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Der Kraftstoffverbrauch gewinnt auch beim Feldeinsatz von Acker-
schleppern verstdirkt an Bedeutung. Verantwortlich hierfiir sind aus oko-
nomischer Sicht die gestiegenen Dieselpreise und die aus okologischen
Griinden angestrebte Einsparung des Treibhausgases CO; sowie die
Schonung von Ressourcen. Um diesbeziiglich Einsparungspotentiale ab-
zuschdtzen und einen Katalog fiir Minderungsmoglichkeiten zu erstellen,
sind Versuche zwar wichtig, aber nicht allein ausreichend. Es wird ein
detailliertes Modell benotigt, mit dem die einzelnen Einflussfaktoren wie
Ballastierung oder Fahrgeschwindigkeit gezielt untersucht werden kon-
nen, da Messungen keine reproduzierbaren Ergebnisse liefern. Ziel des
Projektes an der Universitit Hohenheim ist es, ein solches Modell zu
entwickeln, es anhand von Messungen zu validieren und die geforderten

Ergebnisse zu berechnen.
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Einleitung

Der Kraftstoffverbrauch beim Einsatz von
Ackerschleppern wird einerseits stark
durch die bendtigte Zugkraft der Gerite,
andererseits durch den Motor-, Getriebe-
und Laufwerkwirkungsgrad des Schlep-
pers beeinflusst. Von besonderer Bedeu-
tung ist dabei der Laufwerkwirkungs-
grad, der mit Werten von 30 bis 70 % re-
lativ niedrig ist [1; 2] und abhéngig von
schlepper- und bodenspezifischen Ein-
flussfaktoren stark variiert. Um die Be-
deutung der einzelnen Parameter gezielt
beurteilen zu koénnen, eignen sich Mes-
sungen nur begrenzt, da insbesondere der
Boden schon sehr kleinrdumig starke Un-
terschiede aufweist. Deshalb wird ein de-
tailliertes Fahrzeug- und Gerédtemodell
benotigt, mit dem einzelne Einflussfakto-
ren untersucht werden kénnen. Erste Mo-
delle zur Berechnung der Zugkraft von
Bodenbearbeitungsgerdten wurden zur
Optimierung von Pfliigen bereits im 19.
Jahrhundert vorgestellt [3]. Aktuelle Mo-
delle des Zugkraftbedarfes von Einzel-
werkzeugen (beispielsweise Godwin &
o’Dogherty 2003 [4]) weisen einen hohen
Detaillierungsgrad auf und erfordern eine
umfangreiche Kenntnis iiber die Auspra-
gung von mechanischen Bodenparame-
tern. Der Antriebsstrang wurde fiir dyna-
misches Verhalten von Bohler [2; 5] und
fiir statisches Verhalten von Verschoore

[6] modelliert. Neben weiteren Teilmo-
dellen des Ackerschleppers eignen diese
sich nur eingeschriankt zur Untersuchung
des Kraftstoffverbrauchs, da diese Model-
le fir andere Untersuchungen optimiert
sind.

In diesem Artikel soll vornehmlich auf
das Modell des Ackerschleppers einge-
gangen werden, wobei die Zugkraft als
Eingangsparameter vorgegeben ist. Fiir
die spéteren Berechnungen konnen ver-
schiedene Zugkraftmodelle (Gerdtemodel-
le) gemeinsam mit dem Fahrzeugmodell
genutzt werden. Die Validierung des Mo-
dells erfolgt durch den Vergleich model-
lierter Verbrauchswerte mit Werten, die in
Hohenheim mit einem entsprechend aus-
gestatteten Schlepper gemessen wurden.

Das Fahrzeugmodell

Da mit dem Modell viele Einflussfaktoren
genau betrachtet werden sollen, wird eine
hohe Genauigkeit und die Beriicksichti-
gung moglichst vieler Parameter verlangt.

Insbesondere sollen folgende Parameter

abgebildet werden:

- Einfluss von Zugkraft und Fahrge-
schwindigkeit

- Hangneigung in Fahrtrichtung und in
seitlicher Richtung

- Geometriec des Schleppers (Radstand,
Spur, ...) mit Masse, Schwerpunkt und
Zugangriffspunkt

- Zuschalten von Allradantrieb, Differen-
tialsperre hinten

- Einfluss des Selbstsperrdifferentials mit
unterschiedlichen Sperrwerten

- Unterschiedliches  Triebkraftverhalten
fur alle vier Réder

- Stufung der Génge und Lastschaltstufen

- Einfluss der Fahrstrategie (Tempomat,
Fahrgeschwindigkeit, Gang, ...)

Der Einfluss dieser Parameter wird zwar
als sehr unterschiedlich eingestuft, den-
noch sind sie alle detailliert auf ihre Be-
deutung zu Uberpriifen. Nur so kann fiir
weitere Untersuchungen eine objektive
Auswahl durchgefiihrt werden.

Das Schwingungsverhalten eines Schlep-
pers ist fir fahrdynamische Modelle im
Bezug auf Fahrsicherheit und Komfort
sehr wichtig und hat lediglich einen ge-
ringen Einfluss auf den Kraftstoff-
verbrauch beim Fahren auf dem Feld.
Deshalb wird dieses vernachldssigt. Es
wird aulerdem ein statisches Modell ent-
wickelt, da Beschleunigungsvorginge fiir
den Vergleich von konstanten Fahrzu-
stinden unter Beriicksichtigung von
Schlepper- und Geréteeinstellungen nicht
von Bedeutung sind. Lediglich fiir den
Vergleich mit den bei der Bodenbearbei-
tung gemessenen Verbrauchswerten wird
die Beschleunigung durch eine zusitzli-
che Kraft beriicksichtigt, die verglichen
mit der Zugkraft jedoch gering ist. Hinzu
kommt, dass die Kraft des Abbremsens
bei der Bodenbearbeitung nicht in den
Fahrzeugbremsen umgesetzt wird, son-
dern die Zugkraft reduziert. Zugkraftspit-
zen konnen so durch Reduzierung der
Fahrgeschwindigkeit sogar kompensiert
werden. Die sehr kurzzeitigen Geschwin-
digkeitsschwankungen wihrend der Bo-
denbearbeitung sind daher fiir den Kraft-
stoffverbrauch von geringer Bedeutung.

