Dipl.-Ing. F. Wieneke:

Rechnerische Ermittlung des Fahrzustandes bei Triebanhdngern

Institut fiir Landmaschinen der TH Braunschweig?)

Die Triebanha@nger haben in der jingsten Entwicklung der
Motorisierung der Llandwirtschaft eine zunehmende Bedeu-
tung gewonnen. Durch den Antrieb des Einachsanhangers
wird ein Gefahrt geschaffen, das noch bei schwierigsten Bo-
denverhaltnissen die Fahrwidersténde Uberwindet und fir den
Einsatz auf verschlammten Wegen und aufgeweichten Ackern
besonders geeignet ist.

Mit Hilfe der nachfolgenden theoretischen Untersuchungen
ist es moglich, die Fahrzustandsgréfen, vor allem die Trieb-
krafte und den Schlupf, auf rechnerischem Wege zu bestim-
men.

Die an der Arbeitseinheit von Schlepper und Triebanh&nger
wahrend der Fahrt angreifenden Kréfte sind in Abbildung 1
dargestellt, wobei der Lluftwiderstand und die Beschleuni-
gungskraft vernachlassigt wurden; der Luftwiderstand macht®
sich bei Geschwindigkeiten bis 20 km/h koum bemerkbar,
und die Beschleunigung kann bei einem Fahrzeug, von dem
man hohe Zugkréfte fordert, keine grofien Werte annehmen.
In Abbildung 1 bedeuten:

Gs = Schleppergewicht

GAa = Anhdngergewicht

P = Zusatzlast auf die Wagenanhangeklaue des
Schleppers

G'A = Achslast des Anhdngers
GH . =
Gy =
Z =

Hinterachslast des Schleppers
Vorderachslast des Schleppers

Zugkraft an der Wagenanhéngeklaue des
Schleppers

Ts = Triebkraft der Schlepperhinterachse
TA =
Q =
[ =
d =

Triebkraft der Anhéngerachse
Achslast — Radeigengewicht
Achsabstand beim Schlepper

Abstand der Wagenanhangeklaue von der
Hinterachse des Schleppers

des Schleppers -

Hohe des Schlepperschwerpunktes von der
Fahrbahnebene

Hohe des Anhdngeschwerpunktes von der
Fahrbahnebene

Hohe der Wagenanhangeklaue von der
Fahrbahnebene

Abstand des Anhdngerschwerpunktes von der
Wagenanhangeklave des Schleppers

h1 =
h2 =
ha =
b =

Abstand des Anhdngerschwerpunkies von der
Achse des Einachsanhéngers

Abstand der Achse des Anhdangers von der
Wagenanhdangeklave des Schleppers

= Halbmesser der Schleppervorderrader
Halbmesser der Anhdngerrader

Hebelarme der rollenden Reibung

= Rollwiderstond der Schleppervorderachse

= Rollwiderstand der Anhangerachse
Steigungswinkel

Walzlagerradius

= Reibungszahl der Walzlager

= KraftschluBbeiwert

meoretische Untersuchung wurde als Studienaufgobe am Lehr-

stuhl und Institut for Landmaschinen {(Direktor Prof. Dr. Ing. G. Seg-
ler) der Technischen Hochschule Braunschweig durchgefihrt.

Abstand des Schwerpunktes von der Hinterachse .

Abb. 1: Begriffe und Bezeichnungen zur rechnerischen Ermittlung der
Fahrzustandsgréfien bei Triebachsanhéngern

Wird die Anhdngerachse nicht angetrieben, so wird an Stelle
der Triebkraft T 4 in entgegengesetzter Richtung der Roll-

widerstand Wp A wirksam.

