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Die Zugkraftaufteilung zwischen den Achsen bei Allradantrieb
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DK 631.372:629.1.028:625.032:621.833.6

Eine gute Leistungsausnutzung des Schleppers stellt bei
verschiedenen Einsatzbedingungen teils einander wider-
sprechende Anforderungen an die Triebkraftverteilung
auf die Treibrader. Bei Einachsantrieb wird unter ande-
rem fiir die Lenkbarkeit ein Differential eingebaut.
Doch dieses Differential soll gesperrt werden, wenn bei
unterschiedlichen Radlasten der Treibrader eine grolRe
Zugkraft gefordert wird. Bei Allradantrieb stellen sich,
wenn das Schleppergewicht optimal benutzt werden
soll, gleichartige Probleme fiir die Zugkraftaufteilung
zwischen den Achsen.

In diesem Beitrag werden verschiedene rein mechanische
Losungsmaoglichkeiten fiir dieses Problem angegeben und
fiir jede Losung die Vor- und Nachteile besprochen.

1. Einleitung

Um mit einem bestimmten Schleppergewicht eine maximale Zug-
kraft zu erreichen, ist es notwendig, Allradantrieb zu benutzen.
Es ist klar, da3 die Zugkraftverteilung auf die vier Rider die er-
reichbare Gesamtzugkraft und den Wirkungsgrad beeinflufit. Theo-
retisch kann festgestellt werden, daf zumeist die besten Resultate
mit gleichem Schlupf fiir die vier Rdder erzielt werden, das bedeu-
tet ein konstantes Geschwindigkeitsverhiltnis zwischen den Ra-
dern. Bei Geradeausfahrt ist es meistens méglich, gleiche Schlupf-
werte zu erhalten. Bei Kurvenfahrt sind jedoch die realen Ge-
schwindigkeiten der vier Ridder verschieden, und man bekommt
automatisch voneinander verschiedene Schlupfwerte. Es zeigt sich
schon hieraus, da} eine konstante Geschwindigkeitsverteilung
(Differentialsperre) nicht die Ideallosung ist.

Andererseits fiihrt der Einsatz eines Momenten- oder Kraftaus-
gleichs zu Problemen bei ungleichen Kraftschlupotentialen oder
bei von den Entwurfsbedingungen abweichenden Radlasten und
Reifendurchmessern.

Allradantrieb fordert drei Differentialgetriebe:
ein Vorderachsdifferential,
ein Hinterachsdifferential und
ein Differential zwischen den beiden Achsen.

*) Prof. Dr. Ir. R. Verschoore arbeitet im Laboratorium voor
Vervoertechniek (Dir.: Prof. Dr. Ir. Ch. van Aken) der Rijksuni-
versiteit Gent, Belgien.
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Der Name Differential bezeichnet streng genommen das Aus-
gleichsgetriebe, das bei Kurvenfahrt zur Leistungsaufteilung inner-
halb einer Traktorachse gebraucht wird. Fiir die Momentenauftei-
lung zwischen den Achsen braucht das Drehmoment fiir die Vor-
derachse meistens nicht gleich dem Drehmoment fiir die Hinter-
achse zu sein. Jedoch soll das Drehmomentverhiltnis konstant
sein. In diesem Fall handelt es sich um einen ”Drehmomentver-
teiler”. Trotzdem werden wir in diesem Beitrag den Namen Diffe-
rential gebrauchen, da dieser Begriff besser bekannt ist.

Dieser Beitrag beschrinkt sich auf die Momentenaufteilung zwi-
schen den beiden Achsen; die Achsdifferentiale bleiben auflerhalb
der Betrachtung.

Es gibt verschiedene Moglichkeiten, den Wirkungsgrad eines
Schleppers zu definieren. Eine erste Definition ist der Nutzungs-
grad, der bestimmt werden kann aus dem Arbeitszeitbedarf oder
dem Kraftstoffverbrauch fiir die Bearbeitung eines Hektars.

Ein zweiter Wirkungsgrad ist die Leistungsausnutzung durch die
Antriebsvorrichtung, das heifit im Getriebe und bei der Energie-
umwandlung zwischen Kraftstoff und Motorabtrieb. Die Stufung
des Getriebes und der Fahrstil des Fahrers kann aber den Kraft-
stoffverbrauch stark beeinflussen.

Ein dritter Wirkungsgrad bezieht sich auf die Energieumwandlung
zwischen dem Getriebeabtrieb und der Zugleistung. Dieser Wir-
kungsgrad wird hauptsichlich bestimmt durch die momentanen
Werte von Triebkraftbeiwert und Schlupf. Daraus folgt, daf} die
Leistungsaufteilung hier eine ganz grofle Rolle spielt.

In diesem Beitrag wird nur dieser dritte Wirkungsgrad behandelt.

2. Bauarten und Kennlinien

Wenn bei der Entwicklung des Schleppers verschiedene Reifengro-
Ben vorn und hinten oder verschiedene Achslasten vorgesehen
werden, erfordert der optimale Wirkungsgrad ungleiche Drehzah-
len und -momente der Treibrider, man braucht kein Sperrdiffe-
rential, aber einen Momentenverteiler. Trotzdem ist es niitzlich,
die Bauarten verschiedener Sperrdifferentiale zu kennen.

Das herkémmliche Ausgleichsgetriebe weist zwei vorteilhafte
Eigenschaften auf:

— Die Drehzahlen der Antriebsrader konnen sich unabhingig
voneinander entsprechend den wirklichen Weglidngen der
Fahrspuren einstellen.

— Die Antriebsmomente werden symmetrisch und damit
giermomentenfrei auf die Antriebsrider verteilt.
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Wenn die Kraftschlufipotentiale der Rider verschieden sind, tritt
aber ein gravierender Nachteil auf:
— Die auf den Boden iibertragbaren Antriebskrifte sind fiir
alle Antriebsrader auf das kleinste der verfiigbaren Kraft-
schluBpotentiale beschrinkt.

Um diesen Nachteil zu beheben, werden manuell schaltbare Diffe-
rentialsperren oder auch selbsttitig sperrende Differentiale einge-
setzt. Die teilweise einander widerspechenden Anforderungen an
ein selbstsperrendes Ausgleichsgetriebe haben zu einer Vielzahl
von Konstruktionen gefiihrt.

