. Einsatzfahrzeuge sind bei Ford zunachst der Fiesta 1,1,
in der Folgezeit auch die Automatikversion des Escort 1,61. Bei FIAT wird erst der
1,11 Uno Selecta mit dem CTX angeboten, die 1,51 Version etwas spater. Abbildung
2.1.2. zeigt den Aufbau des Schubgliederbandes von van Doorne. [25,43]
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Abb.2.1.2.: VDT Schubgliederband mit Variatoreinheit

Aber auch die Stufenlosgetriebe, die als Umschlingungsmittel die Zugkette von PIV
Antrieb Werner Reimers nutzen, werden standig weiterentwickelt. Die rein mechani-
sche Anpresseinrichtung wird 1977 durch eine vollhydraulische Einheit ersetzt und
durch einen Drehmomentsensor angesteuert. Die Kette wird ebenfalls optimiert und
deutlich feingliedriger ausgefuihrt. Bis 1987 werden verschiedene Prototypfahrzeuge
dargestellt, beginnend mit einem 44 kW VW Jetta bzw. 55 kW VW Golf bis hin zu
einem heckgetriebenen Ford Scorpio. [18]

Im Jahre 1973 wird ein weiteres Fahrzeug mit einem Toroidgetriebe als Prototyp auf-
gebaut. Dabei handelt es sich um einen Ford Pinto mit einer Antriebsleistung von
62,5 kW. Die Gesamtspreizung des Getriebes liegt bei etwa ¢ps=4,4. Die Getriebe in
Toroidbauweise fuhren jedoch im Vergleich zu den Umschlingungsgetrieben weiter-
hin ein Nischendasein [22].

1987 fuhrt Subaru erstmals im Justy 1,0l ein gemeinsam mit Fuji Heavy Industries
entwickeltes Stufenlosgetriebe auf dem japanischen Markt ein. Es wird bekannt unter
dem Namen ,ECVT® (Electro Continuously Variable Transmission — ECVT) und er-
reicht eine Spreizung von ¢s=5,04. Es besitzt eine elektronisch gesteuerte Magnet-
pulverkupplung als Anfahrelement. Das Getriebe in Umschlingungsbauweise nutzt
das Van Doorne Schubgliederband zur Ubertragung des Motormoments und wiegt
ca. 45 kg. Bis heute werden etwa 1,3 Mio. Einheiten des ECVTs erfolgreich abge-
setzt. In Deutschland wird das Fahrzeug seit 1989 verkauft [43,45,89].
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Beim Partner Nissan wird 1992 der 1,31 Micra mit dem ECVT, das bei Nissan den
Namen ,NCVT" tragt, angeboten [43]. 1998 bringt Nissan bereits die zweite Genera-
tion seiner Stufenlosgetriebe unter dem Namen ,Hypertronic CVT® zur Serienreife.
Anstelle der elektronisch gesteuerten Magnetpulverkupplung tritt ein hydrodynami-
scher Wandler als Anfahrelement. Die Leistungsdichte kann abermals gesteigert
werden. Fortan kdnnen bei dem japanischen Autohersteller Stufenlosgetriebe in Ver-
bindung mit 2-Liter-Motoren bestellt werden (Nissan Primera). Seit kurzem werden
alle fur den deutschen Markt bestimmten Nissan Almera Tino 2,0l ausschlieBlich mit
dem ,Hypertronic CVT* verkauft. Nach wie vor dient das Schubgliederband zur Lei-
stungsiubertragung [51,78],[I].

Fiur die Modelle Gloria bzw. Cedric bietet Nissan als erster Automobilhersteller ein
Stufenlosgetriebe in Toroidbauweise serienmafig an.

Suzuki fuhrt 1992 als erster Automobilhersteller in Japan ein vollelektronisch gesteu-
ertes, stufenloses Getriebe zur Marktreife. Gekoppelt mit 1,3-Liter-Motoren wird es
ausschlieBlich in Japan verkauft. Wesentlicher Bestandteil ist neben einer elektro-
hydraulischen Steuerung die Zugkette von Borg-Warner als Umschlingungsmittel
[34].

Auch Honda sieht in den Stufenlosgetrieben die ideale Ergéanzung im Mo-
tor/Triebstrang-Verbund und entwickelt unabhangig an eigenen Konzepten. 1996
wird die ,Honda Multi Matic* weltweit im 1,61 Civic angeboten. Auch sie besitzt eine
vollelektronische Steuerung ahnlich der von Suzuki [34], allerdings in Verbindung mit
einem Gliederband zur Leistungsibertragung. 1999 werden zusatzlich das Modell
,L0go“ sowie der darauf basierende HR-V mit der ,Multi Matic“ geliefert. Im HR-V
wird das Getriebe erstmals mit Allradantrieb kombiniert. Honda z&hlt auf dem deut-
schen Markt neben Nissan mittlerweile zu den gré3ten CVT-Anbietern [24,42,109].

Mitsubishi stellt 2000 im Sportwagen-Prototyp ,HSR-VI“ ein CVT in Verbindung mit
einem Allradantrieb und einem 2,4 Ottomotor mit Direkteinspritzung vor [ll]. In der
Kategorie der 1,11 Motoren wird ein weiteres Konzeptfahrzeug mit CVT, der Mitsubis-
hi Maia, aufgebaut [90].

Die britische Automarke Rover bietet auf dem europaischen Automobilmarkt seit
1992 das im belgischen St. Truiden von der Firma VCST hergestellte Stufenlosge-
triebe VT1 mit Schubgliederband an. Das Getriebe, welches unter anderem auch im
Volvo 400 eingebaut wird, ist urspringlich fir den Rover ,114“ vorgesehen. 1996
kommen die Modelle ,200% ,Tourer®, das Coupé und das Cabriolet hinzu, 1998 folgt
der ,216“. Heute erganzt das Stufenlosgetriebe, ,Steptronic” genannt, den Antriebs-
strang des ,Rover 25“ 1,81 [84],[lII,IV].

Im Sommer 1998 Ubernimmt die Zahnradfabrik Friedrichshafen (ZF) den Geschafts-
bereich Automatikgetriebe der belgischen VCST und erhofft sich eine stérkere
Marktposition im Segment der Stufenlosgetriebe. Mit dem VT1 wird ein bereits
markterprobtes Produkt hinzugewonnen, aber auch die Eigenentwicklungen zeigen
Erfolge.

Die Entwicklungen von ZF hinsichtlich Stufenlosgetrieben reichen zuriick bis in die
frihen 70er Jahre. Zu den ersten Produkten zahlt das KWG 15, ein Umschlingungs-
getriebe mit einer Momentenkapazitat von 130 Nm und einer Gesamtspreizung von
etwa ps=6. Umschlingungsmittel ist die Zugkette von PIV Antrieb Werner Reimers. In
der Folge werden auller mit der PIV Kette auch mit der Borg Warner Kette und dem
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Van Doorne Schubgliederband experimentiert, welches letztlich wegen des besseren
Akustikverhaltens und der Produktionserfahrung seitens Van Doorne's fur zukinftige
Getriebekonzepte ausgewahlt wird. Aufbauend auf den gesammelten CVT-
Erfahrungen wird 1991 das Projekt ,CFT20“ (Ecotronic) fur frontgetriebene Fahrzeu-
ge iniziiert. Im Gegensatz zu den bereits etablierten CVTs von Ford und Subaru wird
schon frih ein Hauptaugenmerk auf eine héhere Momentenkapazitat gelegt, so daf}
auch Fahrzeuge der Mittelklasse mit 1,5-2,51 Hubraum in Verbindung mit Stufenlos-
getrieben angeboten werden kénnen. Das ,CFT20“ von ZF wiegt etwa 72 kg und hat
eine Variatorspreizung von ¢g=5,3.

Ermutigt von den guten Ergebnissen des urspringlichen ,CFT20 Projekts wird die
Modellpalette deutlich erweitert. Mit dem ,CFT25“ kbnnen Motormomente von bis zu
250 Nm Ubertragen werden. Fur kleinere Motorisierungen wird das ,CFT18“ (180
Nm) bzw. das ,CFT13" (130 Nm) angeboten. Fiir heckgetriebene Fahrzeuge wird das
sog. ,CRT-Getriebe" (Continuously rear wheel drive transmission - CRT) entwickelt
und in einem BMW 318 A eingebaut. Im Vergleich zum Seriengetriebe kénnen deutli-
che Verbesserungen hinsichtlich Fahrleistung und Kraftstoffersparnis nachgewiesen
werden [12,13,14,16,57,90].

Audi beginnt seine Forschungs- und Entwicklungsarbeiten auf dem Gebiet der CVTs
im Jahre 1981. Eines der ersten Stufenlosgetriebe ist das sog. ,2+V“-Getriebe, ein
Getriebe mit festem ersten und zweiten Gang und einem nachgeschalteten Keil-
scheibenvariator mit der Laschenkette von PIV Antrieb Werner Reimers. Fahrversu-
che zeigen jedoch schnell, dal3 die manuelle Umschaltung zwischen den gestuften
Gangen und dem Variatorbereich keine ausreichende Kundenakzeptanz finden wir-
de. Weiterentwicklungen fuhren zum ,1AV“-Getriebe, das zwar einen festen ersten
Gang aufweist, die Umschaltung in den Variatorbereich erfolgt jedoch automatisch.
Die Akzeptanz fehlt trotz positiver Mel3werte auch bei dieser Variante.

Das Folgeprojekt, das gemeinsam mit PIV und LuK unter der Bezeichnung ,Okomat*
generiert wird, kann 1993 erfolgreich die Vorentwicklungsphase abschlielen. Das
Frontgetriebe ist fur 250 Nm ausgelegt und besitzt eine Spreizung von @s=6. Als
Anfahrelement wird eine nasse Anfahrkupplung entwickelt.

Basierend auf den Erkenntnissen des Vorentwicklungsprojekts wird bei Audi im Jahre
1994 mit der Serienentwicklung der ,Multitronic* begonnen. Sie wird 1999 erfolgreich
in den Markt eingefiihrt. Zielfahrzeug ist der Audi A6 mit V6 2.8 Motor und einem
maximalen Drehmoment von 280 Nm. Im Herbst 2000 wird die Modellpalette der
CVT-Fahrzeuge um den Audi A4 V6 3.0l erweitert. Im Vergleich zu den Vorganger-
modellen kénnen neben sehr deutlichen Fahrleistungsgewinnen Verbrauchseinspa-
rungen von etwa 9 % nachgewiesen werden [39].

Bild 2.1.3. zeigt die Audi multitronic mit der LuK-Kette, die eine Weiterentwicklung der
PIV Wiegedruckstiickkette darstellt. Ein dynamischer Drehmomentsensor sorgt fur
die notwendige Anpressung zur Momentenubertragung.
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Abb.2.1.3.: Audi multitronic mit LUK Laschenkette, nach [39]

2.2. Berechnung der Stufenlosgetriebe

Das Kernstlick des Stufenlosgetriebes in Umschlingungsbauweise ist der Keilschei-
benvariator. Mit dessen ausfuhrlicher Beschreibung und mathematischen Erfassung
beschaftigt sich Dittrich in seiner Dissertation im Jahre 1953. Basierend auf die Theo-
rien von Eytelwein und Grashof, welche die grundlegenden Formeln fir Flachrie-
mentriebe herleiteten, beschreibt er die Verhalinisse im Keilscheibenvariator. Er ver-
weist erstmals auf den sog. ,spiraligen Lauf‘, der sich aufgrund von Zugkraftande-
rungen und Querelastizitaten im Umschlingungsmittel auf dem sekundaren Schei-
bensatz einstellt und von der idealen Kreisbahn abweicht. Auf dem primaren Schei-
bensatz wird in Versuchen kein spiraliger Lauf festgestellt. Er teilt die Umschlin-
gungsbdgen, ahnlich wie Grashof, an Primar- und Sekundéarscheibensatz grundsatz-
lich in Ruhe- und Arbeitsbégen auf. Wahrend die Kraftverhaltnisse in den Ruhebdgen
unveranderlich seien, fanden die wesentlichen Anderungen der Zugkraft zur Mo-
mentenibertragung in den Arbeitsbdgen statt. Er gibt eine Formel fur die Verluste an,
die aufgrund des spiraligen Laufs entstehen [17].

Im Jahre 1992 erweitert Dittrich seine Aussagen aus [17] und deutet auf die wesentli-
chen Einflusse der Scheibensteifigkeit bei metallischen Umschlingungsgetrieben hin
[19]. Im Gegensatz zu [17] wird ein spiraliger Lauf auch auf dem Primarscheibensatz
berucksichtigt. Als Folge der hohen Anprel3kréfte ergeben sich nicht vernachlassig-
bare Scheibenverformungen, die den Effekt der Abweichung von der idealen Lauf-
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bahn verstarken. Dittrich stellt MeRergebnisse zu auftretenden Gleitbewegungen des
Zugmittels (Kette) vor.

In den Arbeiten von Lutz und Schlums aus den Jahren 1959 und 1965 wird ebenfalls
Bezug auf die im Variator wirkenden Krafte genommen. Abhangig von der Querela-
stizitét werden Lésungsansatze fur die wirkenden Kréfte und die Abweichung von der
idealen Kreisbahn angegeben. Alle Ubrigen Bauteile werden als starr vorausgesetzt.
Der Begriff des ,Orthogonalpunktes® - das ist der Punkt, in dem eine rein radiale
Gleitbewegung des Umschlingungsmittels relativ zu den Keilscheiben vorliegt - wird
gepragt [62,63,94,95].

Hartmann entwickelt in seiner Dissertation 1964 Gleichungen zur Verlustberechnung
von Keilscheibengetrieben und leitet daraus mal3gebliche Faktoren fur die Konstruk-
tion her. Er verifiziert seine Lésung durch Meldreihen [41].

Gerbert bildet in seiner Abhandlung von 1972 einen Keilriementrieb ab und bertck-
sichtigt neben der Querdehnung alle im Zugmittel auftretenden Elastizitaten, die sich
aufgrund der Anprel3kréfte ergeben. Das Simulationsmodell 1at Aussagen Uber
wichtige VariatorgréoRen zu, angefangen vom Zugkraftaufbau bis hin zu den auftre-
tenden Gleitbewegungen im Keilriemen. Im Jahre 1984 erweitert er sein Modell da-
hingehend, dal3 neben den elastomeren auch die metallischen Umschlingungsmittel
wie das Schubgliederband von Van Doorne beschrieben werden kénnen [36,37].
1990 veréffentlicht Gerbert gemeinsam mit Olsson eine weitere Abhandlung, in der
die Abweichung von der idealen Kreisbahn aufgrund von Verformungen der Keil-
scheiben Beachtung findet [38].

Tenberge beschaftigt sich in seiner Dissertation von 1986 mit den Wirkungsgraden
metallischer Umschlingungsmittelgetriebe [101]. Er untersucht die Reibverhaltnisse in
einem zweilagigen Schubgliederband und einer einlagigen Zugkette und stellt eine
Méglichkeit zur Berechnung der erzielbaren Wirkungsgrade vor. Die theoretischen
Betrachtungen werden mit experimentellen Untersuchungen an selbst konstruierten
und gefertigten Umschlingungsorganen verglichen. Eingangsgréen fur sein Berech-
nungsmodell sind Drehmoment, Drehzahl und Ubersetzung. In einer spateren Arbeit
von 1995 benennt er die Einflisse von Schlupf und Verstellgeschwindigkeit auf den
Wirkungsgrad [102].

Becker widmet sich 1987 der analytischen Behandlung des Van Doorne Schubglie-
derbandes. Unter einigen vereinfachenden Annahmen, wie der kreisférmigen Lauf-
bahn des Umschlingungsmittels, eines konstanten Reibwerts auf dem Riemenum-
fang und der Zusammenfassung der beiden Bandpakete des Schubgliederbandes zu
einem Einzelband, entwickelt Becker sog. ,Formfunktionen®, die es erlauben, den
Kraftaufbau im Band iterativ zu bestimmen [3,4].

Cuypers und Seroo vergleichen in ihrer Veroffentlichung von 1990 die drei derzeit
bekanntesten Metallumschlingungsmittel. Es sind im einzelnen das Van Doorne
Schubgliederband sowie die Keilketten von PIV Antrieb Werner Reimers und von
Borg Warner. Die drei Umschlingungsmittel werden hinsichtlich der Belastungen und
Spannungen sowie der erreichbaren Wirkungsgrade untersucht. Bezuglich der Wir-
kungsgrade werden keine nennenswerten Unterschiede erkannt, die Gerauschent-
wicklung sei beim Schubgliederband jedoch deutlich geringer [15].
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Rattunde, Schénnenbeck und Wagner verfassen 1991 einen Beitrag zur Auswirkung
verschiedener EinfluBparameter und Bauelemente auf den Wirkungsgrad, ohne je-
doch auf konkrete Werte einzugehen [83].

Karam und Play beschreiben 1992 eine aufwendige numerische Naherungslésung
fur die Kraftverhaltnisse im Schubgliederband und berilicksichtigen die Scheibenela-
stizitat. Unberiicksichtigt bleiben jedoch die Zwischenrdume zwischen den Schub-
gliedern, die sich auf dem entlasteten Trum einstellen [50].

Van Rooij und Schaerlaeckens erarbeiten 1993 eine Mdglichkeit, Anprel3krafte und
Wirkungsgrad des Schubgliederbandes zu berechnen. Sie erlautern die Bewegungs-
und Kraftverhaltnisse im Zugmittel und untersuchen die Reibungsverluste der Stahl-
bander untereinander, der Kontaktstellen Stahlbénder/Schubglieder und Schubglie-
der/Variatorscheiben in Umfangsrichtung. Auch ihrem Modellansatz liegen einige
Vereinfachung zugrunde. Die Scheiben werden als ideal starr angenommen; die
Laufbahn des Schubgliederbandes beschreibt aufgrund dessen eine Kreisbahn.
Ahnlich wie bei Becker werden die beiden Bandpakete zu einem zusammengefafit
und samtliche Reibungskoeffizienten als konstant vorausgesetzt [86,87,88].

Im Mittelpunkt einer dreiteiligen Artikelreihe von Fuji, Kurokawa, Kanehara und Ki-
tagawa von 1993 stehen Messungen und Berechnungen am Schubgliederband. Der
Einflud der Scheibensteifigkeit bleibt in den Beitragen weitgehend unbericksichtigt
[28,29,30]. In einer weiteren Veréffentlichung von 1998 wird ein quasistationares
Modell des Schubgliederbandes vorgestellt. Durch die Variation der Quer- und
Langssteifigkeiten im Umschlingungsmittel werden gute Ubereinstimmungen mit
Messungen erzielt; die Scheiben werden jedoch weiterhin als ideal steif angenom-
men [32].

Micklem, Longmore und Burrows leiten 1994 in einem halbempirischen Modell Nahe-
rungsformeln fur die Verluste in einem metallischen Umschlingungsmittel her. Die
Naherungsformeln beinhalten Konstanten, die in Versuchen ermittelt werden. Die
Berechnungsergebnisse werden anschlieend mit Messungen verglichen und zeigen
eine gute Ubereinstimmung [65].

Smik und Pfeiffer entwickeln das mathematische Schwingungsmodell eines Ketten-
variators, in dem auch die Scheibenverformungen und der Polygoneffekt der Kette
beriicksichtigt werden. Mit Hilfe des Simulationsmodells ist es mdglich, Aussagen
Uber das Betriebsverhalten, Gerausche, die statischen und dynamischen Belastun-
gen sowie den Wirkungsgrad des Kettenvariators zu treffen. Wirkungsgradmessun-
gen bestatigen die Rechnungen sehr gut. Es werden ideal starre und elastische
Scheiben verglichen. Der Unterschied im Wirkungsgrad liegt zwischen 3 und 4% [99].

Sauer befal’t sich in seiner Dissertation 1996 mit den ,Grundlagen und dem Be-
triebsverhalten eines Zugketten-Umschlingungsgetriebes” fur den Einsatz als Trak-
tor-Fahrantrieb. Er verweist auf den wesentlichen Einflu der Scheibensteifigkeit und
der optimalen Anprelstrategie auf den Gesamtwirkungsgrad des Kettenvariators.
Desweiteren wird auf den Einflu des Spiels zwischen Weg- und Festscheibe sowie
die Elastizitaten des Umschlingungsorgans eingegangen [91,92].

Piepenbrink, Fischer, Danz und Schwenger betrachten den Variator des Stufenlos-
getriebes der Firma ZF (ZF ,Ecotronic®) als regelungstechnisches Modell. Umschlin-
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gungsmittel dieses Getriebes ist ein Schubgliederband der Firma Van Doorne. lhnen
gelingen ausgehend von einem berechneten Reibwert qualitative Aussagen hinsicht-
lich der Verstellkraftverhaltnisse und des Wirkungsgrads [81].

Sattler entwickelt 1999 in seiner Dissertation ein Verfahren zur Bestimmung des
maximal Ubertragbaren Drehmoments bzw. der erforderlichen Anpref3krafte fur Me-
tallumschlingungsvariatoren. Unter Berlcksichtigung der Langs- und Quersteifigkei-
ten im Umschlingungsmittel sowie der Elastizitdten von Scheiben und Wellen gelingt
ihm neben einer Aussage Uber die Kraftverhaltnisse auch eine Naherungsformel zur
Bestimmung des Wirkungsgrades in Abhangigkeit der Parameter Drehmoment,
Drehzahl und Ubersetzung. Es zeigen sich gute Ubereinstimmungen zwischen Mes-
sung und Versuch [90].

Gegenwartig wird an einem von der Forschungsvereinigung Antriebstechnik (FVA,
Frankfurt) initiierten Vorhaben (,CVT Steifigkeit) gearbeitet, das den Einflu® der
Scheibensteifigkeit und des Verkippspiels von Weg- zu Festscheibe auf den Wir-
kungsgrad zum Thema hat. Mittels einer auf dem Sekundarscheibensatz in einem
Winkelbereich von etwa 180° umlaufenden, induktiven MeReinrichtung kénnen die
Verformungen sehr genau erfalt werden. Die Untersuchungen werden fir die PIV
Kette, das Van Doorne Schubgliederband und die Borg Warner Kette durchgefuhrt.
Darliber hinaus sollen Aussagen Uber Leerlaufverluste, notwendige Anprel3krafte
sowie Korperschallemissionen der drei Umschlingungsorgane erzielt werden.

Die bisher erwahnten Veréffentlichungen befassen sich Uberwiegend mit der Be-
rechnung des Variators als Grundelement des Stufenlosgetriebes. Zu den Ubrigen,
konventionellen Getriebekomponenten sind bereits zahlreiche Abhandlungen zur
Verlustberechnung erschienen. Stellvertretend seien an dieser Stelle einige der
wichtigsten Nachschlagewerke genannt.

Niemann und Winter gelten mit ihrer dreiteiligen Ausgabe ,Maschinenelemente I-II*
als Standardwerk fur die Berechnung von Zahnradgetrieben [70,71,72].

Mauz veréffentlicht in seiner Dissertation 1987 Berechnungsvorschriften bzw. Nahe-
rungslésungen fur die GroRe der hydraulischen Verluste von Stirnradgetrieben bei
Umfangsgeschwindigkeiten bis 60 m/s [64]. Er baut dabei auf Ergebnissen von Wal-
ter [106] und Schober [96] auf.

Im Bereich Dichtungstechnik gibt Mdller Berechnungsvorschriften und zum Teil halb-
empirische Naherungsformeln fir die Verluste samtlicher Dichtelemente an [67].

Fur die Verlustrechnung von Lagerungen bildet der SKF Lagerkatalog ein verbreite-
tes Nachschlagewerk. Es werden Formeln mit empirisch ermittelten Beiwerten zur
Verlustberechnung herangezogen [73].

Schréder und Leinmann geben in ihrer Veréffentlichung von 1988 Anséatze zur Be-
rechnung und Ermittlung der Getriebeverlustleistung an [98].

Gaus und Pickard stellen die Leistungsverluste in automatischen Getrieben fir Per-
sonenkraftwagen vor und nennen MalRnahmen zu deren Reduzierung [35].

Wagner berichtet in seiner Abhandlung von 1992 Uber die ,Verlustleistung von Kfz-
Vorgelegegetrieben®. Er verifiziert seine Berechnungen mit Messungen an zwei Ge-
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trieben mit Vorgelegewelle. Die Gegenuberstellung von Messung und Rechnung
zeigt eine gute Ubereinstimmung [105].

Die Momentibertragung in einem stufenlosen Unschlingungsgetriebe erfolgt kraft-
schlissig. Dieser Kraftschlul® wird in den meisten Fallen durch eine hydraulische
Hilfsenergie, die dem jeweils anliegenden Moment angepaldt sein mul}, bereitgestellt.

Réper beschreibt 1987 die Anforderungen, die an eine sinnvoll ausgelegte Druckél-
versorgungseinheit eines hydraulisch gesteuerten CVT-Getriebes gestellt werden. Er
verweist auf die negativen Auswirkungen einer Gberdimensionierten Pumpe auf den
Wirkungsgrad [85].

Auf die wesentliche Bedeutung der Servoenergie fir den Gesamtwirkungsgrad des
Getriebes gehen auch Daieff, Kern, Krenn und Petra in ihrem Beitrag ,CVT fir Heck-
antrieb” ein. In Analysen an bestehenden Stufenlosgetrieben sei festgestellt worden,
dal je nach Fahrzustand zwischen 60% und 90% der Gesamtverluste des Getriebes
durch Pumpe und Variator verursacht werden. Die Analysemethode wird nicht weiter
beschrieben. Desweiteren werden gemessene Wirkungsgradkennfelder vorgestellt
und mit einem Viergang-Automatikgetriebe verglichen. In Abhangigkeit vom Anprel3-
druck werden Mel3kurven des Gesamtwirkungsgrades angegeben [16].

Im Jahr 2000 widmet sich Koberger in seiner Veréffentlichung einigen Olversor-
gungssystemen fir stufenlose Kettenwandler am Beispiel des PIV Systems. Er mif3t
der Hydraulik bei stufenlosen Umschlingungsgetrieben aus zweierlei Grinden eine
grof3e Bedeutung zu. Zum einen ist die hydraulische Hilfsenergie notwendig, um das
Drehmoment zu Ubertragen, zum anderen zahlt die Servoenergie, da sie nicht aktiv
an der Leistungsibertragung beteiligt ist, ganzlich als Verlust des Gesamtgetriebes.
Es werden Messungen vorgestellt, die einen Vergleich zwischen einer konstanten
Zahnradpumpe mit Stromregelventil und einer verstellbaren Fligelzellenpumpe mit
hydraulischer Konstantstromregelung erlauben. In seiner Arbeit werden weitere al-
ternative Olversorgungskonzepte betrachtet und bewertet [53].

Auer und Vorndran betrachten in ihrer Arbeit 1998 die Verluste eines CVT-Getriebes.
Aufgeteilt nach Komponenten versuchen sie Uberwiegend meltechnisch Verbesse-
rungspotentiale zu erschlieBen. Aussagen lUber Verbrauche werden fir den NEFZ
getroffen. Sie verweisen auf die Problematik der meltechnisch erzielten Ergebnisse
hinsichtlich Reproduzierbarkeit, Ubertragbarkeit und Vergleichbarkeit an verschiede-
nen MeRorten. Fur ihre Aussagen unterteilen sie den NEFZ in seine Streckenanteile
(Leerlauf, Beschleunigung, Verzdgerung, Konstantfahrtanteile). Anhand von Mef3kur-
ven geben sie fiir das Gesamtgetriebe den EinfluR einer Uberanpressung im Variator
auf den Wirkungsgrad an [1].
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3. Aufbau des Versuchsgetriebes

3.1. Prototypgetriebe

Das dieser Arbeit zugrundeliegende Prototypgetriebe ist ein Umschlingungs-CVT mit
Van Doorne Schubgliederband als Umschlingungsorgan. Es ist fiir einen Heckantrieb
konzipiert. Die beengte Bauraumsituation im Getriebetunnel des Fahrzeugs erfordert
zwei Ubersetzungsstufen, um eine mdglichst kompakte Bauform mit koaxialem Ein-
und Ausgang zu erzielen.