Die Fahrzustandsgleichungen des nicht angetriebenen Ein-
achsanhéngers

Das Kraftegleichgewicht in Fahrbahnebene ergibt:

Ts — WRY + WRA 4+ (GS 4+ GA) sina (n
fA r

und Wpa = ——— G4 + —4—~,u<-@/12) (2)
R A RA
Iv rA

wobeiWgpy = —— G'y + ————-u < -Qy?2 (3
Ry Ry

Kraftegleichgewicht senkrecht zur Fahrbahnebene:

Ga ~cosa =T + G4 (4)
Gs -cosa+ P = GH + Gy (5
Momentengleichgewicht um 04 : [6)

M@©A) 0= GA [@-fA) - cosa - hy sina] + Z-h3-P (c-fa)
GA [(a-]’A) - cosa-hy - sina] + Z . hj3

- c-1A
Z =Wpa + Ga

’

(6a)

mit - sina {7)

Momentengleichgewicht um Og:

M(o§o=05 [(s—fH)- cosa-hy - sina] -Pd + )

-Gyl + fv-fH) - Z - h3 (8
. Gs (s-fH) -cosa~hy » sina)-P@d+f)-2Z-h3
iy = L+ fv - fH 8a)

Sind das Schleppergewicht G s und das Anhé@ngergewicht GA
sowie die Abmessungen bekannt, so lassen sich die Rad-
lasten G'A° G'H G’y und die Zugkraft Z sowie die Zusatz-
last P auf die Wagenanhdangeklaue des Schleppers nach den
vorstehenden Gleichungen bestimmen.

Der an der Schleppertriebachse auftretende Schlupf laBt sich
aus der Triebkraft-Schlupf-Charakteristik entnehmen, wenn
die Abhangigkeit der Triebkraft vom Schlupf fir einen be-
stimmten Bodenzustand und fir eine bestimmte Reifengrofe
aus Messungen bekannt ist.

T = fys) (%)

%) Die Gleichungen fir den Rollwiderstand Wga und Wy gelten nur bei
Vernachldssigung der Eindringtiefe des Reifens in den Boden.



Mit den bekannten Fahrzustandsgrofden laBt sich die Lei-
stungsbilanz des Gefahrts fir eine bestimmte Fahrgeschwin-
digkeit aufstellen.

Die Fahrzustandsgleichungen fiir den angetriebenen
Anhénger

Kraftegleichgewicht in Fahrbahnebene:

TA+ Ts=Wgy + (Ga + Ggy-sina {10
Kraftegleichgewicht senkrecht zur Fahrbahnebene:
GA :cosa= G4+ T (mn
Gscosa + P =G + Gy (12)
Momentengleichgewicht um O 4.
MOA=Galla-fa)+ cosa-ha-sina]-2Zq+ hs 7% (i5
c-fA
wobei Zyg=TaA— GA- sinu (14)
Momentengleichgewicht um O
M@oso=Gs+ [(s-fH)-cosa - hi - sina |
-Gy b+ S-S - d + fH) 4+ Zs - b (15)
G _Gs [(s-fH)-cosa-hi-sina] -P' (d + f4) + Zs - hs .
L+ fv —fH
wobei Zs=T4 - GA - sina (14qa)

Die Triebkrafte Ts und T4 sollen als Funktionen des Schlup-
fes dargestellt sein, wobei die Betriebsradlasten als Para-
meter eingehen.

Is =S Ta=fe) {16); (17)
Die Abhdangigkeit der Triebkraft vom Schlupf laBt sich, wie

Abbildung 2 zeigt, fur den vorgegebenen Bodenzustand in
guter Anndherung durch eine Hyperbel von der Form

C

T ——%¢
s 4+ a

+ b

wiedergegeben, wobei die Konstanten ¢, a, b von der Achs-
last abhdngig sind und n ein fester positiver Faktor ist. Sind
fur einen bestimmten Bodenzustand die Funktionen T4= f (s)
und Ts = f(s) bekannt, so 1&Bt sich der Schlupf s durch Ein-
setzen der Funktionen in Gleichung (10) und Auflésen nach
s ermitteln. Mit dem errechneten Schlupf s kénnen die Trieb-
kralte TA und Ts und damit alle anderen Fahrzustands-
groben bestimmt werden. Mit den ermittelten Zustandsgro-
 Pen laBt sich for eine gegebene Fahrgeschwindigkeit die
Leistungsbilanz des Gefdhrtes aufstellen.