Das No-Spin-System ausgenommen, brauchen alle Konstruktionen
mechanische Reibelemente, die den freien Ausgleich der Drehzah-
len beider angetriebenen Achsen erschweren. Die Sperrwirkung
kann vorteilhaft durch die Momentendifferenz AM oder durch
den Sperrwert S, den Quotienten aus Differenz und Summe bei-
der Einzelabtriebsmomente beschrieben werden:

S=AM/ZM.

Die selbstsperrenden Differentiale konnen in drei Klassen einge-
teilt werden:
— Freilauf oder No-Spin-System
— Ausfithrungen, die Reibkréfte zwischen den beiden Ab-
triebswellen zur Uberbriickung ausnutzen
— Ausfiihrung, die viskose Fliissigkeiten als Ubertragungs-
element verwenden.

2.1 Das No-Spin System

Unter der Markenbezeichnung “No-Spin” besteht eine Einrich-
tung, bei der die Drehzahl der Wellen immer kleiner oder gleich
der Drehzahl der geringer belasteten Welle ist. Die Wirkung ist
schematisch in Bild 1 dargestellt. Es sind zwei selbsttitige Klauen-
kupplungen vorhanden, die das Drehmoment vom Tellerrad auf
die Seitenwellen iibertragen. Das System kann vereinfacht durch
Bild 7g, in dem die (Momenten-)Dioden Freildufe bezeichnen,
dargestellt werden.

Tatsichlich gibt es nur zwei Arbeitssituationen:

— wenn eines der Rider schneller lduft als das andere (Kurven-
fahrt), iibertriigt eine Welle das ganze Drehmoment oder

— die beiden Wellen haben gleiche Drehzahl mit zugehoriger .
schlupfabhingiger Treibkraft.

Es ist nicht sinnvoll, eine Kennlinie dieser Konstruktion in Bild 5
darzustellen, da keine eindeutig definierte Kurve zur Verfiigung
steht; man kann nur ein Kupplungsfeld andeuten.
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Bild 1. Differential des Systems No-Spin.
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2.2 Bauarten mit festen Reibflaichen
2.2.1 Momentengesteuertes Sperrdifferential

Bild 2 zeigt eine sehr verbreitete Bauart. Die Stiitzkrifte des Diffe-
rentialbolzens wirken in Abhingigkeit vom Tellerradmoment auf
zwei zwischen Abtriebskegelrad und Differentialkorb angeordnete
Lamellenkupplungen (ZF-Ausfiihrung). Andere Konstruktionen
(z.B. Borg-Warner) verwenden von Verzahnungsspreizkriften be-
aufschlagte Konusbremsen. Das Sperrmoment wichst im wesentli-
chen linear mit dem Antriebsmoment, der Sperrwert ist somit
nahezu lastabhingig. Temperatur und Differenzdrehzahl haben
wenig Einflufl.

Bild 2. Momentengesteuertes Sperrdifferential.

2.2.2 Momentengesteuerte Sperre mit Vorspannmoment

Zur Erzielung einer Sperrwirkung beim volligen Haftungsverlust
eines Rades ist eine Uberlagerung eines konstanten Differenzmo-
mentes mittels Federvorspannung der Reibelemente vorteilhaft.
So bekommt man immer ein grofieres Sperrmoment.

2.2.3 Festwertsperre

In diesem Fall wird die Lamellendruckkraft nur von einer kon-
stant vorgegebenen Federspannung bewirkt. Das Sperrmoment ist
lastunabhingig, der Sperrwert mithin vom Lastzustand abhingig.
In Wirklichkeit steigt aber infolge der steigenden Zahnflankenrei-
bung das Sperrmoment mit dem Antriebsmoment.

2.2.4 Differentialsperre

Mit einer Differentialsperre wird die Waagewirkung aufgehoben,
und die beiden Abtriebswellen haben gleiche Drehzahlen. Diese
Sperrung wird durch Verbinden von zwei Differentialteilen (z.B.
Differentialkorb und eine Abtriebswelle) bewirkt.

2.3 Bauart mit viskoser Reibung

Bei dieser Bauart ist die Lamellenkupplung durch eine Visco-
Kupplung ersetzt. Man bekommt ein Sperrmoment, das von der
Drehzahldifferenz beider Abtriebswellen abhingig ist, Bild 3. Das
Sperrmoment ist indirekt von der Belastung abhingig, weil die
Temperatur die Kennlinie der Visco-Kupplung beeinflufit.
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Bild 3. Differenzdrehzahlgesteuertes Sperrdifferential.

Der mechanische Aufbau einer Visco-Kupplung ist vom Prinzip
her einfach [1]. In einem trommelf6rmigen, allseits abgedichteten
Gehiuse sind jeweils abwechselnd zwei Lamellenpakete geschich-
tet: die Antriebs- und die Abtriebslamellen. Die antreibenden La-
mellen sind iiber eine formschliissige Verzahnung mit dem Gehdu-
se verbunden. Die Abtriebslamellen laufen in diesem Fall auf der
innenliegenden Abtriebswelle, mit der sie Formschluf haben. Die
zwei Pakete beriihren sich in normalem Betriebszustand nicht,
sondern weisen eine Spaltweite zwischen 0,2 und 0,4 mm auf, so
daB keine metallische Reibung und damit auch kein direkter Ver-
schleifd eintreten kann. Das ganze Gehéuse ist mit Silikonol ge-
fiillt. Besteht zwischen den rotierenden Antriebs- und Abtriebsla-
mellen eine Drehzahldifferenz, dann werden in der Silikonfliissig-
keit Scherkrifte erzeugt, die das eingeleitete Moment iibertragen.
Diese Scherkrifte wachsen aufgrund der nicht-newtonschen Eigen-
schaften der Silikonéle degressiv mit dem Geschwindigkeitsgra-
dienten an.