Als Anfahrelement kommt ein hydrodynamischer Drehmomentwandler (1) mit Uber-
brickungskupplung (2) zum Einsatz.

Abb.3.1.1. zeigt eine Prinzipskizze des Prototypgetriebes.

Abb.3.1.1.: Prinzipskizze des Prototypgetriebes

Die Hydraulikpumpe ist Uber eine Verzahnung fest mit dem Pumpenrad (3) des hy-
drodynamischen Drehmomentwandlers und daher starr mit der Kurbelwelle verbun-
den.

Das Turbinenrad ist durch eine Steckverzahnung fest an die Antriebswelle gekoppelt.
Uber eine erste Zahnradstufe (4) wird die Antriebsleistung auf die Primarwelle (5)
geleitet und von dort Uber den Variator mit Umschlingungsmittel (6) auf die Sekun-
darwelle (7), auf der sich auch ein Planetensatz (8) zur Drehrichtungsumkehr befin-
det. Uber die zweite Zahnradstufe (9) gelangt die Leistung auf die Abtriebswelle (10)
und schliel3lich zum Getriebeausgang.

Der Sekundarscheibensatz ist zur Minimierung von Plantschverlusten gekapselt. Der
Wendesatz 14uft bei Vorwartsfahrt verblockt mit der Ubersetzung iweng=1 um.
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Abb.3.1.2.: Prototypgetriebe mit Blick auf Variator, Hydraulikpumpe und Wendesatz

Im nachfolgenden Unterkapitel werden alle im Kraftflul3 liegenden bzw. an der Ver-
lustleistung malgeblich beteiligten Baugruppen des Gesamtgetriebes vorgestellt und
beschrieben.
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3.2. Baugruppen

3.2.1. Variator und Umschlingungsmittel

Abb.3.2.1.1.: Variator mit Van Doorne Schubgliederband

Der Variator des Prototypgetriebes besteht aus zwei axial verstellbaren Kegelschei-
benpaaren, zwischen denen das Schubgliederband von Van Doorne fiir die Momen-
tenibertragung sorgt. Das Schubgliederband besteht aus ca. 400 einzelnen, keilfér-
migen Stahlelementen, die von zwei mehrlagigen Stahlbandpaketen (jeweils 12 Ban-
der) gefuhrt werden. In Langsrichtung sind sie frei beweglich angeordnet. Durch Va-
riation der hydraulisch erzeugten AnpreRkrafte bewegt sich das Schubgliederband
durch die Keilwirkung in jeden konstruktiv mdéglichen Radius und verandert somit
stufenlos die Ubersetzung von Antriebs- zu Abtriebsscheibensatz. Die Variatorsprei-
zung entspricht der Gesamtgetriebespreizung und liegt bei ¢s~6. Der Flankenwinkel
des Variators bzw. der Schubgliederflanken betragt bei dem Prototypgetriebe p=117°.
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In die Flanken der Schubglieder sind Drainagerillen eingebracht. Sie sollen verhin-
dern, daf® das Band durch das zur Kilhlung notwendigerweise aufgespritzte Ol auf-
schwimmt und durchrutscht (Abb.3.2.1.2.).

Abb.3.2.1.2.: Drainagerillen auf den Schubgliederflanken

Wahrend ein Teil des Drehmoments durch Zugkrafte in den Fihrungsbandern tber-
nommen wird, Ubertragen die Schubglieder den anderen Teil durch Druckkréfte. In
Drehrichtung des Antriebsscheibensatzes werden die Schubglieder entlang der Fiih-
rungsbander durch die Reibkrafte zwischen Kegelscheiben und Gliederflanken auf-
einandergeschoben und stiitzen sich gegenseitig ab. Auf dem Arbeitsbogen des Ab-
triebsscheibensatzes werden die Druckkrafte vollstdndig abgebaut, so dal} die
Schubglieder anschliel3end entlastet zum Antriebsscheibensatz zurticklaufen.

Die Obergrenze fur die maximal Gbertragbaren Momente wird durch die zulassigen
Spannungen in den Stahlbandern bestimmt. Ein etwas kleinerer Flankenwinkel wiir-
de zu einer geringeren Spannungsbelastung und somit zu einer gréReren Momen-
tenkapazitat fiuhren. Dies ware jedoch gleichbedeutend mit einer héheren, erforderli-
chen Anprel3kraft, die sich wiederum negativ auf den Gesamtwirkungsgrad auswirkt

An den Scheibensatzen des Variators befinden sich ferner die Hydraulikkolben, in
denen die AnprelRkrafte erzeugt werden.
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Im Schubgliederband treten nach [86,87,88] reibungsbehaftete Relativbewegungen
zwischen dem innersten Stahlband und den Schubgliedern sowie den Stahlbandern
untereinander auf, die zu Leistungsverlusten fuhren. Ferner ist der Kontakt von
Schubglied und Keilscheibe aufgrund von Mikroschlupf verlustbehaftet.

In [90,100] werden die Verluste untersucht, die durch Verformungen aufgrund der
Keilscheibenelastizitdt und der daraus resultierenden Abweichung des Umschlin-
gungsmittels von der idealen Kreisbahn entstehen. Die radiale Einwanderung fuhrt in
Verbindung mit den hohen Anprel3kraften zu Wirkungsgradverlusten, die deutlich
gréRer als die inneren Bandverluste eingestuft werden.
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3.2.2. Hydraulikpumpe

Abb.3.2.2.1.: Aufgeschraubte Flugelzellenpumpe mit Antriebszahnrad

Die Hydraulikpumpe in einem Automatgetriebe stellt die Hilfsenergie bereit, die z.B.
fir das SchlieRen von Kupplungen benétigt wird. Im Falle des Stufenlosgetriebes mit
Umschlingungsmittel dient diese hydraulische Hilfsenergie insbesondere dazu, die
notwendige Anpreflkraft zur kraftschlissigen Momentenibertragung zu erzeugen.
Die Pumpe wandelt die kinetische Antriebsenergie in eine hydraulische Energie mit
entsprechenden Druck- und Volumenstromwerten um.

Die nach dem Verdrangerprinzip arbeitende Hydraulikpumpe des Prototypgetriebes
ist eine zweihubige Fliugelzellenpumpe mit konstantem Hubvolumen. Entlang des
Umfangs der Pumpe befinden sich je zwei Einlal3- und zwei AuslaRkanale fur das
Fluid, die innerhalb einer Pumpenumdrehung Uberstrichen werden. Vorteil einer
zweihubigen Ausflhrung ist die Druckentlastung durch die symmetrische Druckver-
teilung. Nachteil dieser Anordnung im Vergleich zur einhubigen Ausfiuihrung ist die
fehlende Verstellméglichkeit des Férdervolumenstroms, welche im Falle der einhubi-
gen Pumpe durch Anderung der Exzentrizitat gewéahrleistet werden kann.

Die Pumpe ist mittels einer Zahnradstufe fest mit dem Antrieb verbunden. Der For-
dervolumenstrom wird druckseitig auf den maximal notwendigen Wert abgeregelt.
Die UberschuBmenge wird der Pumpe auf der Saugseite durch eine Bypassleitung
wieder zugefihrt. Die Leistungsaufnahme der Pumpe steigt jedoch wegen der star-
ren Kopplung linear mit der Antriebsdrehzahl, da die Volumenstromregelung erst
hinter der Pumpe einsetzt. Bei Betriebspunkten mit niedrigen Momentenanforderun-
gen und hohen Drehzahlen ist die hydraulische Verlustleistung folglich besonders
hoch, da der Férdervolumenstrom den Bedarf bei weitem Uibersteigt.



28

Die Hydraulikpumpe des Prototypgetriebes muld zwei wesentliche Aufgaben Uber-
nehmen. Einerseits mul® sie einen hohen Druck fur die kraftschliissige Momenten-
Ubertragung erzeugen, wobei nur ein geringer Volumenstrom zur Abdeckung von
Leckagen notwendig ist. Andererseits hat sie einen ausreichend hohen Volumen-
strom zur Kiuhlung und Schmierung bereitzustellen, wobei lediglich ein geringer Ge-
gendruck zu Uberwinden ist. Beide Gréflen, Férdervolumenstrom und Druckniveau,
gehen zu gleichen Teilen in die Pumpenverlustrechnung ein. Da im dargestellten Fall
nur eine Hydraulikpumpe zur Verfiigung steht, die sowohl die Volumenstrom- als
auch Druckanforderungen abdecken muf3, fuhrt dies zu einer sehr hohen Aufnah-
meleistung, die in der Gesamtleistungsbilanz ganzlich als hydraulische Verlustlei-
stung anzurechnen ist.
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3.2.3. Hydraulische Steuerung (Anprefstrategie)

Abb.3.2.3.1.: Hydraulische Steuerung des Prototypgetriebes (LuK Doppelkolben)

Die wesentlichen Aufgaben der hydraulischen Steuerung eines Stufenautomatgetrie-
bes sind die Versorgung von Kupplungen und Bremsen zur Ausfilhrung von Gang-
wechseln sowie die Bedienung des hydrodynamischen Drehmomentwandlers mit
Wandleruberbriickungskupplung als Anfahrelement. Im Falle des Stufenlosgetriebes
mit Umschlingungsmittel mul3 die Steuerung anstelle der Gangschaltkupplungen die
Bereitstellung der Anpref3- und Verstellkrafte im Variator gewahrleisten.

Die hydraulische Steuerung (Prinzip: LuK Doppelkolben) verwendet hierzu drei Elek-
tromagnetventile und sechs Schieber. Im Vergleich zur Steuerung eines 5-Gang-
Automatgetriebes (ca. sechs Elektromagnetventile, 20 Schieber [23]) ist eine deutlich
kompaktere Bauform mdglich. Zur Versorgung der Hydraulikventile ist ein Grund-
druckniveau pgnng erforderlich. Der Grunddruck ist gleichbedeutend mit dem mini-
malen Systemdruck, den die Hydraulikpumpe erzeugen mufd. Systemdruckbestim-
mend kdnnen je nach Betriebspunkt der Anpref3druck pue, der Verstelldruck pverst prim
oder pverst_sek SOwWie der Kuhlerrickstaudruck pwe werden.
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Die Funktionen der Anpref3- und Verstellkrafterzeugung sind in dem Steuerungs-
system getrennt ausgefuhrt. Im sog. ,LuK Doppelkolbenprinzip“ ist diese Trennung
durch jeweils zwei separate Hydraulikkolben auf dem Priméarscheibensatz und dem
Sekundérscheibensatz realisiert.

Die Druckhéhe im Anprefl3kolben wird Uber einen Drehmomentsensor am Primar-
scheibensatz eingestellt. Das Funktionsprinzip des Drehmomentsensors ist in Abbil-
dung 3.2.3.2. dargestellt.

Drehmomentsensor
(Prinzip Kugel-Rampe)

Flhlerkolben

-
P
-
-
-

Abb.3.2.3.2.: Drehmomentsensor (Fa. LuK), nach [23]

Das anliegende Drehmoment wird Gber eine Rampenscheibe und eine Kugel auf ei-
ne weitere Rampenscheibe geleitet, die mit einem Hydraulikkolben, dem sog. ,Fih-
lerkolben®, verbunden ist. Der aus dem Drehmoment resultierende KraftfluR stitzt
sich in diesem Fihlerkolben gegen einen Oldruck ab. Der verschiebliche Fiihlerkol-
ben gibt abhangig vom anliegenden Drehmoment eine Abstrémbohrung frei, durch
deren Strémungswiderstand der Fuhlerkolbendruck bis auf Gleichgewichtszustand
eingeregelt wird. Der Fuhlerkolbendruck ist durch eine Bohrung mit dem Anpref3zy-
linder verbunden. Damit ist eine strenge Proportionalitat zwischen dem anliegenden
Drehmoment am Primarscheibensatz und dem Anpref3druck gegeben [23].

Der notwendige Anpref3druck ist jedoch nicht nur drehmomentabhéngig, sondern
richtet sich auch nach der Ubersetzung. In der Anfahriibersetzung ist der Wirkradius
des Umschlingungsmittels am primaren Scheibensatz klein. Der einzustellende An-
preRdruck ist somit héher als in der Overdrive-Ubersetzung, in welcher der Wirkradi-
us am Primarscheibensatz grol} ist (Abb.3.2.3.3.).
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Abb.3.2.3.3.: Erforderliche MindestanpreRkraft lber dem Drehmoment bei verschiedenen
Ubersetzungen, nach [23]

Der Ubersetzungsabhangigkeit der AnpreRkraft wird in dem Regelsystem dadurch
Rechnung getragen, dal® der Fihlerkolben zwei Kammern besitzt. In der Anfahriber-
setzung ist lediglich eine Kammer des Fihlerkolbens geschaltet. Die zweite Kammer
ist durch eine Offnungsbohrung in der Primarwelle beliiftet und somit drucklos. Uber-
streicht die Wegscheibe des Primérscheibensatzes in Richtung Overdrive diese Off-
nungsbohrung, wird sie verschlossen. Gleichzeitig schafft eine weitere Bohrung eine
Verbindung des AnprelR3kolbens mit der zweiten Fuhlerkolbenkammer (Abb.3.2.3.4.).

2. Fuhlerkolbenkammer

1. Fuhlerkolbenkammer

Anprefl3kolben

Abb.3.2.3.4.: Drehmomentsensor (2-stufig) mit Umschaltbohrung, nach [23]
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Durch die Umschaltung auf die zweite Kammer wird eine Absenkung des Anprel3-
druckniveaus entsprechend der zusatzlich geschalteten Kolbenflache erzielt
(Abb.3.2.3.5.).

CUD

pMF

Mpim=100%

CUD
COD

MpPim=25%
ub oD
Variatoribersetzung i

Anpref3druck

Var

Abb.3.2.3.5.: Verlauf der AnpreRkraft in Abhangigkeit der Ubersetzung [23]

Durch den direkt im KraftfluR liegenden Drehmomentsensor ist eine nahezu verzége-
rungsfreie Einstellung der AnprelRkraft mdglich. Bei plétzlich auftretenden Drehmo-
mentspitzen verschlieBt der Fuhlerkolben die Abstrémbohrung und fungiert kurzzeitig
als Zusatzpumpe. Dies garantiert eine hochdynamische Anpassung der Anpressung
auf DrehmomentstéRe.

Die Verstellzylinder im Doppelkolben sind relativ klein ausgefuhrt, so dal bei einer
Verstellung nur eine geringe Olmenge von der Hydraulikpumpe zur Verfigung ge-
stellt werden muf3. Die beiden Anprekammern sind miteinander verbunden. Das
Anpref3él wird bei einer Verstellung nahezu verlustfrei in den jeweils anderen An-
prel3kolben verschoben. Die Hydraulikpumpe kann infolgedessen klein ausgefuhrt
werden.

Die Anprel3strategie, die in der hydraulischen Steuerung hinterlegt ist, hat einen gro-
Ben Einflul auf den Wirkungsgrad des Gesamtgetriebes, da sie die Grélde der hy-
draulischen Hilfsenergie, die ganzlich als Verlustleistung in der Gesamtbilanz anzu-
sehen ist, mitbestimmt.
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3.2.4. Wendesatz
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Abb.3.2.4.1.: Wendesatz des Prototyps (Hohlrad, Planetentrager mit Doppelplanetenanord-
nung, Ruckwartsbremslamellen)

Der Wendesatz des Prototypgetriebes ermdéglicht die Drehrichtungsumkehr zur
Ruckwartsfahrt des Fahrzeugs. Bei Vorgelegegetrieben reicht hierzu prinzipiell das
Zuschalten eines aul3enverzahnten Zwischenzahnrades. Bei Automatikgetrieben flr
Fahrzeuge mit Heckantrieb findet wie im dargestellten Fall oft ein Doppelplanetenge-
triebe Verwendung.

Im Prototypgetriebe ist im Rickwartsfahrbetrieb das Hohlrad des Planetengetriebes
gegen das Gehause gebremst. Der Drehsinn des antreibenden Stegs und des ab-
treibenden Sonnenrades kehrt sich infolge der Doppelplanetenanordnung um. Die
Ubersetzung betragt iwend rick1.

Bei Vorwartsfahrt werden Steg und Sonnenrad mittels einer Lamellenkupplung mit-
einander gekoppelt, so dall der gesamte Wendesatz verblockt mit iwend vor=7 umlauft.
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Hinsichtlich der Verlustleistung und nachfolgender Verbrauchszertifizierungen ist nur
der Vorwartsfahrbetrieb relevant. Im Blockumlauf des Planetengetriebes entstehen
keine Relativbewegungen, so dalR auch keine Reibungsverluste an Verzahnungen
und Lagerungen der Planetenrader auftreten. Verluste treten nur an der Rickwarts-
bremse in Lamellenbauweise auf. Zwischen den antriebsseitig verbundenen Innen-
lamellen und den gehausefesten AulRenlamellen fihren die Relativbewegungen zu
rein drehzahlabhangigen Verlustmomenten.
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3.2.5. Lagerungen
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Abb.3.2.5.1.: Lagerungen

Fur die Lagerung der Wellen im Prototypgetriebe werden herkdmmliche Walzla-
gerarten wie Kugellager, Zylinderrollenlager und Nadellager verwendet. Die An-
triebswelle ist auf der Motorseite Giber die Kurbelwelle gleitgelagert.

Die Lager stellen eine definierte Lage der Wellen im Gesamtgetriebe sicher. Sie
nehmen samtliche auftretenden Belastungen auf und stitzen sie gegen das Gehau-
se ab. lhre Verluste werden in lastunabhangige und lastabhangige Anteile aufgeteilt.
Die lastunabhangigen sind hydrodynamische Verluste, die im wesentlichen durch
Walzgeschwindigkeit und Schmierstoffviskositat bestimmt werden. Die lastabhangi-
gen Verluste entstehen durch elastische Verformungen und 6rtliches Gleiten zwi-
schen Walzkdérpern und Lagerringen.
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3.2.6. Verzahnungen

Abb.3.2.6.1.: Primar- und Sekundarverzahnungen (mit Parksperrenrad)

Die 4-Wellen-Anordnung im Prototypgetriebe resultiert aus der beengten Bauraum-
situation im Motor/Getriebetunnel des Zielfahrzeugs mit Heckantrieb. Die Pri-
marlUbersetzung hat ferner den Zweck, die Eingangsdrehmomente und somit die
Belastung des Schubgliederbandes zu reduzieren. Dadurch kann die Bandlebens-
dauer wesentlich erhéht werden. Die Primaribersetzung ist fur den otto- und diesel-
motorischen Antrieb so ausgefiihrt, dal3 das Variatoreingangsmoment fir beide An-
triebsarten gleich groR ist.

Die Forderung nach koaxialem Getriebeein- und ausgang sowie die notwendige Bo-
denfreiheit zwischen Fahrzeug und Fahrbahn machen eine weitere Ubersetzung auf
die Abtriebswelle notwendig. Der Hydraulikpumpenantrieb ist ebenfalls durch eine
Verzahnungsstufe realisiert.

Primér- und Sekundaribersetzung sowie die Pumpenibersetzung sind schragver-
zahnt ausgefiihrt. Infolge der groReren Uberdeckung werden im Vergleich zu ge-
radverzahnten Radern ginstigere akustische Eigenschaften erzielt.

Die Verluste in den Schragverzahnungen entstehen durch reibungsbehaftete Gleit-
und Walzbewegungen.
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3.2.7. Kolbenringdichtungen

Abb.3.2.7.1.: Kolbenringdichtungen zur Abdichtung von Drehdleinfihrungen

Die Kolbenringe dienen der Abdichtung von Drehélein- und ausfihrungen. Das Ol
wird dabei im Ubergang von Olbohrungen in den rotierenden Wellen zu den geh&u-
sefesten Olkanélen abgedichtet. Sie sind im Prototypgetriebe ausnahmslos aus dem
Werkstoff PTFE hergestellt und weisen eine schrage StoRkante auf.

Die Verluste an Kolbenringdichtungen sind drehzahl- und druckabhangig.
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3.2.8. Radialwellendichtringe
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Abb.3.2.8.1.: Radialwellendichtringe

Sowohl auf der Antriebs- als auch der Abtriebswelle sitzen Radialwellendichtringe,
die das im Getriebe befindliche Ol von der Umgebung trennen. Radialwellendichtrin-
ge sind berthrende Dichtungen; ein Federring sowie das elastomere Dichtungsmate-
rial selber sorgen fir die notwendige Dichtpressung. Die Wellendichtringe miissen
infolge der vorhandenen Relativbewegung geschmiert werden, damit ihre Dichtfunk-
tion gewahrleistet bleibt und die Lebensdauervorgaben erreicht werden kénnen.

Die Drehmomentverluste, die durch die Radialwellendichtringe verursacht werden,
sind rein drehzahlabhéangig und hangen nicht von der anliegenden Wellenbelastung
ab.
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3.2.9. Dichtlabyrinth
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Abb.3.2.9.1.: Schmierspalt an der Sekundarwelle (Flussigkeitsreibung)

Auf der Stirnseite der Sekundarwelle befindet sich die Zustrémbohrung fur das
Schmierdl des Wendesatzes. Da das Schmierdl an dieser Stelle weitgehend drucklos
ist, soll es durch die Fliehkraftwirkung, die aus der Rotation der Sekundarwelle resul-
tiert, in die Schmierkanale des Wendesatzes gezwungen werden. Hierzu ist ein Olre-
servoir notwendig, welches am Wellenende durch eine eingeprefldte Hiulse
(Abb.3.2.9.1.) begrenzt wird. Zusammen mit einer weiteren, gehausefesten Hilse,
deren Innendurchmesser die Zustrémbohrung des Schmierdls darstellt, wird ein
Schmierspalt gebildet, durch den Ol in die Lagerstellen der Sekundarwelle gelangen
kann. An diesem Schmierspalt tritt Flissigkeitsreibung zwischen gehausefester und
wellenfester Hiilse auf.
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3.2.10. Schmierstoff

Dem Ol kommt im CVT eine zentrale Bedeutung zu. Dabei mu® es mehrere, unter-
schiedliche funktionale Eigenschaften besitzen. Die grundsatzlichen Anforderungen,
die an ein CVT-OlI gestellt werden, sind:

» ein ausreichend hoher Reibwert fur die kraftschlissige Momentenibertragung im
Variator

» ausreichendene Schmiereigenschaften mit einem entsprechend niedrigen Reib-
wert an Lagerstellen, Verzahnungen und Dichtungen

» gute Scherstabilitat

» konstante Reibeigenschaften fir komfortable Kupplungsschaltungen

» eine gute Kihlfunktion

» eine gute Vertraglichkeit mit allen verwendeten Materialien, insb. Dichtungen

» gute Kaltstarteigenschaften (niedrige Viskositat bei tiefen Temperaturen)

» gute Oxidationsstabilitat

» guter Pittingschutz

» gutes EP-Verhalten (Extreme Pressure — EP)

> Lebensdauerbefillung (,Fill-for-Life“: Olgebrauchsdauer=Getriebelebensdauer)

Aufgrund der kraftschliissigen Momenteniibertragung muf das Ol einen ausreichend
hohen Reibwert mit guten EP-Eigenschaften besitzen, um die Anprel3krafte im Va-
riator so gering wie mdglich zu halten. Der hohe Leistungsdurchsatz und die hohen
Temperaturen im Kontakt Band-Scheibe erfordern eine hohe Oxidationsstabilitat und
eine gute Scherstabilitdt. Andere Getriebekomponenten verlangen jedoch gute
Schmiereigenschaften mit niedrigen Reibwerten, wie Lagerstellen, Verzahnungen
und Dichtungen. AuRerdem sollten die Reibwerte zeitlich weitgehend konstant blei-
ben, um die Kupplungsschaltungen, wie z.B. die Schaltung der Wandlertberbrik-
kungskupplung, Uber der Lebensdauer des Getriebes gleichbleibend komfortabel
ausfiuhren zu kénnen.

Desweiteren kommt dem Ol die Aufgabe der Warmeabfuhr in allen reibungsbehafte-
ten Komponenten zu.

Neben der Fill-for-Life Eigenschaft ist eine niedrige Viskositat bei tiefen Temperatu-
ren notwendig, um gute Kaltstarteigenschaften zu bieten. Die Pumpe im Umschlin-
gungs-CVT mull im Gegensatz zur Pumpe des Stufenautomatgetriebes schon bei
wenigen Umdrehungen in der Anfahribersetzung hohe Driicke und Volumenstréme
bereitstellen. Dies kann bei einer zu hohen Viskositat des Ols im Tieftemperaturbe-
reich infolge von Pumpenansaugproblemen nicht gewahrleistet werden.

Aus der Fulle der erforderlichen und zum Teil sehr gegensatzlichen Eigenschaften
des Ols wird ersichtlich, daB nur eine KompromiBlésung erzielt werden kann, sofern
die Olkreislaufe wie im dargestellten Prototypgetriebe nicht voneinander getrennt
werden kénnen. Das Grunddél bedarf somit einer entsprechend hohen Additivierung,
welche die Vertraglichkeit mit Dichtungsmaterialien beeintrachtigen kann und hohe
Produktkosten bedingt.
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4. Erstellung des Simulationsprogramms

Nachfolgend werden zunachst die Berechnungsalgorithmen der einzelnen Baugrup-
pen vorgestellt. AnschlieBend wird das Gesamtgetriebemodell strukturiert und die
Rechenansatze mit den Melergebnissen verglichen.

4.1. Berechnung der Baugruppen
4.1.1. Variator und Umschlingungsmittel

Die Variatorverluste entstehen sowohl im Kontakt Umschlingungsmittel - Kegelschei-
ben als auch im Umschlingungsmittel selbst. Sie werden nachfolgend getrennt be-
trachtet, obwohl eine gegenseitige Beeinflussung vorliegt. Die Bandverluste werden
z.B. fur ideal starre Scheiben berechnet, wahrend die Verluste durch die Aufweitung
des Keilspalts infolge einer elastischen Scheibenverformung sowie einer Verkippung
der Wegscheibe und der daraus resultierenden, reibungsbehafteten radialen Ein-
wanderung des Umschlingungsmittels verursacht werden.

Fur die Gesamtverluste im Variator gilt damit ndherungsweise:

ML'J'ar =MViSGB +M[v'7[/e'f (Gl.4.1.1.1)

P

vV _Var

=P

v _SGB

+P (Gl.4.1.1.2)

Verluste im Schubgliederband Py sgs

Mit der Analyse der Kraftverhaltnisse im Schubgliederband haben sich Becker in [3]
und insbesondere van Rooij und Schaerlaeckens in [86-88] beschaftigt. Van Rooij
und Schaerlaeckens lassen mit ihrem Berechnungsmodell weiterhin eine Aussage
Uber die Verlustleistung und den Wirkungsgrad des Schubgliederbandes zu.

Die Verluste im Schubgliederband basieren auf den reibungsbehafteten Relativbe-
wegungen zwischen den mehrlagigen Fuhrungsbandern untereinander, den Schub-
gliedern und dem inneren Fihrungsband sowie dem Kontakt Schubglieder-
Kegelscheiben in Umfangsrichtung. Die Berechnungen von van Rooijj und Schaer-
laeckens stutzen sich auf folgende Annahmen:

» die Reibungszahl y4 zwischen den Fuhrungsbandern und den Schubgliedern ist

Uber dem gesamten Bandumfang konstant

die Reibungszahl 1, zwischen den Schubgliedern und den Kegelscheiben ist auf

beiden Scheibensatzen gleich und auf dem Umschlingungsbogen konstant

die Reibungszahl y3; zwischen den Fiuhrungsbandern untereinander ist Uber dem

gesamten Umfang konstant

die beiden Fuhrungsbandpakete sind von gleicher Geometrie und werden als ein

Bandersatz betrachtet

die Kegelscheiben und die Schubglieder sind in axialer Richtung unendlich steif,

so dal® das Schubgliederband auf dem Umschlingungsbogen eine ideale Kreis-

bahn beschreibt und nicht einwandert

» das Gesamtspiel in Umfangsrichtung zwischen den einzelnen Schubgliedern
bleibt bei der allgemeinen Kraftebetrachtung unberiicksichtigt

Y V VYV V¥V
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Die Schubglieder stehen mit den Kegelscheiben in Kontakt. Sie bestimmen durch
ihre Laufradien bzw. ihre neutrale Linie die Ubersetzung des Variators. Die Stahl-
bandpakete weisen zur neutralen Linie der Schubglieder einen Abstand 4l auf. Die-
ser Abstand fuhrt dazu, da® zwischen den Bandpaketen und den Schubgliedern
Schlupf entsteht (vgl. Abb.4.1.1.1.).