Beispiel:
Um den Gang der Rechnung zu erlautern und um die Uber-
legenheit des angetriebenen Anhdngers gegeniber dem
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Abb. 2: Zugkraft, Triebkraft und KraftschluBbeiwert beim Schlepper fir den
Reifen AS 9—42 T 4 ouf aufgeweichtem Rubenacker (nach Messungen des
Instituts fir Schlepperforschung, Braunschweig-Vdlkenrode)
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Abb. 3: Abhéngigkeit der Schleppertriebkraft vom Schlupf bei statischer
Belastung und bei Betriebslast fur den Reifen AS 9—42 auf aufgeweichtem
Ribenacker, ermittelt fir einen bestimmten Schiepper

nicht angetriebenen auf schwierigem Geldnde herauszustel-
ten, sollen in einem Beispiel die FahrzustandsgroBen des
Gefahrtes fur aufgeweichten Ribenacker bestimmt werden,
auf dem der Triebwagen infolge seiner besonderen Eignung
verstarkt eingesetzt wird.

Gegeben sind:

Gs = 1880 kg; G4 = 3000 kg

1 180 ¢m; s = 71,5 cm; hs 67,5 cm; d = 555 cm;
¢ =200 cm; a = 50 cm; he 80 cm; a = 0°.
Schlepperleistung Nmot = 28 PS.

Bereifung:

Schlepper: AS 6.50-20 Front; AS 9-42; Anhanger: AS 9.00-24.

Da die den Hebelarmen der rollenden Reibung zugeordne-
ten Radhalbmesser fir die entsprechenden Achslasten nicht
vorliegen, soll die Rechnung mit den statischen Halbmessern
durchgefthrt werden.

RVstar = 41,4 cm; RAgyq = 52cm

RHsmt = 72,1 cm;
Die Hebelarme der rollenden Reibung:
fy = 12,5 cm; fH = 9 cm; f4 = 8,5 cm

sind, da MefBwerte nicht vorliegen, aus den vorhandenen Roll-
widerstandsziffern geschatzt. Hierbei wurde der Anteil der
Lagerreibung vernachlassigt, was aber nur bei schwierigen
Bodenverhdltnissen statthaft scheint, da das Verhdlinis von
Lagerreibung zum Gesamtrollwiderstand sich auf der Strafe
erheblich andert. Weiterhin ist nicht bekannt, wie sich die
Vorverdichtung des Bodens durch die Vorderrader auf den
Rollwiderstand der Hinterachse oder der Vorder- und Hin-
terréder auf den Rollwiderstand der Anh&ngerachse aus-
wirkt.

Anhdnger nicht angelfrieben:
Aus Gleichung (2, (4], (7) und (éa) ergibt sich

(6 b)
- ’A
, Galta-fa)- cosa-hz-sina +(R—A- cosa+ sina)-hs]
- hs
c—fa (1 — R )
i
wobei Y < - Q4 gegeniber R4 - G'A

vernachl@ssigt wurde, was bei den grofden Hebelarmen der
rollenden Reibung auf dem aufgeweichten RUbenacker zu-
lassig ist.

Mit den angegebenen Werten ergibt sich dann

P’ = 777 kg nach Gleichung (b}
G'Aa = 2223 kg nach Gleichung (4)
Wra = 364 kg nach Gleichung (2)
Gy = 234 kg nach Gleichung (8a)
Wgy = 71 kg nach Gleichung {2)

(Lagerreibung vernachlassigt)
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Abb. 4: Abhdngigkeit der Schleppertriebkraft vom Schlupf bei verschiede-
nen Betriebslasten fir den Reifen AS 9—42 auf aufgeweichtem Rilbenacker,
entwickelt aus Abbildung 3

I

GH 2423 kg nach Gleichung (5)
T 435 kg nach Gleichung (1)