Ein weiterer Punkt fiir die Wahl des stati-
schen Modells ist die Durchfiihrbarkeit
der Einzelparameterbetrachtung bei ver-
tretbaren Rechenzeiten. Wihrend dynami-
sche Modelle oft mit dem Kraftfluss des
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Antriebsstranges rechnen, also von Seiten
des Motors her, wird fiir dieses statische
Modell der umgekehrte Weg von Seiten
der Rider her gewédhlt. Es kann bei-
spielsweise fiir definierte Zugkrifte ein
Vergleich verschiedener Fahrgeschwin-
digkeiten direkt berechnet werden, ohne
die Geschwindigkeit durch Regelsysteme
einstellen zu missen, da diese als Ein-
gangsgrofle in das Modell einflieit. Bei
anderen Modellen muss das Motormo-
ment so lange angepasst werden, bis sich
die gewiinschte Geschwindigkeit einstellt.
Die Zahl der Iterationsschritte wird so
minimiert und die Rechenzeit reduziert.

Ein Schema des Modells ist in Bild 1 dar-
gestellt. Auf der linken Seite stehen die
Eingangsparameter, die im Falle der Zug-
kraft und der Reifenkennwerte aus separa-
ten Modellen stammen kdnnen. In diesem
Artikel wird der rechte Teil betrachtet, in
dem die Module des Schleppermodells
dargestellt sind. Im einzelnen sind das
Radlastmodell, Antriebsstrang, Getriebe
und Motor. Diese Module werden in den
folgenden Kapiteln beschrieben.

Zwischen den einzelnen Modulen sind die
Parameter dargestellt, die jeweils weiter-
gegeben werden. Diese Anzahl ist im
Vergleich zu den Eingangsparametern
insgesamt gering. Die Eingangsparameter
sind mit Blockpfeilen gekennzeichnet,

wenn mehr als ein Wert in das Modell
einflieft. In dieser Form sind keine
Schleifen vorhanden, weshalb ohne Itera-
tionen gerechnet werden kann und die
Rechenzeit minimiert wird. Im program-
mierten Modell sind auch Iterationsver-
fahren integriert, durch die eine Korrektur
des Radaufstandspunktes beriicksichtigt
werden kann. Da die Grundlagen zum ge-
nauen Verhaltens des Reifens jedoch noch
nicht vorliegen, werden diese Iterationen
in diesem Artikel nicht betrachtet.

Die Radlastverteilung

Die Fahrzeuggeometrie beeinflusst den
Kraftstoffverbrauch durch die Radlastver-
teilung, da diese wiederum wesentlichen
Einfluss auf das Triebkraftverhalten der
einzelnen Réider und somit auch den An-
triebsstrang hat. Bei konstanter Fahrt an
Steigungen wirkt sich auch die Masse auf
den Kraftstoffverbrauch aus.

Um die Radlasten am Ackerschlepper bei
Steigungsfahrt und seitlicher Hangnei-
gung sowie bei frei angreifender Zugkraft
zu berechnen, sind neben den statischen
Gleichgewichtsbedingungen auch iterati-
ve Verfahren notwendig, da die Radlast-
verteilung auch durch die Zug- und Sei-
tenkraftverteilung beeinflusst wird. In
diesem Artikel soll jedoch nur die erste

! Geréte- Kennw. Fahrzeuggeometrie Radlastmodell
hgzielzl] Zugkraft (6 Komponenten)
Steigung al-
Ll
Schréglage o
Masse ~

Kennw. Antriebsstrang Antriebsstrang F Yy
Zug
Reifenkennwerte (4 x 7) +
Sperrwert Diff. V. u. H. N
2 WD / 4 WD -
Fahrgeschwindigkeit v :
»
[Ulel MG
Y Y
Getriebekennwerte Getriebe
Gang o :
L
Lastschaltstufe g
X
PMot
v
Motorkennwerte
X
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Bild 1: Ubersicht (iber das Fahrzeugmodell mit den Eingangsparametern

Néherung ohne die im Modell enthaltenen
Iterationen erldutert werden, da bereits
ohne diese genauere Berechnung gute Er-
gebnisse erzielt werden.

Die Gewichtskraft jedes Rades kann in
Normalkraft und Hangabtriebskraft zer-
legt werden. Wie bei Untersuchungen
zum Triebkraftverhalten tblich, wird die
Normalkraft zum Boden im Folgenden als
Radlast bezeichnet. Zur Berechnung der
einzelnen Radlasten werden zundchst die
im weiteren genutzten Bezeichnungen
und Abmessungen definiert.

Der Ursprung des Koordinatensystems fiir
den Ackerschlepper befindet sich mittig
in der Hinterachse, die x-Achse liegt in
Fahrtrichtung, die y-Achse nach links,
beide parallel zur Bodenebene. Folglich
ist die z-Richtung die Senkrechte zum
Boden, mit der auch die Radlasten wir-
ken. Im Index der Krifte F ist der An-
griffspunkt und die Wirkrichtung angege-
ben. Der Index der Momente gibt die
Drehachse an, der Index der Langen 1 den
Bezugspunkt und die Richtungskompo-
nente des jeweiligen Abstandes zum Ur-
sprung. Alle Krifte und Langen haben in
Richtung der Achsen positive, entgegen
der Richtung der Achsen negative Werte,
um Vorzeichenprobleme zu vermeiden.
Dies ist zwar uniiblich, fiir das Compu-
termodell jedoch vorteilhaft, da nicht alle
Léngen und Krifte immer die gleiche
Richtung haben. So kann beispielsweise
die Zugkraft oberhalb oder unterhalb der
Hinterachse in schrigem Winkel nach o-
ben oder nach unten angreifen. Mit dem
genutzten Verfahren lassen sich Fehler an
diesen Stellen vermeiden.