Bild 4 zeigt typische Drehmomentkurven einer Visco-Kupplung.
Selbstverstindlich sind die Kennlinien temperaturabhingig. In die
Kupplung mit diesen Kennlinien ist ein Uberlastungsschutz einge-
baut [1]. Mit Hilfe des Fiillungsgrades der Kupplung und bestimm-
ten Schlitzen und Bohrungen, die in den Lamellen zum Aufrecht-
erhalten einer stabilen Strémung angebracht sind, ldft sich ein
steiler Anstieg des Drehmoments erzeugen. Dieser steile Anstieg
verhindert durch die extreme Beschrinkung der Verlustleistung
ein iibermdfliges Ansteigen der Temperatur, so dal Dichtungsma-
terial und Silikonél gegen Schidden geschiitzt sind.

2.4 Kennlinien

In Bild § sind die Kennlinien von verschiedenen Sperrdifferentia-
len und Ausgleichsgetrieben fiir Eingangsmomente von 50 und
300 Nm in Abhingigkeit von der Differenzdrehzahl dargestellt.
Es fallen zwei .unterschiedliche Kennlinienformen auf [2].

Alle Sperrdifferentiale auf der Basis mechanischer Reibung fester
Korper zeigen einen Ubergangsbereich bei kleinen Drehzahlunter-
schieden zwischen der héheren Haftreibung und der niedrigeren
praktisch konstanten Gleitreibung, die bei grofieren Drehzahlun-
terschieden wirksam ist. Auch das Ausgleichsgetriebe gehort infol-
ge der Zahnflankenreibung hierher. Im Unterschied dazu weist
das Sperrdifferential mit viskoser Reibung ein monoton mit der
Drehzahldifferenz steigendes Sperrmoment auf, das degressiv ver-
lauft. Die von Null verschiedenen Anfangswerte rithren von der
Zahnflankenreibung des Differentials her. '
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Bild 4. Drehmoment in Abhingigkeit von der Differenzdrehzahl
fiir eine Visco-Kupplung in verschiedenen Temperaturbereichen;

nach [1].
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Bild 5. Momentendifferenz in Abhéngigkeit von der Differenz-
drehzahl fiir ein Ausgleichgetriebe und verschiedene unterschied-
lich gesteuerte Sperrdifferentiale bei zwei Eingangsdrehmomen-

ten; nach [2].
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3. Struktur und Aufbau des Modelles

Struktur und Aufbau eines Modelles richten sich nach der mit

dem Modell zu beantwortenden Fragestellung und der Zielsetzung.
Eines ist jedoch allen Modellen gemeinsam: Sie sollen mit Hilfe
von mathematischen Beziehungen die zu untersuchenden Zusam-
menhinge iibersichtlich darstellen und sie stiitzen sich auf empi-
risch gewonnene Daten, die so genau wie moglich verarbeitet
werden.

3.1  Annahmen und Voraussetzungen

Zur Kennzeichnung der Schlepperleistung wird die am Differen-
tialgetriebe verfiigbare Leistung N, gewihlt. Somit brauchen die
von der Auslastung abhingigen Verluste im Schleppergetriebe
nicht beriicksichtigt zu werden und die Leistungsaufteilung und
die Differentialverluste werden deutlicher. Die ganze Leistung
steht fir jede Geschwindigkeit zur Verfiigung.

Die Berechnungen werden fiir verschiedene Kraftschluipotentiale
durchgefiihrt. Nach Durchsicht verschiedener Angaben iiber Mef-
ergebnisse von Triebkraftbeiwerten k und zugehérigen Rollwider-
standsbeiwerten p werden die folgenden mathematischen Bezie-
hungen benutzt, Bild 6:
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Bild 6. Triebkraftbeiwert und Rollwiderstandsbeiwert als Funktion
des Schlupfes fiir einen Traktor-Treibradreifen.

k=Kq (1 -exp(-k; 0))
pP=1Ig + rn o
mit k, Triebkraftkoeffizient; zwischen 0,2 (Eis) und 0,75
k; Konstante, mit k; = 7,3 angenommen fiir jede Ober-
fliche, ausgenommen auf der Strae (k; = 30)

1o variiert zwischen 0,05 und 0,1
1y wird gleich 2 () gesetzt.

Diese Beziehungen sind fiir jeden Schlupf giiltig.
Der Schlupf wird wie folgt berechnet:

0= (vg -V)/vyg=(sg -9)/sg
mit v, ideale, schlupflose Geschwindigkeit
v reale Geschwindigkeit

8o idealer, schlupfloser Weg
s realer Weg.

Die Radzugkraft errechnet sich aus dem dimensionslosen Trieb-
kraftbeiwert k und der Radlast P zu:

T,=«P.
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Das Treibradmoment (Moment an der Nabe) ist
M, =R (T, +Pp)
=RP(x+p)

R Radhalbmesser.
Die Effektivleistung oder Radleistung wird

mit

N,=T,v=kPv
und die Radnabenleistung
N, =P (x +p) v/(1 - 0).

Die Schleppermasse (Summe von eigentlicher Schleppermasse und
anteiliger Geritemasse) wird konstant gehalten auf 6 000 kg mit
einer Achslastverteilung vorn/hinten von 2000/4000. Fiir ein
leichteres Verstindnis der spiter erlduterten Ergebnisse sind mog-
lichst viele Parameter konstant gehalten.

Die Kennlinien der Reib- und Viscoelemente sind beschrieben
durch

a
AM=ag +a; (Ng/v) +a, An

was eine ziemlich genaue Darstellung der Kurven in Bild 5 er-
moglicht.

Die Umwandlung der Getriebedrehzahl in die Radumfangsge-
schwindigkeit ist vom Raddurchmesser R und Ubersetzungsver-
hiltnis J abhéngig. Weil fir diese Studie nur das Verhiltnis der
Radumfangsgeschwindigkeiten wichtig ist, wird der Parameter
H=10017 2 7 R/R, (%) eingefiihrt. R, ist der Entwurfshalbmes-
ser. Dies bedeutet, daf fiir H= 100 % mit o, = o}, und Vollsperre
die Radumfangsgeschwindigkeiten vorn und hinten gleich sind.
Wenn im Entwurf bei Geradeausfahrt die Frontreifen-Umfangsge-
schwindigkeit grofier ist, spricht man von Vorlauf. Der Vorlauf
wird charakterisiert durch den Vorlaufbeiwert a, der das Verhilt-
nis der Radumfangsgeschwindigkeiten vorn zu hinten bei Gerade-
ausfahrt angibt. a > 1 bedeutet mithin Vorlauf und a <1 Nach-
lauf.