Ersatzmodell zur Schlupfberechnung
zwischen Schubgliedern
und Stahlband

Abb.4.1.1.1.: Geschwindigkeitsdreiecke fur eine Variatorubersetzung von j,,>71 nach [86]

Der Schlupf tritt in dem Ersatzmodell in Abb.4.1.1.1. an dem Scheibensatz mit dem
kleineren Umschlingungsbogen auf, weil hier der Reibungswiderstand am geringsten
ist. Die Zugkraft in den Bandersatzen nimmt infolge des Schlupfes und unter der An-
nahme eines konstanten Reibwertes u; auf dem gesamten Umschlingungsbogen,
der hier dem Winkel a7 entspricht, vom Einlauf zum Auslauf gleichmaRig ab. Der
Winkel «7 ist der Winkel, auf dem der Zugkraftauf- und abbau stattfindet (vgl.
Abb.4.1.1.2.). Da weiterhin angenommen wird, dal} der Reibungskoeffizient zwischen
dem inneren Fuhrungsband und den Schubgliedern auf dem gesamten Bandumfang
gleich w4 ist, nimmt die Zugkraft infolge der Reibkrafte auf dem gleichen Winkel o
des gegenuberliegenden Scheibensatzes zu. Der Umschlingungsbogen auf diesem
Scheibensatz ist jedoch gréRer als der Winkel oz, so dal® ein Ruhebogen zexistieren
mul3, der sich aus der Differenz zwischen Umschlingungsbogen und «; ergibt.

r=2-(r-a,) (G1.4.1.1.3)

Aus der Schlupfrichtung des Bandersatzes mit dem geringeren Laufradius kann ge-
schlossen werden, dal} die gréfdte Zugkraft Fz,.. jeweils am Scheibeneinlauf auftritt.
Fur eine Ubersetzung i,,>7 ware dies beim Eintritt in die Primarscheibe, fir jys<1
beim Eintritt in die Sekundarscheibe. Die Zugkraft baut sich bis zum Austritt des je-
weiligen Scheibensatzes auf die minimale Zugkraft Fzyi, ab.

Aus den bisherigen Betrachtungen folgt, dall ein Teil des Moments durch die Diffe-
renz der Zugkrafte Fzmax und Fzmin Ubertragen wird. Der andere Teil des Moments
wird im Schubgliederband durch eine maximale Druck- bzw. Schubkraft Fp Ubertra-
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gen, die sich in den Stahlgliedern aufbaut. Der sog. ,Kriechwinkel apim bzw. asek, in
dem dies geschieht, hangt von den Anprelkraften, dem Drehmoment M und dem
Reibwert 1 ab. Die Schubkraft Fp wird nur in einem der beiden Bandtrums Ubertra-
gen; auf dem jeweils anderen laufen die Schubglieder mit Spiel und daher unbelastet
zurtick. Bevor die Schubkraft auf- bzw. abgebaut wird, durchlaufen die Glieder nach
[86-88] einen Winkel o&pim bzw. Osex, auf dem die Schubkraft unveranderlich ist
(dFg=0). Die Grolie dieses Winkels ¢ ist ein Mal} fur die Anpref3sicherheit. Je naher
sich das Schubgliederband an der Schlupfgrenze befindet und die Anprel3sicherheit
entsprechend klein ist, umso kleiner ist auch der Winkel ¢.

Van Rooij und Schaerlaeckens fuhren zur Beschreibung der Kraftverhaltnisse im
Schubgliederband drei Modelle ein, die nachfolgend erlautert werden.

Zunachst sollen die Krafteverhaltnisse fur eine Ubersetzung iy.>1 betrachtet werden.
In [86] wird dieser Zustand mit dem sog. ,LOW*“-Modell beschrieben. Der Schlupf des
Bandersatzes tritt aufgrund der kleineren Umschlingung am Primarscheibensatz auf
und ist gegen den Drehsinn von g, gerichtet. Daher befindet sich die maximale
Zugkraft Fznax am Einlauf des Primarscheibensatzes. Die Krafteverhaltnisse sind in
Abb.4.1.1.2. dargestellt.

Low TsSek

| | Zugkraftverlauf | | Schubkraftverlauf

Abb.4.1.1.2.: Krafteverhaltnisse im Schubgliederband fur Anfahribersetzung (LOW-Modell)
nach [86]

Aus Abb.4.1.1.2. kann anhand des Krafteverlaufs fur die Anfahribersetzung ent-
nommen werden, dal} sich mit den Zugkraften Fzya. und Fzp;, sowie der Schubkraft
Fp ein Drehmoment Mp;in der Grofde

MPrlm = [FZmax _(FZmin - FD )].rPrlmech (G|41 1 4)
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Ubertragen laRt.

Wirde die Schubkraft in Gl.4.1.1.4 gegen Null gehen, so lielRe sich alleine durch die
reibungsbedingten Zugkrafte in den Stahlbandern Fzpna und Fzpmin €in minimales Mo-
ment Mg, der GréRe

M F

Zmax FZ min ] ) rPr im _Sch

(Gl.4.1.1.5)

Prim = [

Ubertragen. Falls jedoch ein kleineres Moment als das, welches durch die Differenz
der Zugkrafte Fzmax und Fzmin minimal bestimmt wird, Gbertragen werden soll, mufite
die maximale Schubkraft Fp in Gl.4.1.1.4 einen Wert kleiner Null annehmen. Dies
wurde einer zusatzlichen Zugkraft entsprechen. Da dies aber bei den Schubgliedern
nicht méglich ist, kann das Moment nur dadurch verringert werden, dal® die Schub-
kraft auf dem gegeniberliegenden Trum wirkt. Fir diesen Fall fihren van Rooij und
Schaerlaeckens ein weiteres Ubertragungsmodell ein, welches diesen Umstand be-
rucksichtigt. Es wird als ,LUS“-Modell (LOW, Umgekehrte Schubkraft - LUS) be-
zeichnet. Abb.4.1.1.3. gibt die Krafteverhaltnisse fur das LUS-Modell wieder.

L US TSek

iy,
////////////////////////

’
//////////////////////// //

/// A _

Zugkraftverlauf Schubkraftverlauf

Das Uibertragbare Moment 1af3t sich fir das LUS-Modell wie folgt errechnen:

Mo =Fpe = Fo) = Fri | Torm s (Gl.4.1.1.6)

Fur eine Variatoriibersetzung i,o<71 (Overdrive-Modell) tritt der Schlupf am Sekun-
darscheibensatz auf, wobei die Schlupfrichtung ebenso wie bei den beiden anderen
Ubertragungsmodellen LOW und LUS gegen den Drehsinn des Scheibensatzes ge-
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richtet ist. Daher befindet sich die maximale Zugkraft Fz;. beim Overdrive-Modell
am Einlauf des Sekundarscheibensatzes.

Die Kraftverhaltnisse fur das Overdrivemodell sind in Abb.4.1.1.4. dargestellt.

Overdrive

TPrim

| | Zugkraftverlauf | | Schubkraftverlauf

Abb.4.1.1.4.: Krafteverhaltnisse fur das Overdrive-Modell nach [86]

Das Drehmoment Mg, welches sich im Overdrive-Modell Ubertragen lait, betragt
demnach:

MPrlm = [FZmin - (FZmax - FD )] rPrimech (G|41 1 7)

Um ein Moment zu Ubertragen, das nahe Null ist, mufd die Schubkraft Fp den Wert
Fp=Fzmax-Fzmin @annehmen, welcher auf jeden Fall positiv ist. Das bedeutet, dal es
zur Beschreibung der Kraftverhaltnisse fiir Ubersetzungen iy, <7 keines weiteren Mo-
dells bedarf, weil die Schubkraft Fp nicht auf den gegenlberliegenden Trum wech-
selt.

Diese drei Modelle (LOW, LUS und Overdrive) bilden die Grundlage fiir detaillierte
Bilanz der auftretenden Krafte und Verluste.

Nachfolgend werden beispielhaft fir das LOW-Modell die auftretenden Krafte genau-
er beschrieben und berechnet. Abb.4.1.1.5. zeigt die duReren Kréfte, die auf ein infi-
nitesimal kleines Element dp sowohl des Béndersatzes als auch der Schubglieder
wirken. Die Winkelkoordinate ¢ wird nach [87] immer in Richtung der zunehmenden
Schubkraft gezahlt.
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Abb.4.1.1.5.: AuRere Krafte auf ein infinitesimal kleines Element dgp sowohl des Stahlbandes
als auch der Stahlglieder in der Anfahrubersetzung (LOW-Modell) nach [87]

Die Richtung der Reibkraft dFrs in Abb.4.1.1.5., die zwischen den Stahlbandern und
den Schubgliedern entsteht, folgt aus der kinematischen Betrachtung des jeweiligen
Ubertragungsmodells. Fiir das LOW-Modell tritt der Schlupf des Béndersatzes am
Primarscheibensatz auf. Die Reibkraft dFr; wirkt entgegen der Bewegungsrichtung o,
die aber im Falle des LOW-Modells gleichgerichtet mit der Winkelkoordinate ¢ ist.
Die Reibkraft dFgr, zwischen Schubgliedern und Scheibensatzen tritt auf beiden
Scheibensatzhalften auf und geht bei der Kraftebetrachtung doppelt ein. lhr Wert
hangt von der Normalkraft dFy und dem Reibungszustand (Haftreibung oder Gleitrei-
bung) ab. Desweiteren wirken Zentripetalkrafte auf die Stahlbander (Fcdep) und die
Schubglieder (Fedg).

Die folgenden Kréftebetrachtungen in den einzelnen Bégen werden exemplarisch fur
den Primarscheibensatz durchgefiihrt. Beim Sekundarscheibensatz kann analog
verfahren werden.
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Bogen oprim_(Zugkraft @ndert sich, keine Schubkraftidnderung):

Aus dem Kraftegleichgewicht folgt fur die Stahlbander:
Xx-Richtung:

[(F, +dF,)-F,]-cos(*-dp)+dF,, =0 (Gl.4.1.1.8)

mit dFsch-st als der Kraft, welche die Schubglieder auf die Stahlbander austiben, lafit
sich fur die Reibkraft dFrs auch schreiben:

dFy, = py - dF_g - (Gl.4.1.1.9)
Mit der Naherung
cos(3-dp)~1 (Gl.4.1.1.10)

folgt daraus:

dF, =—p, -dF, . (Gl.4.1.1.11)

y-Richtung:
Aus dem Kraftegleichgewicht

dF,

g ¥ F.-dp—[F, +(F, +dF,)|-sin(3-dp) =0 (G.4.1.1.12)
folgt mit der Naherung

sin(L-dp) ~ L -dg (G1.4.1.1.13)
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und unter Vernachlassigung von Termen zweiter Ordnung:
(F, - F.)-dp=dF,, . (Gl.4.1.1.14)

Lost man Gl.4.1.1.11 nach dFsgh.st auf und setzt dFseh-st in Gl.4.1.1.14 ein, erhélt man
nach Trennung der Variablen:

—p,-dp= .dF,. (Gl.4.1.1.15)

Fz - F(ﬁ
Die Lésung der Differentialgleichung fuhrt auf den Verlauf der Zugkraft Fz(¢):
F,(p)=(F,,, —F.)-e"“ ? +F,.. (Gl.4.1.1.16)

Der Verlauf der Normalkraft auf die Bandersatze dFsq,-sy/dp berechnet sich dement-
sprechend aus:

F,

T min

dF. Sch-St  _ (

—F.)-e"er0), (Gl.4.1.1.17)
do

Das Kraftegleichgewicht fir die Schubglieder liefert:
X-Richtung:

2-dF,, —dF, =0. (Gl.4.1.1.18)

In den Schubgliedern findet im Bogen dp,im keine Kraftdnderung statt. Das bedeutet,
daB die Glieder relativ zu den Scheibensatzhélften in Ruhe sein mussen. Es liegt ein
Haftreibungszustand zwischen dem Scheibensatz und den Stahlgliedern vor. Mit
dem wirksamen Kraftschluf3beiwert x» < 1 betragt die Reibungskraft dFg,:

dF,, =K, -dF, . (Gl.4.1.1.19)

Damit lautet G1.4.1.1.18:

2-x,-dFy —u, -dF,, ¢ =0. (Gl.4.1.1.20)
y-Richtung:
F,-dp-dF, , +2-dF, -sin =0 (Gl.4.1.1.21)

Der Winkel g entspricht dabei dem Kegelwinkel des Variators.
Loést man die Gleichungen 4.1.1.20 und 4.1.1.21 nach dFy auf und setzt sie an-
schlieflend gleich, erhalt man:

lLll : dES‘Ch—St — dEVCh—Sf _FE 'd¢ ] (GI‘41 1 22)
2K, 2-sin B
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Aufgeldst nach «»:

_ M “dFg,, g -sin B _ (Gl.4.1.1.23)
dE?ch—St - FE 'd¢

2

Erweitert man Zahler und Nenner mit 1/dg, erhalt man einen Ausdruck, der abhangig
vom Normalkraftverlauf auf die Béandersatze dFsc.s/do ist.

dF’

,U1 . ;ch—Sl . Sinﬂ
K, = 4 . (Gl.4.1.1.24)
dFSch—St _ F
do g

Der Normalkraftverlauf fur die Banderséatze ist nach Gl.4.1.1.17 bekannt. Damit lautet
die Gleichung zur Ermittlung des KraftschluRbeiwertes «»:

. m -sinﬂ-(Fme _FC).e;zl-(azﬂﬂ)
2 (F —FC).eﬂl'(azﬂP) _FE

Z min

(Gl.4.1.1.25)

Bogen apim (Zug- und Schubkraft &ndern sich):

2 dPN

dFnN cospf

y % /2 FN sing
dFN
Z

Fur die Stahlbander gelten prinzipiell die gleichen Beziehungen, wie sie fir den Bo-
gen dpim hergeleitet wurden, da sich mit den getroffenen Annahmen die Zugkraft auf
dem gesamten Umschlingungsbogen des Primarscheibensatzes gleichmafig andert.
Fur den Bogen ap/im wird der Hilfswinkel ¢° eingefuhrt:

P'=0—0p,, (G1.4.1.1.26)
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Q)':Q)—OCZ +Cpy iy - (G|41
Daraus folgt fur den Zugkraftverlauf Fz(¢) in diesem Bogen mit 0<¢'<apim:
F,(¢") = (Fijn - Fc)' eyl-(ap,,.,,,—(p') +F.. (Gl.4.1

Far dFSch-St/dq)‘ gilt:
—F,)- el (Gl.4.1
Fur die Schubglieder gilt indes:
x-Richtung:

|F, - (F, +dF, )|-cos(}- dg') - dF,, +2-dF,, =0. (Gl.4.1
Mit

cos(L-do') ~1

dFy, = p, -dF,, g

dFy, = p, -dFy
folgt:

2.4, -dFy — py - dFy, o =dF, (Gl.4.1

y-Richtung:

F, -dg'-dFy, . +|F, +(F, +dF,)|-sin(t-dp)+2-dF, -sinf=0. (Gl.4.1

Mit

sin(-dg')~ 1 -de
und der Vernachlassigung von Termen zweiter Ordnung folgt:

(F, +F,)-dp'+2-dF, -sin f—dF,, ; =0 (Gl.4.1
Aus den Gleichungen 4.1.1.31 und 4.1.1.33 folgt:

dFQ + 4, - dF,, _ dFg, g — (FQ + Fﬁ‘)'d(d (Gl.4.1
211, 2-sin h

Es sei:

£ (Gl.4.1

° sinp

1.27)

1.28)

1.29)

1.30)

1.31)

1.32)

1.33)

1.34)

1.35)
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Die Trennung der Variablen in Gleichung 4.1.1.34 und Substitution von dFsg.-s/do’
liefert:

=+ p1g - Fy = (g — ) (Fy = F)- ) (Gl.4.1.1.36)

Die Lésung dieser Differentialgleichung fuhrt auf den Schubkraftverlauf Fq(¢?):
Fy(p) =(F,,, - F.)-[e#lomo) — et oots? )4 F, (e 1) (G1.4.1.1.37)

Analog zu den fir den Primarscheibensatz durchgefuhrten Kraftegleichgewichten
lassen sich die Beziehungen fiir den Sekundarscheibensatz ermitteln. In [87] werden
die Beziehungen in Form einer Tabelle angegeben.

Alle ermittelten Kraftegleichungen hangen vom Wert der geringsten Zugkraft Fzy;, ab.
Diese kann aus dem Kréaftegleichgewicht am Sekundarscheibensatz ermittelt werden.
Die Reibkrafte dFg,, die sich zwischen den Schubgliedern und dem Sekundarschei-
bensatz aufbauen, miissen dazu mit dem abtriebsseitigen Belastungsdrehmoment
Msex im Gleichgewicht sein. Dies bedeutet:

Ma 2-,u AEy dpo+ ||2-« Ly do (G1.4.1.1.38)
2 2
Tsek seh 0 do dar dp
ASeke dF az
M - _QJd s (MM]@ (Gl.4.1.1.39)
FSek _sch o\ do dar do

Die Lésung von Gleichung 4.1.1.39 und Umstellen nach Fzp;, fihren auf:
MSek _FE .(e—yﬁ-agek _1)
rSekach
(Gl.4.1.1.40)

Zmin I -a — Ol — g "Olgy) ha
ell 7 ,(e H1Ogef, —e He O ser )_1+e/1 7

Im Berechnungsablauf nach van Rooij und Schaerlaeckens wird nun iterativ die Zug-
kraft Fzni, ermittelt. Dazu wird zunachst ein Winkel asex angenommen, mit dessen
Wert die Zugkraft Fzmi, in Gleichung 4.1.1.40 ermittelt wird. Nun lassen sich auch die
Werte fur die Schubkraft Fp und die noch fehlende Zugkraft Fz,.x berechnen. An-
schlieBend wird eine Anprel3kraft Fsex per berechnet, die sich aus der Integration der
von den Schubgliedern auf die Scheiben in den einzelnen Bégen ausgeibten Nor-
malkrafte ergibt:

Fo per = j(dFN jdqo+j(dF ]d(z) j(dFN ]d(z) -cos 3 (Gl.4.1.1.41)
) \do do L dy

Die berechnete AnpreRRkraft Fsex per Wird nun mit der durch die hydraulische Steue-
rung (vgl. Kap. 4.1.3.) eingestellten Anprel3kraft Fsex verglichen. Der Winkel asex wird
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nun solange korrigiert, bis sich die berechnete Kraft Fsec per Und die vorgegebene
Anprel3kraft Fsex innerhalb einer Toleranzgrenze nicht mehr unterscheiden.

Mit Ubereinstimmung der beiden AnpreRkrafte stehen alle WinkelgréRen apim,sex,
5Prim,Sek und Krafte FZmin; FZmax; FD fest.

Mit Kenntnis der Krafte kbnnen nun auch die Leistungsverluste im Schubgliederband
bestimmt werden. In [88] werden diese Verluste in Gleitreibungsverluste und Mi-
kroschlupfverluste aufgeteilt. Ein weiterer Verlustanteil ist durch die Deformations-
verluste der Bandelemente infolge von Energiedissipation im Material gegeben.

Gleitreibungsverluste:

Die Gleitreibungsverluste entstehen durch verhaltnismaflig grolRe Schlupfbewegun-
gen der Elemente untereinander. Wie eingangs bereits erlautert, treten solche kine-
matisch bedingten Schlupfbewegungen zwischen den Schubgliedern und dem inne-
ren Fihrungsband wegen der unterschiedlichen Laufradien auf. Nun lal3t sich diese
Betrachtung auf die einzelnen Stahlbander ausdehnen, so da® auch von einem
Schlupf zwischen den benachbarten Stahlb&ndern ausgegangen werden kann. Wah-
rend die Schlupfbewegungen der Bander untereinander in den Umschlingungsbdgen
von einer Normalkraft dFsq-st begleitet werden, fehlt diese Kraft auf den Bandtrums
zwischen den Scheibensatzen. Hier liegt infolgedessen eine rein viskose Reibung
vor. Fur die einzelnen Bandkrafte mul3 gelten:

Fyoin = ZFz,,lm (Gl.4.1.1.42)
i=1

Darin steht z fiir die Gesamtzahl der Stahlbander.

= Gleitreibungsverluste zwischen Schubgliedern und innerem Stahlband

Die Gleitreibungsverluste Pgieit sch-st1) zwischen den Schubgliedern und dem inneren
Stahlband entstehen lediglich auf dem Primarscheibensatz, da im Berechnungsmo-
dell nur hier Schlupf auftritt. Es gilt nach [88]:

“tdr, ()
PGIeit,Sch—Sl(l) = J.Z,—I(D'Vm/ :

0

do (G1.4.1.1.43)

mit dem Reibwert uy=konst zwischen Schubgliedern und Stahlbandern gilt fur den
Reibkraftverlauf

dF.
w(P) _ u AF, (@) _ u-(F,  —F.)-etler (Gl.4.1.1.44)
do do

und die Relativgeschwindigkeit
vrel = (a)Prim ' rPrin17St(l) - a)Sek : rSekiSl(l) ) (G|41 1 45)

= Gleitreibungsverluste zwischen benachbarten Stahlbandern

Auch die Gleitreibungsverluste Pgypeit sti)-syi-1) ZWischen den einzelnen Stahlbandern
treten im LOW-Modell kinematisch bedingt am Primarscheibensatz auf. Sie berech-
nen sich aus:
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“dr,, (p)
Poteir seciy-siii-1y = J. 2, Vi, A (Gl.4.1.1.46)
0 2

Mit dem Reibwert us=konst zwischen den einzelnen Stahlbandern gilt fur den Reib-
kraftverlauf

dF, :
2,;@ =y 9 S (F, —F.) (Gl.4.1.1.47)

und die Relativgeschwindigkeit:

Fsek sty Tsek s
=, { - Poeim_s1(i) - (Gl.4.1.1.48)

rPrlmef(i—l) rPrimet(l)

Die gesamten Verluste X' Pgpeit stp-sti-1), die durch die Reibung im Béndersatz ent-
steht, erhalt man durch die Summation der einzelnen Betrége Pgieit st(i)-st(i-1)-

= Viskose Gleitreibungsverluste auf den geraden Teilstiicken
Wahrend auf dem Sekundarscheibensatz nach [86-88] in der Anfahribersetzung
(LOW-Modell) kein Schlupf auftritt, wird der Schlupf auf den beiden geraden Teilstik-
ken des Schubgliederbandes auf- bzw. abgebaut. Daher entsteht auch auf diesen
Teilsticken eine Verlustleistung, die aus viskoser Reibung resultiert.
z Vz .
PGIeit,w,\'ko =1y by '(2'17)11”1)’2 o (Gl.4.1.1.49)

i=2 hS/,

Hierin ist Ir,n die Lange eines Trums zwischen Antriebs- und Abtriebsscheibensatz
und hg; Abstand zweier benachbarter Stahlbander. Fir v gilt:

Vieli = Ogep '(rSekiSl(i) _rSek7St(1—l)) (Gl.4.1.1.50)

Mikroschlupfverluste

Die Variation der Zug- und Schubkrafte fuhrt aufgrund der Elastizitédt von Stahlban-
dern und Schubgliedern zu Dehnungen. Die aus den elastischen Verformungen re-
sultierenden relativen Geschwindigkeitsunterschiede werden in [88] als Mikroschlupf-
verluste bezeichnet. Sie entstehen zwischen Schubgliedern und Scheibensatzen in
Umfangsrichtung, zwischen Schubgliedern und dem inneren Stahlband sowie zwi-
schen den Stahlbédndern selbst. Dort, wo die Krafte konstant bleiben, treten keine
Geschwindigkeitsunterschiede auf. Die nachfolgenden Betrachtungen gelten eben-
falls fur das LOW-Modell:

=  Mikroschlupf zwischen den einzelnen Stahlbdndern

Durch die unterschiedlichen Zugkrafte treten zwischen den einzelnen Stahlbandern
auch unterschiedliche Langenanderungen Als; auf, die zu kleinen Geschwindigkeits-
differenzen fihren. Zusammen mit der Reibkraft fiihren diese Geschwindigkeitsun-
terschiede zu Verlustleistungen.
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“tdr,,(p)
PMlkm,St(l)—Sl(i—l)zj. 2,(0 V() -do (Gl.4.1.1.51)

0

Fur die Geschwindigkeit, die sich aus der Langenanderung ergibt, gilt prinzipiell:

v(go):&-a)-r: “@-r (Gl.4.1.1.52)
lSt As‘ 'ES‘

St St

Fur die Geschwindigkeit der Stahlbander gilt somit:

(Gl.4.1.1.53)

Vi ((0) == dFZi (¢) + dFZi_l ((0)| . (a)PrIm,Sek ) rPrim,Sek J

d(” d(” | bS/ 'dSt 'ESt

Gleichung 4.1.1.51 ist sowohl fir den Priméar- als auch den Sekundarscheibensatz
glltig. Die Summation der Einzelbetrdge Puio stp-sii-1 €rgibt die Gesamtverluste

2PWikro, St(i)-St(i-1)-

=  Mikroschlupf zwischen Schubgliedern und innerem Stahlband

Infolge der unterschiedlichen elastischen Verformungen des inneren Stahlbands und
der Schubglieder tritt auch hier ein Geschwindigkeitsunterschied auf, der Uber die
Reibarbeit zu Leistungsverlusten Ppjixro sch-st(1) fihrt.

“tdly (@)
P Mikro,Sch-St(1) — J. 21
0

W@)-do. (Gl.4.1.1.54)

In denjenigen Bogenabschnitten von Primar- und Sekundarscheibensatz, in denen
keine Schubkraftanderung erfolgt, tragt nur die Zugkraft in Verbindung mit der Rela-
tivgeschwindigkeit zur Verlustleistung bei. Angewandt auf das LOW-Modell sind das
die Bogenabschnitte:

0 < ¢ < Jprim auf der Primérscheibe und
asek < @ < az auf der Sekundérscheibe.

Fur die Geschwindigkeit des inneren Stahlbandes gilt:

(Gl.4.1.1.55)

V1 (¢) — |dFZ 1 (¢)| . (wPrim,Sek ) rPr im,Sek ] -

_| dq) | bSr'de'Es;

In den anderen Bégen kommt ein Anteil der durch die Elastizitat der Schubglieder in
Langsrichtung hervorgerufenen Dehnung hinzu. Diese Bégen sind:

Oprim < @ < az auf der Primérscheibe und
0 < ¢ < asek auf der Sekundérscheibe.
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Hier gilt:

v (p) = (Gl.4.1.1.56)

[dFZI (¢)j . [a)Pr im,Sek : rPrlm,Sek ] + (dF‘Q (¢)} . [a)Pr im,Sek : rPrlm,Sek ]
do bg-dy -Ej do by dsy - Eg,

Es sei bemerkt, da bei den Schubgliedern keine Linearitat zwischen Schubkraft und
elastischer Verformung besteht. Daher wird der Term, der die von der Schubkraftan-
derung hervorgerufene Geschwindigkeit beschreibt, ersetzt durch:

d8(¢) ' wPrlm,Sek ' rPrim,Sek (G|41 1 57)
do
mit:
g = Ao (Gl.4.1.1.58)
dSch

Die Dickenanderung Adss, der Schubglieder in Abhangigkeit von der Schubkraft
Fo(@) ist als MeRkurve im Simualtionsprogramm hinterlegt (Abb.4.1.1.8.). Im Bereich
kleiner Schubkréfte findet ein Setzprozeld statt, in dem sich die Anlageflache der
Schubglieder bis auf ein Maximum &ndert. Danach besteht ein linearer Zusammen-
hang zwischen Kraft und Verformung.