Die Punkte werden wie folgt bezeichnet,
zusétzlich sind die Koordinaten (x | y | z)
angegeben:

Aufstandspunkt des linken Hinterrads:

1 (llx lly‘llz )
Aufstandspunkt des rechten Hinterrads:
2 (12x lZy“Zz )
Aufstandspunkt des linken Vorderrads:
3 (ZSx l3y ‘ l3z )
Aufstandspunkt des rechten Vorderrads:
4 (l4x‘l4y‘l4z )

Angriffspunkt der Gewichtskraft
(Schwerpunkt):

G (lGx‘le‘le )
Angriffspunkt der Zugkraft (pull):
P (lPx le‘le )
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Anschaulich kénnen die Punkte und die
zugehorigen Krifte wie in Bild 2 darge-
stellt werden.

Bei bekannten Rollwiderstandsbeiwerten
p kann der Radaufstandspunkt um den
Hebelarm der Radlast nach vorne ver-
schoben werden [7]. Eine seitliche Kor-
rekturverschiebung bei Seitenkrafteinwir-
kung kann erst nach Berechnung der Zug-
und Seitenkréfte an den einzelnen Rédern
iterativ erfolgen. Die dazu bendtigten
Grundlagen iiber das Verhalten der Réder
sind jedoch fiir nachgiebigen Boden noch
nicht ausreichend bekannt. Die Beriick-
sichtigung ist in dem Computermodell
vorgesehen, das Vorgehen dazu soll hier
jedoch nicht beschrieben werden. Daher
werden die Radlasten ohne Beriicksichti-
gung der Zug- und Seitenkraftverteilung
auf die Einzelrdder ermittelt. Da sie in z-
Richtung wirken, ist das Momenten-
gleichgewicht um die z-Achse ohne Be-
deutung. Zug- und Seitenkrifte in den
Radaufstandspunkten erzeugen jedoch
auch ein Moment um die x- bzw. y-
Achse, welches in den entsprechenden
Momentengleichgewichtsbedingungen
(Gl. 7 und GI. 8) beriicksichtigt werden
muss. Da die Zug- und Seitenkrifte der
Einzelrdder unbekannt sind, wird ihr An-
teil am Momentengleichgewicht nach den
Gleichungen (4) und (5) ersetzt.

Dazu wird ausgenutzt, dass die Hebelar-
me, mit dem Zug- und Seitenkréfte in den
Radaufstandspunkten auf den Bezugs-
punkt (Ursprung des Koordinatensystems
mittig in der Hinterachse) wirken, fiir alle
Radaufstandspunkte gleich sind. Es wird
die ErsatzgroBe hy, eingefiihrt (GL. 1):
hHZ = llz = 122 = l3z = l4z (M
Aus den Kriftegleichgewichten in x- und
y-Richtung kann die Summe der Zug-
bzw. der Seitenkrifte aller Réder folgen-
dermalen ersetzt werden. (Gl. 2 und 3)

F1x+F2x+F3x+F4x :_(FGX+FPx) (2)

Ry +Fyy, + By, + Fy, =~(Fgy + Fp,)  (3)

Dann kann der Anteil der nur durch die
Zugkrifte (x-Kréfte) erzeugten Momente
um die y-Achse durch Einsetzen von
Gleichung (1), ausklammern von F, bis
F4x und ersetzen dieser durch Gleichung
(2) unabhingig von der Zugkraftvertei-
lung durch bekannte GroBen ersetzt wer-
den (Gl. 4)

le 'llz +F2x '122 +F3x '13 +

z “4)
+F4x‘l4z :_(FGx+FPx)‘th

Gleiches gilt fiir die durch die Seitenkraft
an den Rddern verursachten Momente um

F,

Z

F,

y

Bild 2: Krafte an den Radaufstandspunkten (1 bis 4) sowie die Angriffspunkte fir die Gewichtskraft

(G) und die Zugkraft (P)

die x-Achse (GL. 5)

: (%)
+F4y'l4z :_(FGy+FPy)'th

Anschlieffend koénnen die Krifte- und
Momentengleichgewichte (Gl. 6-8) aufge-
stellt werden, wobei die im einzelnen un-
bekannten Seiten- und Zugkrifte der Ré-
der iiber Gleichung (4) und (5) beriick-
sichtigt werden.

ZFZ:FGZ+FPZ+EZ+ (6)
+FZZ +F3Z+F4Z :O

ZMx = _FGy'le+FGz'le_
_FPy 'IPZ+FPZ 'ZPy +(FPy+FGy)'hHZ

+ F, -lly +F,, ~12y + o

+F3Z 'l3y +F4Z 'l4y :O

ZMy = _FGx 'le +FGz 'ZGx -
_FPx ‘IPZ +FPz 'lPx+(FPx +FGx)'th
+F L+ By D (8)

s,y T Fyy Dy =0

Da die Vorderachse als Pendelachse aus-
gefiihrt ist, miissen dort die Momente um
die x-Achse Null werden. Die Seitenkraf-
te, die von den Vorderrddern aufgenom-
men werden, sind jedoch noch unbekannt,
daher wird zunichst eine Annahme fiir
den Winkel a, mit dem die resultierende
aus y- und z-Kraft auf die Vorderachse
wirkt, getroffen. Vereinfacht geht man

von einer senkrecht zum Boden wirken-
den Kraft aus, der Winkel o ist dann
gleich der seitlichen Hangneigung. Fiir
die Hohe der Vorderachse (des Pendel-
punktes) {iber dem Boden wird analog zur
Hinterachse die Bezeichnung hy, einge-
fiihrt. Diese GroBe flieit mit der Schlep-
pergeometrie in das Modell ein (Bild 3).