Der bei der Triebkraft T = 435 kg auftretende Schlupf laft
sich aus der Triebkroft-Schlupf-Charakteristik entnehmen. In
Abbildung 2 ist die Zugkraft in Abhangigkeit vom Schlupf?)
fir eine statische Achslast von 1400 kg dargestellt. Aus der
Charakteristik Zg = fis) erhalt man die Funktion T = f{s)nach
der Gleichung

Ts — Z + Wpey {18)

die ebenfalls fir die statische Achslast von 1400 kg in Abbil-
dung 1 aufgetragen ist. Mit zunehmender Zugkraft erhoht
sich die Betriebsachslast G’ In Abbildung 3 sind am Trieb-
kraftverlauf, bezogen auf ein Rad fir eine statische Achslast
von GHslat = 700 kg, die Betriebslasten G’ angegeben.

Bisher sind nur Triebkraft-Schlupf-Charakteristiken bekannt,
die auf die statische Achslast G bezogen sind. Diese Kur-
ven sind nicht als reine Reifenkennungen anzusprechen. Be-
kanntlich nimmt die Betriebsachslast mit steigender Zugkraft
zu, wobei die Achsbelastung von den Abmessungen des
Schleppers abhangig ist. Will man die Triebkraft-Schlupf-
Charakteristiken vom Versuchsschlepper unabhdangig machen,
so missen diese auf die Betrieb sachslasten bezogen
sein. Solche, auf die Betriebsachslast bezogenen Triebkraft-
Schlupf-Charakteristiken lassen sich dadurch gewinnen, indem
man an auf statische Achslasten bezogene Kennungen die
Betriebslast antrégt und Punkte gleicher Betriebslast verbin-
det. Dazu gehdren aber mehrere Kennlinien. Im ausgefihr-
ten Beispiel wurde, da nur der Triebkraftverlauf fir eine
statische Achslast und damit nur ein Punkt der neuen Kurve
bekanni war, der Ubrige Verlauf unter Annahme einer

Hyperbel von der Form T = + b geschatzt. Der Ver-

s+ d
lauf der Kurve fir eine Betriebslast von G’y = 700 kg wurde
unter Annahme eines linearen Bildungsgesetzes for die Kon-
stanten ¢, a und b ermittelt (Abb. 3, 4). Ob diese Annahme
zutrifft, miBte durch Versuche geklart werden. Der Schnitt-
punkt der Kurve T = f(s) mit der Ordinate ergibt den Eigen-

3) Diese bisher noch nicht veréffentlichien MeBwerte wurden freundlicher-
weise vom Institut {Ur Schlepperforschung zur Verfigung gestellt.
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Abb. 5: Geschatzter Verlauf der Anhdngertriebkraft bei der Betriebslast
G’p = 1180 kg fir den Reifen AS 9—24 auf aufgeweichtem Ribenacker
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rollwiderstand des Triebrades als Rechengréfie. Aus Abb. 4
ergibt sich bei einer Betriebslast der Schlepperhinterachse
GH

1212 kg fir die im Rechenbeispiel ermittelte Trieb-

217,5 kg ein Schlupf von s 12,2 %. Damit

T
kraft —-
2

sind alle Fahrzustandsgréfen bekannt, mit denen die Lei-
stungsbilanz fir eine Fahrgeschwindigkeit von v = 1 mis
avfgestellt wurde (Abb. 6).

Durch die Vorderlastigkeit des Anhdngers wird die Schlep-
perhinterachse zusdatzlich belastet. Da die Triebkraft von der
Achslast abhangig ist, mobte der Anhénger moglichst vorder-
lastig gebaut sein, um hohe Triebkrdfte zu erzielen. Die zu-
satzliche Belastung der Schlepperhinterachse wird begrenzt
durch die Aufbdumgefahr des Schleppers. Sieht man die
Lenkfahigkeit des Schleppers bei einer Vorderachslast von
G’y = 200 kg als gesichert an, so ergibt sich nach den Clei-
chungen (6b), (7), (8) die grobtmogliche Vorderlastigkeit des
Einachsanhangers, ausgedrickt durch den Schwerpunktabstand
amax = 58 cm.