Verformung der Metallglieder

Ad Sch

L

>

<— SetzprozelR*—><—Linearer Verlauf—
Fa
Abb.4.1.1.8.: Verformung der Schubglieder als Funktion der Schubkraft

Mit der Dicke der Schubglieder dsc, folgt daher ein g(¢). Da die Kraft als dFg/dg vor-
liegt, ist damit auch de/dp bekannt.
Gl.4.1.1.56 laft sich also wie folgt formulieren:

dFZl (¢)j . (wprim,Sek : rPrim,Sek J + (d€(¢)
d(D bS/ 'dSt ) ESt d(”

V] (¢) = ( ] ) a)Prlm,Sek ' rPrlm,Sek (G|41 1 59)
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= Mikroschlupf zwischen Schubgliedern und Kegelscheiben in Umfangsrich-
tung

Infolge der Schubkraftanderung tritt auch ein Geschwindigkeitsunterschied zwischen

den Scheibensatzen und den Schubgliedern in Umfangsrichtung auf, der zu einer

Verlustleistung PMikro,Sch-KS fuhrt:

Asere

“ dF,, dF
Pasmsorxs = | 20ty v d+ 241, = v(g)-dp. (G1.4.1.1.60)
Perim ¢ 0 ¢

Der erste Term entspricht den Verlusten auf dem Primarscheibensatz, der zweite den
Verlusten auf dem Sekundarscheibensatz.
Der Verlauf der Normalkraft dFn/de wird beschrieben durch:

dr 0 +u _dEs‘ch—Sr
dr, \dp "' dg

= . (Gl.4.1.1.61)
do 2 p,

Fur die Relativgeschwindigkeit zwischen Schubgliedern und Kegelscheiben gilt:

dr, Dot * Forim e
V((D) — ( 5((0)] ( Prim,Sek Prim,Sek ] — (d5(¢)] . (a)p“m,&)k . rpr,,,,sgek ) (G|41 1 62)
® by +dsy  Eg dg

Dissipationsverluste:

Die Verformungen der Schubglieder und Stahlbander durch die Krafteinwirkung zeigt
kein ideal elastisches Verhalten. Be- und Entlastung der Elemente erfolgt in Form
einer Hysterese. Ein Teil der Verformungsenergie geht durch Dissipation im Material
,verloren®. Mit einem Dissipationsfaktor Kp;ss (Kpiss = 0...7) kann der Anteil der Verlu-
ste infolge der Dissipation abgeschatzt werden. Ein Wert fur Kp;ss von Null entspra-
che einer ideal elastischen Deformation ohne Energieverlust, wohingegen Kp;jss=1
eine plastische Verformung mit vollstandiger Energieabsorbierung bedeuten wirde.

= Dissipationsverluste in den Stahlbdndern
Far die Stahlbander kann hinsichtlich der Verluste auf dem Priméarscheibensatz ver-
einfachend angesetzt werden:

“2dF, .
PDiss,St = KDISS : J‘le (¢)d¢ (G|41 1 63)
0
mit:
dr, . g
vi(9) =( " (@) war (bing ] (Gl.4.1.1.64)
® bSt : dSr E St

Analog kann fir den Sekundarscheibensatz verfahren werden.
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= Dissipationsverluste in den Schubgliedern
Entsprechend gilt fir die Schubglieder auf dem Primarscheibensatz:

v(p)dy (Gl.4.1.1.65)

PI Diss, Sch =

. a.z[ dky (p)

ﬂan
mit:

o) =(d‘;((;"))(wpr,,,, o) (G1.4.1.1.66)

Fur den Sekundarscheibensatz kann in gleicher Weise verfahren werden.

Die Summierung der Gleitreibungs-, Mikroschlupf- und Dissipationsverluste nach van
Rooij und Schaerlaeckens fuhrt zu den Gesamtverlusten im Schubgliederband

Pv_scs.
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» Variatorverluste durch elastische Verformung Py ver

Die Spreizkrafte des Umschlingungsmittels fihren unter Berticksichtigung der Schei-
benelastizitaten zu einer értlichen Aufweitung des Keilspalts. Dies hat zur Folge, daf3
das Umschlingungsorgan radial einwandert. Dittrich bezeichnete dieses Verhalten als
,Spiraligen Lauf‘ (Abb.4.1.1.9.). Das radiale Einwandern des Umschlingungsmittels
verursacht Gleitbewegungen und damit Verluste, die nachfolgend als Verformungs-
verluste bezeichnet werden. Bei der weiteren Betrachtung wird angenommen, daf3
sich die Untersuchungen und Ergebnisse, die Dittrich fir eine Kette als Umschlin-
gungsorgan hergeleitet hat, auf das Schubgliederband im Bezug auf die radiale Ein-
wanderung Ubertragen lassen. In Abbildung 4.1.1.9. werden mit Fap7 2 die Trumkrafte
und mit yz der Gleitwinkel bezeichnet. Der Gleitwinkel ist der Winkel der Relativbe-
wegung zwischen Band und Scheibe.

FAb,1

y

Abb.4.1.1.9.: Radiale Einwanderung des Umschlingungsmittels (,Spiraliger Lauf*) auf
dem Abtriebscheibensatz

Zur Berechnung der Verformungsverluste nach Dittrich wird von dem Variator des
Prototypgetriebes ein zweidimensionales Netzmodell erstellt. Die Verformungen un-
ter Last kbnnen mit Hilfe der Finite Elemente Methode (FEM) berechnet werden. Ab-
bildung 4.1.1.10. zeigt beispielhaft das Netzmodell des Variators im Urzustand und
unter Last.
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Radiale Spreizkraftkomponente

Axiale Spreizkraft-
komponente

Auflagerkrafte Wegscheibe A
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Abb.4.1.1.10.: Netzmodell des Variators im belasteten und unbelasteten Zustand

Fur die Lastverteilung auf dem Umschlingungsbogen der Kegelscheiben von An- und
Abtriebsseite werden die Annahmen von Dittrich in [19] herangezogen. Die Rech-
nung liefert fur jede einzelne Kegelscheibe die Verschiebung der Kraftangriffspunkte
entlang des Umschlingungsbogens in axialer Richtung. Zur Berechnung der maxi-
malen radialen Einwanderung des Umschlingungsmittels wird die gréf3te berechnete
Verschiebung (dy verr weg_prim,sek UNd dy verf Fest prim sek) VErwendet.

Die Verschiebung des Kontaktpunktes zwischen Umschlingungsmittel und Scheiben-
satz wird nicht nur durch die Verformung infolge der Spreizkrafte bestimmt, sondern
durch einen weiteren Anteil, der durch die Verkippung zwischen Wegscheibe und
Welle entsteht. Dieser Anteil ist abhangig vom Spiel Adpim sex Zwischen Wegscheibe
und Welle sowie dem Abstand der Auflagerpunkte I g prim, sek-

In Abbildung 4.1.1.11. ist die Scheibenaufweitung, die durch das Kippspiel der Weg-
scheibe verursacht wird, dargestellt.

d y_Verk_prim,sek

ILB }_prim,sek

7
é \\ } Adprim,sek

Abb.4.1.1.11.: EinfluR der Verkippung der Wegscheibe
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Der Anteil der Verschiebung in axialer Richtung dy vem prim sek €rrechnet sich aus:
dyilr'erkiprim,sek = rprlm,sekiSch ' tan(ﬂ + Aﬂ) - rprlm,sekiSch ' tanﬂ . (G|41 1 68)

Mit der trigonometrischen Umformung

tan(f + A) = Pt @ Ap (Gl.4.1.1.69)
I1—tan B-tan AS
folgt:
Ad prim,sek 2
dyilr'erkiprim,sek = rprlm,sekiSch Ny | (1 + tan ﬁ) . (G|41 1 70)
ZLB _ prim,sek
Die maximale Gesamtverschiebung dj, pim sek €rrechnet sich somit aus:
dyfprim,sck = dy7Ir"mjffWegfprim,sek + dy7Ir"@}j/"fFesffprim,sek + dyfVerk _ prim,sek " (GI4 1 - 1 71 )

Abbildung 4.1.1.12. zeigt die radiale Einwanderung Aryim sex des Umschlingungsmit-
tels, wenn man vereinfachend die Verschiebungen von beiden Scheiben auf einer
Scheibe zusammenfal3t und die andere als unendlich steif annimmt.

Fur das Umschlingungsmittel selbst wird hier eine konstante Breite angenommen, so
daR sich der Kraftangriffspunkt fir den Fall des Einwanderns entlang der Parallelen
zur ,steifen” Scheibe bewegt.

w. unverformter
7 Zustand

I
Arpr ,sek

y AT
— X
dy_prirp,sek

_-~ verformter
K¢ Zustand

/7
./ elastisch

Abb.4.1.1.12.; Radiale Einwanderung des Umschlingungsmittels infolge der
Scheibenelastizitat (vereinfachtes Ersatzmodell)

Damit gilt fir den Betrag der radialen Einwanderung:

dy prim ,sek
Arpmm,,\'ek = 2 7t ﬂ (GI‘41 1 72)
- lan

Nach [17,19] lassen sich nun die prozentualen Verformungsverluste aufgrund des
spiraligen Laufs ndherungsweise wie folgt berechnen:
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Primérscheibensatz:
& Ar
L el .. (Gl.4.1.1.73)
Verf ,prim _ 1 7
Eyt prim _sch
Sekundérscheibensatz:
Epy A
VVerf,sek = 2 : r»“ek (G|41 1 74)
A gEyt - 1 rsek _sch

Die Eytelwein’sche Grée &gy ist das Verhaltnis der Kraft im Zugtrum zur Kraft im
Leertrum. Die Summe aus den Verlusten pro Scheibensatz ergibt den Gesamtverlust
VVen’:

VVeijf = V

Verf , prim

+ VVerf,,\'ek (G|41 1 75)

Far die absoluten Verformungsverluste My _ver und Py _ver gilt:

M, vy =M, Vi (Gl.4.1.1.76)

prim

72- : nprlm
PVJ/’e;;/‘ = MVJ/erf : 30 (Gl.4.1.1.77)
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4.1.2. Hydraulikpumpe

Die Hydraulikpumpe muf3 mit dem Systemdruck férdern, den die hydraulische Steue-
rung abhangig von der Anprel3strategie einstellt. Die Pumpe ist Uber eine Verzah-
nungsstufe starr mit der Kurbelwelle verbunden. Der Férdervolumenstrom Q wird in
der Steuerung und damit druckseitig auf einen Maximalwert Q. abgeregelt. Dies ist
energetisch betrachtet sehr ungiinstig, da die UberschuRmenge erst auf das ent-
sprechende Druckniveau gebracht wird, bevor sie Uber ein Regelventil in den Sumpf
entlassen wird. Die Pumpe selbst férdert einen mit der Motordrehzahl linear anstei-
genden Volumenstrom. Abb.4.1.2.1. verdeutlicht den Vergleich des abgedrosselten
Volumenstroms zur Férdermenge aufgrund der starren Kopplung.

Férdervolumenstrom
A
Quw [Vmin]
Férdervolumenstrom
(starre Kopplung)
Q max
Druckseitige
Volumenstrombegrenzung
>
nPumpe [min-1]

Abb.4.1.2.1.: Férdervolumenstrom der Pumpe im Vergleich zum druckseitig abgeregelten
Volumenstrom

Der schraffiert abgesetzte Bereich kennzeichnet die durch die starre Kopplung gefor-
derte UberschuBmenge, die druckseitig Uber ein Regelventil abgedrosselt und wieder
in den Sumpf entlassen wird.

Der theoretische Foérdervolumenstrom der Pumpe Qg errechnet sich aus der Pum-
pendrehzahl npympe und dem Pumpenhubvolumen V4, [68]:

th = nPumpc ) VHub (G|41 2 1)

An den Dichtflachen der relativ zueinander beweglichen Pumpenbauteile ergibt sich
durch die erzeugte Druckdifferenz in Abhangigkeit von der Olviskositat und der Bau-
teiltoleranzen eine bestimmte Leckage. Zieht man von dem theoretischen Férdervo-
lumenstrom Qy, die Pumpenleckagen 2Q;¢c« ab, so erhalt man den effektiven Volu-
menstrom, welcher der hydraulischen Steuerung zur Verfugung gestellt werden kann.
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Oy =0 = 20100 (Gl.4.1.2.2)

Das Verhaltnis des effektiven Qe zum theoretischen Volumenstrom Qq, ist der volu-
metrische Wirkungsgrad 7, der Pumpe:

_ 9 (Gl.4.1.2.3)

77 vol
Oy

Zusatzlich zu den volumetrischen Verlusten treten innerhalb der Pumpe drehzahl-
und druckabhangige Reiberscheinungen auf. Sie werden als hydraulisch-
mechanische Verluste bezeichnet.

Das theoretische Antriebsmoment My, ist:

M, =22 (Gl.4.1.2.4)
th 27[

Das effektive Antriebsmoment M.x ist das Moment, welches tatsachlich zur Erzeu-
gung der hydraulischen Leistung am Pumpeneingang angelegt werden muf3. Das
Verhaltnis von theoretischem zu effektivem Antriebsmoment beschreibt den hydrau-
lisch-mechanischen Wirkungsgrad 7, der Pumpe:

nhm = M’h (G|4125)

M eff

Beide Wirkungsgrade, der volumetrische 7, und der hydraulisch-mechanische Wir-
kungsgrad 7sm, wurden in Messungen abhangig von Druck, Férdermenge und Tem-
peratur ermittelt. Sie sind in der Verlustberechnung in Kennfeldern hinterlegt, zwi-
schen deren Stutzstellen linear interpoliert wird.

Fur den Gesamtwirkungsgrad der Pumpe gilt:
nges = 77\)0] ’ nhm (G|41 26)

Das effektive Antriebsmoment Mq# bzw. die effektive Antriebsleistung Pgx der Pumpe
wird in der Simulationsrechnung ganzlich als hydraulischer Verlust betrachtet. Er ist
steuerungsseitig abhangig vom eingestellten Druck, gegen den die Pumpe férdern
mull und pumpenseitig vom Gesamtwirkungsgrad 7ges sowie dem Férdervolumen-
strom Qe

1

Py yar = Pop =——Qu - Ap (Gl.4.1.2.7)
ges
-A
M,y =My = L. Cu 2P (Gl .:4.1.2.8)

nges 27[ nPumpe

60
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4.1.3. Hydraulische Steuerung

In der hydraulischen Steuerung werden alle Driicke eingestellt, die im Gesamtgetrie-
be von den einzelnen Hydraulikkomponenten betriebspunktabhangig bendétigt wer-
den. Im Stufenlosgetriebe sind die Anprel3- oder Verstelldriicke in weiten Betriebsbe-
reichen am gréten und damit systemdruckbestimmend. Der Systemdruck psys ist
derjenige Druck, mit dem die Hydraulikpumpe den entsprechenden Volumenstrom Q
férdern mul. Der von der Konstantpumpe geférderte Volumenstrom wird in der
Steuerung zur Versorgung der einzelnen Baugruppen aufgeteilt; Einflul? auf die For-
dermenge der Hydraulikpumpe nimmt die hydraulische Steuerung nur indirekt durch
die druckseitige Beeinflussung der inneren Pumpenwirkungsgrade (7,0 und 75,). Die
hydraulische Steuerung bzw. die ihr zugrunde liegende Anprefstrategie bestimmt
also Uber den Systemdruck einen Teil der hydraulischen Leistung, die im Gesamtge-
triebe als Verlust angesehen werden muf3.

Berechnung der Krafte und Driicke:

Die Krafte, die auf das Schubgliederband wirken, lassen sich prinzipiell in eine An-
preBkraﬁ FAnpr_pnmsgk, eine Verstellkraft FVerst_Prim,Sek und die Flieholkraft FFIieh_Prim,Sek
aufteilen. Im Falle des Sekundarscheibensatzes kommt eine weitere Kraftkompo-
nente in Form einer Federkraft Freqer hinzu.

Primé&rscheibensatz:

FPrim = FAI1]7I‘7P|’II?1 + F'Ir'er,\'tiPrim + FF/leI17Prlm (G|41 3 1)
Sekundérscheibensatz:

F1Sek = FAnpriSek + F}r'er,\'tiSek + FF/lel17Sek + FFeder (G|41 32)
Die AnpreBkraft 4,y prim sex €rrechnet sich aus:

FA)117r7Pr im,Sek = pMFfPrim,Sek ’ AA)117r7Pr im,Sek (G|41 33)

Darin ist Aanpr_prim sex die Flache der Anpre3kolben des Priméar- bzw. Sekundérschei-
bensatzes. Der Anpref3druck pur prim sek ist fir den Primar- als auch den Sekundéar-
scheibensatz gleich grol3:

pMF = pMFfPrlm = pMFiSek (G|41 34)

Der Anpref3druck pyr wird Uber den Widerstand an einer Abstrémbohrung im Mo-
mentenfihler eingestellt und laflt sich in Abhangigkeit vom Drehmoment am Primar-
scheibensatz Mp;in, wie folgt berechnen:

Py = 2 (Gl.4.1.3.5)
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In dem Ausdruck cyr der Dimension [Nm/bar] sind im wesentlichen die Geometrie-
daten des Drehmomentfihlers bertcksichtigt. Die Grole cyr wirkt als Proportionali-
tatsfaktor zwischen Drehmoment und Anprel3druck und andert sich mit der Variator-
Ubersetzung. Vor bzw. nach der Umschaltung von einer auf die zweite Sensorkam-
mer nimmt cyr jeweils einen konstanten Wert an (Cyp bzw. Cop).

A
Cup
§ Cup: Fiihlerkonstante
S L vor Umschaltpunkt
< Q
o Cop Cop: Fiihlerkonstante
= nach Umschaltpunkt
<

Mein=100%

Variatoriibersetzung i,

Abb.4.1.3.1.: Verlauf des AnpreRRdrucks in Abh&ngigkeit der Fuhlerkonstanten Cyp und Cop

Die Fuhlerkonstante cur(ivar) geht als Kennlinie in die Berechnung ein. Damit lassen
sich die AnprelRkrafte fir den Primar- und den Sekundarscheibensatz berechnen.

Infolge der Rotation der Hydraulikkolben entstehen zum Teil betrachtliche Fliehol-
krafte Frien_prim sex, die eine zuséatzliche Anpressung auf das Schubgliederband aus-
Uben.

Fur inkompressible Medien &Rt sich der Geschwindigkeits- bzw. Staudruck errech-
nen aus:

mw=§w (Gl.4.1.3.6)

mit:

vV=wm-r. (Gl.4.1.3.7)
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p(r)

ra,KoIben

Druckaufbau

A 4

1ol \ Ii,Kolben

N TR\
7‘
N -

Abb.4.1.3.2.: Fliehdruck- und Kraftaufbau in radialer Richtung

Der Fliehdldruck baut sich zwischen der Olzufilhrbohrung in der Welle mit dem ra-
dialen Abstand r;5; und dem AuBenradius des Kolbens r; kowen auf.
Damit 1aBt sich Gleichung 4.1.3.6 mit r > r;5y auch schreiben:

p(r=L (" 1) (Gl4138)
Der Kraftaufbau beginnt jedoch erst ab dem Innenradius des Kolbens. Fir die Flieh-
kraft gilt somit:

Fren = .[p(r)dA = _[p(’”)'27l"l” -dr
A Ti Kolben

Ta.Kolben

Fen = J. sz(rz —riij/)~2ﬁ-r.dr

Ti Kolben

T 2 (.4 2 2 2 4 )
FFIieh = ZID @ (ra,[(olben - 2 ' ri,()/ : (ra,Kolben - ri,Kolhen) - rl,Kolhen
Primérscheibensatz

AnpreRkolben: zentrale Olzufihrung = r; 61 anprprim=0
Zpa?(r _pt ) (G.4.1.3.9)

FF/iehﬁAnprﬁPrim = 4 a_Anpr _Prim rlﬁAnprfPrim

Verstellkolben:
F T ow ..

Flieh Verst Prim = 4

4 2 2 2 4
N (railr”er,\'ti Prim 2 ' ri,()/7 Verst _Prim ) (raiVersli Prim rlilr”er,\'t _Prim ) - rifVerslfPr im )

(G1.4.1.3.10)
Summe der Fliehdlkrafte am Primarscheibensatz:
FF/ichﬁPrlm = FF/iethnprfPrlm + FF//’ehﬁVerstﬁPrlm (G|41 31 1)
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Sekundérscheibensatz
Anprel3kolben:
T
FF/iehﬁAnPrﬁS@k = ZP ‘@’ ...

4 2 2 2 4
et (rafAnprfSek - 2 : rl,OlfAﬂprﬁS@k : (l" Anpr_Sek rlﬁAnpr—Sek) - rlﬁAnprfSek )

(Gl.4.1.3.12)
Verstellkolben: zentrale Olzufiihrung = r; 61 Verst_sek=0
T
FFIiehJ*erstﬁSek = Zp ' a)z ) (ra47Vers17Sek - riiVerslfSek) (G|41 3 1 3)
Fliehélausgleichskolben:
T
FF/iehﬁAusglfSek = Zp ’ 0)2 “eee
ee” (ra47 Ausgl _Sek — 2 : ri,z()/iAusgliSek : (ra{ Ausgl _Sek — rli Ausg/fSek) - rii Ausgl  Sek )
(Gl.4.1.3.14)
Summe der Fliehdlkrafte am Sekundarscheibensatz:
FF/iehﬁSek = FF/lethnprfSek + FF//’ehﬁVerstﬁSek - FF/iethusglfSek (G|41 3 1 5)

Die Federkraft Froqer, die zusatzlich am Abtriebsscheibensatz angreift, berechnet
sich aus:

F

Feder — FFeder,UD + cFeder : sFeder (ivar) (G|41 316)
Darin sind creqer die Federkonstante und Fregerup die Federkraft, die in der An-
fahribersetzung bei entsprechender, minimaler Auslenkung auf di__e Kolbenflache
driuckt. Der Weg Sreqer, um den die Feder in Abhéangigkeit von der Ubersetzung iyar
gestaucht wird, betragt:

» &
>

SFeder

, max

Federkraft ' Ir(iv{)

Wegscheibe
Scheibensatz 2
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SFea'er (ivar) = 2 : [rmax - r(ivar)] * tanﬂ (GI‘41 3 1 7)

Die Verstellkraft Fyerst prim sex liegt beim Doppelkolben-Prinzip entweder am Priméar-
scheibensatz oder aber am Sekundarscheibensatz an, nie jedoch an beiden Schei-
bensatzen gleichzeitig. Eine der beiden Verstellkrafte ist damit immer gleich Null:

F,

Verst _Prim

>0=F =0 (G1.4.1.3.18)

erst _ Sek
oder
F

Verst _Se

>0 F, =0 (G1.4.1.3.19)

‘erst _Prim

Die Verstellkraft sorgt nicht nur fur die dynamische Ubersetzungénderung der Schei-
bensatze, sondern bringt im Stationarbetrieb die zur Stitzung notwendige Differenz-
kraft auf. Die Stutzung ¢ist der Quotient aus den am Primar-und Sekundéarscheiben-
satz anliegenden Gesamtkraften Fpp, und Fsex:

( _ Fpr,'m _ FAnpriPrim + F}r'er,\'tiprim +Ff“/1‘8h7Pl’llﬂ (GI 4 1 3 20)
Fﬂ'ek FAnpriSek + F}r'er,\'tiSek + FF/lel17Sek + F[~

O

eder

Die Stiitzung ¢ gibt an, welches Krafteverhaltnis zur Beibehaltung einer Ubersetzung
in Abhangigkeit von der Anprel3sicherheit im Variator anliegen muf3. Sie ist eine ge-
triebespezifische Gréflke und wird experimentell ermittelt. Das MeRRkennfeld ist in der
Getriebesteuerung hinterlegt. Der Wert fur die Stitzung ¢ wird in der Simulations-
rechnung fur den aktuellen Betriebspunkt interpoliert.

Mit bekanntem ¢ und den Bedingungen aus GIl.4.1.3.18 und GIl.4.1.3.19 lassen sich
die Verstellkrafte aus Gl.4.1.3.20 folgendermalen tberfuhren:

Far FVerst_Sek=0:
FVerslfPr im = ( : (FAnpriSek + FF/lel17Sek + FFeder )_ FAI1]7I‘7PI’II?1 - FF/lel17Pr im (G|41 321)

Far FVerst_Prim=0:
1
le/"ersffSek = Z : (FA)1pr7Pr1171 + FF/iehﬁPrim )_ FAnprfSek - FF/IChfSCk - FFeder (G|41 322)

Diese Gleichungen gelten fir stationare Betriebspunkte. Die instationaren Verstell-
vorgange mussen durch einen zusatzlichen Term erfal3t werden, der den Verstell-
gradienten di,/dt erfaldt. An dieser Stelle sei auf [47] verwiesen. In der stationaren
Verlustberechnung wird dieser Term zu Null gesetzt.

Die Driicke lassen sich mit den entsprechenden Kolbenflachen, auf welche die Krafte
wirken, ermitteln.
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Systemdruck psys

Der Systemdruck psys ist der Maximaldruck im Hydrauliksystem. Dies kann je nach
Betriebszustand der vom Momentenfiihler eingestellte Anpreldruck puye, einer der
Verstelldricke am Primarscheibensatz (pverst pim) bzw. Sekundarscheibensatz
(Pverst_sek) 0der aber der Ruckstaudruck pwe sein, der sich vor dem Eingang des hy-
drodynamischen Drehmomentwandlers bildet. Der Rickstaudruck pwe kann jedoch
nur bei sehr geringen Momenten systemdruckbestimmend werden, wenn die Durch-
fluBwiderstande nach der Abstrémbohrung (Wandler, Schmierung, Kuhler) gréRer
sind als der Druck, der sich im Momentenfuhler aufgrund des anliegenden Moments
einstellen wirde. Abbildung 4.1.3.4. zeigt schematisch den Hydraulikplan des Proto-
typgetriebes.

Anpressung Verstellung
[SS2] [SS1] [sS2] [SS1] ]
.. Uberbriickungs-
Fihler p— Ubersetzungs- kupplung
e T ventil '
Vorspannventil [‘T]W B[ Wandlerventil Eﬁz
VVSS L T
QD Wandler
@
< Kihler Pumpe Kupplungsventil EZE
8-11cm? o
abgeregelt N
bei ca. 12 I/min : ]
Kahlung, Handschieber E ﬂ—\
Schmierung
Kuppl. Kuppl.
Filter <-- Riickw. Vorw.
= Lh

Abb.4.1.3.4.: Hydraulikplan des Prototypgetriebes (Fa. LuK)

Zur Absicherung der Funktionalitat der Proportionalventile muf? ein Grunddruck perung
vorhanden sein. Er wird Uber eine Feder im Vorspannventil VVSS eingestellt. Das
Vorspannventil VVSS wirkt dann wie ein Druckbegrenzungsventil und 6ffnet beim
Uberschreiten der Federkraft. Damit einer der beiden Driicke hinter dem Vorspann-
ventil VVSS - pwe oder pyr - systemdruckbestimmend werden kann, mul3 dieser
Druck um den der Federkraft entsprechenden Grunddruck pgnng grofder sein, als der
in Kraftrichtung der Feder wirkende Scheibensatzdruck. In Abbildung 4.1.3.5. ist das
Vorspannventil dargestellt.
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Vorspannventil VVSS

p MF p Verst Prim p Verst_Sek

a) p _ ist systemdruckbestimmend
MF

p MF p Verst Prim p Verst_Sek

pSys
b) Perst sex ist systemdruckbestimmend

Abb.4.1.3.5.: Vorspannventil VVSS:
a) Anpreldruck pyr ist systemdruckbestimmend

b) Scheibensatzdruck pyerst sex ist systemdruckbestimmend

In Bild 4.1.3.5.a ist der AnpreRRdruck pyr dominierend. Im Vorspannventil wirkt er
entgegen der Federkraft und der von den Scheibensatzdricken pverst pim oder
Pverst_sek Verursachten Schieberkraft. In Bild 4.1.3.5.b ist die Summe aus der Schie-
berkraft des Scheibensatzdrucks (hier beispielhaft: pverst sex) und der Federkraft gré-
Ber als die Kraft, die der AnpreRdruck pyr auf den Schieber ausubt. In diesem Falle
wird der Systemdruck durch den Scheibensatzdruck bestimmt.