Durch multiplizieren der Stiitzkraft Fy,
mit tan(a) ergibt sich die Kraft Fy,, die
der Summe der Seitenkrifte an beiden
Vorderradern entspricht Gleichung (9)

FVy = FVz ' tan(a): (F3z + F4z)' tan(a) (9)

Es ergibt sich die Zusatzbedingung (Gl.
10)

ZMVX =B, Ly + Fy Uy +

(10)
+(Fy, + Fy,)-tan(a) - hy, =0
Und nach Umformung (GL. 11):
ZMVx =F, - (tan(a) “hy, + l3y)+ (11)

+Fy, - (tan(a) hy, + l4y)= 0

Dieses lineare Gleichungssystem mit 4
Gleichungen (6), (7), (8) und (11) und 4
Unbekannten (F;, bis F,,) ist eindeutig
losbar, so dass die Radlasten fiir die je-
weilige Fahrsituation bestimmt werden
konnen.

Der Antriebsstrang

Zur Berechnung des Antriebsstranges
zwischen Getriebeausgang und Rad miis-
sen die Ubersetzungen und Wirkungsgra-
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_FVZ

_I4y

hy, lay
— < F
F 4y
3y F
Fa, 4z Bild 3: Langen
und Krafte an der
Vorderachse

de von Endantrieben und Differentialge-
trieben bekannt sein. Dann kann der Leis-
tungsbedarf (Drehzahl- und Drehmo-
mentbedarf) fiir eine definierte Fahrge-
schwindigkeit und Zugkraft bestimmt
werden. Da hierfiir bei unterschiedlichem
Traktionsverhalten der Einzelrdder oder
unterschiedlichen Radlasten der Einfluss
unter-schiedlicher Drehgeschwindigkeiten
der Rider beriicksichtigt werden muss,
wird im Folgenden ein Verfahren zur Be-
rechnung dieser Einfliisse vorgestellt.

Drehwiderstandslinien

Um Drehzahl und Drehmoment der Aus-
gangswellen eines Differentialgetriebes
berechnen zu konnen, reicht die Kenntnis
von Eingangsdrehzahl und -moment nicht
aus. Vielmehr miissen die Drehwider-
standslinien (Moment in Abhéngigkeit der
Winkelgeschwindigkeit) der Ausgangs-
wellen bekannt sein, um die Drehwider-
standslinie der Eingangswelle berechnen
zu konnen. Auch aus diesem Grund bietet
sich eine Betrachtung von Seiten der Ra-
der her an.

Fir jedes Rad gelten charakteristische
Reifenkennlinien fiir Triebkraftbeiwert «
und Rollwiderstandsbeiwert p in Abhén-
gigkeit vom Schlupf ¢ (Bild 4) [1]. Diese
konnen aus Messungen [1; 2] oder ver-
schiedenen Modellansédtzen [2; 5; 9; 10]
stammen. In jedem Fall werden die Glei-
chungen aus Bild 4 parametrisiert, nach
Festlegung dieser Zusammenhénge fiir je-
des einzelne Rad kann fiir bekannte Rad-
lasten das Drehmoment M in Abhéngig-
keit vom Schlupf angegeben werden (Gl.
12). Die Zahlen in den Indizes sind cha-
rakteristisch filir die einzelnen Réder. Der
dynamische Rollradius nach Persson [11]
istr.

Mi(o1)=n-F, -((01)+ pi(o7)) (12)

Die Zugkraft Fi; berechnet sich mit der
Radlast Fy, (Gl. 13):

Fi(o)=x(01) F. (13)

Da der Schlupf bei konstanter Fahrge-
schwindigkeit v und bekanntem Radius r
direkt von der Winkelgeschwindigkeit ®
abhéngt, ndmlich

4 v

oo )=1-—=1-——

er) Visth @ -n (14
konnen nach Einsetzen von Gleichung
(14) in die Gleichungen (12) und (13) das
Moment und die Zugkraft fiir jedes Rad in
Abhingigkeit der Winkelgeschwindigkeit
angegeben werden. Die zugehorigen
Drehwiderstandslinien sind in Bild 5 dar-
gestellt. Zur Berechnung der bendtigten
Getriebeausgangsleistung wird die Zug-
kraftkurve zwar nicht benétigt, um dann
dieser Leistung eine Zugkraft zuordnen zu
konnen, ist sie jedoch unabdingbar.

Die Gleichungen fiir diese Drehwider-
standslinien koénnen zwar noch angegeben
werden, allerdings ist das Auflosen nach
der Winkelgeschwindigkeit nicht mehr
moglich. Daher wird im Folgenden nume-
risch mit den Werten der Drehwider-
standslinien gerechnet. Es werden hoch
auflosende Tabellen mit Wertetripels von
Winkelgeschwindigkeit, Moment und
Zugkraft fiir jedes Rad erstellt.

Endantriebe

Die Beriicksichtigung der Endantriebe er-
folgt unter Angabe des Ubersetzungsver-
héltnisses i und eines konstanten Wir-
kungsgrades ng. Auf eine Abhingigkeit
des Wirkungsgrades von Drehzahl und
der Auslastung (wie spéter beim Getriebe)
wird dabei zur Vereinfachung verzichtet.
Die Drehwiderstandslinien fiir die Aus-
gangswellen des Differentials berechnen
sich dann wie folgt (Gl. 15 und GI. 16):

Jyp—

=T

Yoipng (15)
;) =@ g (16)

Es ergeben sich entsprechend neue Tabel-
len mit Wertetripels (3 Spalten und n
Werte) fiir die neuen Drehwiderstandsli-
nien, mit denen fiir das Differentialgetrie-
be weiter gerechnet wird. Die zugeordne-
ten Zugkraftwerte bleiben bei den Endan-
trieben gleich.