3.2 Aufbau der mathematischen Modelle

Die beschriebenen Elemente erméglichen es, die im weiteren be-
schriebenen Antriebslinien zu modellieren.

3.2.1 Optimale Leistungsaufteilung

Mit diesem Modell, Bild 7a, das fiir den Vergleich der Wirkungs-
grade herangezogen werden kann, wird die hochst erreichbare
Nutzleistung fiir eine gegebene Kombination berechnet. In diesem
Modell sind die Momente und die Geschwindigkeitsaufteilung zu
berechnende Parameter. Sie werden in Hinsicht auf einen optima-
len Wirkungsgrad optimiert. Die Gleichheit der Eingangsleistung
mit der Summe der Radnabenleistungen

Np =N, +Ny

ist dabei die einzige zusitzliche Bedingung.

Der Gebrauch dieses Modells als Vergleichsreferenz fiir andere Mo-
delle ist nicht giinstig, da die Realisierung dieses Modells nicht
ohne grofle Schwierigkeiten moglich ist.

Theoretisch kann ein solches System realisiert werden, wenn man
eine Energieumwandlung durchfiihrt und elektrische oder hydrau-
lische Nabenmotoren anwendet. Neben den Herstellkosten, Verlu-
sten und Gerduschen bereitet aber die optimale Steuerung grofie
Schwierigkeiten.
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3.2.2 Allradantrieb mit Momentenausgleich

In diesem Modell, Bild 7b, ist die Momentenaufteilung zwischen
vorn und hinten konstant. Die Berechnungsbedingungen sind:

M, /M;, = konstant

Ng=Nv+Nh'

3.2.3 Allradantrieb mit vollgesperrtem Differential

In diesem Fall, Bild 7c, liegt ein festes Verhiltnis zwischen den
Drehzahlen vorn und hinten vor. Die Berechnungsbedingungen
sind:

n,/n;, = konstant

Ng=Nv+Nh'

Die Momentenaufteilung ist durch die Achslast und den Schlupf
bestimmt. Diese Ausfithrung wird beim Vergleich der verschiede-
nen Modelle mit Hilfe des in Abschn. 4 definierten Giitegrades als
Referenzmodell verwendet.

3.2.4 Allradantrieb mit Visco-Kupplung in der Antriebslinie

Entsprechend Bild 7d wird die Hinterachse immer proportional
zur Getriebedrehzahl angetrieben. Zwischen Getriebe und Vorder-
achse ist eine Visco-Kupplung eingebaut. Nur wenn an der Visco-
Kupplung eine Drehzahldifferenz auftritt, bekommt man eine
Treibkraft an der Vorderachse. Die Berechnungsbedingungen sind:

AM = f(n;, - n,)
Ng=Nv+Nh +NViS 5

mit Ny, Verlustleistung in der Visco-Kupplung.

3.2.5 Allradantrieb mit Visco-Kupplung und Freilauf

Diese Ausfiihrung, Bild 7e, ist, den Freilauf ausgenommen, mit
der vorhergehenden identisch. Der Freilauf ist ungesperrt, wenn
die Vorderachse schneller dreht als die Hinterachse. Die zusitzli-
che Berechnungsbedingung ist:

AM=0 fur n, -n,<0.

3.2.6 Allradantrieb mit Reibkraft als Uberbriickung
Ahnlich wie bei den beschriebenen selbstsperrenden Differentia-
len wird zwischen den beiden Abtriebswellen eine Reibkraft als
Uberbriickung eingebaut, Bild 7f. Berechnungsbedingungen:

Ng = NV + Nh + NI

AM = f(n, - n,, M)

mit N, Reibungsverlustleistung.

3.2.7 Allradantrieb mit vollgesperrtem Differential und
Freilaufen

Die Benutzung eines festen Drehzahlverhiltnisses zusammen mit
Freildufen, Bild 7g, gibt drei mogliche Varianten:

— Freilauf im Vorderantrieb, ohne Freilauf B

— Freilauf im Hinterantrieb, ohne Freilauf A

— Freildufe in den beiden Antrieben (No-Spin).
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Bild 7. Wirkschema verschiedener Allradantriebe fiir die Ableitung
mathematischer Modelle.

4. Berechnungsergebnisse

Die im folgenden wiedergegebenen Resultate sind berechnet unter
der Voraussetzung, daf} eine konstante Leistung zur Verfligung
steht und daB diese Leistung bei jeder Geschwindigkeit vollig ge-
nutzt wird. In Abhingigkeit von der Schleppergeschwindigkeit
werden die Wirkungsgrade, Schlupfwerte und Zugkrifte bestimmt.

Der Zusammenhang zwischen dem Wirkungsgrad n, der Zugkraft
T, der zur Verfiigung stehenden Leistung N, und der realen
Schleppergeschwindigkeit ist gegeben durch: n N, = T v. Somit
ist der Wirkungsgrad ein direktes MaR fiir die Zugkraft. Da der
Wirkungsgrad insgesamt in weiten Grenzen zwischen O und 80 %
schwankt und im Verhiltnis dazu die Einfliisse der Betriebspara-
meter klein sind, wird der Giitegrad E eingefiihrt als das Verhiltnis
zwischen der jeweils erreichten Zugkraft und derjenigen, die mit
Vollsperrung erreicht wird. Auf den Bildern fiir den Giitegrad wird
an der Ordinatenachse auf die jeweilige Referenzkombination ent-

sprechend den Zahlen und Buchstaben nach Tafel 1 hingewiesen.

4.1 Optimal erreichbarer Wirkungsgrad

Gleiche Triebkraftkennlinien vorn und hinten vorausgesetzt, ist
der optimal erreichbare Wirkungsgrad unabhéngig von der Radlast-
verteilung und dem Raddurchmesser. Die Triebkraftaufteilung ist
der Radlastaufteilung proportional. Weil groere Triebkraftkoeffi-
zienten im Zusammenhang mit groferen Radlasten mehr Zugkraft
bewirken konnen, ist bei verschiedenen Triebkraftkoeffizienten
vorn und hinten die optimale Triebkraftaufteilung geschwindig-
keitsabhingig, wodurch der Wirkungsgrad beeinflufit wird.