Anhdnger angetrieben:

Gegeben seien aufer den statischen Achslasten und den
geometrischen Abmessungen des Gefdhrtes nach einem linea-
ren Bildungsgesetz aus Abbildung 3 entwickelte Triebkraft-
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Abb. 6: Abhdngigkeit der Matarleistung, der Vorderachslast und des
Schlupfes vam Steigungswinkel bei nic ht angelriebenem
Einachsanhanger, fir v = 1 m/s

hyperbelschar fir die Reifen AS 9—42 aquf aufgeweichiem
Ribenacker. In Abbildung 4 sind diese Kurven nur fir die
in dem durchgefUhrien Rechenbeispiel ermittelten Betriebs-

lasten eingezeichnet. Die Funktion T4 = fls) for den

Reifen 9.00—24 ist, da Versuchsergebnisse nicht vorlizgen,
fur die Betriebslast von 1180 kg geschaizt (Abb. 5). Die Rad-
G'A G'H

und

lasten , die als Parameter in den Funkiione:n

Ta=1ls) und Tg= f(s) auftreten, kénnen nach Gleichung

[11—14q) durch die bekannten Grében G4 und G§ ausge-
drickt werden. Wenn man Gleichung (16) und {17} in Glei-
chung (10} einsetzt und nach s auflést, erhélt man den
Schlupf sy, bei dem das Gefahrt die Fahrwiderstande Uber-
windet. Dieser ermittelte Schlupf sy tritt an den Treibachsen
des Schleppers und des Anhdngers auf, wenn man die Treib-
rader mit gleicher Umfangsgeschwindigkeit antreiben 1aft
und wenn ein Ausgleichsdifferential zwischen Schlepper und
Anhanger nicht vorhanden ist. Die Beschaffenheit des Bo-
dens soll so sein, daf’ die Differentiale der Treibachsen kei-
nen Geschwindigkeitsausgleich herbeizufihren brauchen.

Laft man, wie es in der Praxis haufig geschieht, den Schiep-
per gegeniber dem Anhdnger voreilen, muB an den Schlep-
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Abb.7: Abhangigkeit der Motorleistung, der Vorderachslast und des
Schlupfes vom Steigungswinkel beim wegabhangig angetriebenen
Einachsanhanger, for v = 1 m/s

perreifen zwangslaufig ein groBerer Schlupf auftreten, wenn
ein Ausgleichsdifferential zwischen beiden Achsen nicht vor-

handen ist. Die Triebkrafthyperbel Tg -

+ b geht
s+ a

-
s+a+ s,
Differenzschlupf zwischen Schlepper- und Anhéngerumfangs-
geschwindigkeit bezeichnet.

dann Uber in die Farm Tg — + b, wabei sy den

Um den sich an den Treibradern einstellenden Schlupf zu
erhalten, sind die Gleichungeni{T4 = f(s) und Ts = f{s) in
Gleichung (14) einzusetzen und “diese dann nach s aufzu-
lasen. Der sa errechnete Schlupf sy tritt an den Anhdanger-
radern auf, wahrend sich an den Schlepperrddern der Schiupf
sy + sy einstellt,

Zur Vereinfachung der Rechnung wurden die unbekarnten
FahrzustandsgréfBen nach einem lteratiansverfahren ermittelt.
In den Funktionen T4 = f(s] und Ts = f(s) wurde G'4 und
G'H zundchst geschatzt und die Rechnung weiter nach Glei-
chung (10} durchgefihrt.