< 0,8
e
® I
25 06
g2 k=a,+b,-e%°+d, o
. @© 1 71 1
3E
58 0,4
X o
- QL
=2 02
H‘E g p= 32+b2-6
Bild 4: Triebkraftbeiwert £8 -
und Rollwiderstandsbei- 2 0
wert dargestellt Giber den = 0
Schlupf mit den Nahe- 0 20 40 % 60
rungsfunktionen nach Schll_pr c
Schreiber [8] slip
15 15
Zugkraft F X
s kNm draught force =~ .- kN
E gy 10 P 10, 8
a9 L 5
= o £ =
g8 g5
&S g 3
N -
oc g 5 o
=z Nabenmoment M
hub torque
ild 5: i - 0 0
Bild 5: Drehwiderstands %5 35 7 7

kennlinien am Rad fiir
konstante Fahrgeschwin-
digkeit

Winkelgeschwindigkeit ©
angular velocity
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Differentialgetriebe

Bei der Beriicksichtigung von Differenti-
algetrieben muss zwischen gesperrten und
ungesperrten sowie Selbstsperrdifferentia-
len verschiedener Bauformen unterschie-
den werden. In diesem Artikel kann nicht
ndher auf das Verhalten von Selbstsperr-
differentialen eingegangen werden. Im
Modell wird es jedoch in der Vorderachse
beriicksichtigt.

Die Losung fiir die beiden Sonderfille des
voll gesperrten und des idealen, frei lau-
fenden Differentials kann wie folgt be-
rechnet werden:

Die Wertetripels von den Drehwider-
standslinien der Differentialgetriebe-
Ausgangswellen werden fiir den gesperr-
ten Zustand jeweils bei gleicher Winkel-
geschwindigkeit zugeordnet. Dann wer-
den die Winkelgeschwindigkeit, das Ein-
gangsmoment und die zugehorige Zug-
kraft mit der Ubersetzung und dem Wir-
kungsgrad des Differentialgetriebes nach
den Gleichungen (17) und (18) berechnet.
Sollten in den Wertetabellen nicht die i-
dentischen Werte fiir die Winkelge-
schwindigkeiten vorkommen, so wird ent-

sprechend interpoliert.
_Wntopy .
On =T 'pH (17)
M+ M,
MH = il i2 (18)
IpH "T1pH

Die Zugkraft, die der Eingangs-Dreh-
widerstandslinie zugeordnet wird, entsteht
durch Addition der beiden Zugkréfte von
den Ausgangswellen. Anschaulich kann
dieser Vorgang in Bild 6 dargestellt wer-
den, dabei wurde vereinfachend mit einer
Ubersetzung von ip = 1 und einem Wir-
kungsgrad von np = 100 % gerechnet.

Zur Berechnung des Momentengleichge-
wichtes ist das rechnerische Vorgehen
grundsitzlich identisch, nur dass Werte-
tripels mit jeweils gleichem Moment ge-
geniibergestellt werden. Die Werte fiir die
neuen Drehwiderstandslinien berechnen
sich nach den selben Gleichungen. Alle
spezifischen Bezeichnungen der Groflen
im Antriebsstrang sind in Bild 7 schema-
tisch dargestellt.

Mit diesem System kann nun auch die
Drehwiderstandslinie der Vorderachse
und schlielich der Getriebeausgangswel-
le berechnet werden. Fiir eine vorgegebe-
ne Fahrgeschwindigkeit v und Zugkraft
Fzug kann somit bei bekannten Radlasten
und bekanntem Triebkraftverhalten der
Réder die benotigte Getriebeausgangsleis-
tung (Drehzahl und Drehmoment) be-
rechnet werden.

Getriebemodell

Der Getriebewirkungsgrad wird héufig
mit konstanten Werten zwischen 80 %
und 90 % angenommen. Bei genauerer
Betrachtung ist dies jedoch nicht der Fall,
da sowohl eine Abhidngigkeit von der
Drehzahl als auch vom iibertragenen
Moment, also der Auslastung besteht.
Auch das Ubersetzungsverhiltnis und
bauartbedingte =~ Unterschiede  haben
schaltstufenspezifische ~ Auswirkungen.
Diese Abhéngigkeit, bedingt durch Zahn-
radpaarungen, Lastschaltstufen, Vorgele-
gewellen, etc., wird fiir das Modell ver-
nachlissigt. Lediglich die allgemeingiilti-
gen Unterschiede sollen beriicksichtigt
werden, da sonst schlepperspezifische Er-
gebnisse resultieren, die keine {ibergrei-
fenden Aussagen zulassen. Es konnte bei-
spielsweise die optimale Ubersetzung nur
durch einen Gang mit ungiinstigem Wir-

kungsgrad in diesem Bereich nicht gefun-
den werden.

Getriebekennfelder wurden von Seeger
[13] gemessen. Es zeigen sich fiir kon-
stante Ubersetzung ein starker Anstieg
des Wirkungsgrades mit dem Drehmo-
ment und leicht ansteigende Verluste mit
der Drehzahl. Nach Dubbel [14] sind die
Verluste, welche im Getriebe auftreten,
durch ein konstantes Widerstandsmoment
(etwa 3 % der maximal {iibertragbaren
Leistung) in Form von Pantschverlusten
und durch Zahnreibungsverluste (1-Nzapn),
die etwa 1,5 % der tlibertragenen Leistung
P je Zahneingriff betragen, bedingt. Im
Modell wird fiir das Pantschverlustmo-
ment Mpaniscn(®) ein mit der Drehzahl
leicht linear ansteigender Verlauf ange-
nommen, wobei der Achsenabschnitt
durch a, und der Anstieg durch a; charak-
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M| e Zugkraft/ pulling force kN
= 4 ﬁEingdngaweiie 140
€ . w8
[5] 3 =
5 g
< St o
52 2 <
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terisiert wird (GL. 21). Bei dem Uberset-
zungsverhiltnis ig ergibt sich fiir Drehge-
schwindigkeit des Motors wy und des Ge-
triebeausgangs wg folgender Zusammen-
hang (Gl. 19):

),
oy =—2 (19)
lg

Die Pantschverluste sind von der Dreh-
zahl abhingig, da allerdings Eingangs-
und Ausgangsdrehzahl unterschiedlich
sind und die Verluste keiner Seite allein
zugeordnet werden konnen, werden sie
aufgeteilt und einmal mit der Eingangs-
drehzahl am Anfang und zum Schluss mit
der Ausgangsdrehzahl nach den Zahnrei-
bungsverlusten beriicksichtigt. Somit ent-
fallt auch das Problem, festzulegen, wel-
che dieser Verluste zuerst beriicksichtigt
werden. Die Gleichung (20) hat nach Auf-
l6sen in und gegen die Richtung des
Kraftflusses die gleiche Form. Es ergibt
sich:

MG =
el
- MPantsch (a)G ) (20)
Mit
M panisen (Q))Z a -0 +a 21

Der Getriebewirkungsgrad berechnet sich
nach Gleichung (22)
Mg -og Q1)

N Getriebe = MM ey

Nach Einsetzen von Gleichung (19) und
Gleichung (20) kann der Getriebewir-
kungsgrad in Abhéngigkeit von Motor-
moment und Drehzahl bestimmt werden.
Bei dem von Seeger [13] aufgenommenen
Getriebekennfeld handelt es sich zwar um
ein stufenloses Getriebe mit hydrauli-
schen Komponenten, allerdings ist bei der
Ubersetzung der zum Vergleich herange-
zogenen Messung die Kraftiibertragung
rein mechanisch (Bild 8). Anhand der
gemessenen Wirkungsgrade kann die Gii-
te dieser Modellgleichung bestimmt wer-
den.

Es zeigt sich eine sehr gute Ubereinstim-
mung der gemessenen Wirkungsgrade mit
der Modellfunktion. Fiir den Schlepper
zur Modell-Validierung wurden die Kenn-
linien zwar nicht gemessen, allerdings
lassen sich grundsitzliche Effekte schon
mit abgeschétzten Werten gut darstellen.

Motorkennfeld

Nachdem die bendtigte Motordrehzahl
und das Motormoment ermittelt wurden,
muss der Kraftstoffverbrauch aus dem

(M yy =M ponssen(@nr)- @pr )- (1= 1170m0)

86
S hF—— 500 Nm
N . ———-450Nm
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§§ O —— ::288 Nm
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% g 74 — 250 Nm
% g 727 |
led 8: Qemessener Ge- ©=70 J\\“ﬁk—ZOO Nm
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Seeger [13] mit den model-
lierten Kurven. Korrelati-
onskoeffizient: r2 = 0,998

Motorkennfeld (hiufig als Muscheldia-
gramm bezeichnet) ermittelt werden. Die-
ses Kennfeld wurde im stationdren Ver-
such mit einer Zapfwellenbremse gemes-
sen, indem den an der Zapfwelle gemes-
senen Werten von Drehzahl und Dreh-
moment der gravimetrisch ermittelte Die-
selverbrauch gegeniiber gestellt wurde.
Um mit dem Modell nicht auf interpolier-
te Werte zwischen diesen Messpunkten
angewiesen zu sein, wird das Kennfeld
mit Gleichung (23) beschrieben, die schon
von Souza [15] vorgestellt und von Rinal-
di [16] fiir andere Motoren validiert wur-
de. Nach Niherung der Parameter m; bis
mg kann der relative Kraftstoffverbrauch
b in Abhéngigkeit von Drehzahl n und
Drehmoment M berechnet werden.

b:m1+m2-n+m3-n2+ (23)

+m4-M+m5-M2+m6~n-M

Die Volllastkurve wird mit einem Poly-
nom dritten Grades, die Abregelkurve li-
near abgebildet. Das so simulierte Motor-
kennfeld ist in Bild 9 dargestellt und er-
reicht eine gute Ubereinstimmung mit den
Messwerten. Der Korrelationskoeffizient
r, zwischen den gemessenen und model-
lierten Werten betrdgt 0,93, wobei die
grofften Abweichungen bei Drehmo-
mentwerten unter 100 Nm liegen. Im Be-
reich groBerer Auslastung ist die Uberein-
stimmung besser.

Aus diesem Kennfeld wird nun der spezi-
fische Kraftstoffverbrauch b ermittelt und

500

Getriebeeingangsdrehzahl n

input rotational speed

dann durch Multiplizieren mit der Leis-
tung der absolute Kraftstoffverbrauch B
berechnet. Dieser kann anschlieend auf
die Flachenleistung bezogen werden, um
auch unterschiedlich breite Gerdte ver-
gleichen zu kénnen. Wenn der benétigte
Leistungspunkt oberhalb der Maximal-
leistungskurve liegt, kann die gewihlte
Einstellung von Geschwindigkeit, Zug-
kraft und Getriebeilibersetzung nicht ge-
fahren werden. So werden beispielsweise
bei geschwindigkeitsabhingigen Ver-
brauchslinien sofort die maximalen Ge-
schwindigkeiten sichtbar.

Mit den gezeigten Verfahren ist es mog-
lich, den Kraftstoffverbrauch fiir den
Schlepper unter den Vorgaben von Zug-
kraft und den schlepperspezifischen Pa-
rametern aus Bild 1 zu berechnen. Zur
Validierung wurden Messergebnisse zum
Vergleich herangezogen.

Messeinrichtung zur Modellvalidie-
rung

Zur Messung des Zugkraftbedarfes und
des Kraftstoffverbrauches bei der Boden-
bearbeitung wurde im Rahmen eines For-
schungsprojektes zur Zugkraftkartierung
ein  Messsystem mit umfangreicher
Messwerterfassung aufgebaut [17]. Der
eingesetzte Ackerschlepper John Deere
6620 besitzt eine Motorleistung von
92 kW bei Nenndrehzahl und hat ein-
schlieBlich der Messeinrichtungen und
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Ballastierung ein Leergewicht von 7500
kg. Als Bodenbearbeitungsgerit steht ein
Fliigelschargrubber ,,Smaragd 9/300° der
Firma Lemken mit einer Arbeitsbreite von
3 m zur Verfligung. Die Hauptkomponen-
ten des Messsystems sind ein hochgenau-
es RTK-GPS, 6-Komponenten Kraftmes-
sung zwischen Schlepper und Gerét, Er-
fassung von Messwerten (wie dem Kraft-
stoffverbrauch) aus dem CAN-BUS des
Ackerschleppers sowie Messeinrichtun-
gen zur Bestimmung der Arbeitstiefe des
Bodenbearbeitungsgerites (Bild 10).