Fur den Systemdruck gilt damit:

pSy.\' = maX(pWE > pMF > pVers‘t _Prim + pGrund ° pVers‘t _ Sek + pGrund ) (GI4 1 . 323)
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4.1.4. Wendesatz

Abbildung 4.1.4.1. zeigt den prinzipiellen Verlauf des Schleppmoments einer Lamel-
lenbremse aufgetragen Uber der Drehzahl.

! Taumelbeginn abhangig von:

iGeometrie, Liftspiel, Olstrom, etc

! »
T T ] T T T T T T T T e

T
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000 n

Abb.4.1.4.1.: Prinzipieller Verlauf des Schleppmoments einer Lamellenbremse (iber der Dreh-
zahl nach [107]

Der Verlauf des Schleppmoments lafdt sich nach [107] in drei Bereiche aufteilen:

Im Bereich | sind die Spalte zwischen den Lamellen weitgehend mit Ol zur Schmie-
rung und Kuhlung beftllt; es gilt das Newton’sche Schubspannungsgesetz. Das Fluid
wird durch die Relativbewegung zwischen stehender und bewegter Lamelle auf
Scherung belastet. Die GréRe der auftretenden Scherspannungen ist proportional zur
Geschwindigkeit bzw. zur Drehzahl, so dal® der Anstieg des Schleppmoments an-
fangs linear ist.

Ab einer bestimmten Grenzdrehzahl (Bereich Il) reicht der zugefiihrte Olvolumen-
strom nicht mehr aus, die Spalte zwischen den Lamellen vollstandig mit Ol zu befil-
len. Die durch die Rotation der Innenlamellen hervorgerufene Pumpwirkung fuhrt da-
zu, dal} zusatzlich Luft in die Spalte hineingesaugt wird. Dadurch ergibt sich eine
Durchmischung des Ols mit Luft, welches zu einer deutlich geringeren Viskositat als
beim homogenen Fluids fihrt. Dimeland [21] spricht in diesem Zusammenhang von
einer ,effektiven Gemischviskositat‘. Auch Kaebernick [49] beobachtete diese unvoll-
standige Spaltfullung in seinen Versuchen, allerdings konnte er anhand von rotieren-
den Plexiglasscheiben aufzeigen, daR sich der Olfilm schlierenférmig zwischen den
Spalten ausbildet und nur die reduzierte Kontaktflache fur den Schleppmomentabfall
verantwortlich ist.

Im Bereich lll steigt das Schleppmoment der Lamellenbremse wieder stark an. Ver-
antwortlich hierfir ist das sogenannte ,Lamellentaumeln®. Die Lamellen flhren in die-
sem Fall eine Axialbewegung aus und es kommt zu Beriihrungen der Lamellen un-
tereinander. Der Effekt ist begleitet von einem sprunghaften Anstieg des Schlepp-
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moments. Fir die Ursache des Lamellentaumelns wird haufig die Eigenfrequenz der
Lamellen herangezogen [5,20,27].

Die Verluste in der Lamellenbremse sind rein drehzahlabhangig. Eine genaue ma-
thematische Beschreibung des Lamellenverhaltens bzw. der Verlustmomente ist
kaum mdglich, da die Drehzahlen, welche die unterschiedlichen Bereiche im
Schleppverlauf begrenzen, von sehr vielen unterschiedlichen Parametern abhangen.
Zu diesen Parametern gehéren z.B. das Lamellenspiel, die geometrische Form der
Lamellen, der Kuhlélstrom, die Anzahl der Lamellen, Nutung und Material des Reib-
belags.

Innerhalb des Simulationsprogramms werden die Verluste des Wendesatzes deshalb
Uber ein MeRkennfeld berticksichtigt. Abbildung 4.1.4.2. zeigt die MeRergebnisse des
Schleppmoments der im Prototypgetriebe verwendeten Rickwartsbremse.

Schleppmoment Lamellenbremse [80°C]

3,00 -

2,50 4

2,00 A

1,50 -

1,00

Schleppmoment [Nm]

0,50

0,00

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8OO0 9000 10000

Drehzahl [min 1]

Abb.4.1.4.2.: Drehzahlabhangiges Schleppmoment der Ruckwartsbremslamellen auf dem
Gesamtgetriebeprufstand

Die Messungen wurden auf einem Gesamtgetriebeprifstand durchgefihrt, um die
tatsachlich vorliegenden Einbauverhaltnisse mdglichst exakt nachzubilden. Der An-
trieb des Gesamtgetriebes erfolgte entgegen der Abbildung von rickwarts, da zur
Ermittlung der Wendesatzverluste kein vollstédndiger Getriebeaufbau mit hydrauli-
scher Steuerung und Scheibensatzregelung nétig ist. Der Wendesatz wird extern mit
Kuhlél versorgt.

Zunachst wurden drei Mefreihen mit eingebauten Bremslamellen erstellt und gemit-
telt. AnschlieRend wurden die Bremslamellen entfernt und erneut Schleppmoment-
messungen durchgefuhrt.

Die Differenz aus beiden Getriebeaufbauten ergab den EinfluR der Rickwarts-
bremslamellen.



4.1.5. Lagerungen

Zur Berechnung der Lagerverluste ist die Kenntnis der Lagerlasten in Abhangigkeit
des Betriebspunkts notwendig. In Abbildung 4.1.5.1. sind die Positionen all derjeni-
gen Lager dargestellt, die bei Vorwartsfahrt reibungsbehaftete Relativbewegungen
aufnehmen und bei der Verlustleistungsrechnung beachtet werden mussen. Die bei-
stehende Tabelle gibt an, um welche Lagerbauart es sich handelt und welcher Welle

die Lager zugeordnet sind.

Lagerplan

Primarwelle
LO4

l
N

T Abtriebswelle

Pumpenwelle —
L
= |
Sekunddrwelle
Welle Lager-Nr. Lagerart
Antriebswelle L 00 Gleitlager
L 02 Zylinderrollenlager
L17 Axial - Nadellager
Pumpenwelle L 01 Zylinderrollenlager
L 26 Axial- Nadellager
Primarwelle L 03 Zylinderrollenlager
L 04 Rillenkugellager
Sekundarwelle L 05 Zylinderrollenlager
L 06 Rillenkugellager
L 08 Rillenkugellager
Abtriebswelle L 09 Radial - Nadellager
L10 Rillenkugellager

Abb.4.1.5.1.: Lagerplan des Prototypgetriebes
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Berechnung der Lagerkrifte

» Koordinatensysteme und Zerlegung der duBeren Krifte

Fur die Lagerkraftberechnung werden die Wellen als Schnittsysteme betrachtet, an
deren Systemgrenzen die Schnittkréfte als dulRere Lasten angreifen. Die Berechnung
soll beispielhaft fir die Primar- und die Sekundarwelle durchgefiihrt werden. Bei den
auleren Kraften handelt es sich — bezogen auf die Primar- und Sekundarwelle — um
Verzahnungskrafte, Krafte im Schubgliederband und hydraulische Druckkrafte, die
sich in den Olkanalen der Wellen aufbauen.

Fur die Aufstellung der Kraftegleichgewichte missen die Koordinatensysteme fir
jede Welle festgelegt werden. Abbildung 4.1.5.2. zeigt die rdumliche Anordnung der
Wellen zueinander und die Ausrichtung der Koordinatensysteme.

Abtriebswelle

Abb.4.1.5.2.: Raumliche Anordnung der Wellen und Ausrichtung der Koordinatensysteme

Die Koordinatensysteme werden in die Verzahnungsebenen gelegt, die durch die
Mittellinien von Antriebs- und Primarwelle bzw. Sekundarwelle und Abtriebswelle
aufgespannt werden. Fir die Beschreibung des Kraftegleichgewichts missen alle
auleren Kraftvektoren in die Komponenten der eingefuhrten Koordinatensysteme
zerlegt werden.

Die Richtung der Bandkréfte, die mit Hilfe der Berechnungsgrundlagen nach van
Rooij und Schaerlaeckens in [86-88] ermittelt werden, hangt vom Umschlingungswin-
kel respektive der Ubersetzung ab. Der Trumwinkel y=yi..;) erfalt diese Abhangig-
keit bezogen auf die Variatorebene, die von den beiden Scheibensatzwellen aufge-
spannt wird. Er |&Rt sich nach [85] wie folgt berechnen:

7’ (l+z'var)2+l -2 7 1+i,

norm

4 (1-i )" A-i ) 2 1-i,

()= arcsin[(l—ivar)-\/ (Gl.4.1.5.1)
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Darin ist l,orm die normierte GroRe der Bandlange /s; bezogen auf den Achsabstand
aap. Fur die Variatorubersetzung iyo~=1 gilt:

V(i =1)=0 (Gl.4.1.5.2)

Die Variatorebene, auf die sich der Trumwinkel y bezieht, fallt nicht mit der Verzah-
nungsebene, fur die die Koordinatensysteme erstellt wurden, zusammen. Fur die
Transformation der Kraftkomponenten in die Koordinatensysteme mul3 neben dem
Ubersetzungsabhangigen Trumwinkel y folglich noch derjenige Winkel beriicksichtigt
werden, um den die Variatorebene zu den jeweiligen Verzahnungsebenen verdreht
ist. FUr die Primarverzahnungsebene ist dies der Winkel ap=konst, fur die Sekundar-
verzahnung analog &y=konst.

In Abbildung 4.1.5.3. sind die Winkel, die Koordinatensysteme sowie die Krafte ein-
gezeichnet, die zur Berechnung benétigt werden.

Abb.4.1.5.3.: Zerlegung der Bandkrafte in die Verzahnungsebenen (Anfahribersetzung)

Fur die allgemein eingefuhrten Bandkrafte F,,12 (Schnittkréfte Last- und Leertrum
wirkend auf Primarwelle) und Fap1 2 (Schnittkrafte Last- und Leertrum wirkend auf Se-
kundarwelle) gelten damit folgende Formeln fiir die Koordinatentransformation:

Antrieb

Primérscheibensatz:
Fan,1y = Fan1-c0S (cg-7) (Gl.4.1.5.3)
Fan 1z= Fan1- Sin (co-7) (Gl.4.1.5.4)
Fan 2y = Fanz2-cos(coty) (Gl.4.1.5.5)

Fan2z= Fanz-sin(ao+y) (Gl.4.1.5.6)



76

Abtrieb

Sekundérscheibensatz:
Fab, 1y = Fap1-€OS(y+p) (Gl.4.1.5.7)
Fab,12= Fap1-sin(y+d) (Gl.4.1.5.8)
Fab,2y = Fap2-c0S(S0-7) (Gl.4.1.5.9)
Fab,2z= Fap2-sin(do-7) (Gl.4.1.5.10)

Die Verzahnungskréfte greifen normal zur Beruhrflache der Zahneingriffsflanken an.
Sie lassen sich - bezogen auf den Stirnschnitt - in eine tangentiale Umfangskompo-
nente Fr, eine Radialkomponente Fr und bei Schragverzahnungen zusatzlich in eine
Axialkomponente F4, zerlegen. Abbildung 4.1.5.4. zeigt die Verzahnungskraftkompo-
nenten, wie sie auf das Schnittsystem ,,Prlmarwelle wirken.

Abb.4.1.5.4.: Verzahnungskraftkomponenten als auRere Krafte fur die Primarwelle

Die Olzufuihrbohrungen in den Wellen wirken wie Hydraulikzylinder, in denen sich
Druckkréfte aufbauen kdnnen. Diese Druckkrafte wirken in axialer Richtung und
mussen von den Festlagern aufgenommen werden (vgl. Abb.4.1.5.5.).

S

F Druck ||

p 5 [ 2 -

/ 0
;
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» Kriftegleichgewichte

Fur die eingefuhrten Koordinatensysteme lauten die Kraftegleichgewichte fur die
Primarwelle:

Primarwelle
(x-y-Ebene)

S

F/\VﬂDruck FAX,L4 7&_

|
Fry13 d,,2 : Fryrs
: i
FAx,Primsl ‘
FRyPrim st F/\n.Zy F/\IL ly
I' ZFX = 0 : FAx,Druck + FAx,L4 + FAx,Primst = 0
= FAx,L4 = _(FAX,Druck + FAx,Prims‘l) (G|41 51 1)
Il. ZFy =0: FRy,LS + FRy,L4 + FRy,Primst - (FAn,ly + FAn,zy) =0
Lager L3 FRy,L3 = _lFRy,]A + FRy,Prim.\‘t - (FAn,ly + FAn,2y )J (G|41 512)
dw 2

”I z:ML3,;' = 0 : FRy,L4 : lH + FAx,Prim.\‘t : 2 + FRy,Prims‘l ' aH - (FAn,ly + FAn,2y) ) bH (ivar) = 0

1 d, .
Lager L4 FRy,L4 = _l_' |:FAx,Primsr : 72 + FRy,Primst : aH - (FAn,ly + FAn,Zy) ) bH (lvar )}

H
(Gl.4.1.5.13)
FAX,L4 = _(FAX,D)‘U(.’]( + FAx,Primsr) (G|41 514)
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Primarwelle
(x-z-Ebene)

ln

A
Y

—_—_—,————— e — e — e — e — ———— - — - e -
F/\X.Druck FAX,L4 7&7‘
' Frop4
i
FAn,2z l‘FAHJZ

|‘ z:};‘Z = O : FRZ,L3 + FRZ,L4 + FTZ,Primst - (FAn,lz + FAn,2z) = 0
Lager L3 FRZ,L3 =- lFRZ,L4 + FTZ,Primst - (FAn,lz + FAn,ZZ)J (G|41 515)
” z:M]42,y = 0 F72’,Prin1.vt : aH + FRZ,L4 ' lH - (FAn,lz + FAn,2z) ) bH (ivar) = 0
Lager L4 FRZ,L4 = _L : [FT;',Prim.\‘t : aH - (FAn,lz + FAn,2z) ) bH (ivar )] (G|41 5 1 6)

,

Die radialen Lagerlasten missen vektoriell addiert werden. Fir ihren Betrag gilt:

Fy=JF, +Fy (Gl.4.1.5.17)
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Die Sekundarwelle wird fur die Ermittlung der Lagerlasten in zwei Teilsysteme ge-
gliedert. Das Axialnadellager, welches nur bei Rickwartsfahrt umlaufend belastet
wird und Verluste verursacht, bildet die Schnittgrenze der beiden Teilsysteme. An-
stelle des Lagers werden Gelenkkrafte Fge; und Fgey eingefuhrt, die als aullere
Krafte an den Teilsystemen wirken.

Sekundarwelle
(x-y-Ebene)

System I1

F/\x_Sckst

SS2

Mmoo ———— - ——- ———— e
| \FAxDrucki FaxLe F Ax Druckni Faxis 74&;—

Z X AN N
A/
bH(lvar) : Foeity Faerny am
| .
1 H.,I
- .
- g Hl / | BHI i
Teilsystem I:
I' ZF\ = 0: FAx,Dmck] + FAx,Lé = 0
= FAx,L6 = _FAX,Druck[ (G|41 518)
II. XF, = 0: FiorstFpi6tFouy t+ (FAb,ly + FAh,2y)= 0
= Fyys = _lFRy,L6 + Foup + (FAb,ly +F,,, )J (Gl.4.1.5.19)
. z:]\/[LS,Z =0: (FAb,ly + FAb,Zy)'bH (ivar) + FRy,LG 'IH,I + FGel,]y i = 0
Fyye=———|F (Fopss 4 Fopsy ) By (i) Gl.4.1.5.20
=L, 6 = _l_. Getty " 8&rg T\ up1y YL 40, ) i () (Gl.4.1.5.20)

H,I
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Teilsystem II:
I' ZFX = O : FAx,LS = _(FAx,DmckH + FAx,Sek.vl) (G|41 521)
Il SF,=0:  Fy=Fuse—Foun (Gl.4.1.5.22)
I” EMLS,: = O : FRy,Sek.vl ' aH - FAx,Sek.vl %3 - FGel,][y ' gH,H = 0
1 d,,
= Eiel,]]y = FRy,Seksr ’ aH - FAx,Sekst T (G|41 523)
1,H

Die Koppelbeziehung der beiden Teilsysteme lautet:

Eiel,]y = _Eiel,lly (G|41 524)
Daraus folgt:

. 1 dw3
Lager L8 FRy,LS = FRy,Sek.vl - FRy,Sekst : aH - FAx,Selm’t ' 7
H.1I
aH dw3
FRy,LS = FRy,Seksr ' 1_ + FA,\‘,Seksr N (G|41 525)
Eu.n 2. Eun

FAX,LS = _(FAX,DmckH + FAx,Sek.vl) (G|41 526)

L . 1 Eri dw3 ( ) .
ager L6: FRy,L6 =T FRy,Seksr Ay — FAx,Sekst R FAb,ly + FAb,Zy 'bH (lvar)
lH,/ 8nn 2
8. d, by (i)
FRy,Lé = %'(Fkyﬁeksr Ay — FA,\‘,Seksr sz - (FAb,ly + FAb,zy)'Hl—
I “YHI H,I
ay -8, dys &, by (i)
FRy,L6 = L'y Sekst H—IH] L7 4y Sekst '#_ (FAb,ly + FAb,Zy) s
wa te “uar tua H.I
(Gl.4.1.5.27)
FAx,Le = _FAx,DmckI (GI'4'1 :5.28)
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Lager L5:
aH 'gH,I dw3 .gH,I ( )bH(ivar)
FRy,Ls = _FRy,Sekst : ] Ax,Sekst ' > ] + FAb,ly + FAb,Zy -
"I CtHT B tua H.I

1 dw3
T FRy,Seksr Ay — FAx,Sekst 7 _(FAb,ly + FAbly)
8.

by (i) ay -8y, a
P15 = (FAbe +Fopay {Hl—_l]_FRy,Sekst [ ot g ]+

H.I H.Il 'ZH,I 8u.n

dw3'gH,1 + d,; }
2'gH,11 'ZH,I 2'gH,H

ot FAx,Sekst : [

(Gl.4.1.5.29)

Die vektorielle Addition der Radialkrafte liefert:

F,=[F, +F, (Gl.4.1.5.30)
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Sekundarwelle
(x-z-Ebene)

System I1

7 : FTZ.Sekst
i 582 FAx,Sckst
i@—» N Y —
y X 77—17—_ | \FaxDrucki Fax16 7& F Ax.Druckir Fax1s 7A;—
|
Frois | Froie Frzis
|
bn(lVar) i FGelJZ FGel,llz ay
! | e EEmm——
IBTR
-t o g
H,II
= £ Hi / | =
Teilsystem I:
l. XF.=0: FRz,LS + FRz,LG + FGe/,Iz + (FAb,lz + FAb,Zz): 0
= FRz,LS = _lFRz,LG + FGe/,Iz + (FAb,lz + FAb,Zz )J (GI'4'1 '5'31)
Il EMLS,y =0: (FAb,]z + FAh,zz)'bH (ivar ) + FR:,LG 'ZH,l + FGe],Iz 8ur = 0
1 .
= Frego =~ P 8y + (Fare+ Fuo )by G0)] - (G14.1532)
H,I
Teilsystem I
l. 2F, =0: Fr 18 = Fre st = Foor iz (Gl1.4.1.5.33)
1. ZML&: =0: FTz,Sekst Ay = FGel,]Iz ‘un = 0
= F e = P~ (Gl.4.1.5.34)
H,II
Aus der Koppelbeziehung
FGel,[z = _FGel,Hz (G|41 535)
folgt fur die Lager in z-Richtung:
LagerL8: F,, =F,.. [1 _ G } (G.4.1.5.36)
H,II
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a .
LagerL6: F, = LN B Gu Bir (Fupre + Fupe) by (i)

l 1z ,Sekst ’
H.I 8.

ay &y, by (i)
FRz,LG = F’/‘Z,Seks/ S _(FAh,lz + FAh,zz)' = (G|-4-1 -5-37)
lH,/ 8w lH,]
. ay &y, by (iyar) a
Lager L5: Fo1s ==Fp gt * 2 IHI + (FAb,lz + FAb,zz)' Hl + Fp gora f—
HI “tHI H.I H.1I

. (FAb,lz + FAb,Zz)

a a g . b (ivar)
FRZ,LS =FT;,Seksr [ E— J+(FAb’lZ +FAb’ZZ).[ Hl _1J

8un 8w 'IH,l H.I

(Gl.4.1.5.38)

Hebelarm by(iyar)

In den Gleichungen fir die Lagerkrafte ist by(iva;) der Gbersetzungsabhangige Hebel-
arm, den die Trumkrafte mit dem Drehpunkt im Momentengleichgewicht bilden. Er
lakt sich wie folgt berechnen:

I:)Sch

Abb.4.1.5.6.: Ubersetzungsabhangiger Hebelarm by(i,.;) am Beispiel der Primarwelle
. bﬂ'ch .
by (i) = by + =5+ [ e —7(ia)]- tan B (Gl.4.1.5.39)

Darin sind by der konstante Abstand des Kontaktpunkts Band-Festscheibe in Over-
drive zur Lagermitte, rscn_max der gréfte Radius des Umschlingungsmittels in Over-
drive und bsq, die Schubgliederbandbreite.
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» Berechnung der duBeren Krifte

Bandkrifte:

Das Schubgliederband Ubertragt das Moment sowohl durch Zug- als auch durch
Schubkréfte. Die allgemeinen Trumkrafte Fanr2 und Fgpr2 in Abb.4.1.5.3. bzw. in
Gl.4.1.5.3-4.1.5.10 sind somit eine Uberlagerung aus Zug- und Schubkréften. Es wird
vereinfachend angenommen, dall Zug- und Schubkréafte auf einer Kraftlinie liegen
und somit einfach addiert werden kénnen.

Fur die allgemeinen Trumkrafte F,,12 und Fap12 ergeben sich mit den Modellen nach
van Rooij und Schaerlaeckens (vgl. Kap. 4.1.1.) folgende Kraftesummen:

Modell: LOW (Anfahriibersetzung)

Fanl = Fahl = Fijn _FI) (GI‘41 540)
Foy=F,,=F, (Gl.4.1.5.41)

Modell: LUS (umgekehrte Schubkraft)

Foi=Fu=F (Gl.4.1.5.42)

Foo=Fu=F, . —F), (Gl.4.1.5.43)
Modell: OD (Overdrive)

Fa}’ll = Fabl = Zmax FD (G|41 544)

Foy=Fur=Frun (Gl.4.1.5.45)
Verzahnungskrifte:

Bei einer Schragverzahnung gelten fur die Verzahnungskraftkomponenten im Stirn-
schnitt die folgenden Beziehungen:
Tangentialkraft Fr:

2M
d

w

Radialkraft Fg:

F, (Gl.4.1.5.46)

F,=F, -tana, (Gl.4.1.5.47)

Axialkraft Fy:
F_=F, -tanf (Gl.4.1.5.48)

Druckkréfte:
Die Druckkrafte Fpnc errechnen sich abhangig von den Hydraulikdriicken und den
Bohrungsdurchmessern:

T-d ?
(o fobnng (Gl.4.1.5.49)

F Druck — p 4
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Berechnung der Lagerverluste:

Die Lagerverluste werden nach [73] berechnet und lassen sich in lastabhéngige und
lastunabhangige Anteile gliedern. Fir die die Gesamtverluste der Lager gilt:

My =M, +M, , (Gl.4.1.5.50)
PViLag =f)Vilu +Br’7[a (GI‘41551)

» Lastunabhidngige Lagerverluste

Das lastunabhangige Lagerverlustmoment My ,, ergibt sich aus den hydrodynami-
schen Verlusten, die abhangig von der Walzgeschwindigkeit und der Schmierstoff-
viskositat entstehen. Fir ihre Berechnung dient der folgende Ansatz:

Far v.n > 2000

2

er'ilu =1077 .fO(U'n)3 .dl?l (GI‘41552)
Fur v.n <2000
er'ilu :1601077 .fO .dl?l (GI‘41553)

Darin sind n die Wellendrehzahl in [min™'], d,, der mittlere Lagerdurchmesser in [mm],
fo ein von der Lagerart und Schmierung abhangiger, dimensionsloser Beiwert und v
die kinematische Viskositat des Schmierstoffs bei Betriebstemperatur des Lagers in
[mm?/s]. Die Betriebstemperatur des Lagers TLag Wird in [98] mit der Olsumpftempe-
ratur Tsumpr angendhert durch:

T +10K (Gl.4.1.5.54)

Lag

=T,

Sumpf

Der mittlere Lagerdurchmesser d,, ist der arithmetische Mittelwert aus dem Aulien-
durchmesser d, und Innendurchmesser d; des Lagers:

d, = %(da +d,) (Gl.4.1.5.55)

Die Beiwerte fy kénnen gemal [73] aus nachstehender Tabelle enthommen werden.

Lagerart Beiwert f, Olbadschmie- Olbadschmierung bei
Olnebelschmie- | rung senkrechter Welle, Oleinspritz-
rung Fettschmierung | schmierung

Rillenkugellager 0,7 bis 1 1,5 bis 2 3 bis 4

Pendelkugellager 0,7 bis 1 1,5 bis 2 3 bis 4

Schragkugellager

Einreihig 1 2 4

Zweireihig 2 4 8

Zylinderrollenlager

Mit Kafig 1 bis 1,5 2 bis 3 4 bis 6

Vollrollig - 2,5 bis 4 -

Kegelrollenlager 1,5 bis 2 3 bis 4 6 bis 8

Axial-Rillenkugellager 0,7 bis 1 1,5 bis 2 3 bis 4

Axial-Zylinderrollenlager | - 25 5




» Lastabhangige Lagerverluste

Das lastabhangige Lagerverlustmoment My ;, entsteht durch elastische Verformun-
gen und értliches Gleiten an den Berthrflachen von Walzkérper und Ringen. Fir sei-

ne Berechnung kann angesetzt werden:

MVJ(/ = .fl Pl .dm

P, ist darin die fir das Reibmoment relevante Lagerlast und f; ein lagerart- und bela-
stungsabhangiger Beiwert. Beide kénnen Tabelle 4.1.5.2. enthommen werden [Aus-

zug aus 73].
Lagerart Fi P"
Rillenkugellager 0,0009(Py/C,)0,55 3F.-0,1F,
Pendelkugellager 0,0003(Py/Co)0,4 1,4YF,-0,1F,
Schragkugellager
Einreihig 0,0013(P¢/Cy)0,33 F.-0,1F;
Zweireihig 0,001(Po/C)0,33 1,4F-0,1F,
Zylinderrollenlager
Mit Kafig 0,00025 bis 0,0003 ? Fr¥
Vollrollig 0,00045 Fr®
Kegelrollenlager 0,0004 bis 0,0005 2YF,
Axial-Rillenkugellager | 0,0012(P,/C,)0,33 Fa
Axial- 0,0018 F,
Zylinderrollenlager

P, = dquivalente statische Belastung, N
C, = statische Tragzahl, N

F, = Axialbelastung, N

F, = Radialbelastung, N

Y = Axialfaktor

1) wird P4<F, so ist mit P,=F, zu rechnen

2) die kleinen Werte gelten fir die leichten, die groBen Werte fir die schweren Lager innerhalb einer

Bohrungsgruppe
3) fir zusétzlich belastete Zylinderrollenlager siehe [73]

Tab.4.1.5.2.: Beiwerte fur die Berechnung des lastabhangigen Verlustmoments (f;, P,)

(Gl.4.1.5.56)
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4.1.6. Verzahnungen

Die Verzahnungsverluste werden nach [71] in lastabhangige und lastunabhangige

Verzahnungsverluste gegliedert.