Mit einer kleineren zur Verfiigung stehenden Leistung bekommt
man fiir kleine Geschwindigkeiten einen besseren Wirkungsgrad
und umgekehrt, da der Rollwiderstand konstant bleibt.
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Anordnung 1 2 4 | 5|6 7 A | B | (C) D
Leistung kW 56 42

VORN

Radlast kg | 2000 | 1500

Rollwiderstandsbeiwert rg — | 0,1 0,05

Triebkraftkoeffizient kO — 0,66 05|03

Steilheit k4 -1 73 30

Raddurchmesser H % 100 85 | 95 | 100 | 105
HINTEN

Radlast kg | 4000 [ 4500

Rollwiderstandsbeiwert rg — | 0,1 0,05
Triebkraftkoeffizientkg — | 0,66 0,3

Steilheit k4 -1 73 30

Raddurchmesser H % 100

Tafel 1. Ubersicht iiber die Daten der berechneten Anordnungen;
Referenzanordnung ist Nr. 1 bzw.Nr.1C — Nr.2,Nr. 3,...
stellen definierte Abweichungen von der Referenzanordnung dar.

Mit einer steilen Triebkraftbeiwertskurve (k; = 30) werden besse-
re Wirkungsgrade erreicht, da die gleiche Zugkraft bei geringerem
Schlupf und deshalb bei einer groferen Geschwindigkeit verfiigbar
ist. Grofere Rollwiderstinde geben selbstverstindlich schlechtere
Wirkungsgrade.

Bild 8 zeigt fiir verschiedene Parameterkombinationen den Wir-
kungsgrad (Bild 8a), die Zugkraft (Bild 8b), den Schlupf am Hin-
terrad (Bild 8¢c) und die Momentenaufteilung zwischen vorn und
hinten (Bild 8d). Die Numerierung der Kurven in den Bildern ent-
spricht der Numerierung der Varianten in Tafel 1.
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4.2 Vollgesperrtes Differential

Mit einem vollgesperrten Differential ist der Wirkungsgrad dem op-
timal erreichbaren Wirkungsgrad solange gleich, wie die Schlupf-
werte vorn und hinten gleich bleiben. Selbst der Einfluf} unglei-
cher Triebkraftbeiwerte ist kaum spiirbar. --

Der Einfluf eines abweichenden Raddurchmessers ist grof8. Der
Raddurchmesser ist von Reifendruck, Achslast, Reifentyp und
Verschleif8 abhingig. Reifentyp und -druck kénnen nach den Vor-
gaben des Traktorherstellers konstant gehalten werden. Theore-
tisch kann auch der Verschleift und der Einfluf der statischen
Achslast durch den Druck kompensiert werden, dynamisch jedoch
sind diese Grofien nicht konstant zu halten.

Auf dem Acker wird der Leistungsverlust durch Schlupf in Boden-
verformungen umgesetzt. Auf der Strafie jedoch resultiert aus der
Schlupfleistung ein merkbarer Reifenverschleiff. Wenn die relativen
Raddurchmesser vorn und hinten ungefihr gleich sind, besteht die
Maéglichkeit, da der Schlepper in eine Nickresonanz kommt, was
fiir den Fahrer unangenehm ist und eine zusitzliche Belastung des
Schleppers verursacht.
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Fiir kleine Geschwindigkeiten ist der Giitegrad ziemlich gut, fiir
hohere Geschwindigkeiten muf bei zu kleinem Vorderrad

(H < 100 %) der Schlupf an der Vorderachse negativ werden, was
bedeutet, dal die Krifte an Vorder- und Hinterachse in entgegen-
gesetzten Richtungen angreifen. Dies wirkt sich in einem schlech-
ten Wirkungsgrad und gréferen Bodenschiden aus. Im Forst ist
dies von besonderer Bedeutung, da eine starke Beschédigung der
oberflichennahen Wurzeln verursacht wird. Bei Kurvenfahrt miis-
sen beim klassischen Schlepperlenkungskonzept die Vorderrider
einen lingeren Weg zuriicklegen als die Hinterrader, bei gesperrtem
Differential werden sehr schlechte Wirkungsgrade und grofie Bo-
denschiden auftreten, zudem wird auch die Lenkbarkeit sehr
schlecht sein. Der Einflufl von Kurvenfahrt kann z.B. durch die
Annahme H = 85 % bewertet werden.

Auf der Strafe ergibt sich schon bei geringeren Geschwindigkeiten
ein negativer Schlupf und der Giitegrad wird klein. Unter diesen
Umstinden wird der Reifenverschleifd sehr grof und die Kurven-
fahrt gefahrlich.
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Bild 8. Wirkungsgrad (Bild 8a), Zugkraft (Bild 8b), Schlupf am
Hinterrad (Bild 8c) und Momentenaufteilung auf die beiden Ach-
sen (Bild 8d) in Abhingigkeit von der Geschwindigkeit bei optima-
ler Triebkraftaufteilung fiir die Entwurfsvarianten nach Tafel 1.

Analog tritt bei zu kleinen Hinterreifendurchmessern bei héheren
Geschwindigkeiten ein negativer Schlupf an der Hinterachse auf.
Bild 9 zeigt den EinfluB des Reifendurchmesserverhaltnisses auf
den Giitegrad (Bild 9a) und den Schlupf (Bild 9b) fiir die Anord-
nungsvarianten 1 A, 1 B und 1 D nach Tafel 1, jeweils bezogen
auf die Referenzanordnung 1 bzw. 1 C.
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Bild 9. Giitegrad (Bild 9a) und Schlupf (Bild 9b) in Abhingigkeit von der Geschwindigkeit fiir ein vollgesperrtes Differential mit und
ohne Freilauf bei verschiedenem Reifendurchmesserverhiltnis (1 A, 1 B, 1 D nach Tafel 1); Werte bezogen auf die Variante 1 bzw. 1 C.
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4.3 Vollgesperrtes Differential mit Freilauf

Der sehr ungiinstige Einfluf des negativen Schlupfes der Vorder-
rader kann vermieden werden durch Einbau eines Freilaufs zwi-
schen dem Differential und der Vorderachse, um so eine Kraft-
tibertragung zu verhindern, wenn die Vorderachse vergleichsweise
schneller dreht als die Hinterachse. Der Einflu} des Freilaufs wird
durch die gestrichelten Kurven in Bild 9a wiedergegeben.