Die hier betrachteten Messwerte wurden
wiahrend der 2. Stoppelbearbeitung mit
einem Fliigelschargrubber aufgezeichnet,
wobei die durchschnittliche Arbeitstiefe
~15 cm betrug. Im aufgezeichneten Da-
tensatz sind den Punktwerten der GPS-
Position die Messwerte aus Tabelle 1 zu-
geordnet (Auswahl), die Aufzeichnungs-
rate betrug 10 Hz.

Tabelle 1: Auswahl der erfassten Messwerte
bei der Bodenbearbeitung

Messwert Einheit
Drehzahl CAN Bus U/min
Hubwerksstellung CAN %
Kraftstoffverbrauch CAN I/h
LS-Stufe CAN

Fahrgeschwindigkeit CAN km/h

Fahrtrichtung GPS °

Fahrgeschwindigkeit GPS km/h
Fahrgeschwindigkeit Radarsen- km/h
sor

Zugkraft Kraftmessrahmen 1-6 N
Zugkraftsensoren EHR \%

Die Ergebnisse der Messungen bei der
Bodenbearbeitung zeigen, dass fiir den
betrachteten Schlag Unterschiede in Bo-
denart und -dichte Schwankungen um den
Mittelwert des Zugkraftbedarfes von +/-
60 % bedingen. Die gemessene Zugkraft
fiir das Bodenbearbeitungsgerit als Aus-
gangwert der Simulation weist daher eine
hohe Variabiliét tiber die Fahrtstrecke von
2 x 500 m (Hin- und Riickweg) auf.

Validierung des Modells

Um zur Validierung die gemessenen Wer-
te mit dem Modell vergleichen zu kdnnen,
werden die Messdaten zunéchst aufberei-
tet. Dabei wird eine interpolierte Hohen-
karte und eine interpolierte Zugkraftkarte
des Schlags erstellt, aus denen der Positi-
on des Schleppers die entsprechenden
Steigungs- und Zugkraftwerte zugeordnet
werden. Die Position des Schleppers dient
zum Nachfahren der gleichen Fahrstrecke
wie im Versuch, um vergleichbare Ergeb-

Bild 10: Ackerschlepper und
Bodenbearbeitungsgerat mit
Zugkraftmesseinrichtung

nisse zu simulieren. Die Fahrgeschwin-
digkeit v wird dabei nicht als Eingangspa-
rameter beriicksichtigt, da diese spiter
von dem Modell berechnet wird. Da v
normalerweise als Eingangsparameter in
das Modell eingeht, wurde fiir die Vali-
dierungsberechnung die Fahrgeschwin-
digkeit iterativ gendhert, bis die ge-
wiinschte Motordrehzahl oder die Leis-
tungsgrenze des Motors erreicht war. Die-
ses Verfahren zeigt, dass das Modell nicht
fiir derartige Berechnungen, sondern den
Verfahrensvergleich und Einzelparame-
terbetrachtungen optimiert ist. Um die
Fahrstrategie einzubezichen, wird dem
Modell noch der entsprechende Gang zu-
geordnet und der motordrehzahlgeregelte
Tempomat beriicksichtigt. Nun erfolgt die
Berechnung mit dem Modell, die Ergeb-
nisse von zwei Fahrspuren sind neben den
Messwerten in Bild 11 dargestellt. Die
linke Hailfte des Diagramms stellt die
Fahrspur bergauf dar, die rechte Hilfte
die parallele Fahrspur bergab. Entspre-
chend ist in der Mitte (nach etwa 500 m)
der Unkehrpunkt. Die Darstellung wurde
so gewidhlt, um bei anndhernd gleichen
Zugkraftschwankungen in den nebenein-
ander liegenden Fahrspuren auch den Ein-
fluss der Steigung sichtbar zu machen.

Die oberste Kurve fiir die Motordrehzahl
zeigt die durch den Tempomat konstant
gehaltene Drehzahl. Lediglich in Berei-
chen groBer Zugkraft stofit der Motor an
die Leistungsgrenze und die Drehzahl
bricht ein. Es zeigt sich auch, dass dieser
kurzzeitige Riickgang der Drehzahl berg-
auf stirker auftritt als bergab, obwohl der
Zugkraftverlauf nahezu spiegelbildlich
zur Mittelachse verlduft. Dies wird durch
die identischen Zonen (A und B) ecines
tonreichen Bodens mit hohem Zugkraft-
bedarf deutlich, die jeweils bei Hin- und
Riickfahrt iiberfahren werden.

Der Schlupf, in der zweiten Kurve darge-
stellt, zeigt die groBBten Werte an den Stel-
len der Bodenverdichtung, ebenfalls wird
der Einfluss des Hanges deutlich. Die
vorgegebenen Triebkraft-Schlupf Kurven,
die normalerweise einen der grofften Un-
genauigkeitsfaktoren darstellen, konnten

aufgrund der guten Bedingungen bei ei-
nem trockenen Stoppelacker als fiir den
Schlag konstant angenommen werden.
Die Ubereinstimmung ist auch hier sehr
gut.

Die Kurve der Fahrgeschwindigkeit kor-
reliert entsprechend der Motordrehzahl
und dem Schlupf gut. Kleinrdumige
Schwankungen konnen auf Messungenau-
igkeiten beruhen oder resultieren aus Re-
duzierungen der Geschwindigkeit, die
nicht durch die Zugkraft begriindet sind.
Dies ist beispielsweise beim Einbrechen
der Drehzahl kurz vor dem Wendepunkt
zu sehen. Der Schlepper wurde langsa-
mer, um zu wenden. Im Modell wurde
dieses Verhalten nicht beriicksichtigt. Der
Kraftstoffverbrauch im untersten Teil
zeigt einen der Messung entsprechenden
Verlauf.

In Bild 12 ist die gesamte Karte des
Schlages mit den simulierten Kraftstoff-
verbrauchswerten dargestellt. In dem ver-
groBerten Teil wird der Unterschied der
Fahrspuren bergauf und bergab deutlich.
Diese Abweichung ist auch bei den ge-
messenen Werten sichtbar.