Mit dem bekannten Schlupf an den Treibrddern kdnnen dann
die Treibkrafte T4 und Ts wie die Betriebs-Radlasten und die
Zugkraft an der Wagenanhangeklaue ermittelt werden. Da-
mit ist die Aufstellung der Leistungsbilanz moglich (Abb. 7).
Fir @ = 0 und gleiche Umfangsgeschwindigkeit aller Treib-
radder ergeben sich als Endwerte des lterationsverfahrens:

TA+Ts = 129 kg nach {10}

s = 4,83 % aus Abb. 4 und 5

TA = 32 kg aus Abb. 5

Ts = 97 kg aus Abb. 4

Zs = 32 kg nach (14} [Anhdanger schiebt)
P = 638 kg nach {13a)

GA = 2362 kg nach (11)

G'y = 428 kg nach {15a) oder (10)

G'H = 2090 kg nach (12

Résumé:

Ein Vergleich der FahrzustandsgroBen des angetriebenen
und nicht angetriebenen Anhdangers zeigt, dab die Zusatzlast
P" durch das Triebmoment des angetriebenen Anhdngers
vermindert wird. Als Zugkraft tritt an der Wagenanhange-
klaue die Triebkraft des Anhangers auf. Fir die angenom-
menen Verhdltnisse schiebt der Anhanger den Schlepper. Die
Verminderung der Zusatzlast und der Zugkraft haben beim
angeiriebenen Anhdnger eine geringere Entlastung der
Schleppervorderachse als beim nicht angetriebenen Anhan-
ger zur Folge. Dadurch wird die Aufbdumgefahr verringert.

Ein Ma® fir den Triebkraftgewinn durch den Antrieb der
Anhdngerachse gibt die Steigf@higkeit an. In den Abbildun-
gen 4 und 5 sind Uber dem Steigungswinkel « die notwen-
dige Motorleistung, die Betriebslast G’y und der Schlupf auf-
getragen. Das Gefahrt mit nicht angetriebenem Anhdnger
kann die zur Verfugung stehende Motorleistung nicht aus-
nutzen, da die Vorderachse bei verhaltnisméBig hohem
Schlupf schon bei 1,6° Steigung bis an die Lenkgrenze ent-
lastet wird, die mit G’4 = 200 kg angenammen wurde.

Bei dem Gefdhrt mit angetriebenem Einachsanhdnger wird
die Steigfahigkeit durch die Motorleistung des Schleppers be-
grenzt, die Lenkfahigkeit des Schleppers ist nicht gefahrdet,
wie die Kurve G’y = f (a) zeigt. Der Schlupf ist geringer als
beim Gefahrt mit nicht angetriebenem Anhdnger.

i

15t
B 7
U
.é 10
3
S
>
S 5| /
Pt %
7
L 1 /S

Abb. 8: Steigfdhigkeit des Gefdhries bei nicht angetriebenem und
angetriebenem Einachsanhdnger (O angetriebene Achse)

Zusammenfassung

Die Betriebsachslasten der Triebachsen Ubersteigen, wie die
Rechnung zeigt, bei weitem die in der Reifentabelle fir nar-
male Ackerreifen angegebenen Werte. Bei niedrigen Luft-
dricken, wie sie bei Ackerbetrieb Ublich sind, wird daher die
Walkarbeit erheblich anwachsen, was zu einem starker als
linearen Ansteigen des Rallwiderstandes bei grafen Achs-
lasten fUhren konnte. Da die verwandten Reifen als Nieder-
druckreifen ausgefbhrt sind, ist eine Erhéhung des Reifen-
innendruckes entsprechend der Achslast nur in sehr begrenz-
tem Umfang méglich. Erhdhte Walkarbeit fGhrt aber zur var-
zeitigen Zerstérung. Es dirfte zumindest fir den Triebachs-
anhénger zu empfehlen sein, Reifen hoherer Tragfahigkeit,
die bereits von verschiedenen Firmen in Sonderfertigung her-
gestellt und mit groBerem Innendruck gefahren werden, zu
verwenden. Dabei ist aber zu untersuchen, ob die Triebkraft-
Schlupf-Charakeristik gegeniber den Niederdruckreifen er-
halten bleibt.