Bei Kurvenfahrt, wo mit dem klassischen Traktor die Vorderachse
vergleichsweise schneller dreht als die Hinterachse, werden nur die
Hinterrdder eine Zugkraft ausiiben. Beim Pfliigen z.B. wird man
bei Geradeausfahrt mit vier Rddern antreiben, wihrend man bei
Kurvenfahrt, wo man wenig Zugkraft braucht, den besseren Wir-
kungsgrad der Hinterachse nutzen wird. Selbstverstandlich mufy
ein hiufiges plétzliches Ein- und Ausschalten des Freilaufs vermie-
den werden, um den Verschleil und die Schwingungen zu vermin-
dern und den Komfort nicht nachteilig zu beeinflussen. Es ist
nicht erwiinscht, den Schaltpunkt des Freilaufs so abzustimmen,
daf fiir die Entwurfsbedingungen die Umschaltung genau mit dem
Augenblick zusammenfillt, in dem der Schlupf der Vorderrdder
grofer wird als der der Hinterrader.

Vorteilhaft ist vielmehr die Benutzung eines Vorlaufs von 5 bis
10 %. Bild 10 zeigt den Giitegrad der Variante 1 fiir verschiedene
Werte von Reifendurchmesserverhiltnis und Vorlauffaktor a.

Bei Vollsperrung ohne Freilauf ist Vorlauf fiir die Lenkbarkeit in
der Kurvenfahrt lohnend, da die Vorderrider eine Zugkraft ent-
wickeln. Mit Freilauf geht dieser Vorteil verloren. Mit einer voll-
gesperrten Hinterachse (grofes Giermoment) kann man bei zu ge-
ringer Vorderachslast Lenkschwierigkeiten bekommen.

Der Einbau eines Freilaufs im Hinterachsantrieb ist mit dieser
Radlastaufteilung nicht sinnvoll, da die gréfite Zugkraft von der
Hinterachse ausgeiibt werden kann. Die Moglichkeit, daf der Rei-
fendurchmesser hinten durch die Belastung zu klein wird und so
ein negativer Hinterradschlupf auftritt, mufl durch die Wahl des
Vorlaufs verhindert werden.

4.4 \Vollgesperrtes Differential mit zwei Freildufen

Hier soll fiir den Fall eines zu kleinen Vorderrades die Vorderachse
arbeiten und fiir den Fall eines zu kleinen Hinterrades nur die Hin-
terachse. Wenn eine grofe Zugkraft ausgeiibt wird, das heift bei
Arbeiten mit grofen Schlupfwerten, werden alle Rdder mitarbei-
ten. Bei kleiner Zugkraft wird abhingig vom Reifendurchmesser-
verhiltnis nur die Vorder- oder nur die Hinterachse ziehen.
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Bild 10. Giitegrad, bezogen auf die Variante 1, in Abhingigkeit von
der Geschwindigkeit fiir ein vollgesperrtes Differential mit Freilauf
bei verschiedenen Werten von Vorlauffaktor a und Reifendurch-
messerverhiltnis.
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Die Entscheidung iiber die Lage des Schaltpunktes soll einen Kom-
promif’ darstellen. Ein kontinuierlicher Nachlauf ergibt bei gerin-
ger Zugkraft der Vorderachse eine gute Lenkbarkeit, aber bei ge-
ringer Achslast auch einen grofen Reifenverschleifd. Ein kontinu-
ierlicher Vorlauf gibt einen besseren Giitegrad und kleineren Ver-
schleif.

Es ist selbstverstandlich, dafl der Einsatz von zwei Freildufen gro-
Rere Vorteile bringt, wenn die Achslasten vorn und hinten gleich
sind.

45 Eine Visco-Kupplung in der Antriebslinie

Bei Einsatz einer Visco-Kupplung in der Antriebslinie bekommt
man zusitzliche Parameter, die den Wirkungsgrad beeinflussen,
niamlich die Koeffizienten der Kupplungskennlinie. Auch das Ver-
hiltnis zwischen der Antriebsdrehzahl der Kupplung und der Rad-
umfangsgeschwindigkeit, und damit die Ubersetzungsverhiltnisse
des Differentials und des Planetenendantriebs, sind wichtig, da sie
die Drehzahldifferenz in der Kupplung bestimmen.

Die Eigenschaften dieser Kombination sind dhnlich denen bei Voll-
sperrung, aber es tritt ein grofler Leistungsverlust in der Kupplung
auf, was einen geringeren Wirkungsgrad ergibt. Fiir groffe Geschwin-
digkeiten (kleiner Schlupf) ist es sogar méglich, dafl ein Wirkungs-
grad von null auftritt, wenn man die ganze Leistung nutzen will.

4.6 Eine Visko-Kupplung und Freilauf in der Antriebslinie

Ahnlich wie bei Vollsperrung kann man mit einer Visco-Kupplung
im Frontantrieb einen negativen Schlupf und somit einen schlech-
ten Wirkungsgrad bekommen. Auch hier ist deshalb ein Freilauf
anzuwenden. Im Vergleich mit der Vollsperrung tritt eine minima-
le Verminderung des Wirkungsgrades ein. Vorteilhaft aber ist eine
sanfte und nicht fiihlbare Schaltung des Freilaufs.

4.7 Differential mit iiberlagerter Reibung
4.7.1 EinfluB eines konstanten Sperrmoments

Trotz der Unméglichkeit, ein leistungsunabhingiges Sperrmoment
zu realisieren, wird diese Kombination untersucht, da dies die Mog-
lichkeit gibt, den Einflufl des Sperrmoments besser zu analysieren.
Das Reifendurchmesserverhiltnis wird als Parameter der Untersu-
chung eingesetzt. Bei den Entwurfsbedingungen (Werte von Nr. 1
in Tafel 1) bekommt man mit einem gréferen Sperrmoment einen
besseren Giitegrad, wenn der Vorderraddurchmesser zu klein ist
(H <100 %) oder bei der Kurvenfahrt, Bild 11. Der Vorteil ver-
grofert sich mit der Geschwindigkeit. Wenn aber das Sperrmoment
zu grof wird, verschlechtert sich der Giitegrad. Fiir H > 100 % gibt
jedes Sperrmoment ungiinstige Resultate.