Die sehr gute Ubereinstimmung zwischen
Simulation und Messung basiert in die-
sem Fall auch darauf, dass die Zugkraft
aus der Messung als EingangsgroBe ge-
nutzt wurde. Ziel der Berechnung war die
Validierung des Schleppermodells, um
anschlieBend generelle Berechnungen
durchfiihren zu konnen. Der tatséchliche
Verlauf der Zugkraft ist nicht so entschei-
dend, wenn beispielsweise die Getriebe-
iibersetzung und Fahrgeschwindigkeit fiir
definierte Zugkrifte optimiert werden sol-
len. Fiir die Berechnung des Verbrauchs
von land-wirtschaftlichen Produktionsket-
ten oder die Optimierung einer Schlepper-
Gerdte Kombination konnen unterschied-
liche Zugkraftmodelle integriert werden.
Es eignen sich flir einige Berechnungen
einfache Ansitze, wie im ASAE-Standard
297.4, fiir detaillierte Berechnungen unter
spezifischen Bedingungen sind aufwéndi-
ge Modelle vorteilhaft. Fiir allgemeine
Aussagen sind die einfachen Ansétze bes-
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ser geeignet, da so wirklich die Schlep-
per-spezifischen Unterschiede herausge-
stellt werden, ohne dass die Modellierung
der Zugkraft die Ergebnisse zu stark iiber-
lagert. Fiir solche Berechnungen wird un-
ter Umstdnden sogar eine konstante Zug-
kraft vorgegeben, um Uberlagerungen
vollig auszuschlieBen.

Zur Berechnung des Verbrauchs fiir den
gesamten Schlag sind auch die Wende-
vorgédnge und das Vorgewende zu beriick-
sichtigen. Hierzu bieten sich verschiedene
Ansitze an, die insbesondere die Schlag-
grole und gegebenenfalls auch die
Schlagform beriicksichtigen. Im einfachs-
ten Falle wird ein pauschaler Aufschlag

hinzugefiigt. Standzeiten, Ristzeiten und
die Anfahrt zum Feld konnen durch mehr
oder weniger spezifische Annahmen be-
riicksichtigt werden, die jedoch fiir die
Optimierung des Arbeitsprozesses an sich
keinen Einfluss haben. Um den Kraft-
stoffverbrauch ganzer Produktionsketten
zu berechnen, wird in der derzeitigen Ar-
beit das Modell mit derartigen Annahmen
verkniipft.

Ergebnisse der Modellierung

Ziel der Modellierung ist die Darstellung
der Auswirkung der Gesamtheit der ein-
zelnen Einflussfaktoren auf den Kraft-
stoffverbrauch. Als ein Ergebnis ist der

Einfluss der Hangneigung auf den Kraft-
stoffverbrauch dargestellt. Dies ist zwar
nicht der bedeutendste, aber einer der an-
schaulichsten Einflussfaktoren. Es wurden
dazu insgesamt 9500 Verbrauchswerte fiir
unterschiedliche Kombinationen von seit-
licher Schriglage (0° bis 20°) und Stei-
gung (-20° bis 20°) berechnet. Der direkte
Einfluss der Steigung ist zwar sehr grof3,
allerdings kann bei der Bodenbearbeitung
davon ausgegangen werden, dass der
Schlag nicht in einer Richtung bearbeitet
wird und daher genauso viel bergauf wie
bergab gefahren wird. Deshalb wurden
jeweils Werte fiir gleiche Steigung berg-
auf und bergab gemittelt. Das Ergebnis ist
anhand von Iso-Verbrauchslinien in
Bild 13 dargestellt, der Allradantrieb war
im Modell zugeschaltet und das Hinter-
achsdifferential nicht gesperrt. Ansonsten
wurden die Schleppereinstellungen wie
bei der Vergleichssimulation gewéhlt.

Es ist zu erkennen, dass Steigungen bis
5 ° in Fahrtrichtung und bis 10 ° in seitli-
cher Richtung einen geringen Einfluss
von unter 3 % Abweichung auf den
Verbrauch haben. Erst bei groBeren Stei-
gungen wird dieser relevanter. Der seitli-
che Neigungseinfluss, der durch starkes
Durchdrehen (grofen Schlupf) der hang-
oberen Réder bedingt ist, kann durch Dif-
ferentialsperren nahezu vollstindig ausge-
schaltet werden. In vereinfachten Berech-
nungsverfahren muss er nicht zwingend
beriicksichtigt werden. In solchen verein-
fachten Gleichungen zur Berechnung des
Kraftstoffverbrauchs konnte die Steigung
dann durch einen quadratisch ansteigen-
den Mehrverbrauch beriicksichtigt wer-
den. Zuvor gilt es jedoch noch weitere Pa-
rametrisierungen des Schleppers zu unter-
suchen, um diese allgemeinen Aussagen
iiberpriifen zu koénnen.

In weiteren Berechnungen wurde der Ein-
fluss der Getriebeiibersetzung untersucht.
Dabei wurde der Verbrauch fiir das Ver-
suchsfeld mit einer hoheren Lastschaltstu-
fe bei gleicher Fahrgeschwindigkeit be-
rechnet. Bei den Stellen tonreicher Bo-
denzonen A und B musste zuriickgeschal-
tet werden, da die Leistungsgrenze er-
reicht war. Die Ergebnisse zeigen einen
um 12,5 % geringeren Verbrauch als bei
der Messung und der ersten Simulation.
Zwar wurde in der realen Versuchsfahrt
absichtlich ein kleinerer Gang gewdhlt,
um zur Zugkraftkartierung eine moglichst
konstante Fahrt ohne Schaltvorgénge rea-
lisieren zu konnen, dennoch zeigt es die
Bedeutung der richtigen Getriebeiiberset-
zung zur Minimierung des Kraftstoff-
verbrauchs bei der Bodenbearbeitung
auch unter Praxisbedingungen.
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