Es qilt:
M

=M, ,+M, (Gl.4.1.6.1)

V. _Verz la

P

V_Verz

=P

V_lu

+ P,

vV _la

(G1.4.1.6.2)

» Lastunabhidngige Verzahnungsverluste

Die lastunabhangigen Verluste richten sich nach dem jeweiligen Schmierverfahren
der Verzahnung. Es wird unterschieden zwischen Tauch- und Einspritzschmierung.
Im Prototypgetriebe werden die Verzahnungen mittels Einspritzverfahren geschmiert,
zu deren Berechnung Mauz in [64] Ansatze und Formeln angibt.

Er unterteilt die lastunabhéngigen Verzahnungsverluste My, in ein Beschleuni-
gungsmoment Mpescr, €in Quetschmoment Mquetsch, €in Verzahnungsreibmoment im
Leerlauf Myerz nur und ein Ventilationsmoment My

er'ilu = MBesch/ + MQuelsch + MVerziNu// + M (GI4 1 6 3)

Vent

Das Verzahnungsreibmoment im Leerlauf Mye, v und das Ventilationsmoment
Myent kbnnen wegen ihres geringen Wertes vernachlassigt werden [107].

Das Quetschmoment kann hier ebenfalls zu Null gesetzt werden, da das Schmierdl in
den Zahnradauslauf eingespritzt wird. Damit reduziert sich das lastunabhangige Ver-
zahnungsverlustmoment auf das Beschleunigungsmoment. Das Beschleunigungs-
moment, welches beim Auftreffen des eingespritzten Olstrahls auf die treibende
Zahnflanke erzeugt wird, errechnet sich nach [64] wie folgt:

aw
MVJu = MBesch/ = CZ : IO()I ' Q : (7) ' (vt + Vs) (G|41 64)

Darin ist dy der Walzkreisdurchmesser der Verzahnung. Q ist der Volumenstrom des
Olstrahls, der nach der Blendengleichung in Abhéngigkeit vom Durchmesser der
Blende dg;, des DurchfluBkoeffizienten «y, des Schmierdrucks pscnm und der Dichte
por berechnet wird:

[2-A d, [2-A
Q — aV X A X pSchm — aV LBl - pPschm (G|41 65)
P 4 P

Der DurchfluBkoeffizient a wird nach [96] als konstant mit ay=0,64 fur Vollstrahldi-
sen angenommen. Die Dichte ps; geht temperaturabhangig in die Verlustberechnung
ein, der Schmierdruck pschm richtet sich nach dem jeweiligen Betriebspunkt des Ge-
triebes und wird Uber die hydraulische Steuerung eingestellt.
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In Gleichung 4.1.6.4 gehen als weitere GréRen die Geschwindigkeiten vs und v; ein.
Die Geschwindigkeit v; ist die Umfangsgeschwindigkeit der Verzahnung an der Ein-
spritzstelle; vs ist die Einspritzgeschwindigkeit des Olstrahls. Sie errechnen sich aus:

-3
y = Q107 o (Gl.4.1.6.6)
2 60
v, =7 0 _ (Gl.4.1.6.7)
4" - dl:‘mspr

Die letzte noch fehlende GrélRe in Gl.4.1.6.4 ist die konstruktiv bedingte Einspritzkon-
stante c¢,. Nach [64] ist sie fur eine Einspritzung in Richtung der Erdanziehung c,=1,
entgegen der Erdanziehung ¢,=0,85. Fir eine Einspritzung senkrecht zur Erdbe-
schleunigung gibt Mauz keine Konstante an. Sie wird fur die Verlustleistungsberech-
nung mit dem Mittelwert von ¢»,=0,925 angenommen.

Die Verlustleistung folgt aus

PVilu =271’-%.j\4b’7lu (GI‘4168)

» Lastabhidngige Verzahnungsverluste

Die lastabhangigen Verluste sind diejenigen durch Reibung bedingten Verluste, die
infolge der kombinierten Walz- und Gleitbewegung an den Zahnflanken unter Last
entstehen. Mit der Eingangsleistung Pej,, der mittleren Reibungszahl y, und dem
sogenannten ,Zahnverlustgrad“ Hy, der die Einflisse der Verzahnungsgeometrie be-
ricksichtigt, lautet die Gleichung fir die lastabhangigen Verzahnungsverluste nach
[71]:

B =Py -u, - H, (Gl.4.1.6.9)

Fur den Zahnverlustgrad Hy gilt unter der Voraussetzung, dal} die Teiliberdeckun-
gen &, £<1sind:

V4
241

zZ
H, =n-—1—— _(l-¢ +&+&? Gl.4.1.6.10

y z) -COS(,Bb) ( a 1 2) ( )
Darin sind z; die Zdhnezahl des Antriebsritzels, z, die Zdhnezahl des getriebenen
Rades; f ist der Grundkreisschragungswinkel.
Die Teiluberdeckungen ¢&;, & errechnen sich mit den Kopfkreisdurchmessern day 2
und den Grundkreisdurchmessern dps2 sowie dem Stirnbetriebseingriffswinkel o
gemal:
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g =z - (G1.4.1.6.11)
d 2
2| -1-tane,,
(dbzl
£ =z, - (G1.4.1.6.12)

Fur die Profiluberdeckung &, gilt:

£, =& +é, (Gl.4.1.6.13)

Mit Hilfe dieser GréRen laflt sich der Zahnverlustgrad berechnen.

Die mittlere Reibungszahl u, hangt sowohl von der Last, den Walz- und Gleitge-
schwindigkeiten im Eingriffspunkt, der Schmierstoffviskositdt und der chemischen
Struktur des Schmierstoffs ab [71]. Bei synthetischen Olen sollte die Reibungszahl
experimentell bestimmt werden. Falls keine MelRwerte zur Verfugung stehen, kann
die mittlere Reibungszahl x4, fur Mineraldle Uberschlagig mit

K . Fhl
A
Hyy = 0,045 ——2— .pb M X (Gl.4.1.6.14)
Xm E.m

berechnet werden. In der empirischen Formel ist b die Zahnbreite und K, der An-
wendungsfaktor. Bei gleichmaligem Antrieb, welcher auf dem Wirkungsgradpruif-
stand durch den elektromotorischen Antrieb gewahrleistet werden kann, betragt der
Anwendungsfaktor K4=1.

Die Formel fur die Zahnnormalkraft Fp; im Stirnschnitt lautet mit dem Stirnbetriebs-
eingriffswinkel o

F,, :2'—M (Gl.4.1.6.15)
d,-cosa,,

wobei M das Drehmoment und d,,; der Walzkreisdurchmesser des Antriebsritzels ist.

Die mittlere Summengeschwindigkeit iber dem Eingriff vy, aus Gl.4.1.6.14 4Rt sich
naherungsweise gleich der Summengeschwindigkeit im Walzpunkt setzen:

Vs, &2V, -sina,, (Gl.4.1.6.16)

Der mittlere Ersatzkrummungsradius pe, im Normalschnitt kann ebenfalls nahe-
rungsweise im Walzpunkt bestimmt werden:
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z,
2 .sina,,
Z

2-cos f, -(22+1]

Z

pE,m ~ dwl ' (G|41 617)

Der Faktor Xr in Gl.4.1.6.14 bericksichtigt den EinfluR der Rauheit und lautet:

R )4

X, =338 d” (Gl.4.1.6.18)
1

mit dem arithmetischen Mittenrauhwert R;:

_ Ral + RaZ

R(l
2

(G1.4.1.6.19)

Die Schmierstoffviskositat 74, muld fir die Massentemperatur Tuasse €rmittelt wer-
den. Die Berechnung der Massentemperatur ist in DIN 3990 festgeschrieben. Schré-
der und Leinmann geben in [98] eine empirisch ermittelte, vereinfachte Formel fir die
Temperatur im Zahnkontakt an. Sie lautet mit der Sumpftemperatur Tsympr.

T,

Masse

=T

Sumpf

0,9
+2,07-107 - (100 - v, )™ (10%) (Gl.4.1.6.20)

Damit sind alle GréRen bestimmt, die zur Berechnung der lastabhangigen Leistungs-
verluste bendtigt werden.
Fur das lastabhangige Verlustmoment gilt schliel3lich:

PI la
M, =-ll (Gl.4.1.6.21)

vV _l
_la n

30
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4.1.7. Kolbenringe

Zur Abdichtung von Drehdlein- und ausfilhrungen werden Kolbenringdichtungen
verwendet. Abbildung 4.1.7.1. zeigt eine Kolbenringdichtung im Einbauzustand.

I:N,Kolbenring Z
y/

Abb.4.1.7.1.: Kolbenringdichtung im Einbauzustand mit Fluidriacken p unter Annahme
paralleler Spalte und laminarer Spaltstromungen

Die Flache am Umfang der Kolbenringdichtungen ist geringfiigig gréRer ausgefiihrt
als die Stirnflache. Damit ist sichergestellt, daf3 der Dichtring an der Stirnflache gleitet
und dort den Druck zur Umgebung abbaut.

Unter der Vereinfachung, dal}3 Stirnflache und Gleitflache n&herungsweise gleich
grol seien, ergibt sich fur die Gleitflache Axomenring:

4 =z-h,-(d-h,) (Gl.4.1.7.1)

Kolbenring
Darin sind d der Bohrungsdurchmesser und hp die Dichtringhdhe.

Unter Annahme eines linearen Druckabbaus auf der gleitenden Stirnflache bedeutet
dies fur die Normalkraft, die auf die Reibflache wirkt (mit 4p als Druckunterschied
zwischen Druckseite und Umgebung):

F

N,Kolbenring

= Ap7h,, -(d=h,) — L~ Apnh,, -(d - hD)z LAprh,, -(d - h,) (Gl.4.1.7.2)
Fur die Reibkraft gilt mit f als Reibungsbeiwert:

F,

Reib,Kolbenring = %f : Apﬂhl) ' (d - hl)) (G|41 73)

In Abbildung 4.1.7.2. ist der Reibwertverlauf eines Dichtrings aus PTFE Uber der sog.
,Gumbelzahl* aufgetragen. Die Gimbelzahl ist eine hydrodynamische Kennzahl, mit
deren Hilfe man die Reibwertabhangigkeit von Anprel3druck, Drehzahl und Viskositat
bzw. Temperatur bertcksichtigen kann.
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Abb.4.1.7.2.: Reibwertverlauf eines Kolbenrings aus PTFE Uber der Gimbelzahl nach [107]

Das Reibmoment der Kolbenringdichtung lafdt sich demnach berechnen durch:
MVfKolbenring :%prﬂ'hD '(d_hD)z (G|4174)
Fur die Reibleistung gilt:

n

PViKolhenring ZEE.MViKolbenring Zﬁf}’ZApﬂ'th (d_h]))2 (G|4175)
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4.1.8. Radialwellendichtringe

Radialwellendichtringe haben die Aufgabe, die Wellendurchtrittstellen gegen das im
Aggregatinneren befindliche Schmierél abzudichten. Ferner sollen sie verhindern,
daf Verschmutzungen von auf3en in das Getriebe eindringen. Radialwellendichtringe
gehoéren zur Gruppe der bertihrenden Dichtungen und verursachen daher aufgrund
der auftretenden Relativbewegung eine drehzahlabhangige Reibleistung.

Der Radialwellendichtring ist mit Ubermal® aus einem elastomeren Werkstoff, z.B.
Nitril-Kautschuk (NBR) oder Acrylat-Kautschuk (ACM), gefertigt. Das Ubermaf fiihrt
zu der zur Dichtung notwendigen radialen AnprelRkraft. Infolge von Verschleil3, Deh-
nung und Relaxation nimmt die elastomere AnprefRkraft Uber der Betriebsdauer und
insbesondere bei héheren Temperaturen ab, so dall eine zuséatzliche, ringférmige
Anprel¥feder (Spiralzugfeder) einen betrachtlichen Teil der radialen AnprelRkraft auf-
bringt [67].

Die Radialkraft Fr sollte im Sinne einer méglichst geringen Reibkraft gerade so grof3
sein, dal® die Dichtfunktion erhalten bleibt. Bezogen auf den Wellenumfang ergibt
sich mit der Radialkraft die Linienpressung p, des Dichtrings, die bei modernen
Dichtringen im Neuzustand etwa zwischen p;=0,1...0,15 N/mm liegt:

FR
7-d

P, =% =01..015 N/mm (Gl.4.1.8.1)

Die Beruhrbreite b des Dichtrings sollte so klein wie méglich sein und liegt gewéhn-
lich bei einigen Zehntel Millimetern (Neuzustand: b=0,1...0,175 mm).

Die mittlere Flachenpressung pm, errechnet sich aus der Linienpressung bezogen auf
die Beruhrbreite b zu:

p, = % (Gl.4.1.8.2)

Bei Stillstand liegt die Dichtung ganz an der Welle an, so dal3 ndherungsweise ein
Festreibungszustand herrschen kann.

Die Laufflache des Radialwellendichtrings bildet aufgrund der Rauheit mit der Wel-
lenoberflache einen veranderlichen Schmierspalt. Beginnt die abzudichtende Welle
zu rotieren, wird das Fluid in den Dichtspalt zwischen Radialwellendichtring und
Welle geschleppt. Durch die Rauheitserhebungen bilden sich nun - analog zum
Gleitlager - kleine Druckfelder, die zu einem Abheben der Dichtung fliihren kénnen.
Dabei wird zunachst das Mischreibungsgebiet durchlaufen, in dem noch einige Rau-
heitsspitzen die Welle berthren. Im Zustand der Flussigkeitsreibung wird die Radial-
kraft des Dichtrings durch die Summe der Druckfelder an den Rauheitserhebungen
vollstandig kompensiert.

Der Verlauf des Reibungskoeffizienten fur Radialwellendichtringe ahnelt somit der
Stribeck-Kurve fir hydrodynamische Gleitlager. In Abbildung 4.1.8.1. ist der experi-
mentell ermittelte Verlauf der Reibungszahl fir einige Radialwellendichtringe in Ab-
hangigkeit der Gimbelzahl aufgetragen.
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Abb.4.1.8.1.: Verlauf der Reibungszahl fur Radialwellendichtringe in Abhangikeit der Gumbel-
zahl [67]

Die Gimbelzahl ist eine hydrodynamische Kennzahl und errechnet sich wie folgt (vgl.
Kap. 4.1.7.):

G=1,, — (Gl.4.1.8.3)

m

Darin sind 74, die dynamische Viskositat in Pas, o die Winkelgeschwindigkeit der
Welle in s und p,, die Flachenpressung in N/m?.

Die Viskositat 74, im Schmierspalt ist abhangig von der Spalttemperatur, die nach
[67] anndhernd genau durch

Toui = Ty + AT (Gl.4.1.8.4)
mit
AT =2,5-v, (Gl.4.1.8.5)

beschrieben wird. Hierin sind Tsumpr die Betriebstemperatur des Ols im Getriebe und
vt die Umfangsgeschwindigkeit der Welle in m/s.

Die Reibleistung des Radialwellendichtrings errechnet sich damit wie folgt:

PViRW])R =f'pm .vt .”.d.b (G|4186)

Das Verlustmoment ist demnach:

P,
M, ok = ﬁ (Gl.4.1.8.7)
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4.1.9. Dichtlabyrinth

Bei zahen FlUssigkeiten treten abhangig vom Geschwindigkeitsgefalle senkrecht zur
Strémungsrichtung Schubspannungen auf, die - bezogen auf ein Volumenelement -
zu unterschiedlichen Driicken fuhren. Diese Druckunterschiede sind gleichbedeutend
mit Reibungsverlusten. Bei ,Newtonschen Flussigkeiten“ sind die auftretenden
Schubspannungen proportional zum Geschwindigkeitsgefalle, wobei der Proportio-
nalitatsfaktor der Flussigkeitsviskositat 74, entspricht.

—>
A F
—>
y .
z 7 Fluid dx —
X T
g T Pl
dx dz v ‘
f[que
—>
Tgtdtg

Abb.4.1.9.1.: Schubspannung in einer Flussigkeit [68]

Unter Annahme einer laminaren Strémung* lautet das Newtonsche Schubspan-
nungsgesetz:

T =77-ﬂ (Gl.4.1.9.1)

s &

Im vorliegenden Fall des Schmierspalts liegt streng genommen eine mehrdimensio-
nale Strémung vor. Das Fluid besitzt eine Geschwindigkeitskomponente in axialer
Richtung (Stréomungsgeschwindigkeit durch den Schmierspalt), sowie eine Ge-
schwindigkeitskomponente in Umfangsrichtung, die sich aufgrund des Haftens der
Flissigkeit an den benetzten Oberflachen ergibt.

Die Druckverluste, die sich durch die Strémung in axialer Richtung ergeben, werden
durch das Olreservoir und dessen Fliehkraftwirkung aufgebracht und bleiben daher
unbericksichtigt.

* Bei einer Drehzahl von n=10000 min™ und einer Spalthéhe von 0,5 mm ergibt sich eine Reynolds-
zahl von etwa 600, so daf} nach [67] bei den hier vorliegenden glatten Spaltwanden von einer lamina-
ren Strdmung auszugehen ist.
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Mit dieser Vereinfachung liegt eine sog. ,,Couette-Strémung” vor, bei der sich ein au-
Berer Zylinder (hier: wellenfeste Hilse) um einen ruhenden Zylinder (gehausefeste
Hulse) dreht (vgl. Abb.4.1.9.2.).

\M,w

Abb.4.1.9.2.: Couette Strémung

Fur die Schubspannung ergibt sich daraus:

ov, v
Z'S(r)zﬂ.(l.av"+_¢__¢J
r 0p or r
_ .(ﬂ_zj
g dr r
2 2
_ 2o, (Gl.4.1.9.2)

Fur r=r, ergibt sich die Schubspannung am dufReren Rand zu:

2
— (G1.4.1.9.3)

ST 2 2
(ra _ri)

Die Grolke der benetzten Flache, an der die Schubspannung wirkt, errechnet sich
abhangig von der Uberdeckungslange /y der beiden Hulsen zu:

A=2mrl, (Gl.4.1.9.4)

aly

Mit dem AuRenradius als Hebelarm ergibt sich das Verlustmoment, welches durch
die FlUssigkeitsreibung zwischen der Innen- und Aul3enhilse vorliegt, zu:

}"2 A I"-2
M, o —dzpe-l, el
V _ Dichtlabyrint h n U ra2 _ rIZ (G|41 95)
2m
PVJ)mm/abyrim h = a ’ MVJhcht/abyrim h (G|'4'1 '9'6)

Im vorliegenden Fall ist die Hulse im Durchmesser abgesetzt. In der Verlustlei-
stungsberechnung wird die Hilse als Parallelschaltung zweier Schmierspalte mit
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unterschiedlichen Durchmessern und Uberdeckungslangen behandelt (Abb.4.1.9.3.).
Die Schragung am Ubergang der beiden Durchmesser bleibt unbertcksichtigt, da die
Schmierspalthéhe an dieser Stelle sehr grof ist.

Dichtlabyrinth

Iy 1
—P

Abb.4.1.9.3.: Dichtlabyrinth
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4.1.10. Schmierstoff

Der Schmierstoff hat einen wesentlichen EinfluR auf die Héhe der reibungsbedingten
Verluste im Gesamtgetriebe. Hierbei spielt die Schmierstoffviskositat eine wichtige
Rolle. Abbildung 4.1.10.1. zeigt die Viskositats-Temperatur Kennlinie des verwende-
ten CVT-Ols im Vergleich zu einem herkémmlichen ATF-OI (Automatic Transmission
Fluid - ATF), dargestellt im Viskositats-Temperaturdiagramm nach Prof. Ubbelohde.

Viskositéts-Temperaturdiagramm
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Abb.4.1.10.1.: Viskositats-Temperaturkennlinien eines CVT-Ols und eines ATF-Ols
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Das Viskositats-Temperaturdiagramm gilt als Anhaltswert fur die Verlustrechnung. Es
ist jedoch nicht geeignet, die Oleigenschaften ganzlich zu beschreiben, da Nicht-
Newtonsche Effekte und das Druckverhalten unberiicksichtigt bleiben. Innerhalb des
Verlustrechenprogramms wird jedoch nur Bezug auf das Temperaturverhalten der
Viskositadt genommen.

Die Veranderlichkeit der Schmierstoffdichte mit der Temperatur wird in der Getriebe-
simulation ebenfalls berucksichtigt. Abb. 4.1.10.2. zeigt das lineare Dichte-
Temperatur-Verhalten, welches als Kennlinie im Berechnungsprogramm hinterlegt
ist.

Dichte-Temperaturverlauf
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Abb.4.1.10.2.: Verlauf der Schmierstoffdichte Uber der Temperatur
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4.2. Gesamtgeriebemodell

4.2.1. Modellstruktur

In Abb.4.2.1.1. sind die Ein- und Ausgangsgroéfen des stationdren Getriebsimulati-
onsmodells dargestellt. Zu den EingangsgréRen zahlen das Drehmoment M, die
Drehzahl n, die Variatoribersetzung i o, sowie die Temperatur 7, die auch bei den
experimentellen Untersuchungen als Randgré3en in die Messungen einflossen. So-
mit ist eine gute Vergleichbarkeit von Messung und Rechnung mdéglich. Geometrie-
grofen und weitere getriebespezifische Parameter sind in dem Simulationsprogramm
hinterlegt.

Die vektoriellen EingangsgrofRen bilden spater die Stutzstellenmatrix fur die Aus-
gangsgrélRen des Rechenmodells, zu denen im wesentlichen der Wirkungsgrad und
die Verlustleistung des Gesamtgetriebes zahlen. Die Verlustleistung wird weiterhin
aufgeschlisselt nach unterschiedlichen Baugruppen, wie Variator, Hydraulik, Wen-
desatz, Dichtungen, Lager, etc. Die Ausgabe der RechengréfRen erfolgt in Kennfel-
dern. Je weniger Eintrage ein Eingangsvektor besitzt, desto gréber ist auch die Auf-
I6sung der Ausgabekennfelder.

-

Getriebemodell

Hmmnrs,
B i
. v v ik 1 =
Eingangsgrofien dusgangsgréfien
Drehmoment M @ Wirkungsgrad n
Drehzahl n @ Verlustleistung Pv ges
Variatoriibersetzung i,., Variator Pv var
Q Temperatur T Hydraulik P v Hyar
Wendesatz P v wena
Dichtungen P v picn
Lager P v iLag

Verzahnungen Pvves:

Abb.4.2.1.1.: Ein- und Ausgangsgroflen des Getriebesimulationsmodells

Die Aufschlisselung nach den einzelnen Baugruppen erlaubt eine Klassifizierung der
wichtigsten Verlustkomponenten im Gesamtgetriebe und ermdéglicht im Rahmen der
Getriebeentwicklung schon friihzeitig die Erschlieung von wirtschaftlichen Optimie-
rungspotentialen.
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Die Struktur des Getriebesimulationsmodells ist der Wellenanordnung im Proto-
typgetriebe nachempfunden (Abb.4.2.1.2.).

Pumpenwelle Primarwelle

/ Abtriebswelle

Sekundiarwelle

Abb.4.2.1.2.: Wellenanordnung und -bezeichnung im Getriebe

Es wird in der Simulation die Vereinfachung getroffen, dal} alle auf einer Welle
angordneten Baugruppen mit den gleichen EingangsgréRen berechnet werden. Tat-
sachlich aber wirde sich z. B. das Eingangsmoment fir jede Baugruppe in Richtung
des Kraftflusses um das Verlustmoment der vorherigen Baugruppe reduzieren
(Abb.4.2.1.3.). Der dabei gemachte Fehler ist jedoch klein und die getroffene Ver-
einfachung stellt einen vertretbaren Kompromi3 dar, um die Komplexitat und die Re-
chenzeiten des Modells gering zu halten. Die Lagerreaktionskrafte in Abb.4.2.1.3.
werden trotzdem richtig wiedergegeben, da sie nur abhéngig von den aulleren La-
sten sind.
Realitit Modell

| Mv tmy
[l
Mﬂn M Aus Mﬂn ‘ M Aus

987 8 09
S ) = )

Die Summe der Verluste aller auf einer Welle angeordneten Baugruppen werden
somit vom jeweiligen Welleneingangsmoment subtrahiert und bilden das Eingangs-
moment fur die nachfolgende Welle.
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Auf jeder Welle sind diejenigen Baugruppen in Form eines Berechnungsalgorithmus
angeordnet, die an der Verlustleistung beteiligt sind. Gleiche Berechnungsfunktionen
sind farblich zusammengefaldt. Lediglich ihre Eingangsgréen sind unterschiedlich
und richten sich nach der jeweils zugeordneten Welle (vgl. Abb.4.2.1.4.).

Getriebemodell
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Lager
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Abb.4.2.1.4.: Getriebesimulationsmodell (Aufteilung nach Wellen)

In Abbildung 4.2.1.4. fuhrt eine Signalleitung zum Berechnungsblock der Hydraulik-
komponenten. Damit mul3 vorab das notwendige effektive Drehmoment Mgs der
Pumpe bestimmet werden. Dieses Moment ist gleichbedeutend mit dem hydrauli-
schen Verlustmoment My g und liegt an der Pumpenwelle an. Die Pumpenwelle ist
mit dem Pumpenrad des hydrodynamischen Wandlers und damit starr mit der Kur-
belwelle des Motors verbunden. Die Summe aller Verluste der Pumpenwelle muf’
daher vor dem Wandler vom Motormoment abgezogen werden. Das Moment am
Turbinenrad des hydrodynamischen Wandlers bildet das Eingangsmoment fir die
Antriebswelle. Fur den Fall der Wandleruberbrickung ist das Moment am Pumpen-
rad gleich dem Moment am Turbinenrad und die Verluste im Wandler kénnen rech-
nerisch zu ,Eins" gesetzt werden.
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4.2.2. Verbrauchsrechnung

Die Ausgabekennfelder der Getriebesimulation bilden die Schnittstelle zu einem Ver-
brauchsrechenprogramm, in dem die Verbrauche fur alle zertifizierten Fahrzyklen
(NEFZ, FTP 75, etc.) berechnet werden kénnen. Durch die fahrzeugspezifische
Radleistung, die zum Nachfahren des Zyklus erforderlich ist, ist auch das Getriebe-
ausgangsmoment Mges aus festgelegt. Mit einem angenommenen Startwert fur den
Wirkungsgrad des Getriebes nierat und der durch die Fahrstrategie festgelegten Va-
riatoribersetzung ivsr Wird ein Getriebeeingangsmoment Mgetr £in ermittelt. Die Iterati-
on ist notwendig, da es sich bei der zu I6senden Gleichung um eine implizite Glei-
chung handelt (Gl.4.2.2.1).

MGeIriEin = MGetriAm‘ ; (G|4221)

U(MGelri Ein )

Das so bestimmte Moment Mget; Ein_iterat Wird nun mit dem in den Ausgabekennfel-
dern der Getriebesimulation berechneten Wirkungsgrad multipliziert. Das Ergebnis
Mgetr aus_iterat Wird nun mit dem erforderlichen Getriebeausgangsmoment Mges aus
verglichen. Gegebenenfalls wird der Wert fUr 7jerat korrigiert (Abb.4.2.2.1.).

I te ra t[O n ey ™™

Verlustleistung nach Komponenten
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7] jiterat

MGetr_Aus MGetr_Ein

Abb.4.2.2.1.: Ermittlung des Getriebeeingangsmoments mittels Iteration

Die Iteration Uber 7 zur Ermittlung des Getriebeeingangsmoments Mges £in Wird nun
solange fortgesetzt, bis die Differenz zwischen berechnetem Mget aus iterat UNd erfor-
derlichem Getriebeausgangsmoment Mgt aus Unterhalb eines Grenzwertes liegt. Am
Ende der lteration liegen Eingangsdrehmoment und -drehzahl des Getriebes fest.
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Mit Hilfe des Motorkennfelds kdnnen schlielich Aussagen Uber den Zyklenverbrauch
getroffen werden.