Schrifttum:

H. Heyde.: ,Zur Berechnung der Verlustleistung am Laufwerk eines Rad-
schleppers.” Landtechnische Forschung Hefr 2/1953.

Dipl.-Ing. F. Wieneke: ,Rechnerische Ermitiluny des Fahrzustandes bei Triebanhdngern™

Mit theoretischen Untersuchungen soll gezeigt werden, wie man uler die Fahrzustandsgleichungen und die Triebkraft-Schlupf-Charakleri-
stik die Triebkrdfte, die Betriebs-Radlasten und den Schlupf bei cinem Gefdhrl von Schlepper und angelriebenem oder mit nichl angelrie-
benem Einachsanhédnger ermitteln kann. Dabei ist es gleichzeitig mioglich, den Fahrzustand des Gefihrtes bei verschiedemer Umfanysge-
schwindigkeit des Schleppers und der Anhdngertreibrdder zu ermitteln. Sind aus Belriebsachslasten bezogene Reifenkennungen vorhan-
den und die Rollwiderstandsbeiwerte [iir Vorder-, Hinter- und Anhingerachse uus MeBwerten getremnt ermittelt, so daB sich bei
bekannter Lagerreibung die Hebelarme des Rollwiderstandes einwandfrei berechnen lassen, kanm man mit dem angegebenen Verfahren

bedeutend einfacher und genauer zum Ziele kommen.



Dipl.-Ing. F. Wieneke:
“The Mathematical Determination of the Running Characteristics of Powered Trailers.”

The purpose of this paper is to show, by means of theoretical investigations, that it is possible by means of equations for the rumning
characteristics and the power-slip ratio, to calculate the power required, the weight on the driving wheels and the slip for a combination of
a tractor and a powered or ordinary trailer (two-wheeled). At the same time, it is also possible to determine the running characteristics of
such combinations at various peripheral speeds of the driving wheels of the tractor and the trailer. If the tyres are proverly selected
with regard to the weight on the driving wheels and the rolling resistance of the front, rear and trailer wheels ascertained from indivi-
dual measurements, whereby the moments of the rolling resistance for known co-efficients of friction in the bearings can be correctly cal-
culated, it is possible to attain the objective much easier and more accurately when the above method is used.

Dipl.-Ing. F. Wieneke: )
«Détermination mathématique de l'état de marche deremorquesentrainées.»

On veut montrer par des éludes théoriques comment on peut déterminer la puissance motrice, les charges supportées par les roues pendant
la marche el le patinage d'un ensemble tracteur — remorque & un essieu entrainée ou non entrainée au moyen de formules visant I’état de
marche et de la courbe puissance motrice/patinage. Il est également possible de déterminer I’état de marche de l’ensemble tractenr —
remorque en cas de vitesses périphériques différentes du tracteur et des roues molrices de la remorque. 8i les caractéristiques des pneu-
matiques déterminant la charge admise par chaque essieu sont connues et les coefficients de résistance au roulement des essieux avant,
arriére et la remorque sont déterminés par des mesures, de sorte que — compte tenu du frottement des paliers — les bras de levier de
la résistance au roulement peuvent étre calculés sans difficulté, on arrive par la méthode indiquée a des résultats valables.

Ing. dipl. F. Wieneke: «El cdlculo de las condiciones de marcha de remolques impulsados>»

Se trata de .demostrar por investigaciones teéricas la forma de calcular las ecuaciones de las condiciones de marcha, las caracteristicas del
patinaje por el esfuerzo de propulsién, log esfuerzos de propulsién, las cargas de servicio sobre las ruedas y el patinaje de un equipo com-
puesto de tractor y remolque monoe€se, esté o no esté impulsado. Al mismo tiempo resulta posible determinar las condiciones de marcha
del equipo, siendo diferentes las velocidades periféricas en el tractor y en las ruedas de propulsién del remolque. Conociéndose las carac-
teristicas de los bandajes referidas a las cargas de servicio sobre log ejes, los valores de resistencia a la rodadura de los ejes delantero y
trasero y del remolque, determinada por mediciones individuales, y conocido el valor de la friccion en los cojinetes, de forma que los
brazos de palanca de la resistencia a la rodadura puedan calcularse de modo salisfactorio, se consiguen con este procedimiento mds sen-
cillo resultados mds precisos.
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laufen. Durch einfaches Umstellen der Geréte kénnen sie, wie
Abbildung 2 zeigt, einmal zum Ziehen oder Wenden zweier
kleiner, zum anderen zum Ziehen oder Wenden eines groBRen
Schwads verwendet werden.