Wenn die Achslast hinten grofer wird (z.B. Nr. 2 in Tafel 1), be-
kommt man kompliziertere Abhingigkeiten, Bild 12. Mit H etwa
kleiner als 100 % wird bei kleinen Geschwindigkeiten fiir ein gro-
Beres Sperrmoment eine Verbesserung des Giitegrades festgestellt.
Bei hoheren Geschwindigkeiten jedoch ist es umgekehrt. Fiir Kur-
venfahrt steigt der Giitegrad immer mit wachsendem Moment an.
Mit H grofer als 100 % ist es umgekehrt.

Wenn der Triebkraftkoeffizient vorn kleiner ist als hinten, Bild 13,
ist fiir hohe Geschwindigkeiten der Einfluf} des Sperrmoments wie
bei den Entwurfsbedingungen (Nr. 1, Bild 11). Bei Geschwindig-
keiten kleiner als 2 m/s jedoch gibt ein kleines Sperrmoment einen
schlechteren Giitegrad.

Mit steilen Triebkraftkennlinien, Bild 14, geben grofiere Sperrmo-
mente bessere Giitegrade, solange H kleiner als 100 % ist. Bei
Nachlauf sind die Resultate denen bei Entwurfsbedingungen
(Bild 11) dhnlich.

Fiir eine grofiere Leistung sind die Einfliisse des Sperrmomentes
analog den Einfliissen unter Entwurfsbedingungen, sie treten aber
nicht so deutlich hervor.
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Bild 11. Giitegrad, bezogen auf Variante 1 C, in Abhingigkeit von
der Geschwindigkeit fiir ein Differential mit iiberlagerter Reibung
bei verschiedenen Werten von Reifendurchmesserverhiltnis und
Sperrmoment.
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Bild 12. Giitegrad, bezogen auf Variante 2 C, in Abhéngigkeit von
der Geschwindigkeit fiir ein Differential mit iiberlagerter Reibung
bei verschiedenen Werten von Reifendurchmesserverhiltnis und
Sperrmoment; gegeniiber Nr. 1 gedndertes Achslastverhiltnis.
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Bild 13. Giitegrad, bezogen auf Variante 3 C, in Abhéngigkeit von
der Geschwindigkeit fiir ein Differential mit iiberlagerter Reibung
bei verschiedenen Werten von Reifendurchmesserverhiltnis und
Sperrmoment; gegeniiber Nr. 1 geénderter Triebkraftbeiwert vorn.
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Bild 14. Giitegrad, bezogen auf Variante 5 C, in Abhéngigkeit von
der Geschwindigkeit fiir ein Differential mit iiberlagerter Reibung
bei verschiedenen Werten von Reifendurchmesserverhiltnis und
Sperrmoment; gegeniiber Nr. 1 gednderte Steigung der Triebkraft-
kennlinie.

Zusammenfassend kann man sagen, daf} fir H kleiner als 100 %
ein grofles Sperrmoment einen besseren Wirkungsgrad gibt. Als
Giitegrad ausgedriickt, betrdgt der durchschnittliche Einfluf einer
Variation des Sperrmoments von 50 Nm bis 200 Nm 6 %. Es gibt
jedoch Ausnahmen bis zu 25 %. Ein zu grofes Sperrmoment kann
aber den Giitegrad negativ beeinflussen.

Der Vollsperrung gegeniiber hat die Sperrung mit Momenteniiber-
tragung den Vorteil, da}, solange das Sperrmoment nicht zu grof§
ist, der Schlupf nicht negativ wird. Bei Kurvenfahrt, wo die Vor-
derachse eine grofere relative Umdrehungsgeschwindigkeit hat,
wichst die Zugkraft auf der Vorderachse mit abnehmendem
Sperrmoment. Dies ist vorteilhaft fiir die Lenkbarkeit, doch nach-
teilig fiir den Reifenverschleifl. Mit steigendem Sperrmoment
wiichst der Gesamtwirkungsgrad, wihrend zugleich der Energiever-
lust im Differential zunimmt. Dies bedeutet, dafl zwischen Reifen
und Boden weniger Verlustenergie entsteht. Dieses Phinomen ist
allgemein giiltig bei H kleiner als 100 %.

4.7.2 EinfluR einer momentengesteuerten Sperrung

Diese Auslegung bedeutet, dal das Sperrmoment proportional mit
dem Antriebsmoment wichst und daf} bei konstanter Antriebslei-
stung das Sperrmoment umgekehrt proportional mit der Ge-
schwindigkeit abnimmt. Kleiner Geschwindigkeit entspricht ein
grofles Sperrmoment und grofler Geschwindigkeit ein kleines.
Daraus folgt, daR der Einflu} einer momentengesteuerten Sperre
aus den zuvor gegebenen Resultaten abgeleitet werden kann. All-
gemein kann man sagen, dal man eine Anniherung der Giitegrade
an die Referenzwerte bekommt. Durch Zusammenwirken einer

. momentengesteuerten Sperrung mit einer konstanten Sperrung

(z.B. als momentengesteuerte Sperrung mit einem grofen Anfangs-
wert bei Nullschlupf) kann man Lésungen bekommen, die fiir eine
grofle Zahl von Arbeitsbedingungen die besten Wirkungsgrade ge-
ben, ohne auf andere Vorteile (Schlupfdifferenz zwischen vorn
und hinten) zu verzichten. Bild 15 zeigt einige Beispiele.

4.7.3 EinfluB von einer Visco-Sperrung

Der Aufbau des Sperrmoments ist hier ganz verschieden von den
zuvor beschriebenen Sperrsystemen, da es nur von der Schlupfdif-
ferenz zwischen den zwei Achsen abhingig ist. Weil Zahnflanken-
reibung nicht zu vermeiden ist, sind die Kennlinien immer die
Summe einer Konstanten und einer Exponentialfunktion. In die-
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sem Text wird mit dem Ausdruck “grofere Sperrung” angedeutet,
daf bei gleichem Schlupf das Sperrmoment grofier ist, ohne zu
spezifizieren, ob dies durch einen grofleren Exponenten oder einen
groferen Koeffizienten hervorgerufen wird.