Das Verfahren zur Verbrauchsberechnung ist in seiner Gesamtheit in Abbildung
4.2.2.2. dargestellt.
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4.3. Validierung der Rechenansitze

Messungen am Variator als zentrale Baugruppe und am Gesamtgetriebe sollen zei-
gen, ob die Rechenansatze zu deren Beschreibung hinreichend genau sind.

4.3.1. Variatormessungen

An der Universitat Hannover sind Messungen an einem Keilscheibenvariator mit
Schubgliederband als Umschlingungsorgan durchgefiihrt worden. Der untersuchte
Variator entspricht mit seinen Scheiben- und Wellensteifigkeiten einem Variator, der
in einem realen Fahrzeuggetriebe eingesetzt wird.

Fur den Variatorpriftstand wird ein eigenes Simulationsmodell mit den entsprechen-
den EingangsgréRen und Geometrieparametern erstellt. Abbildung 4.3.1.1. zeigt den
Unterschied im Verlauf von gemessenem und berechnetem Wirkungsgrad fir eine
Variatorilbersetzung i,-=OD und einer Getriebeeingangsdrehzahl n=3000 min™ tiber
der Last. Im rechten Diagramm sind die Verlustleistungen bezogen auf die Nennlei-
stungen dargestellt.

Vergleich Messung-Rechnung Vergleich Messung-Rechnung
n=3000 min"1, i, =OD, T=80°C n=3000 min-1 i =OD, T=80°C
100 50
45 H Pv Messung
40 1 Pv_Rechnung ohne Verf
= g 35 7 //
e — .
é Messung 30 1l Pv_Rechnung mit Verf 1 7
= £,5 pam—rr
——Rechnung 2 T N
'S A(Messung-Rechnung) % fg /%/72///"/ o
5 1’0 ——‘;/,,fﬂ% ;
e ! 2 ¢
X 05
So 00
0,00 0,40 0,80 1,20 0,00 0,40 0,80 1,20
M/Myenn M/MNenn

Abb.4.3.1.1.: Gegenlberstellung von MefR- und Rechenwerten (Variatorprifstand IMKT
Universitat-Hannover, Ubersetzung i,,=0OD, n=3000min-1)

Die Kurven zeigen eine gute Ubereinstimmung entlang des gesamten Lastbereichs.
Lalt man bei der Wirkungsgradbetrachtung den Bereich kleiner durchgesetzter Lei-
stungen, in denen Unterschiede von wenigen Watt zu gro3en Wirkungsgradschwan-
kungen fuhren, aul’er Acht, so betragt die maximale Abweichung von Messung zu
Rechnung ca. 2%. Die Qualitat des Simulationsprogramms sollte fir kleine Ein-
gangsleistungen stets durch einen Vergleich der gemessenen und berechneten Lei-
stungen Uberprift werden. Bei einer normierten Last von M/Mpenn, ~ 0,2 betragt der
Unterschied P./P_pnenn VON gemessener zu berechneter Verlustleistung etwa 0,25%.
Die Verlustleistung des Variatorprifstands wird einmal mit und einmal ohne Verfor-
mungsanteil nach Dittrich berechnet. In der Overdrive-Ubersetzung sind die Verfor-
mungsverluste relativ gering, da die vergleichsweise kleinen AnprelRkrafte zu einer
geringen Scheibenaufweitung flhren.
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Fur eine Variatoriibersetzung von i,,=7 nimmt die Ubereinstimmung von Simulation
und Rechnung weiter zu, da die Drehzahlsumme im Vergleich zur Overdriveuberset-
zung deutlich abgenommen hat. Rechenfehler, die auf die nun langsamer rotierende
Sekundéarwelle bezogen sind, fallen deutlich weniger stark ins Gewicht. Abbildung
4.3.1.2. zeigt den Vergleich von Simulation und Messung fiir eine Ubersetzung von
i.a=1 und eine Eingangsdrehzahl von n=3000 min™. Die Bandverluste sind deutlich
geringer als die durch die Verformung hervorgerufenen Verluste, da infolge der
Gleichheit der Laufradien keine kinematisch bedingten Relativbewegungen der Ban-
delemente auftreten.

Vergleich Messung-Rechnung Vergleich Messung-Rechnung
n=3000 min"1 , i, =1, T=80°C n=3000 min"1 i, , =1, T=80°C
100 5,0
— 45 H Pv Messung
/—7_ 40 1 Pv_Rechnung ohne Verf
—~ 354
— = Pv_Rechnung mit Verf
e [ 1 ] g
é, — Messung 30
et £ 2,5
— Rechnung 2,9
o /
A(Messung-Rechnung) S 15
57 ® 0 — %%——_
g ! // 7 /’/ A//
f=a 0,5 =
: - 7 = /4! /. /s . I
<0 0,0 } }
0,00 0,40 0,80 120 0,00 0,40 0,80 120
M/Mpenn M/MNenn

Abb.4.3.1.2.: Gegenlberstellung von Mef3- und Rechenwerten (Variatorprufstand IMKT
Universitat-Hannover, Ubersetzung iy,=1, Drehzahl n=3000min'1)

In Abbildung 4.3.1.3. sind die Verhaltnisse fur die Anfahribersetzung dargestellt.
Wirkungsgrad und Verlustleistung zeigen fir Messung und Rechnung qualitativ und
quantitativ eine gute Ubereinstimmung. Die Verluste infolge der Scheibenverformung
sind hier wegen des hohen Anprel3kraftbedarfs besonders grof3.

Vergleich Messung-Rechnung Vergleich Messung-Rechnung
n=3000 min'1, i, =UD, T=80°C n=3000 min-1 , i,,,~UD, T=80°C
100 5,0 !
45 H Pv Messung ya
—_—
/—\\ 4,0 H P /
\\ v_Rechnung ohne Verf /
— — 354
—_ 2 Pv_Rechnung it Verf A A
° & 50 v_Rechnung mit Ve
& ——Messung c A
[= £ 2,5 7
—— Rechnung o2 20 /ﬁl 7 Z
~ 7 Z
3 A(Messung-Rechnung) & 15 // )
T s
< 5 1,0 +——— /%%M
S 05 +——=
5 -
<o 0,0
0,00 040 M/Myen, °%° 1,20 0,00 040  M/Mnenn ©80 1,20

Abb.4.3.1.3.: Gegenuberstellung von MeR- und Rechenwerten (Variatorprufstand IMKT
Universitat-Hannover, Ubersetzung i,,=UD, Drehzahl n=3000min'1)

Die Untersuchungen haben gezeigt, dal} sich der gewahlte Ansatz, die Verluste in
Band- und Verformungsverluste aufzuteilen, sehr gut eignet, um den Variator zu be-
schreiben.
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4.3.2. Wirkungsgradmessungen

Der Aufbau des Wirkungsgradprifstands ist in Abbildung 4.3.2.1. dargestellt. Der
Prufling wird zwischen die elektromotorische Antriebsmaschine (drehzahlgeregelt)
und die Bremsmaschine (drehmomentgeregelt) eingespannt. Die MeRglieder zur Er-
fassung von Drehmoment und Drehzahl befinden sich unmittelbar am Getriebeein-
gang bzw. —ausgang. Die Verlustleistung des Getriebes wird durch die Differenz zwi-
schen Eingangs- und Ausgangsleistung bestimmt.

Wirkungsgradpriifstand

Schematische
Anordnung fiir
Getriebemessungen

Drehzahl n1
Drehmoment M1

Drehmoment M2

Abb.4.3.2.1.: Aufbau des Wirkungsgradprufstands

Alle MeRpunkte werden bei einer Getriebedltemperatur von 80°C am Getriebeaus-
gang bzw. Kiihlereingang aufgenommen. Der hydrodynamische Drehmomentwandler
wird fur alle Meldreihen Gberbrickt betrieben. Vor jeder Messung werden die Druck-
und Drehmomentsignale neu kalibriert, um MeRfehler durch eine Sensordrift so ge-
ring wie méglich zu halten (vgl. Kap. 4.3.4).
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Nachfolgend sind einige Vergleiche zwischen den Mel3- und Rechenergebnissen des
Gesamtgetriebes dargestellt. Abbildung 4.3.2.2 zeigt den Wirkungsgradverlauf und

die auf die Nennleistung normierte Verlustleistung in Abhangikeit von der Last.

Vergleich Messung-Rechnung
n=3000 min-1 , iy 5 =1,T=80°C

— ——

X

= Messung
Rechnung

A (Messung-Rechnung)

0,0 0,2 0,4 0,6 08 1,0
M/M Nenn
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PVIPNenn [%]
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Vergleich Messung-Rechnung
n=3000 min-1 , iy 5y =1,T=80°C
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/ -
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M/MNenn
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Abb.4.3.2.2.: Gegenlberstellung von Mef3- und Rechenwerten (Wirkungsgradprifstand,
Variatoribersetzung iys=1, Drehzahl n=3000min'1)

Es zeigt sich, da® das Rechenmodell bei groRen Lasten geringfligig héhere Verluste
fur das Prototypgetriebe ergibt als die Wirkungsradmessungen (1,7%). Im Bereich
kleiner durchgesetzter Leistungen sind die Vergleiche der Verlustleistungen aussa-
gekraftiger. Sie unterscheiden sich hier lediglich um ca. 0,2% Py/Pnenn-

In Abbildung 4.3.2.3. sind der Wirkungsgrad und die relativen Verluste drehzahlab-
hangig dargestellt. Die Diagramme weisen eine gute qualitative und quantitative
Ubereinstimmung auf. Die Unterschiede von berechnetem und gemessenem Wir-
kungsgrad liegen unter 1,2%. Die Verlaufe der bezogenen Verlustleistung sind selbst
bei hohen Drehzahlverhaltnissen nahezu deckungsgleich. Die Abweichungen liegen

bei unter einem Prozent.

Vergleich Messung-Rechnung
M=100 Nm, i yar =1,T7=80°C

Vergleich Messung-Rechnung
M=100 Nm, iyar=1,T=80°C

100 8 | |
e, 7
\\ Messung
L] 6
\ = ——Rechnung
< e s
M
= lessung $4 $Z
Rechnung a, 7
S
A (Messung-Rechnung) e, 4/
35 =
s 1 ==
>3 I
<0 T t T 0
0,0 0,2 04 0,6 0,8 1,0 12 0,0 0,2 04 06 038 10 12
n/n Nenn n/n Nenn

Abb.4.3.2.3.: Gegenullberstellung von Mef3- und Rechenwerten (Wirkungsgradprifstand,
Variatoribersetzung i,s=1, Drehmoment M=100Nm)
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Die Rechenergebnisse stimmen auch bei der Ubersetzungsabhangigen Darstellung
gut Uberein (Abb.4.3.2.4.). Die Unstetigkeitsstelle im Bereich um i,,=0,8 hat ihre Ur-
sache in der Umschaltung des Momentensensors auf die zweite Kolbenkammer und
die sprunghafte Anderung der AnpreRkraft. Der Umschaltpunkt in Form einer Boh-
rung auf der Welle des Primarscheibensatzes, die bei einer Ubersetzungsénderung
freigegeben bzw. verschlossen wird, befand sich bei dem Meligetriebe geringfugig
aulRerhalb der Toleranzangabe, so dal} dieser Bereich noch mit einer gréReren als
der theoretisch erwarteten Uberanpressung gemaR dem LuK AnpreRsystem betrie-
ben wurde. Dies spiegelt sich in dem im Vergleich zur Rechnung niedrigeren Wir-
kungsgrad wieder. Insgesamt wird die Abweichung aber nie gréer als 2%.

Vergleich Messung-Rechnung Vergleich Messung-Rechnung
M=100 Nm, n=3000 min-1 ,T=80°C M=100 Nm, n=3000 min-1 ,T=80°C
100 8
7
Messung
L~ = 6 H—
& Rechnung
& 5
S £
= Messung S 4 1\
Rechnung % 3 \
d A (Messung-Rechnung) o ) \C‘
=
<o } + f 0
0,4 0,9 1,4 1,9 2,4 0,4 0,9 1,4 1,9 2,4

! var !

var

Abb.4.3.2.4.: Gegenlberstellung von Mef3- und Rechenwerten (Wirkungsgradprifstand,
Drehmoment M=100Nm, Drehzahl n=3000min'1)

Die Vergleiche zeigen, dal® das Prototypgetriebe mit dem Simualtionsprogramm in
weiten Bereichen qualitativ und quantitativ hinreichend genau beschrieben werden
kann. Ausgehend von der nun vorliegenden Simulationsbasis lassen sich Optimie-
rungsmalnahmen und deren Einflisse auf Wirkungsgrad und Verbrauch gesichert
abschatzen und berechnen.
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4.3.3. Schleppmomentmessungen

Die Ermittlung des Schleppmoments erfolgt ebenfalls auf dem Wirkungsgradpruf-
stand. Die Bremsmaschine sowie die abtriebsseitig angeordneten Mel3glieder wer-
den entfernt und das Schleppmoment Uber die MelRwelle am Getriebeeingang ermit-
telt. Die Temperatur betragt bei allen Melireihen 80°C, der hydrodynamische
Drehmomentwandler wird Uberbrickt betrieben.

In Abbildung 4.3.3.1. ist der Verlauf des Schleppmoments fur die Overdrive-
Ubersetzung uber der Getriebeeingangsdrehzahl dargestellt. Die Drehzahlsumme
Uber alle Wellen im Getriebe ist sehr hoch, so daf} sich geringe Ungenauigkeiten bei
der Beschreibung der Baugruppen relativ stark auswirken. Insbesondere der Wende-
satz auf der schnelldrehenden Sekundéarwelle ist analytisch sehr schwer zu erfassen.
Er geht in die Simulationsrechnung in Form eines MelRkennfeldes ein. Das Kennfeld
wurde auf einem anderen Prifstand erstellt und ist daher mit einer zusatzlichen Un-
sicherheit behaftet. Die Verluste des Wendesatzes hangen zudem von zahlreichen
Randbedingungen ab, wie z.B. Lamellenspiel und —geometrie, Nutung des Reibbe-
lags, Menge des Kuhléls und Anzahl der Lamellen. Eine geringfiigige Anderung bzw.
Abweichung eines dieser Parameter fuhrt auf zum Teil erhebliche Unterschiede im
Schleppmomentverlauf. Ferner bleiben eventuelle Plantschverluste, die durch Kap-
selung aller rotierender Bauteile theoretisch nicht auftreten sollten, in der Rechnung
unberiicksichtigt. Dennoch entspricht der qualitative Verlauf durchaus dem MeRer-
gebnis.

Schleppmoment
0 ivar=0D
9
°\.:. 8 ——Messung //
7 . . Vi 7
£ — Simulation /
2 6
Z s ,/
g2 4 /'/
% 3 /‘5/
s 2
1
0
0,1 0,3 0,5 0,7 0.9 1.1
n/n Nenn

Abb.4.3.3.1.: Vergleich Messung-Rechnung des Schleppmoments (i,,=0D)

Mit abnehmender Drehzahlsumme néhert sich die Simulation der Messung weiter an.
Der EinfluR aller auf der schnelldrehenden Sekundarwelle angeordneten Baugruppen
nimmt ab.
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In Abbildung 4.3.3.2. sind die Verlaufe des Schleppmoments fur eine Variatoruber-
setzung von i,~1 aufgezeichnet.

Schleppmoment
ivar=1
10 var
9
(J
S, 8 Messung
g’ ——Simulation
Q6
4
2 5
g: 4 T
5 3 =
& 2 //
= =
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0,1 0,3 0,5 0,7 0,9 1,1
n/n Nenn

Abb.4.3.3.2.: Vergleich Messung-Rechnung des Schleppmoments (iyo=1)

Fir die Anfahriibersetzung nimmt die Ubereinstimmung noch weiter zu. In Abbildung
4.3.3.3. sind die Verlaufe von gemessenem und berechnetem Schleppmomentver-
lauf fUr die Anfahrubersetzung dargestellt.

Schleppmoment
i =UD
10 var
—_ 9
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Abb.4.3.3.3.: Vergleich Messung-Rechnung des Schleppmoments (i,,=UD)

Die Vergleiche zwischen Messung und Rechnung zeigen, dal® die drehzahlabhangi-
gen Verluste qualitativ sehr gut erfaRt werden. Gute quantitative Ubereinstimmungen
werden bei Betriebspunkten mit niedrigen Drehzahlsummen erzielt. Ist die Drehzahl-
summe im Getriebe jedoch sehr hoch (Overdrive), wachst auch die Differenz zwi-
schen Messung und Rechnung. Wesentliche Grunde hierfur sind die schwierige,
analytische Erfassung des Wendesatzes und eventuelle Plantschverluste, die in der
Rechnung aufgrund der Kapselung der rotierenden Bauteile unberucksichtigt bleiben.
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4.3.4. Fehlerbetrachtung

Jeder Wert einer Mefreihe ist mit Fehlern in der Mel3kette behaftet. Die Grundemp-
findlichkeit des Sensors, die temperaturabhangige Sensordrift, Nichtlinearitadten und
Hysterese-Effekte der Mel3glieder schranken die Reproduzierbarkeit der Mel3ergeb-
nisse ein. Die Messungen erlauben nur, einen Bereich anzugeben, in welchem sich
der Wirkungsgrad und die Verlustleistung bewegen missen. In den nachfolgenden
Diagrammen sind die minimalen und maximalen Abweichungen infolge der MeRunsi-
cherheiten zusatzlich zur Mel3kurve eingezeichnet.

Ahnlich kann man nun fir das Berechnungsmodell vorgehen. Es wird gepriift, wie
sensitiv das Berechnungsmodell reagiert, wenn die wesentlichen Berechnungsgré-
3en um 5% von ihrem Nominalwert abweichen. Zu den unsicheren Gré3en gehéren
unter anderem:

= Variator: (Reibwerte, Verformungen in axialer Richtung, Kippspiel, Lager-

basis und Dissipationsfaktor)
» Hydraulik: (Systemdruck und Anprel3kraft)
» Wendesatz: (Schleppmoment)
= Lager: (Schmierungs- und Belastungsbeiwerte)
= Dichtungen: (Reibwerte)
» Viskositét (indirekt durch Temperaturanderung, T=T +5%)

Die Geometriegré3en bleiben unverandert.

In Abbildung 4.3.4.1. sind die Streubereiche von Messung und Rechnung fiir den
Variatorprifstand eingezeichnet. (Die Baugruppen Wendesatz und Hydraulik sind bei
dem Prufgetriebe nicht vorhanden bzw. gehen in die Wirkungsgradermittiung nicht
ein, die Anprel3kraft wird mit £5% variiert)

Vergleich Messung-Rechnung Wirkungsgrad
n=3000 min-1, i,,,,=1, T=80°C

100
%%—%
c\.?| //_’_/r-”_'-_’_-
—
— Messung
— Rechnung

I

0,00 0,40 0,80 1,20
I\"IMNenn

Abb.4.3.4.1.: Fehlerbetrachtung der Variatormessung und -rechnung (n=3000min-1, iys=1)
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In hohen Lastbereichen beriihren sich die Streubereiche von Messung und Rech-
nung. Eine weitere Modifikation des Getriebemodells ist in diesem Bereich nicht er-
forderlich. Bei niedrigen Lasten haben sich die Streubereiche bis auf 1% angenahert.

In Abbildung 4.3.4.2. sind die Streubereiche fur das Prototypgetriebe dargestelit.
Auch hier zeigt sich eine gute Ubereinstimmung.

Vergleich Messung-Rechnung Wirkungsgrad
n=3000 min-1, iyar =1,T=80°C

100
/k:
\
=
a —— Messung
—— Rechnung
0%

0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0 1,2
M/M Nenn

Abb.4.3.4.2.: Fehlerbetrachtung der Getriebemessung und -rechnung (n=3000min-1, iy5=1)

In hohen Lastbereichen liegt der Unterschied zwischen den beiden Streubereichen
unter 0,6%. Selbst im Bereich sehr kleiner Lasten sind die Unterschiede im Wir-
kungsgrad unter Beriicksichtigung der Mef3- und Rechenfehler nicht gréRer als 2,5%.

In Abbildung 4.3.4.3. sind die gemessenen und gerechneten Schleppmomentkurven
fur eine Variatoriibersetzung von i,,~=17 Uber der Drehzahl zusammen mit den mini-
malen und maximalen Abweichungen aufgetragen. Es wird deutlich, daf die rechne-
rische Erfassung der Schleppmomente fiir kleine Drehzahlen ausreichend, fur den
Bereich hoher Drehzahlen jedoch noch ungenau ist.

Wie bereits erwahnt, ist die Ursache hierflir der Wendesatz, der als die grote, dreh-
zahlabhangige Verlustquelle in Form eines Kennfeldes eingeht. Dieses Kennfeld ist
mit Ungenauigkeiten behaftet, weil die Messungen auf einem anderen Prifstand
stattfanden und die Reproduzierbarkeit trotz unveranderter Randbedingungen nicht
zufriedenstellend war.
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1,1
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Abb.4.3.4.3.: Fehlerbetrachtung Schleppleistungsmessung (iys=1)
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5. Analyse und Optimierung der Baugruppen

5.1. Verlustanteile der Baugruppen

Mit Hilfe des Simulationsprogramms kénnen die Anteile an der Gesamtverlustleistung
des Prototypgetriebes baugruppenspezifisch aufgeschlisselt werden. In Abbildung
5.1.1 sind diese Verlustanteile in Variator- , Hydraulik-, WWendesatz-, Verzahnungs-,
Lager- und Dichtungsverluste gegliedert und der gemessenen Verlustleistung in Ab-
hangigkeit von der Variatoriibersetzung gegenibergestellt.

Aufteilung nach Baugruppen
M=100Nm,n=3000min -1,T=80°C

4.5 Messung
4 1\ .
Variator
35
T 3] — Hydraulik
25 |
c —— Wendesatz
<
o 2
oz Verzahnungen
3 1,5
“ 4L Lager
05 I —— Dichtungen
O — T T T

Abb.5.1.1.: Aufteilung der Getriebeverluste nach Baugruppen fur ein Moment von M=100Nm
und eine Eingangsdrehzahl von n=3000min™ in Abhangigkeit der Ubersetzung

Die beiden wesentlichen Verlustanteile sind die Variatorverluste und die Verluste in
der Hydraulik, von denen ein jedoch ein groRer Teil zur kraftschlissigen Momenten-
Ubertragung notwendig ist. Diese beiden Komponenten machen gemeinsam fast
60% der Gesamtverluste aus. Die prozentualen Anteile der Baugruppen sind in Ab-
bildung 5.1.2. dargestelit.

Die Variatorverluste erreichen bei einer Ubersetzung von i,5,=1 ihre kleinsten Werte,
da sich aufgrund der gleichen Laufradien auf An- und Abtriebsscheibensatz keine
kinematisch bedingten Schlupfverluste zwischen den Bandelementen einstellen. In
Richtung der Ubersetzungsgrenzen steigen die Verluste des Variators aufgrund der
zunehmenden Scheibenverformung und der Bandverluste an.

Die hydraulischen Verluste sind insbesondere im Bereich der Anfahriibersetzung
hoch, da sich das Umschlingungsmittel primarseitig auf einem kleinen Laufradius
befindet und der Anprel3kraftbedarf sehr hoch ist. Mit wachsendem Laufradius durch
eine Verstellung in Richtung Overdrive sinkt auch der Bedarf an hydraulischer Lei-
stung.



116

Der sekundarseitig angeordnete Wendesatz tragt erst bei hohen Drehzahlen, wie sie
im Overdrive erreicht werden, wesentlich zur Gesamtverlustleistung bei. Im Ver-
suchsgetriebe war er im Overdrive zu fast 20% an den Verlusten beteiligt. Ursache
hierfir ist ein beginnendes Lamellentaumeln, welches ab einer bestimmten Grenz-
drehzahl zu sprunghaft ansteigenden Reibungsverlusten fuhrt.

Der Anteil der Verzahnungsverluste ist bei langsam laufenden Zahnradern hoch. Er
betragt im Bereich der Anfahribersetzung ca. 17% und nimmt in Richtung Overdrive
auf etwa 7% ab.

Aufteilung der Verluste nach Baugruppen

100% -
90% m Variator
X 80% mHydraulik
£ 70% OWendesatz
= 60% 1
‘% 50% 1 @ Verzahnungen
w  40%q OlLager
E’ zg:f 1 @ Dichtungen
b -
10% -
0% A

ub 1 oD

Ubersetzung iyar

Abb.5.1.2.: Prozentuale Aufteilung der Getriebeverluste in Abhangigkeit der
Variatoriibersetzung (M=100Nm, n=3000min™", T=80°C)

In Abbildung 5.1.3. sind die Verluste nach Baugruppen aufgeschlisselt GUber der Last
fiir die Overdrivelibersetzung und einer Drehzahl von n=3000min™" aufgetragen.

Aufteilung nach Baugruppen
ivar=0D,n=3000min -',T=80°C
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5 — Verzahnungen
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Abb.5.1.3.: Aufteilung der Getriebeverluste nach Baugruppen fiir eine Variatoriibersetzung
von iy, =0D und eine Eingangsdrehzahl von n=3000min”" in Abhangigkeit der Last
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Wendesatz und Dichtungen haben wegen ihrer Lastunabhangigkeit in Abbildung
5.1.3. einen konstanten Wert. Die Verluste der Lagerstellen nehmen Uber der Last
gering, die Verzahnungsverluste starker zu. Bei dieser Darstellung wird ebenfalls
deutlich, dal3 die hydraulischen Verluste und die Verluste im Variator wesentlich sind.
In Abbildung 5.1.4. ist zu erkennen, wie sich die Verluste prozentual zusammenset-
zen.

Aufteilung der Verluste nach Baugruppen
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Abb.5.1.4.: Prozentuale Aufteilung der Getriebeverluste in Abhangikeit der Last (i,5,=0D,
n=3000min”", T=80°C)

Die Variatorverluste dominieren gegenuber allen anderen Baugruppen. Der Anteil an
den Gesamtverlusten steigt mit zunehmender Last auf bis zu 55%. Auffallig ist der
hohe Verlustanteil des Wendesatzes bei niedrigen Lasten, der bis zu 25% betragt.
Der durch die Verzahnungen verursachte Verlustanteil betragt bei Vollast ca. 11%.

In der nachfolgenden Abbildung (Abb.5.1.5.) sind die Beitrdge der einzelnen Bau-
gruppen zum Kraftstoffverbrauch im NEFZ dargestellt. Die Werte geben an, in wel-
chem MalR die Baugruppen den Verbrauch beeinflussen. Sie werden ermittelt, indem
die Verlustleistung der jeweiligen Baugruppe zu Null gesetzt und der Verbrauchswert
mit einer vorher berechneten Basis verglichen wird. Das Eleminieren der ausge-
wahlten Baugruppe fuhrt dazu, dal sich nicht nur die Getriebeverluste als solche ver-
ringern, sondern auch der Motorbetriebspunkt wegen des veranderten Getriebewir-
kungsgrades verschiebt. Der Kraftstoffverbrauch, der von dem Produkt aus Motor-
und Triebstrangwirkungsgrad abhéangt, wird hierdurch zusatzlich beeinflult. Auf diese
Weise lassen sich die Baugruppen beziglich ihrer Potentiale zur Wirkungsgrad- und
Verbrauchsoptimierung klassifizieren.