Das Einzelgerdat besteht, wie aus Abbildung 1 zu erkennen
ist, aus zwei eisenbereiften Fahrradern, die mit einem Ab-
stand von etwa 850 mm durch eine Achse verbunden sind.
Ein Flacheisenbigel verbindet die Achse Gber die Trommel
hinweg mit der hinter der Trommel laufenden gufeisernen
Halterung fir das hintere Stitzrad. Aufderdem sind diese
Halterung und die Achse durch eine mehrfach gekropfte,

In Heft 4l1954 begannen wir mit der Verdffentlichung wis-
senschaftlicher Untersuchungsergebnisse an auslandischen
Landmaschinen, die vom BML aus ERP-Mitteln den Land-
maschinen-Instituten zur Verfiigung gestellt wurden. Wir
setzen in dieser und in den kommenden Ausgaben unserer
Zeitschrift diese Verdfféntlichungsreihe fort.

Schwadrechen ,,Tandem*

Her-steller: Martin Cultivator Ltd. Stamford, Lincs. (England)

Das Tandem-Gerdt wurde dem Institut fGr Landmaschinen der
Technischen Hochschule Braunschweig im Raohmen des ERP-
Hilfsprogrammes zur Verfugung gestellt. Das Gerat ermog-
licht das Ziehen und das Kehren eines grofien oder zweier
kleinerer Schwaden. Es soll das zu bearbeitende Gringut
verhdaltnismafig schonend behandeln.

Beschreibung

Das Tandem-Gerdt (Abb. 1) besteht aus zwei Einzelgeraten,
die nahezu gleich gebaut sind. Lediglich der Abstand zwi-
schen der von den Fahrradern angetriebenen Tromme! und
der Fohrradachse ist bei einem Gerdt um etwa 360 mm
gréfer. Beide Gerdte werden zum Einsatz der Maschine so
zusammengekuppelt, daf die Fahrradachsen nebeneinander

Abb. 1: Das Tandem-Gerat beim Schwadkehren

durch die Trommelmitte fGhrende Rundeisenwelle verbunden.
Auf dieser Welle lauft die Trommel, die von dem auf der
Fahrradachse sitzenden Ulbadgetriebe Ober eine Hohlwelle
angetrieben wird. Das Getriebe ist mit einer Kupplung ver-
sehen, die den Antrieb zwischen Fahrradwelle und Trommel
unterbrechen kann, um ein Drehen der Trommel wahrend des
Transportes der Maschine zu vermeiden.

Das Gerat ist mit Gleitlogern ausgeristet. Zur Regulierung
des Abstandes zwischen Zinken und Boden kann der mit
einer Zahnstange versehene Zapfen des Stitzrades in seiner
Halterung verschoben und festgestellt werden.

Die beiden Einzelgerdte werden durch ein mit mehreren
Lochern versehenes Rohr in der Weise zusammengekoppelt,
daf das Rohr in die beiden an der Zugschiene eines jeden
Gerdates befindlichen gabelférmigen Halterungen gelegt und
durch Steckbolzen mit diesen verbunden wird. Je nach der
Wah! der Lécher im Rohr kénnen die Einzelgerdte enger
zusammen oder weiter auseinander zusammengeschlossen
werden.

Die wichtigsten Daten der Maschine
Abmessungen eines Teilgerates

Arbeitsbreite 1115 mm
Spurbreite (gréofte Héhe) 865 mm
Trommeldurchmesser

(Umkreis der Kurbelendpunkte) 660 mm
Zinkenldnge

(vom Kurbelendpunkt gemessen) 225 mm
Anzah! der Rechen 3 Stick
Ubersetzung: Fahrrad-Trommel 1:29

Abmessungen der zusammengestellten Gerdte:

Grofite Lange : ‘ 3900 mm
Grofte Breite 2700 mm
Arbeitsbreite

2050—2350 mm