Unter Entwurfsbedingungen ist der Einsatz einer Visco-Sperre,
Bild 16, im Vergleich zu einer konstanten oder momentengesteuer-
ten Sperrung vorteilhaft. Bei grofen Geschwindigkeiten kombiniert
mit einem groflen Vorlauf ist es moglich, negativen Schlupf zu be-
kommen, doch die Wahrscheinlichkeit hierfiir ist kleiner. Auch
hier ist es die Regel, daf} eine grofere Sperrung fiir grofiere Ge-
schwindigkeiten einen besseren Giitegrad ergibt, jedoch negativen
Schlupf verursachenkann, dessen negativer Einfluf} aber geringer
ist. Fiir H grofer als 100 % sind Kennlinien mit groferem Expo-
nenten und kleinerem Koeffizienten angezeigt; fiir Vorlauf ist es
umgekehrt.

Wenn die relative Achslast hinten grofer ist als bei den Entwurfs-
bedingungen (Nr. 1), sinkt bei Vorlauf der Giitegrad mit sinkender
Sperrung. Bei Nachlauf ist der Einfluf unbedeutend fiir Geschwin-
digkeiten iiber 1,5 m/s.

Wenn der Triebkraftkoeffizient vorn kleiner ist als hinten, ist fur
jeden normalen Reifendurchmesser der Gebrauch einer Visco-
Sperre vorteilhaft. Bei Kurvenfahrt jedoch ist der Giitegrad kleiner
fiir hohere Geschwindigkeiten und vice versa. Die Wahrscheinlich-
keit negativen Schlupfes ist gering.

Mit einer steilen Triebkraftkennlinie ist mit H < 100 % der Giite-
grad kleiner, aber mit H > 100 % grofier. Wenn eine grofiere An-
triebsleistung zur Verfiigung steht, sind die Resultate mit einer
Visco-Sperre besser als mit den anderen Sperrsystemen.

Allgemein kann festgestellt werden, da8 der Einsatz einer Visco-
Sperre elastischer ist als der Einsatz einer konstanten oder mo-
mentengesteuerten Sperrung; es ist einfacher eine Kennlinie zu
entwerfen, die mehr Vorteile als Nachteile ergibt. Vor allem eine
Kombination mit einem gering momentengesteuerten System
kann grofRe Vorteile bieten. Dabei ist zu bedenken, da} die reale
Ausfiihrung wegen der Zahnreibung schon eine solche Kombina-
tion ergibt.

In dieser Untersuchung ist von dem Temperatureinflu} abstra-
hiert. Dieser Einfluf} wird das Verhaltendes Systems sehr kompli-
ziert machen. In vielen Fillen ist eine Temperaturerhdhung vor-
teilhaft, da grofere Sperrmomente aufgebaut werden sollen. Ein
grofBes Problem jedoch ist das Erreichen einer hinreichenden Ab-
kithlungsgeschwindigkeit der Visco-Sperre, um die Sperrung
schnell abzubauen und die Vorteile z.B. bei der Kurvenfahrt zu-
riickzugewinnen.
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Bild 15. Giitegrad, bezogen auf Variante 1 C, in Abhingigkeit von

der Geschwindigkeit fiir ein Differential mit momentengesteuerter
Sperrung bei verschiedenen Werten von Achslastverhiltnis, Reifen-
durchmesserverhiltnis und Sperrmoment.
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Bild 16. Giitegrad, bezogen auf Variante 1 C, in Abhéngigkeit von
der Geschwindigkeit fiir ein Differential mit Visco-Sperre bei ver-
schiedenen Werten von Reifendurchmesserverhiltnis und Sperrmoment.

5. Zusammenfassung

In diesem Beitrag wird eine Ubersicht gegeben iiber die verschiede-
nen Moglichkeiten, die Triebkraft eines Schleppers auf die zwei
Achsen zu verteilen. Sowohl die Vollsperrung als auch der Einsatz
eines Momentenverteilers mit oder ohne Uberlagerung von Rei-
bung und die Benutzung von Freildufen werden untersucht mit
ihren Vor- und Nachteilen hinsichtlich Wirkungsgrad, Reifenver-
schlei und Lenkbarkeit bei Geradeausfahrt und Kurvenfahrt. Es
zeigt sich, daB es immer interessant ist, fiir die Entwurfsbedingun-
gen einen Vorlauf vorzusehen.

Vor allem um Reifenverschleif und Schwmgungen zu vermeiden,
ist es zu empfehlen, in den Vorderachsantrieb einen Freilauf ein-
zubauen. Die Stofe beim Schalten des Freilaufs konnen durch
einen Visco-Puffer vermieden werden.

Wenn ein Differential oder Momentenverteiler benutzt wird, ist
parallel dazu eine Reibpaarung einzubauen, um auch bei Variatio-
nen von Radlastverteilung, Traktionskoeffizient und Reifendurch-
messer einen guten Wirkungsgrad zu bekommen. Besonders der
Einsatz einer Visco-Sperre ist vorteilhaft. Dabei ist jedoch die Fra-
ge zu stellen nach der Reaktion dieses Systems unter den spezifi-
schen Belastungen, die von einem Schlepper gefordert werden.

Jede Losung wird ein Kompromif} bleiben zwischen Vor- und
Nachteilen bei verschiedenen Arbeitsbedingungen. Eine allgemeine
Beurteilung kann nur gemacht werden, wenn man den Gewinn fir
verschiedene typische Arbeitszyklen berechnet. Diese Zyklen sind
jedoch auch betriebsspezifisch. Dieser Beitrag ist nur ein kleiner

“Schritt im Rahmen von Untersuchungen zur Losung des Traktions-

problems mit relativ einfachen Mitteln.

Die endgiiltige Losung des allgemeinen Traktionsproblems kann
nur erreicht werden mit komplizierten selbstlernenden Systemen,
die die Bodeneigenschaften und Schlupfwerte messen und die Ge-
schwindigkeit und Zugkraftverteilung automatisch regeln.

Bis auf weiteres kann man mit grofer Sicherheit feststellen, dafl
der Wirkungsgrad hoch gehalten werden kann, indem die Einsatz-
bedingungen so genau wie moglich den Entwurfsbedingungen des
Schleppers entsprechend gewihlt werden.
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