Die hydraulischen Verluste beeinflussen den Kraftstoffverbrauch im NEFZ am stark-
sten. Sie sind inklusive der Betriebspunktverschiebung des Motors fir etwa 2,4% des
gesamten Zyklenverbrauchs verantwortlich. Das Optimierungspotential ist jedoch
begrenzt, da die Hydraulik die zur Kraftibertragung minimal notwendige Hilfsenergie
bereitstellen mul3. Die Verlustleistung des Variators ist zu 2,2% am Verbrauch betei-
ligt, wahrend die Verluste der Verzahnungen, der Lager und Dichtungen sowie des
Wendesatzes einen vergleichsweise geringen Einflu haben.
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Beitrag der Baugruppen zum Kraftstoffverbrauch
(NEF2)
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Abb.5.1.5.: Beitrag der Baugruppen zum Verbrauch im NEFZ

Bei Vollastfahrt (Héchstgeschwindigkeit) andert sich die Aufteilung der Baugruppen.
lhre Beitrdge zum Verbrauch sind in Abbildung 5.1.6. gezeigt. Die Verluste im Varia-
tor verursachen inklusive der Motorbetriebspunktverschiebung nahezu 15% des Ver-
brauchs und sind gegeniber den anderen Baugruppen dominierend. Geringfiigige
OptimierungsmaRnahmen an den Variatorverlusten wirden sich im Fall des Vollast-
betriebs erheblich auswirken. Der hohe Anteil des Wendesatzes entsteht durch das
Taumeln der Lamellenbremse. Bei einer Vollastfahrt beeinflussen die Hydraulik 5,4%
und die Verzahnungen etwa 4% des Verbrauchs. Lager und Dichtungen bergen kein
nennenswertes Verbesserungspotential.
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Abb.5.1.6.: Beitrag der Baugruppen zum Verbrauch bei Vollast
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Aus der Analyse der Baugruppen bezlglich ihrer Einflisse auf Wirkungsgrad und
Verbrauch laft sich folgende Klassifizierung vornehmen:

Baugruppe NEFZ Vollast
Variator A A
Hydraulik A A

Wendesatz Cc A
Verzahnung B B
Lager C C
Dichtungen C C
A: groRes Potential, OptmierungsmaRnahmen unbedingt durchfiihren
B: mittleres Potential, Verbesserungen durchaus sinnvoll, aber nur mittlerer Einflu
C: geringes Potential, Verbesserungsmalnahmen wirken sich kaum aus

Tab.5.1.1.: Klassifizierung der Baugruppen nach groRem (A), mittlerem (B) und geringem (C)
Optimierungspotential

Hauptaugenmerk sollte bei der Optimierung des Stufenlosgetriebes auf die Baugrup-
pen Variator und die Hydraulik gelegt werden. Der Wendesatz birgt wegen der gerin-
gen Zyklengeschwindigkeiten im NEFZ nur ein geringes, bei hohen Geschwindigkei-
ten (Vollast) ein sehr groRes Optimierungspotential.

Die Verzahnungen sind konzeptbedingt unverzichtbar und kénnen bei den Verbesse-
rungsmaflnahmen auller Acht gelassen werden.

Dichtungen und Lager weisen keine nennenswerten Einsparpotentiale auf.

Die Klassifizierung der Baugruppen ermdglicht eine gezielte Ausrichtung von Ent-
wicklungskapazitaten auf die Weiterentwicklung der einfluRreichsten Baugruppen.
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5.2. Optimierungsansitze

Basierend auf die in Kapitel 5.1. vorgenommene Klassifizierung werden nachfolgend
gezielte OptimierungsmalRnahmen an den Baugruppen durchgefuhrt. lhre Einflisse
auf den Verbrauch im Fahrzyklus NEFZ sowie bei Vollastfahrt (Hochstgeschwindig-
keit) kénnen nun mit Hilfe des Simulationsmodells berechnet werden. Basis zu den
prozentualen Veranderungen ist jeweils das Gesamtfahrzeug (Mittelklassefahrzeug)
mit dem Prototypgetriebe.

» Variator und Umschlingungsmittel:

Die Steifigkeit der Kegelscheiben hat einen mal3geblichen Einflu auf die Verlustlei-
stung im Variator. Ein ideal steifer Variator, der keine Verformungen in axialer
Richtung aufweist, wirde im Fahrzyklus zu 0,64% und bei Vollast sogar zu 8,73%
weniger Kraftstoffverbrauch als beim Vergleichsgetriebe filhren. Das Kippspiel bleibt
unverandert.

Ideal steifer Variator:

Die Verformung héngt im elastischen Bereich linear vom Elastizitditsmodul des
Scheibenwerkstoffs ab. Es lassen sich daher auch Verformungen und deren Einflis-
se fur andere Scheibenwerkstoffe berechnen. Setzt man beispielsweise anstelle von
Stahl keramische Werkstoffe ein, deren Elastizitatsmodul E etwa doppelt so grol3 wie
der von Stahl ist, kann man unter Voraussetzung eines proportionalen Verhaltens die
Verformungen berechnen:

(G1.5.2.1)

- Eyan
(dy _Verf Weg/Fest _prim/ sek )Keramik - (dy _Verf Weg/ Fest prim/ sek )

Stahl ) E

Keramik

Variatorscheiben aus Keramik wiirde den Verbrauch bezogen auf das Fahrzeug
mit Basisgetriebe um 0,29% im Zyklus und um 4,08% bei einer Vollastfahrt reduzie-
ren:

Variatorscheiben aus Keramik:

Desweiteren kann das Kippspiel der Wegscheibe beeinflut werden. Verringert man
das Spiel zwischen Wegscheibe und Welle auf einen minimalen Wert von beispiels-
weise Adyim sek=0,01 mm, hatte dies eine Verringerung des Verbrauchs gegenuber
dem Fahrzeug mit Prototypgetriebe im Zyklus von 0,18% zur Folge. Fir die Fahrt bei
Hdéchstgeschwindigkeit bedeudet diese Mallnahme eine Reduktion von 1,17%

Reduzierung Kippspiel:
Der Reibwert 1, zwischen Variator und Schubgliedern ist fur eine kraftschlissige

Momentenibertragung notwendig. Er bleibt bei einer Optimierung der Reibwerte im
Vergleich zur Basis unverandert bei 1,=0,09. Einen unerwinschten Einflu} auf den
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Wirkungsgrad haben jedoch hohe Reibwerte zwischen den Fihrungsbandern (us)
und zwischen Schubgliedern und innerem Stahlband (). Gelingt es, diese beiden
Reibwerte auf beispielsweise 14 13=0,07 zu senken, hétte dies im NEFZ eine Verrin-
gerung des Verbrauchs bezogen auf das Fahrzeug mit Ausgangsgetriebe um 0,30%
zur Folge, bei Vollastfahrt sogar um 3,33%

Reduzierung Reibwerte:

» Hydraulik:

Bei der Hydraulik hat sich in der Analyse des Prototypgetriebes ebenfalls ein grol3es
Optimierungspotential ergeben. Lalst man die Anprel3strategie und die starre Kopp-
lung der Pumpe an die Motordrehzahl unverandert, so hatte eine ideale, verlustfreie
Pumpe im NEFZ bezogen auf das Fahrzeug mit Basisgetriebe eine Verbrauchsver-
besserung von 0,41%, bei Vollast von 0,68% zur Folge

Verlustfreie Pumpe:

Eine volumenstromgeregelte Pumpe wiirde nur den Olstrom férdern, den das
Prototypgetriebe bendétigt. Eine Begrenzung des Volumenstroms auf die notwendige
Menge Qnax verringert die Aufnahmeleistung der Pumpe und fiihrt insbesondere bei
einer Fahrt nahe Héchstgeschwindigkeit zu deutlichen Einsparungen von 4,04%. Im
Zyklus werden immerhin noch 0,33% im Vergleich zum Gesamtfahrzeug mit Basis-
getriebe eingespart.

Volumenstromgeregelte
Pumpe:

Die Stutzung ¢ des Variators wird im wesentlichen durch die Krafte in den Verstell-
kolben von Primar- und Sekundarscheibensatz gewahrleistet. Die Verstellkolben des
LuK Doppelkolbensystems bringen die notwendigen Differenzkrafte zwischen den
Anprefkolben und denjenigen Kraften auf, die notwendig sind, um die Ubersetzung
im Variator aufrechtzuerhalten (vgl. Kap.4.1.3). Orientiert man sich an der Variator-
Ubersetzung, die abhéngig von der Fahrstrategie im Zyklus Uberwiegend gefahren
wird, kann das Verstelldruckniveau durch das Flachenverhiltnis der Verstellkolben
optimiert werden. Diese MalRnahme beeinflut den Verbrauch nur dann, wenn der
Verstelldruck systemdruckbestimmend ist. Dies ist jedoch in der Mehrzahl der Be-
triebspunkte der Fall. Eine Veranderung des Flachenverhéltnisses von derzeit
Averst prim/Averst sek=1,3 auf Averst prim/Averst sek=2 fuhrt bezogen auf die urspringliche
Auslegung zu einer Verbrauchsverringerung von 0,43% im Zyklus und 4,24% bei
Vollastfahrt.

Alternatives
Flachenverhiltnis:

Die Auswirkungen einer alternativen Anprel3strategie kénnen ebenfalls mit Hilfe des
Simulationsmodells berechnet werden. Hierzu wird der Variator inklusive hydrauli-
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scher Steuerung durch einen Variator, der fir ein Fahrzeug mit vergleichbaren
Drehmomentcharakteristiken verwendet wurde, ersetzt. Die Anprel3strategie unter-
scheidet sich deutlich vom LuK Doppelkolbensystem. Die Anpressung und die Ver-
stellung wird nicht wie im Prototypgetriebe durch zwei rédumlich voneinander ge-
trennten Kolben gewahrleistet, sondern findet in einem Kolbenraum statt. Der Mo-
mentensensor entfallt bei diesem Konzept.

Die alternative Anprefstrategie | orientiert sich am Maximalmoment, welches am
Primarscheibensatz anstehen kann. In diesem Betriebspunkt wird mit einem Sicher-
heitsfaktor von 1,3 flr eine kraftschlissige Momentenibertragung gesorgt. Um
Drehmomentsto3e, die strallenseitig auf den Variator einwirken kénnen, sicher ab-
zufangen und ein Bandrutschen zu vermeiden, wird der Druckoffset, welcher der Si-
cherheit von 30% bei Maximalmoment entspricht, Uber dem gesamten Lastbereich
aufgeschlagen. Dieser konstante Druckoffset fuhrt dazu, daf die Sicherheitsfaktoren
bei kleinen Momenten bis zu 4 und mehr betragen kénnen. Ein Variator in Verbin-
dung mit einer solchen Anprel3strategie wiirde im NEFZ zu einem Mehrverbrauch
von 1,5%, bei Vollast jedoch zu einem Minderverbrauch von 3,99% fuhren.

Alternative ANEFZ =-1,50%
AnpreBstrategie I:

Durch eine Sicherheitsrutschkupplung auf der Sekundarwelle kénnen die strallensei-
tigen DrehmomentstéRe abgefangen und das Band ausreichend geschiitzt werden.
Der Wendesatz kann mit seiner Vorwartsgangkupplung diese Funktion Ubernehmen.
Als Konsequenz dessen kann die Anpressung im Variator verringert werden. Denk-
bar ware nun eine Sicherheit von 30%, die sich am tatsachlich anliegenden
Drehmoment orientiert. Der Sicherheitsfaktor betragt somit iber dem gesamten Last-
bereich 1,3. Eine solche, alternative AnpreRstrategie Il hatte im NEFZ eine Ver-
brauchseinsparung von 0,30% und bei Vollast von 3,99% zur Folge. Die Einsparung
bei Vollastfahrt ist gleich der des alternativen Anprefl3konzepts |, da am Primarschei-
bensatz das Maximalmoment ansteht.

Alternative

AnprefRstrategie Il:
=  Schmierstoff
Mit einem Schmierstoff, der sich durch ein verbessertes Temperatur-
Viskositatsverhalten auszeichnet, wurden ebenfalls Simulationsrechnungen durch-

gefuhrt. Die Einflusse auf den NEFZ und bei Vollastfahrt sind jedoch eher gering.

Alternativer Schmierstoff:

= Wendesatz

Aufgabe des Wendesatzes ist es, die Vorwarts- und Rickwartsfahrt des Fahrzeugs
zu ermdglichen. Er wird nur im Stillstand geschaltet. Bei einer Vorwartsfahrt fuhrt die
Lamellenbremse des Rickwartsganges zu unerwiinschten Verlusten. Ersetzt man
die Lamellenkupplung durch eine Klauen- oder zweiteilige, zwangsgetrennte Ko-
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nuskupplung, die im geschalteten und ungeschalteten Zustand zu keinen Verlusten
fuhrt, kann der Verbrauch im NEFZ im Vergleich zum Basisgetriebe um 0,52%, bei
Vollast um 4,8% gesenkt werden.

Klauenkupplung: ANEFZ =0,52%
AVollast =4,8%

Nachfolgend sind alle untersuchten Optimierungsmallnahmen zusammenfassend
tabellarisch dargestellt. Es gilt zu beachten, dal3 die Potentiale nicht aufsummiert
werden dirfen, da zu ihrer Berechnung jeweils das Gesamtfahrzeug mit Basisgetrie-
be als Grundlage diente und Superpositionseffekte unbericksichtigt sind.

MaBnahme NEFZ Vollast

@ |deal steifer Variator

° Variatorscheiben
aus Keramik

Variator

@ Reduzierung Kippspiel

@ Reduzierung Reibwerte

@ Verlustfreie Pumpe

@ Volumenstromgeregelte
Pumpe (Begrenzung)

® Alt. Flichenverhiltnis

—
=
©
=

©
>

I

@ Alt.Anprefstrategie |

@ Alt.Anprefstrategie Il

@ Alt. Schmierstoff

® Klauenkupplung

- = L

Reduzierung des Verbrauchs Erhéhung des Verbrauchs

BESMsENGES
SEBREERG

Wend. Ol

Abb.5.2.1.: Auflistung der Optimierungspotentiale und ihre Beeinflussung des Verbrauchs
im Fahrzyklus (NEFZ) und bei Vollast (Héchstgeschwindigkeit)
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» Optimiertes Getriebe

In ein optimiertes Getriebe sollen alle Verbesserungsmallnahmen einflieBen, die
nach derzeitigem Stand der Technik denkbar sind. Behalt man das LuK Doppelkol-
bensystem als Anprel3strategie bei, zahlen die folgenden Mal3hahmen dazu:

= Variatorscheiben aus Keramik

» Reduzierung des Kippspiels

* Reduzierung der Reibwerte

* Volumenstromgeregelte Hydraulikpumpe
= Alternatives Flachenverhaltnis

= Alternativer Schmierstoff

= Alternativer Wendesatz

Ein Getriebe, in dem alle hier aufgefiihrten Malnahmen verwirklicht wiirden, fihrt im
Verbrauchszyklus NEFZ mit dem Prototypgetriebe als Vergleichsbasis zu einer Ver-
ringerung des Kraftstoffverbrauchs von 1,98%.

Fur eine Fahrt bei Vollast kénnen die Verluste bezogen auf das Ausgangsgetriebe
um bis zu 13,42 % reduziert werden.

Optimiertes Getriebe:
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5.3. Wirtschaftlichkeitsbetrachtung

Aus der Analyse des Prototypgetriebes und der quantitativen Erfassung der Bau-
gruppeneinflisse wurden Optmierungsmalnahmen abgeleitet und ihre Auswirkun-
gen auf den Kraftstoffverbrauch ermittelt. Im Rahmen einer Neu- bzw. Weiterent-
wicklung des Gesamtgetriebes und der einzelnen Baugruppen sollen Wirtschaftlich-
keitsbetrachtungen helfen, die Entwicklungsressourcen sinnvoll auf die Optimie-
rungspotentiale zu verteilen. Es wird ein Nutzen-Kosten-Faktor NKF der Dimension
[% Verbrauchsverbesserung zur Basis/Euro Mehrkosten zur Basis] eingefuhrt, der
die zu erwartende Verbrauchsverbesserung im Vergleich zum Basisgetriebe auf die
notwendigen Mehrkosten der OptimierungsmaRnahme bezieht. Ein hoher Nutzen-
Kosten-Faktor NKF deutet auf eine wirtschaftlich durchzufiihrende Optimierung hin.
Handelt es sich um eine kostenneutrale Anderung, geht der Nutzen-Kosten-Faktor
gegen Unendlich und die Verbesserung ist unbedingt zu verwirklichen. Auf diese
Weise kdénnen die durchfiihrbaren MaRnahmen priorisiert werden.

Um die Wirtschaftlichkeitsbetrachtung durchzufiihren, ist neben der fundiert berech-
neten Verbrauchsverbesserung die Kenntnis der Mehrkosten eine wesentliche Vor-
aussetzung. Diese sind jedoch im Vorfeld einer Entwicklung haufig noch unbekannt
und missen mdglichst genau abgeschatzt werden.

Nachfolgend wird der Nutzen-Kosten-Faktor NKF beispielhaft fur drei Optimierungs-
malnahmen ermittelt. Die angesetzten Mehrkosten basieren auf Annahmen und sind
exemplarisch zu verstehen.

Variatorscheiben aus Keramik:

Mehrkosten: ca.200 Euro
Uberwiegend Material- und Fertigungskosten

Einsparung im Vergleich zum Basisgetriebe:

NEFZ: 0,29%

Vollast: 4,08%

Nutzen-Kosten-Faktor:

NEFZ: NKFNeEz =0,00145 %/Euro
Vollast: NKFVoIIast =0, 0204 %/Euro

Reduzierung Kippspiel:

Mehrkosten: ca. 10 Euro
Bauteil-Paarung bei Montage

Einsparung im Vergleich zum Basisgetriebe:
NEFZ: 0,18%
Vollast: 1,17%

Nutzen-Kosten-Faktor:
NEFZ: NKFNEFZ =0,018 %/Euro
Vollast: NKF\ojjast =0,117 %/Euro
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Alternatives Flachenverhaltnis:

Mehrkosten: ca. 1 Euro
Umgelegte Entwicklungskosten

Einsparung im Vergleich zum Basisgetriebe:

NEFZ: 0,43%

Vollast: 4.24%
Nutzen-Kosten-Faktor:

NEFZ: NKFNEFZ = 0,43 %/Euro
Vollast: NKFvolast = 4,24 %/Euro

Es zeigt sich, daB die Anderung des Flachenverhiltnisses als kostengiinstige Ver-
besserung mit einem NKF von 0,43 %/Euro im Zyklus und 4,24 %/Euro bei Vol-
lastfahrt im Vergleich zum Basisgetriebe eine unbedingt zu verwirklichende Mal3-
nahme darstellt. Bezogen auf die Mehrkosten stellt der Variator aus Keramik eine
Optimierungsmalnahme dar, die wirtschaftlich betrachtet mit niedrigerer Prioritat zu
versehen ist als die Reduzierung des Kippspiels.

Bezuglich einer 6konomischen Verteilung der Entwicklungskosten ist folglich in erster
Linie das Flachenverhaltnis zu andern und anschlieRend die Kippspielreduzierung
vorzunehmen, bevor mit der Entwicklung eines Variators aus Keramik begonnen
werden sollte.
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6. Erarbeitung von Konstruktionsrichtlinien

Aus der analytischen Betrachtung des Gesamtgetriebes, seiner Baugruppen und de-
ren Einflusse auf den Wirkungsgrad und Verbrauch kénnen einige, wichtige Kon-
struktionsrichtlinien fir Stufenlosgetriebe mit Umschlingungsmittel abgeleitet werden:

1.

Die Keilscheiben des Umschlingungsmittel sind so steif wie mdglich auszufiihren,
um die radiale Einwanderung des Umschlingungsmittels zu begrenzen.

Das Spiel zwischen Wegscheibe und Welle sollte minimal sein, um das Kippspiel
und die daraus resultierende radiale Einwanderung des Umschlingungsmittels zu
reduzieren.

Soweit dies moglich ist, ist auf geringe Reibwerte zwischen den Stahlbandern
untereinander und zwischen Schubgliedern und innerem Stahlband zu achten.

Eine starre Kopplung der Pumpe an die Antriebswelle sollte insbesondere bei an-
schlieBender, druckseitiger Volumenstromregelung méglichst vermieden werden.
Eine volumenstromgeregelte Pumpe ist im Sinne einer reduzierten hydraulischen
Aufnahmeleistung anzustreben.

Das Flachenverhaltnis von Primar- und Sekundérkolben sollte so gewahlt werden,
das das Druckniveau zur Stitzung derjenigen Variatoriibersetzung, die abhangig
von der Anprelistrategie die meisten Fahrzeitanteile auf sich vereint, so gering
wie mdglich ist.

Die Verwendung einer Lamellenbremse im Wendesatz des Getriebes sollte ins-
besondere bei einer abtriebsseitigen Anordnung vermieden werden. Da die
Bremse nur im Stillstand geschaltet wird, ist die Verwendung einer Konus- oder
Klauenkupplung anzustreben. Die abtriebsseitige Anordnung des Wendesatzes
ist sinnvoll, wenn die Vorwartsgangkupplung die Funktion einer Sicherheitskupp-
lung Gbernimmt und dadurch das Anprefl3niveau abgesenkt werden kann.

Zur Reduzierung der lastunabhangigen Verluste ist ein Schmierstoff mit niedriger
Viskositat zu verwenden. Es mul3 ein optimaler Kompromi3 sowohl fir Kompo-
nenten, die einen niedrigen Reibwert benétigen, wie z.B. Lager und Verzahnun-
gen, als auch solchen, die auf einen hohen Reibwert angewiesen sind, wie z.B.
die Kontaktstelle Variator-Schubglieder, gefunden werden.
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7. Zusammenfassung und Ausblick

Stufenlose Fahrzeuggetriebe erlauben prinzipiell eine weitgehend freie Wahl des
Motorbetriebspunkts. Abhéngig von der Fahrstrategie kann der Motor entlang einer
Fahrlinie mit hoher Momentenreserve fir sportliche Fahrweisen oder aber entlang
einer verbrauchsgiinstigen Linie gefuhrt werden. Letzteres gewinnt durch die stetig
steigenden Energiekosten aufgrund der Rohstoffverknappung und der freiwilligen
Selbstverpflichtung der Automobilhersteller zur Senkung der Kohlendioxidemissionen
verstarkt an Bedeutung. Die Verbrauchsvorteile werden Uberwiegend dadurch erzielt,
dal3 der Motor durch das Stufenlosgetriebe in Bereichen mit héherem Wirkungsgrad
betrieben werden kann und die Effizienz des gesamten Triebstrangs infolgedessen
zunimmt. Diese Vorteile durfen aber nicht durch einen schlechten Getriebewirkungs-
grad aufgezehrt werden. Insbesondere in Verbindung mit zukinftigen, entdrosselten
Ottomotorkonzepten, die insgesamt flachere Verbrauchskennfelder aufweisen und
dadurch die Verbrauchspotentiale, die durch die Verschiebung des Betriebspunkts
erschlossen werden, mindern kénnen, kommt dem Getriebewirkungsgrad eine be-
deutendere Rolle zu.

Die vorliegende Arbeit befallt sich mit der rechnerischen Analyse eines bestehenden
Stufenlosgetriebes. Alle an der Reibleistung des Gesamtgetriebes beteiligten Kom-
ponenten und Baugruppen werden vorgestellt und bezuglich ihrer Verluste mathe-
matisch beschrieben oder Uber Mel3kennfelder erfalit.

Die Berechnung des Variators als Kernstiick des Stufenlosgetriebes gliedert sich in
zwei wesentliche Anteile — Verluste, die im Umschlingungsmittel auftreten und sol-
che, die durch das radiale Einwandern des Umschlingungsmittels als Folge der
Scheibenelastizitdten entstehen.

Die Verlustberechnung im Schubgliederband basiert auf den Erkenntnissen von Van
Rooij und Schaerlaeckens. Abhangig von Drehmoment, Drehzahl und Ubersetzung
kénnen die Reibleistungen aller relativ zueinander beweglichen Bandelemente be-
rechnet werden.

Die Verluste durch das radiale Einwandern des Umschlingungsmittels werden nach
Dittrich berechnet. Dabei wird vorausgesetzt, dal sich die fur die Kette als Umschlin-
gungsorgan hergeleiteten Beziehungen auch auf das Schubgliederband Ubertragen
lassen. Das MalR der radialen Einwanderung wird unter Einsatz von FEM-
Berechnungen in Abhéangigkeit von der Spreizkraft ermittelt. Messungen haben ge-
zeigt, dald sich die Verluste im Variator auf diese Weise mit guter qualitativer und
quantitativer Ubereinstimmung berechnen lassen.

Fur das Prototypgetriebe wird ein stationares Simulationsmodell erstellt, das in seiner
Struktur die Wellenanordnung im Getriebe nachbildet. Auf jeder Welle sind die an der
Verlustleistung beteiligten Baugruppen in Form von Rechenblécken angeordnet. Die
Berechnungsfolge der einzelnen Wellen wird dem Energieflul? entsprechend durch-
gefuhrt. Das um die Summenverluste einer Welle reduzierte Drehmoment bildet die
neue EingangsgréRe fur die nachfolgende Welle.

Die Rechenergebnisse zeigen eine gute Ubereinstimmung mit Schleppmoment- und
Wirkungsgradmessungen. Die Unterteilung der Verlustleistung nach Baugruppen
ermdglicht eine Klassifizierung der Hauptverlustquellen und deutet auf die vielver-
sprechendsten Optimierungspotentiale hin.
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Basierend auf der Baugruppenklassifizierung werden einige Optimierungsmafinah-
men vorgestellt und ihre Auswirkungen auf den Kraftstoffverbrauch berechnet. Mit
dem Simulationsprogramm werden neue Wirkungsgrad- und Verlustleistungskenn-
felder generiert. Die Kennfelder bilden die Schnittstelle zu einem Verbrauchsimulati-
onsprogramm, mit dessen Hilfe die Einflisse der OptimierungsmalRnahmen auf ge-
normte Verbrauchsfahrzyklen und fir Konstantfahrten bewertet werden kénnen.

Es wird ein Getriebe dargestellt, in dem alle Optimierungen durchgefuhrt wurden, die
sich derzeit technisch verwirklichen lassen.

Aus der Analyse des bestehenden Getriebes und der durchgefuihrten bzw. simulier-
ten Optimierungsmallnahmen werden abschlieliend Konstruktionsrichtlinien abge-
leitet.

Mit dem im Rahmen dieser Arbeit generierten, stationaren Simuationsprogramm ist
es mdglich, sowohl bestehende als auch geplante Getriebekonzepte hinsichtlich ihrer
zu erwartenden Verlustleistungen und Wirkungsgrade zu bewerten. Die Hinterlegung
der Rechenblécke fiur die einzelnen Baugruppen in Form einer Bibliothek erlaubt eine
flexible und schnelle Konzeptanalyse und -bewertung. Die wesentlichen Ver-
lustquellen des Getriebekonzepts kénnen bereits in einem frilhen Entwicklungsstadi-
um erkannt und die Auswirkungen von geplanten Optimierungsmafnahmen im Vor-
feld einer kostenintensiven Prototypfertigung hinreichend genau abgeschatzt und
berechnet werden.

Die Entwicklungsressourcen kénnen so bestmdglich auf die Baugruppen mit dem
héchsten Optimierungspotential konzentriert werden.
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studienbegleitend
Nov.’96 - April97  Wissenschaftliche Hilfskraft am Institut fir Maschinenelemente
und Maschinengestaltung (IME) der RWTH Aachen

Praktika

Aug.’92 - Okt.’92 Mercedes-Benz, Stuttgart-Untertlirkheim
April'96 - Juni’96  Freightliner Corporation, Portland, Oregon
Sep.’96 - Okt.’96  Sachs-Boge, Eitorf

Tatigkeiten neben dem Studium
Juni’92 - April96  Maschinenwartung bei Sachs-Boge, Eitorf

seit April'94 Kraftfahrer/Logistiktatigkeiten im Speditionsgewerbe, Fa. Trost,
Eitorf

Berufstatigkeit

seit Dez.’97 Versuchsingenieur in der Vorentwicklung Getriebe/Triebstrang

der DaimlerChrysler AG, Stuttgart



